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ПРЕДИСЛОВИЕ

Настоящее учебное пособие являет
ся второй из серии книг, в которых 
рассматриваются вопросы конструиро
вания автомобиля. В первой книге 
«Автомобили. Теория» приводятся ме
тоды выбора основных параметров 
автомобиля и его агрегатов, обеспечи
вающих ему заданные свойства под
вижности. Вторая книга посвящена 
вопросам конструирования и расчета 
агрегатов трансмиссии. Методы опре
деления основных параметров транс
миссии и двигателя излагались в пер
вой книге. В ней определялись следую
щие характеристики, являющиеся 
исходными при проектировании транс
миссии: масса автомобиля, размер 
шин, характеристики двигателя, пере
даточные числа коробки передач и 
главной передачи.

Задачей конструктора агрегатов 
трансмиссии является проектирование 
ее узлов и агрегатов, обеспечивающих 
заданную подвижность и выполнение 
Всех общих и специфичных требований. 
Общими требованиями для агрегатов 
трансмиссии являются: высокий КПД, 
минимальные металлоемкость и трудо
емкость изготовления, минимальные 
затраты на техническое обслуживание 
при обеспечении заданной долговеч
ности. Кроме того, к каждому агрега
ту предъявляется ряд особых, харак
терных ему требований. Степень 
полноты выполнения требований, 
предъявляемых к трансмиссии в целом 
и к отдельным агрегатам, определяет 
их качество.

На современном этапе качество из
делий приобретает особо важное зна
чение. В решениях XXVI съезда КПСС 
указывается, что систематическое по
вышение качества продукции является 
обязательным требованием развития 
экономики. Продукция высокого ка
чества может быть получена в том слу
чае, если это качество будет заложено 
на стадии проектирования в виде по
тенциальных свойств изделия и реали
зовано в процессе производства.

Для создания изделия высокого 
качества конструктор должен хорошо 
знать функциональное назначение из
делия, предъявляемые к нему общие и 
специфические требования, особенности 
конструкций современных изделий, 
свойства применяемых материалов, 
способы термообработки и современ
ные методы расчетов.

Общим для всех агрегатов транс
миссий является то, что все они пред
назначены для передачи мощности 
двигателя к ведущим колесам и преоб
разования ее параметров: крутящего 
момента и частоты вращения. Нагру- 
женность всех агрегатов трансмиссии 
определяется взаимодействием автомо
биля с внешней средой. Это обусловли
вает общность исходного нагрузочного 
режима для всех агрегатов и механиз
мов трансмиссии автомобиля.

Трансмиссия автомобиля состоит в 
основном из однотипных деталей: ше
стерен, подшипников, валов, фрик
ционных элементов и др. Методы рас
четов таких деталей и соединений
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(шпоночных, шлицевых, болтовых 
и др.) изучаются в курсе «Детали ма
шин». В автомобильных трансмиссиях 
применяются те же методы расчетов, 
что и в общем машиностроении. Прин
ципиальное различие заключается 
только в нагрузочном режиме и до
пустимых напряжениях, определяющих 
долговечность деталей. В связи с этим 
данное учебное пособие начинается с 
описания требований, предъявляемых 
к автомобильным трансмиссиям, прин

ципиальных схем и методологии на
хождения нагрузочного режима.

В главах, посвященных конкрет
ным агрегатам трансмиссий, описыва
ются принципы работы агрегатов, 
предъявляемые к ним специфические 
требования. На отдельных примерах 
показывается методика обеспечения 
этих требований, приводятся рекомен
дации по выбору параметров, методов 
расчета, материалов и способов термо
обработки.

Заслуженный деятель науки и 
техники БССР, д-р техн. наук, 
проф. А. И. Гришкевич



1 СХЕМЫ ТРАНСМИССИЙ 
И НАГРУЗОЧНЫЕ РЕЖИМЫ

1.1. Основные требования
к трансмиссиям автомобилей

Требования, предъявляемые к излет 
лиям, принято делить на пять г р у п п . 
о̂беспечивающих повышение произво
дительности и топливной экономичнос- 

~тй;” ~5езопасность, эргономические и 
д'ртртшГргкие требования, комфорта-- 
бельность; надежность в установлен
ных пределах: снижение совокупных 
з а т р а т а  производство, обслуж ивать 
и эксплуатацию; соблюдение норма
тивных документов.
" ТТервои грГу111тоГ"требований опре

деляется общая схема трансмиссии и 
схема ее агрегатов. НаТГхТшзб формул 
лируется требование передачи мощнос
ти двигателя ведущим колесам с ми
нимальными потерями.

Второй группой определяются тре
бования по бесшумности работы, от
сутствий вредны! выбросов в~окру- 
жающую среду, эстетичности кон
струкции.

Выполнение требований по надеж
ности автомобиля и его агрегатов обес
печивается правильно организованны
ми расчетами, выбором материалов и 
способов термообработки, регламента
цией операций технического обслужи
вания в процессе эксплуатации авто
мобиля.

При проектировании автомобиля 
конструктор должен уделять особое 
внимание уменьшению металлоемкости 
конструкций, снижению затрат на его 
производство, обслуживание и эксплуа

тацию. Для обеспечения выполнения 
этих требований необходимы хорошие 
знания технологии и экономики произ
водства, организации технического об
служивания и ремонта.

Общие требования к эксплуата
ционной технологичности конструкции 
автомобилей определяются ГОСТами 
и материалами координационного цен
тра СЭВ. Рассмотрим основные требо
вания, предъявляемые к трансмиссии 
автомобиля.

Агрегаты и детали, часто подвер
гающиеся демонтажу при эксплуата
ции, необходимо делать легкосъемны
ми, а часто снимаемые крышки люков 

"  устанавливать на быстросъемных за
жимах, не допускающих самопроиз
вольного открытия.

Агрегаты и механизмы, масса ко
торых превышает 30 кг, должны иметь 
приспособления для снятия и транс
портирования грузоподъемными сред
ствами (должны предусматриваться 
захваты, рымболты, проушины и пр.).

Емкости и резервуары, в которых 
должны контролироваться уровни ра
бочих жидкостей, необходимо снаб
жать индикаторами уровня. Необходи
мо обеспечить установку встроенных 
устройств, позволяющих наблюдать за 
уровнем жидкости непосредственно на 
щитке приборов или дающих возмож
ность легко и быстро его контролиро
вать. Должна предусматриваться воз
можность полного слива жидкостей из 
всех рабочих объемов. Число типораз
меров мест «под ключ» резьбовых про-
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бок сливных и заливных отверстий для 
всех систем автомобиля должно быть 
не более трех.

Необходимо обеспечивать свобод
ный доступ для работы механизирован
ным инструментом или стандартными 
динамометрическими ключами к кре
пежным соединениям, требующим 
большого или нормированного усилия 
для затяжки, к остальным — стандарт
ным крепежным инструментом. Кон
струкцией должно быть предусмотрено 
выполнение крепежных работ одним 
человеком.

Все крепежные детали, подвержен
ные воздействию влаги, должны иметь 
антикоррозионное покрытие или, где 
это возможно, выполняться из пласт
масс. В наиболее ответственных соеди
нениях изделия следует применять са- 
моконтрящиеся крепежные детали или 
другие средства, исключающие самоот- 
винчивание.

Для тросов и тяг привода управле
ния системами должны предусматри
ваться направляющие, не требующие 
смазывания.

1.2. Схемы трансмиссий автомобилей

Трансмиссия автомобиля — это со
вокупность агрегатов и механизмов. 
передающих мощность двигателя велу-> 
щим колесам и изменяющих ее пяря- 
мётры: крутящий момент, частоту и на- 
правление вращения.

Трансмиссия должна обеспечивать: 
достаточный диапазон регулирования 
передаваемого к ведущим колесам мо
мента при высоком коэффициенте по- , 
лезного действия; возможность трога- 
ния с места; движение задним ходом; 
как кратковременный, так и длитель
ный холостой ход двигателя.

В наиболее распространенном ва
рианте трансмиссия включает следую
щие агрегаты и механизмы (рис. 1.1): 
сцепление; коробку передач; кардан
ную передачу; главную передачу; диф
ференциал; валы ведущих колес.

С ц е п л е н и е  передает крутящий 
момент двигателя и служит для вре- - 
менного отсоединения трансмиссии от 
работающего двигателя, а также для 
плавного их соединения. Отсоединять 
трансмиссию от двигателя необходимо 
при остановке и торможении автомо
биля и при переключении передач; 
плавно соединять их — при трогании 
автомобиля с места и после включения 
передачи. Кроме того, сцепление пре
дохраняет детали трансмиссии от зна
чительных перегрузок инерционным 
моментом, создаваемым вращающими
ся массами двигателя при резком 
замедлении вращения коленчатого 
вала.

К о р о б к а  п е р е д а ч  предназна
чена для преобразования крутящего 
момента двигателя и длительного от
соединения двигателя от ведущих 
колес.

-€=*3-
1 2 ^  34 ,6

Рис. 1.1. Схемы трансмис
сий автомобилей с задними 
ведущими колесами и рас
положением двигателя впе
реди или внутри базы:
а  — применяемых на всех ти
пах автомобилей: 6  ... г — при
меняемых на автобусах: 1 — дви
гатель: 2 — сцепление; 3 — ко
робка передач; 4 — карданная 
передача; 5 — главная передача 

I и дифференциал; 6 — вал приво
да ведущего колеса
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К а р д а н н а я  п е р е д а ч а  слу
жит для передачи мощности агрега
там трансмиссий автомобиля, оси валов 
которых не лежат на одной прямой или 
могут изменять свое взаимное располо
жение при движении автомобиля. Кар
данная передача состоит из карданных 
шарниров, валов и промежуточных 
опор.

Г л а в н а я  п е р е д а ч а  предна
значена для преобразования крутяще
го момента, передаваемого от коробки 
передач ведущим колесам. В наиболее 
распространенных трансмиссиях глав
ная передача обеспечивает передачу 
момента от карданного вала ведущим 
колесам под углом 90°. Главная пере
дача представляет собой шестеренча
тый редуктор с постоянным или пере
ключаемым передаточным числом.

Д и ф ф е р е н ц и а л  служит для 
распределения в заданном соотношении 
подводимого к нему крутящего момен
та между выходными валами. Диффе
ренциал позволяет вращаться выход
ным валам с неодинаковой угловой 
скоростью. Дифференциал, установлен
ный между правым и левым ведущими 
колесами одного моста, называется 
межколесным. Дифференциал, установ
ленный между ведущими мостами 
автомобиля, называется межосевым.

В а л ы  в е д у щ и х  к о л е с  пере
дают момент от дифференциала к ве
дущим колесам.

Трансмиссии автомобилей разде
ляют по типу преобразователя момен
та, по месту расположения двигателя, 
числу и расположению ведущих мос
тов. По типу преобразователя момента 
трансмиссии делятся на две группы: 
механические ступенчатые и бесступен
чатые.
'  ; М е х а н и ч е с к а я  с т у п е н ч а 
т а  я т р а н с м и с с и я  имеет преоб
разователь момента в виде коробки пе
редач, изменяющей передаточное чис
ло между входным и выходным валами 
за счет переключения шестерен. Пере
даточное число в таких трансмиссиях

на каждой ступени постоянно. Тайне 
трансмиссии являются наиболее прод
етыми, имеют наименьшую стоимость, 
высокую степень надежности, поэтому 
получили наибольшее распростране
ние. К недостаткам ступенчатых меха
нических трансмиссий следует отнести 
ступенчатость передаточного числа и, 
соответственно, сложность управления 
при большом числе ступеней в коробке 
передач.

Б е с с т у п е н ч а т а я  т р а н с 
м и с с и я  имеет преобразователь мо
мента в виде устройства, плавно изме
няющего передаточное число между 
входным и выходными валами. Такая 
трансмиссия позволяет плавно изме
нять передаточное число между вала
ми во всем диапазоне регулирования 
или в узком. В последнем случае пол
ный диапазон регулирования обеспечи
вается за счет дополнительной ступен
чатой коробки передач.

На автомобилях применяют сле
дующие типы бесступенчатых транс
миссий: гидромеханические; электро
механические; гидрообъемные; механи
ческие.

Наиболее широкое распространение 
получили гидромеханические транс
миссии.

Г и д р о м е х а н и ч е с к а я  п е р е 
д а ч а  состоит из гидродинамической 
и механической передач. Гидродинами
ческие передачи делятся на гидро
трансформаторы и гидромуфты. Гидро
муфта содержит два лопастных колеса 
(насос и турбину) и может изменять 
только кинематическое передаточное 
отношение. Гидротрансформатор имеет 
не менее трех лопастных колес (насос, 
турбина и реактор), причем последний 
обязательно должен быть соединен с 
внешней опорой. Это позволяет с по
мощью гидротрансформатора бессту- 
пенчато изменять кинематическое и си
ловое передаточные отношения между 
входным и выходными валами.

Применение на автомобилях гидро
механических передач способствует
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-€f Рис. 1.2. Принципиальные схемы элект
ромеханических трансмиссий: 

а  — с групповым приводом; б — с инди
видуальным; 1 — двигатель внутреннего 
сгорания; 2 — генератор; 3 — электромотор: 
4 — карданная передача; 5 — главная пе
редача и дифференциал; 6 — вал привода 
ведущего колеса; 7 — токоведущие соеди

нения; 8 — электромотор-колесо

увеличению срока службы двигателя и 
трансмиссии, уменьшению числа ступе
ней в механическом редукторе, умень
шению числа переключений, повыше
нию проходимости автомобиля и 
улучшению комфортабельности, облег
чается управление автомобилем. Ги
дромеханические передачи по сравне
нию с механическими имеют более 
сложную конструкцию, повышенные 
массу и стоимость. При замене механи
ческой передачи гидромеханической на
блюдается некоторое ухудшение харак
теристик разгона автомобиля и повы
шение расхода топлива.

Момент двигателя передается на 
насосное колесо гидромеханической 
передачи непосредственно или через 
согласующий редуктор.

В гидромеханических трансмиссиях 
применяются ступенчатые редукторы, 
позволяющие переключать передачи 
при сохранении силовой и кинемати
ческой связей с двигателем. В этом слу
чае фрикционное сцепление в кон
струкции отсутствует. Если использует
ся ступенчатая коробка передач с 
переключением и разрывом мощности, 
сцепление сохраняется.

Э л е к т р о м е х а н и ч е с к а я  
т р а н с м и с с и я  состоит из электри
ческой и механической передач. В та
ких трансмиссиях электрическая энер
гия вырабатывается с помощью гене
ратора, который приводится во 
вращение двигателем. Трансмиссии вы
полняются по схеме группового или 
индивидуального привода ведущих ко
лес. В схеме группового привода крутя
щий момент от одного электродвигате
ля через механическую передачу пере

дается на несколько колес (рис. 1.2, а). 
В схеме с индивидуальным приводом 
крутящий момент на каждое колесо 
передается от отдельного электродви
гателя через механическую передачу 
(редуктор) (рис. 1.2, б). Колесо, элек
тродвигатель, редуктор и другие узлы 
конструктивно объединяются в один 
агрегат — мотор-колесо. На рис. 1.3 
показан один из возможных вариантов 
конструктивного выполнения мотор- 
колеса. Внутри опоры 10, соединенной 
с корпусом автомобиля, располагается 
статор 9 электродвигателя. Крутящий- 
момент от якоря электродвигателя 5 
через ведущий вал и шестерни 2...4 пе
редается на шестерню с внутренним 
зацеплением 11, соединенную со сту
пицей 6 колеса. Ступица 6 колеса уста
новлена на опоре 10 на подшипниках 
7. Для охлаждения электродвигателя 
через канал 1 подается воздух. Нагре
тый воздух выходит через отверстие 8.

Основными агрегатами электроме
ханической трансмиссии являются 
генератор и мотор-колеса. Агрегаты свя
заны токоведущими проводами. Элект
ромеханические трансмиссии применя
ются на сверхтяжелых автомобилях, 
самосвалах (грузоподъемностью выше 
80 т), автомобилях и автопоездах вы
сокой проходимости, автобусах особо 
большой вместимости. Электромехани
ческие трансмиссии создаются в основ
ном для передачи больших мощностей 
в тех случаях, когда применение гидро
механической трансмиссии является 
нецелесообразным.

Основным достоинством электроме
ханической трансмиссии является бес- 
ступенчатость регулирования. Другие
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положительные их качества проявля
ются по типам автомобилей: в самосва
л ах — улучшается компоновка и рас
пределение массы автомобиля по 
мостам за счет оптимального располо
жения мотор-колес; появляется воз
можность реализации одним мотор-ко- 
лесом большой мощности; уменьшается 
масса трансмиссии (начиная с мощнос
тей 700...800 кВт); в автомобилях и 
автопоездах высокой проходимости — 
обеспечивается свободный выбор ко
лесной формулы и простота общей ком
поновки; существенное повышение про
ходимости за счет увеличения числа

ведущих колес, активизации прицеп
ных звеньев, плавного регулирования 
силы тяги; упрощается конструкция 
механической части привода; в автобу
сах — представляется возможность со
здавать сочлененные автобусы особо 
большой вместимости с высокими тя
гово-сцепными показателями; улучша
ется планировка и снижается уровень 
пола пассажирского салона.

К недостаткам электромеханиче
ских трансмиссий относятся: большая 
материалоемкость агрегатов и в целом 
трансмиссии по сравнению с механиче
ской и гидромеханической трансмис-

Рис. 1.3. Мотор-колесо фирмы «General Electric»:
J — кайал для подачи охлаждающего воздуха; 2 ...4— шестерни привода ступицы колеса; 5 — якорь элект- 
Цодвйгателя; 6 — ступица колеса; 7 — подшипник ступицы колеса; 8 — канал для выхода нагретого возду

ха; 9 — статор электродвигателя; 10 — опора колеса; 11 — ведомая шестерня ступицы колеса
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Рис. /.4. Принципиальные схемы гидрообъемных трансмиссий:
а  — с групповым приводом; б — с индивидуальным; 1 — двигатель внутреннего сгорания; 2 — гидронасос;
3 — гидромотор; 4 — карданная передача; 5 — главная передача и дифференциал; 6 — вал привода ведущего

колеса; 7 — трубопроводы; 8 — гидромотор-колесо

сиями; сравнительно низкий КПД; вы
сокая первоначальная стоимость; боль
шие неподрессоренные массы.

Г и д р о о б ъ е м н а я  т р а н с м и с 
с и я  состоит из регулируемого гидро
насоса и одного или нескольких гидро
моторов (регулируемых или нерегули
руемых). В случае применения одного 
гидронасоса и одного гидромотора 
гидрообъемная передача выполняет 
только функцию преобразователя мо
мента (рис. 1.4).

Наиболее часто гидроагрегаты рас
полагают раздельно: насос соединяют 
с двигателем, а Гидромоторы устанав
ливаются как вне колеса, так и встраи
ваются в колесо (гидромотор-колесо). 
В последнем случае высокомоментные 
гидромоторы могут соединяться с ко
лесом непосредственно. Такая схема 
удобна для компоновки гидроагрега
тов и применяется для многопривод
ных машин и автопоездов. Регулирова
ние осуществляется обычно путем 
управления гидронасосом, а потребный 
диапазон регулирования достигается 
за счет отключения привода отдельных 
мостов.

Достоинствами объемных гидропе
редач являются: бесступенчатое плав
ное изменение в широком диапазоне 
эксплуатационных режимов — скорости 
и тяги; простота компоновки транс
миссии и машины в целом, в том числе 
и транспортных средств с активными

прицепными звеньями; возможность 
длительной и устойчивой работы под 
нагрузкой при малых скоростях; облег
чение условий работы двигателя и 
остальных агрегатов трансмиссии за 
счет надежной защиты от перегрузок и 
вибраций; простота управления, лег
кость автоматизации; возможность ре
версирования движения и торможения 
без специальных устройств.

Свободная компоновка гидроагрега
тов на машине, а также возможность 
легкого разветвления мощности путем 
разветвления гидравлического потока 
позволяют создавать трансмиссии, наи
более полно удовлетворяющие усло
виям работы проектируемой машины.

Основными недостатками являются 
относительно малый срок службы гид
ромашин и высокая стоимость.

Г идрообъемные передачи приме
няются в тракторостроении, сельскохо
зяйственных, строительных и дорож
ных машинах, а также иногда в авто
мобилях, особенно в автопоездах 
высокой проходимости и карьерных са
мосвалах.

Среди механических бесступенча
тых передач наибольшее распростране
ние получили фрикционные. Принци
пиальная схема такой передачи пока
зана на рис. 1.5, а. На ведущем валу 3 
расположено ведущее колесо 2. Колесо 
прижимается к ведомому диску 1 и мо
жет системой управления перемещать
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ся вдоль вала 3. За счет возникающих 
между колесом и диском сил трения 
передается момент от вала 3 к валу 4. 
Передаточное число определяется рас
стоянием от ведущего колеса до оси ве
домого вала.

Фрикционные бесступенчатые пере
дачи можно разделить на три основных 
группы: передачи с гибкой связью; 
многоконтактные; передачи с тверды
ми, катящимися телами.

На рис. 1.5 показаны принципиаль
ные схемы таких передач. Передача с 
гибкой связью (рис. 1.5, в) представ
ляет клиноременную передачу со шки

вами переменного диаметра. Измене
ние диаметра шкивов осуществляется 
за счет изменения расстояния между 
их конизескими половинами. При уве
личении расстояния между полушки- 
вами ведущего вала (уменьшении 
активного диаметра ведущего шкива) 
одновременно происходит уменьшение 
расстояния между ведомыми полушки- 
вами (увеличение активного диаметра 
ведомого шкива). Это приводит к уве
личению передаточного числа между 
ведущим и ведомым валами.

Принцип работы многоконтактной 
фрикционной передачи показан на

Рис. 1.5. Принципиальные схемы бесступенчатых механических пе
редач:

а  — принципиальная схема; б  — многоконтактная передача; в — передача с 
гибкой связью; г  — передача с катящимися телами
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рис. 1.5, б. Передача состоит из боль
шого количества тонких конических 
дисков, расположенных на одном из 
валов и соприкасающихся с кольцевы
ми выступами дисков, которые уста
новлены на другом валу. При взаимном 
перемещении валов изменяется рассто
яние С от вала 6, на котором кольцевые 
выступы дисков вала 5 соприкасаются 
с коническими дисками вала 6. Это 
обеспечивает изменение передаточного 
числа между валом 6 и 5. Диски ведо
мого и ведущего валов могут переме
щаться вдоль валов таким образом, что 
при любом изменении расстояния меж
ду валами кольцевые выступы всегда 
прижимаются к коническим дискам. 
Некоторые принципиальные схемы пе
редачи с катящимися телами показа
ны на рис. 1.5, г.

Общим недостатком большинства 
бесступенчатых фрикционных передач 
является то, что передача мощности 
обеспечивается при высоком давлении 
на контактных поверхностях. При этом 
неизбежно возникает скольжение ве
дущих и ведомых элементов, что при 
высоком давлении приводит к потерям 
мощности и быстрому изнашиванию 
трущихся поверхностей. Известны кон
струкции передач, работающие при от
носительно малых давлениях контак
тирующих поверхностей. Такие переда
чи имеют обычно большие габариты и 
низкий КПД. Поэтому фрикционные 
передачи используются только для 
транспортных средств с малой мощ
ностью: мотоциклы, мотоколяски, ми
кролитражные автомобили.

По месту расположения двигателя, 
числу и расположению ведущих мос
тов трансмиссии современных автомо
билей можно разделить на: трансмис
сии с задним ведущим мостом и распо
ложением двигателя впереди или 
внутри базы; с передним ведущим мо
стом и передним расположением двига
теля; с задним ведущим мосто® и зад
ним расположением двигателя; транс
миссии многоприводных автомобилей.

Первый тип трансмиссий в настоя
щее время является наиболее распро
страненным. Такие трансмиссии при
меняются практически на всех грузо
вых автомобилях ' с одним ведущим 
мостом, на большинстве автобусов и 
легковых автомобилях. Трансмиссия 
состоит (см. рис. 1.1) из сцепления, 
преобразователя крутящего момента 
(коробки передач), одновальной или 
двухвальной карданной передачи, 
главной передачи и валов ведущих 
колес.

В качестве преобразователя крутя
щего момента применяется ступенчатая 
механическая коробка передач, гидро
механическая или гидрообъемная пе
редача. На большегрузных автомоби
лях для увеличения числа ступеней 
последовательно с основной коробкой 
передач может устанавливаться двух- 
или трехступенчатая дополнительная 
коробка. Дополнительная коробка пе
редач может быть отдельной или объ
единенной с основной. При зависимой 
подвеске ведущего моста главная пере
дача, дифференциал, валы ведущих ко
лес объединяются в один агрегат — ве
дущий мост. При независимой подвеске 
в общий агрегат, закрепленный на ра
ме или кузове автомобиля, объединя
ются главная передача и дифферен
циал, а валы ведущих колес делают с 
карданными шарнирами, позволяющи
ми колесам изменять свое положение 
относительно главной передачи. Глав
ные передачи могут различаться кон
струкцией, но обязательно должны 
включать передаточные механизмы, из
меняющие направление крутящего мо
мента под углом 90°.

При компоновках трансмиссий 
автобусов стремятся обеспечить мак
симальный объем пассажирского сало
на и ровность пола. Для автобусов, ку
зова которых устанавливаются на шас
си стандартных грузовых автомобилей 
массового производства, характерны 
те же схемы трансмиссий, что и для 
грузовых автомобилей. Недостатками
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переднего расположения двигателей в 
автобусах является плохая изоляция 
двигателя от салона и опасность воз
никновения вибраций вследствие при

менения многозвенной карданной пе
редачи. Поэтому на городских, между
городных и туристских автобусах наи
более часто двигатель располагают в 
пределах базы или сзади. При распо
ложении двигателя в пределах базы 
последний, как правило, располагают 
под полом салона или сбоку (см. 
рис. 1.1,в, г). При этом двигатель, 
сцепление и коробка передач могут 
объединяться в один агрегат или же 
коробка передач может устанавливать
ся отдельно. На автобусах применяют 
только зависимую подвеску ведущего 
моста. Поэтому главная передача, диф
ференциал и валы ведущих колес объ
единяются в одном картере.

Передний ведущий мост при перед
нем расположении двигателя имеют 
только легковые автомобили. Такая 
схема обеспечивает автомобилю хо
рошую курсовую и траекторную устой
чивость и управляемость. Схема и кон
струкция трансмиссии таких автомо
билей во многом определяются 
расположением двигателя по отноше
нию к продольной оси автомобиля. 
•Возможно продольное и поперечное 
расположение двигателя.

У автомобилей с продольным рас
положением двигателя применяют 
трансмиссии, выполненные по схемам: 
с главной передачей, расположенной 
между двигателем и коробкой пере
дач; с главной передачей, размещенной 
под двигателем.

В первом случае (рис. 1.6) сцепле
ние размещается вместе с двигателем, 
а его связь с коробкой передач осу
ществляется валом, центрированным в 
маховике двигателя.

При размещении главной передачи 
под двигателем связь двигателя с 
трансмиссией осуществляется шесте
ренчатой или цепной передачей. Шес
теренчатые передачи наиболее часто

применяют у автомобилей малого клас
са. Трансмиссия с расположением 
двигателя над главной передачей явля
ется наиболее компактной по длине. 
Такие трансмиссии требуют высокого 
расположения капота двигателя, что 
усложняет компоновку автомобиля. 
Длина двигателя в схеме с продольным 
расположением жестко не лимитирует
ся. Поэтому такую схему преимущест
венно имеют автомобили с двигателем 
большого объема. У переднеприводных 
автомобилей с продольным располо
жением двигателя наиболее часто при
меняют двухвальные коробки передач. 
На выходном валу коробки устанавли
вается ведущая шестерня конической 
главной передачи.

Наиболее характерной для передне
приводных автомобилей особо малого 
и малого классов является схема с по
перечным расположением двигателя. 
При такой схеме трансмиссия оказы
вается наиболее компактной и, что 
очень важно, в ней отсутствует кониче
ская передача.

а

Рис. 1.6. Схема размещения агрегатов транс
миссии при передних ведущих колесах и пе
реднем продольном расположении двигателя: 
а  — главная передача расположена между двигателем 
и коробкой передач; б — главная передача располо
жена под двигателем; 1 — двигатель; 2 — сцепление; 
3 — вал привода коробки передач; 4 — коробка пере
дач; 5 — главная передача с дифференциалом; 6 — 
вертикальная передача; 7 — вал привода ведущего 

колеса
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При поперечном расположении дви
гателя возможно размещение транс
миссии и двигателя в одном или раз
личных картерах. В первом случае до
стигается большая компактность 
агрегата двигатель — трансмиссия. При 
этом конструкция получается достаточ
но сложной, а ремонтные работы за
труднены. Последнее связано с тем, 
что для замены любой детали транс
миссии необходима разборка картера 
всего агрегата. Поэтому более целе
сообразно, в том числе и с точки зрения 
унификации, размещать трансмиссию и 
двигатель в отдельных картерах. Мо
мент на первичный вал коробки пере
дач может передаваться непосред
ственно со сцепления, если первичный 
вал расположен соосно с коленчатым 
валом двигателя, или через дополни
тельный ряд шестерен. Главная пере
дача представляет цилиндрическую 
прямозубую, косозубую или шеврон
ную передачу. Автомобили с передним 
расположением двигателя и передним 
ведущим мостом имеют независимую 
подвеску ведущих колес. Поэтому на 
валах ведущих колес устанавливается 
по два карданных шарнира.

Заднее расположение двигателя 
при заднем ведущем мосту является 
наиболее перспективным для междуго
родных и туристских автобусов. При 
таком расположении двигателя воз
можны хорошая изоляция его от сало
на; оптимальное распределение на
грузки по мостам; создание вмести
тельных багажников под полом по всей 
ширине автобуса. Некоторые компоно
вочные схемы трансмиссий автобусов 
с задним расположением двигателя по
казаны на рис. 1.7. Двигатель может 
иметь продольное или поперечное (наи
более часто) расположение. В послед
нем случае при механической или гид
ромеханической трансмиссиях может 
применяться главная передала, с по
мощью которой передается момент ве
дущим колесам при' угле, отличном 
от 90°.

На некоторых легковых автомоби 
лях имеет место также заднее располо
жение двигателя при задних ведущих 
колесах. Компоновки трансмиссий та
ких автомобилей практически те же, 
что и в легковых автомобилях с перед
ним расположением двигателя и перед
ними ведущими колесами. Легковые 
автомобили с задним расположением 
двигателя не перспективны в силу при
сущих им недостатков: ухудшенных 
курсовой устойчивости и управляе
мости.

В трансмиссиях многоприводных 
автомобилей имеется механизм, обес
печивающий распределение мощности4 
двигателя между двумя или более 
мостами.

Передача мощности двигателя не
скольким мостам может осуществлять
ся за счет создания проходных мос
тов — последовательно от одного моста 
к другому, или путем установки спе
циального механизма (раздаточной 
коробки). На рис. 1.8 показаны схемы 
трансмиссии неполноприводных авто
мобилей с двумя ведущими мостами. 
Основным преимуществом схемы с раз
даточной коробкой является высокая 
степень унификации ведущих мостов. 
К недостаткам относится большое ко
личество карданных шарниров и нали-' 
чие дополнительного агрегата — раз
даточной коробки. Раздаточная короб
ка является более сложным и 
тяжелым агрегатом, чем узел деления 
мощности между мостами в трансмис
сиях, выполненных по второй схеме.

Трансмиссии полноприводных авто
мобилей обеспечивают передачу мощ
ности ко всем колесам автомобиля. 
При этом используется одна или не
сколько коробок. Как правило, разда
точная коробка, установленная непос
редственно за основной, выполняет 
также функции дополнительной короб
ки передач. В ней предусматриваются 
две ступени передаточных чисел, что 
обеспечивает широкий диапазон регу
лирования передаточных чисел транс-
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Рис. 1.7. Схемы трансмиссий автобусов при 
заднем расположении двигателя:

1 — коробка передач; 2 — сцепление; 3 — двигатель: 
4 — вал привода ведущего колеса; 5 — главная пере
дача и дифференциал; 6 — карданная передача; 7 — 

дополнительная передача
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Рис. 1.8. Схемы трансмиссий неполнопривод
ных автомобилей с двумя ведущими мостами: 
1 — двигатель; 2 — сцепление; 3 — коробка передач:
4 — карданная передача; 5 — главная передача и 
дифференциал; €—  вал привода ведущего колеса;

7 — раздаточная коробка

миссии, необходимый для автомобилей 
высокой проходимости.

Принципиально трансмиссии много
приводных автомобилей можно разде
лить на две «группы: с блокированным 
и дифференциальным приводом. 
В трансмиссиях с дифференциальным 
приводом в раздаточных коробках 
устанавливают межосевые дифферен
циалы, с помощью которых распреде
ляется крутящий момент между веду
щими мостами в заданном соотноше
нии. При блокированном приводе 
ведущие валы главных передач мостов 
соединены жесткой кинематической 
связью и всегда вращаются с одинако
вой скоростью. Вследствие того, что 
при движении автомобиля с малым со
противлением в блокировочном приво
де возникает циркуляция мощности, 
такой привод делают отключающимся. 
При движении в легких условиях ве
дущими оставляют только один или 
два близко расположенных моста. При
вод к остальным мостам с помощью 
муфт отключают от двигателя. Диф
ференциальный привод делают, как 
правило, постоянно включенным, а для 
увеличения проходимости автомобилей 
при движении в тяжелых дорожных 
условиях предусматривают автомати
ческую или принудительную блокиров
ку дифференциалов.

Трансмиссии многоосных полнопри
водных автомобилей выполняются по 
двум схемам: с мостовым и бортовым 
приводом. Наибольшее распростране
ние получили схемы с мостовым приво
дом. При таких схемах распределение 
момента между мостами осуществля
ется одной или несколькими раздаточ
ными коробками. Трансмиссии с бор
товым приводом применяются реже, 
главным образом для специализиро
ванных автомобилей. Бортовой привод 
удобен для компоновки автомобилей с 
несущим корпусом. Основное его пре
имущество заключается в том, что 
агрегаты трансмиссии размещены по 
борта#$£<ф€№&С10ЗД1| #>рпуса может
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использоваться для транспортируемого 
оборудования. При одном двигателе за 
коробкой передач устанавливается 
межбортовая раздаточная коробка.

Автомобили высокой проходимости 
могут иметь два двигателя. Установка 
двух двигателей чаще всего произво
дится в целях унификации или при от
сутствии двигателя необходимой мощ
ности. Характерные компоновочные 
схемы трансмиссий многоприводных 
автомобилей показаны на рис. 1.9.

В полноприводных автомобилях в 
качестве преобразователя момента 
двигателя широко используют гидроме
ханические передачи, обеспечивающие 
повышение проходимости за счет плав
ного изменения крутящего момента, 
подводимого к ведущим колесам, и от
сутствия разрыва потока мощности,

Рис. 1.9. Схемы трансмиссий многоприводных 
автомобилей:

1 — двигатель; 2 — сцепление; 3 — коробка~передач; 
4 — карданная передача; 5 — главная передача и 
дифференциал; 6 — вал привода ведущего колеса; 7 — 

раздаточная коробка; 8 — колесный редуктор

передающейся через трансмиссию, при 
переключении передач.

К главным передачам автомобилей 
высокой проходимости предъявляется 
дополнительное требование — обеспе
чение достаточного дорожного просве
та. Поэтому главные передачи обычно 
делают разнесенными, т. е. состоящи
ми из трех агрегатов: центральной пе
редачи, имеющей небольшое переда^ 
точное число, и двух колесных редукто
ров. Колесные редукторы выполняются 
в виде пары цилиндрических шестерен 
с наружным или внутренним зацепле
нием или планетарными. В трансмис
сиях с бортовым приводом вместо глав
ных передач мостов каждое колесо 
имеет бортовой редуктор.

1.3. Характер повреждений и виды
расчетов деталей автомобилей

В процессе эксплуатации под воз
действием совокупности дорожных, 
транспортных и климатических усло
вий происходят изменения состояния 
деталей и агрегатов: накопление уста
лостных повреждений, поломки, изна
шивание.

Среди основных факторов, вызыва
ющих повреждения деталей автомоби
ля, выделяют следующие: кратковре
менные динамические нагрузки, вызы
вающие в деталях повышенные 
напряжения; длительные, циклически 
изменяющиеся нагрузки, создающие 
накопление в материале деталей уста
лостных повреждений; трение контак
тирующих поверхностей, обусловлива
ющее их изнашивание; температурные 
и химические воздействия активных 
сред, вызывающие коррозию и старение 
материалов.

Обычно работоспособность деталей 
зависит от всех перечисленных факто
ров, однако некоторые из них в зависи
мости от типа деталей являются опре
деляющими. Так, например, для дета
лей, у которых определяющими 
факторами являются циклически изме
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няющиеся напряжения в различных 
сечениях или напряжения при пере
грузках, основными видами поврежде
ний являются поломки по опасному 
сечению и остаточные деформации. Эти 
виды повреждения наблюдаются у 
полуосей, металлических упругих эле
ментов подвески, зубьев шестерен, не
которых корпусных деталей.

Для деталей, у которых определяю
щими факторами являются напряже
ния на активной поверхности, основ
ными видами повреждений являются: 
выкрашивание (питтинг), отслаивание, 
смятие, бринеллирование (следы вдав
ливания), фретинг. Выкрашивание и 
отслаивание характерны для беговых 
дорожек и тел качения подшипников, 
активных поверхностей зубьев шесте
рен. Смятие характерно для боковых 
поверхностей шлицевых соединений и 
зубчатых муфт. Наблюдается также на 
зубьях шестерен и на некоторых других 
деталях в случае недостаточно упроч
ненного поверхностного слоя. Бринел
лирование является характерным ви
дом повреждения поверхности Шипов 
крестовин и внутренней поверхности 
стаканчиков карданных подшипников 
(следы вдавливания иголок подшипни
ка с признаками перекоса этих иголок). 
Фретинг — повреждение, при котором 
на некотором участке поверхности де
тали появляются мелкие чрезвычайно 
густо расположенные углубления. При 
разборке соединения эти углубления 
заполнены порошкообразными продук
тами изнашивания, зачастую окислен
ными. Фретинг является характерным 
видом повреждения деталей, имеющих 
неподвижные соединения, в которых 
наблюдаются касательные микропере
мещения, обусловленные, например, 
несовпадением упругих характеристик 
элементов соединения. К характерным 
деталям, подверженным фретингу, от
носятся: соединения шипов крестовины 
дифференциала с корпусом, неподвиж
ные шлицевые соединения, гнезда под 
подшипники и др.

Для деталей, у которых определяю
щим фактором является трение контак
тирующих поверхностей, основными 
видами повреждения являются заеда
ние и износ. Заедание на поверхностях 
трения наблюдается в тех случаях, ко
гда используется не соответствующий 
условиям {Работы смазочный материал.

Износ является повреждением наи
более общим для большинства деталей 
автомобиля, так как процесс изнаши
вания всегда сопутствует относитель
ным перемещениям деталей, поверхно
сти которых находятся в контакте. Для 
тех сопряжений деталей, у которых 
трение не используется для выполне
ния рабочей функции данных деталей, 
силы трения и работу этих сил 
стремятся максимально уменьшить за 
счет обеспечения хорошего смазыва
ния. Естественно, что и изнашивание в 
таких сопряжениях не является интен
сивным. Интенсивность изнашивания 
стремятся ограничить настолько, что
бы не потребовалась замена детали до 
истечения планируемого срока службы 
агрегата (механизма). Имеется группа 
деталей, в сопряжении которых трение 
периодически используется как фактор, 
обеспечивающий выполнение механиз
мом определенной функции. В этом 
случае при контакте сопряженных по
верхностей стремятся получить воз
можно большую силу трения. Соответ
ственно оказывается велика работа 
трения и интенсивность изнашивания 
фрикционных элементов.

Агрессивные среды при повышенной 
температуре оказывают воздействие 
практически на любой из перечислен
ных видов повреждения деталей. При 
этом ухудшаются физические характе
ристики смазочных материалов и мате
риалов деталей. Коррозия может соз
дать условия для быстрого появления 
усталостных микротрещин.

Так как не всякое повреждение де
тали сразу приводит к ее отказу (вы
ходу из строя), вводится понятие о 
предельной степени повреждения, или
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нредельном состоянии детали. Пре
дельным является такое состояние 
детали, по достижении которого даль
нейшая ее работа или невозможна 
(например, поломка) или становится 
совершенно нецелесообразной, а часто 
и недопустимой, из-за существенного 
ухудшения показателей работы всего 
узла. Характерные предельные состоя- 
ния некоторых типовых деталей следу
ющие: “
'  Т7~ для фрикционных накладок ве
домых дисков сцепления — износ по 
толщине, при котором поверхность го
ловок заклепок начинает совпадать с 
активной поверхностью накладок. Если 
накладка крепится с помощью клея, 
износ, при котором оказывается исчер
панным предел регулировки механиз
ма, или износ, при котором прочность 
оставшегося слоя накладки достигла 
критического значения;

2) для зубчатых колес — поломка 
зубьев или трещины, повреждения, уве
личивающие шум при работе передачи, 
такие как выкрашивание или смятие 
активной поверхности зубьев;

3) для зубчатых муфт — износ зуб
цов по толщине и длине, приводящий к 
самовыключению муфты под на
грузкой;

4) для подшипников качения — 
износ беговых дорожек и тел качения, 
вызывающий появление осевого и ра
диального люфтов, превышающих 
допустимые; выкрашивание на поверх
ности беговых дорожек и тел качения; 
трещины обойм; поломки сепараторов;

5) для валов — остаточные дефор
мации, поломка, предельный износ 
Й1еек под подшипники;

6) для корпусных деталей — тре
щины, предельный износ гнезд под 
подшипники до значений, ограничивае
мых техническими условиями.

Размеры и характеристики^деталей 
необходимо подбирать так, чтобы они 
в течение заданного срока не достигли 
предельного состояния по характерно
му для них виду повреждения.

В зависимости от характера воздей
ствия повреждающих факторов иа от
дельные детали автомобиля или рабо
чие пары производятся расчеты: на 
прочность; усталость: износостойкость
МбОЧих поверх гсО̂ трй; жесткос .т ^
.устойчивость.

Расчет на прочность выполняется - 
для предупреждения поломок или пов- 
рйЖДШНя рабочих поверхностей (смя- 
тйе, растрескивание)~при"однократном 
приложении наибольшей из возмож
ных нагрузок.

Для расчета необходимо выявить 
максимальные нагрузки, обусловлен
ные особо тяжелыми условиями эк
сплуатации. Так как нагрузка при этом 
имеет динамический характер, расчет \ 
на прочность иногда называют расче
том на динамическую прочность. При 
этом возникающие кратковременные 
напряжения не должны превышать 
предела прочности материала детали.

Прочность детали оценивается 
коэффициентом запаса прочности:

Я =  (Упол/Отах>

где сгпол — напряжение, при котором 
происходит повреждение детали при 
статических испытаниях; <хтах — напря
жение в рассчитываемой детали, соот
ветствующее максимальной динамиче
ской нагрузке. При отсутствии данных 
вместо значения а Пол используют пре
дел текучести ат, полученный при испы
таниях стандартных образцов.

В зависимости от вида напряженно
го состояния детали расчет на проч
ность выполняется по напряжениям 
изгиба С т а х , КручеНИЯ СГтах ИЛИ КОН- 
тактным Он max-

Коэффициент запаса прочности в 
зависимости от степени достоверности 
определения максимальной динамиче
ской нагрузки принимают близким 
1,3 для деталей, поломка которых не 
вызывает серьезных последствий, и не 
менее 3...5 — для деталей, поломка ко
торых может вызвать аварию. В ряде 
случаев для деталей, повреждение ко
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торых не приводит к серьезным послед
ствиям и Не требует больших затрат на 
замену, используют достаточно малое 
значение коэффициента запаса проч
ности, близкое к единице. Основанием 
для этого является то обстоятельство, 
что при динамическом приложении на
грузки прочность детали оказывается 
несколько выше, чем при статическом 
приложении такой же нагрузки.

Поскольку расчет на динамическую 
прочность проводится без учета дина
мического характера приложения на
грузки, такой вид расчета часто назы
вают расчетом на статическую проч
ность. В последующем этот вид расчета 
будем называть просто расчетом на 
прочность.

При эксплуатации узлы и детали ав
томобиля подвергаются воздействию 
переменных по значению, направлению 
и частоте нагрузок. Под действием 
этих нагрузок в материале деталей на
капливаются усталостные поврежде
ния. Расчет на усталость выполняется 
для предупреждения предельных пов
реждений, носящих усталостный ха
рактер. Для расчета с использованием 
положений теории вероятностей необ
ходимы статистические данные о плот
ности распределения амплитуд пере
менных напряжений и числа циклов 
нагружения рассчитываемой детали в 
заданных условиях эксплуатации.

Иногда для отдельных деталей при
меняют условный расчет на усталость, 
при котором статистические характери
стики нагрузочного режима отсутству
ют. Такой вид расчета называется 
расчетом по номинальным напряжени
ям. При этом сравниваются напряже
ния, возникающие в детали под 
действием расчетной нагрузки, с на
пряжениями, рассчитанными при со
ответствующей нагрузке в деталях 
автомобилей-аналогов, которые хорошо 
зарекомендовали себя:

О^ОсТ)* S'. •
где а  — номинальное напряжение в де

тали; огст — среднее статистическое зна
чение номинальных напряжений в 
соответствующих деталях автомоби
лей-аналогов.

Расчет на усталость по заданным 
статистическим характеристикам на
грузочного режима основан на исполь
зовании экспериментально установлен
ной степенной зависимости между 
уровнем циклически изменяющегося 
напряжения а  в детали и числом цик
лов нагружения jVpa3p до ее усталостно
го предельного состояния

O m N разр =  COnst,

где т  — показатель степени, который 
зависит от напряженного состояния 
(изгиб, кручение, контактное напряже
ние) способа термообработки и нахо
дится в пределах 3...9.

Имеется несколько технических при
емов выполнения расчетов на уста
лость. В наиболее общем виде диапа
зон изменения уровня длительно дей
ствующей нагрузки разбивается на 
несколько интервалов и для каждого 
интервала определяется мера накопля
емого в детали усталостного повреж
дения, оцениваемая произведением 
о т т ,  где Oi — среднее напряжение на 
данном интервале нагрузки; Nt — чис
ло циклов перемены напряжения на 
данном интервале.

Усталостное повреждение детали 
на всех уровнях нагрузки за планируе
мый срок службы детали в соответст
вии с гипотезой о возможности линей
ного суммирования усталостных повре
ждений выражается ^

Условие достаточного сопротивле
ния усталости детали по данному виду 
напряженного состояния имеет сле
дующий вид:

( i . i )
где од — длительный предел выносли
вости образцов при том характере 
цикла, который испытывает рассчиты
ваемая деталь во время эксплуатации
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(характер цикла оценивается коэффи
циентом асимметрии R ) ; N0— базо
вое число циклов, при котором уста
новлен предел выносливости or.

Расчет непосредственно по выраже
нию (1.1) достаточно трудоемок. По
этому, когда известны параметры рас
пределения длительно действующих 
нагрузок, целесообразно меру накоп
ления усталостных повреждений пред
ставить в следующем виде:

<tfNl =  (^(ТрГЧ.Л^,

где Рг — отношение напряжения в де
тали в i-м интервале нагружения к рас
четному: Эг =  cTi/сгр; ар — напряжение в 
детали при постоянной нагрузке, при
нятой в качестве расчетной; аг — отно
шение числа циклов нагружения в i-м 
интервале к суммарному числу цик
лов при данном распределении; — 
суммарное число циклов нагружения 
во всех интервалах нагрузки рассма
триваемого распределения.

k
Если обозначить Кп =  аг- ,урав-

г=1
нение (1.1) может быть представлено 
в виде:

KnOpNz <ст£ЛГ0, (1.2)
где Кп — коэффициент приведения ре
жима переменных циклических нагру
зок к режиму циклического нагруже
ния с расчетной нагрузкой (коэффици
ент пробега).

Таким образом, задача расчета на 
усталость сводится к определению рас
четного режима нагружения (стр и Ns ) 
и коэффициента пробега. Последний 
может находиться на базе анализа ста
тистического материала, получаемого 
при пробеговых испытаниях автомоби
лей. В последнее время значения Кп 
находятся на основе расчетов режимов 
движения автомобилей.

Оценка сопротивления усталости 
детали выполняется по одному из 
следующих показателей: допускаемому 
напряжению, рассчитанному с учетом

требуемого срока службы детали; про
бегу автомобиля, обеспечиваемому 
выносливостью детали; коэффициенту 
запаса прочности.

Расчеты на износостойкость рабо
чих поверхностей проводятся условно. 
При этом определяется непосредствен
но не износ, а ряд косвенных показа
телей напряженности работы пары тре
ния: а) условное давление (р) на ра
бочей поверхности при действии рас
четной нагрузки; б) удельная работа 
трения (Доц) за один рабочий цикл па
ры трения; в) повышение температуры 
(Д/°) теплопроводного элемента пары 
трения за один рабочий цикл.

Для пар трения типа подшипников 
скольжения ограничиваются обычно- 
расчетом по допустимому давлению. 
Для фрикционных пар трения в меха
низме сцепления и тормозных меха
низмов рассчитывают также удельную 
работу трения и повышение темпера
туры за расчетный цикл.

Оценка износостойкости пары тре
ния производится на основе сопостав
ления полученных показателей напря
женности работы со средними стати
стическими значениями соответствую
щих показателей для пар трения, 
успешно работающих на действующих 
автомобилях-аналогах: p « /? Ct ;k v ~  
«йДОст; «  Atcr (индекс «ст» обознача
ет средний статистический уровень).

Расчет на жесткость характерен 
для деталей, деформации которых от 
нагрузки нарушают нормальные усло
вия работы соседних деталей. Напри
мер, деформация валов вызывает пе
рекосы в подшипниковых узлах и зуб
чатых зацеплениях, что сокращает 
срок их службы. Расчет на жесткость 
проводится с целью предотвращения 
деформаций, превышающих допуска
емые.

Чаще всего в расчете на жесткость 
используется максимальная динамичен 
ская нагрузка. В ряде случаев расчет 
выполняется по наибольшей из дли
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тельно действующих нагрузок, т. е. по 
расчетной нагрузке. Типичными расче
тами на жесткость являются: расчет 
прогибов валов у; расчет девиации 
(поворотов) сечений 0; расчет углов 
закручивания относительно длинных 
валов.

Проверку на устойчивость выпол
няют для относительно длинных стерж- 
ней, подверженных действию осевой 
сжимающей силы. Оценивающим по
казателем устойчивости является коэф
фициент запаса устойчивости

Пуст =  F крит/F  max,

где /•'крит — осевая сжимающая сила, 
при которой происходит потеря устой
чивости стержня, т. е. критическая осе
вая сила (определяется по правилам, 
приведенным в курсе «Сопротивление 
материалов») ; /'max — осевая сила при 
максимальной динамической нагрузке.

К расчетам на устойчивость может 
быть отнесен также расчет карданного 
вала на виброустойчивость, при кото
ром определяется коэффициент запаса 
по критической частоте вращения.

1.4. Расчетные схемы для анализа 
динамической нагруженности 
трансмиссий

Трансмиссия является составной 
частью автомобиля и находится во 
взаимосвязи со всеми его элементами. 
Ее нагруженность определяется возму
щениями, действующими на автомо
биль в процессе движения, и парамет
рами динамической системы автомо
биля.

Динамические системы бывают с 
распределенными параметрами и ди
скретными. В системах с распределен
ными параметрами каждый элемент 
(например, вал) характеризуется дву
мя свойствами — инерционностью и 
упругостью.

Все реальные системы являются 
распределенными, но при анализе каж
дую систему стремятся привести к

дискретному виду, пренеорегая менее 
существенными свойствами каждого 
элемента.

Автомобиль в целом и трансмиссия 
как его составная часть являются си
стемами с распределенными парамет
рами. Они *обычно при схематизации 
представляются в виде колебательных 
систем дискретного вида.. Основанием 
для дискретизации является то, что 
крутильные колебания в трансмиссии 
имеют выраженный дискретный спектр 
собственных частот в диапазоне до 
300 Гц. Соответственно дискретные си
стемы можно применять для расчета 
колебательных процессов в этом диапа
зоне частот.

В системах, приведенных к дискрет
ному виду, массы сосредоточены и 
обладают только инерционностью. 
Участки системы, связывающие массы, 
имеют вид упругих элементов, которые 
характеризуются определенной жест
костью. При анализе крутильных коле
баний к сосредоточенным массам 
обычно относят массы, размер которых 
вдоль оси вращения не превышает 
двойного диаметра массы. Распреде
ленные массы, если они малы по срав
нению с сосредоточенными, приближен
но учитываются путем отнесения их к 
сосредоточенным. Дискретизация си
стемы трансмиссии производится путем 
изучения чертежей агрегатов и выде
ления элементов, относящихся к сосре
доточенным массам, и элементов, обла
дающих только податливостью.

К сосредоточенным массам обычно 
относят маховик, диски сцепления, 
зубчатые колеса, фланцы, детали под
шипников, корпуса агрегатов.

Элементы, обладающие только же
сткостью (податливостью), в первую 
очередь — это валы, специально вве
денные в трансмиссию упругие детали, 
упругие элементы подвесок агрегатов. 
Учет и правильное определение жест
кости перечисленных элементов имеет 
определяющее значение при составле
нии расчетных схем эквивалентных
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Рис. 1.10. Механическая модель и соответствующая ей динамическая система

трансмиссии. Зубчатые зацепления, 
опоры имеют сравнительно малую по
датливость. Но их тщательный учет 
необходим при расчетах высокочастот
ных колебаний. Шины, упругие муфты 
имеют большую массу и обладают вы
сокой податливостью. При дискретиза
ции они заменяются сосредоточенной 
массой с присоединенной податли
востью. Автомобиль представляется в 
виде механической колебательной 
системы, состоящей из множества 
сосредоточенных масс, соединенных 
безынерционными упругими звеньями. 
В этой системе отражены все кинема
тические связи между валами, агрега
тами, осуществляемые зубчатыми пе
редачами, рычажными механизмами; 
показываются силы и моменты, дей
ствующие на элементы системы, в том 
числе и силы трения, рассеивающие 
энергию колебаний. Составление 
расчетной схемы рекомендуется про
водить в такой последовательности:

изучаются чертежи агрегатов и транс
миссии в целом и на этой базе состав
ляется механическая модель; опреде
ляются параметры механической 
модели; по механической модели нахо
дятся параметры соответствующей 
динамической системы; проводится 
упрощение динамической системы до 
расчетной динамической схемы.

Механическая модель — это кине
матическая схема с изображением на 
ней массы — в виде прямоугольников 
и валов — в виде прямых линий 
(рис. 1.10). При составлении механи
ческих моделей учитывают так называ
емые реактивные массу и упругость. 
Под реактивной массой понимается 
масса картера агрегата, имеющего 
упругие связи с рамой автомобилей и 
участвующая в крутильных колеба
ниях трансмиссии. Реактивные упруго
сти можно изображать в виде витка 
спиральной пружины, одним концом 
прикрепленной к картеру, а другим —
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Рис. 1.11. К определению динамического мо
мента инерции шестерни

a i

Рис. 1.12. К определению динамического мо
мента инерции кулачка

к раме автомобиля (неподвижной точ
ке). Основными параметрами механи
ческой модели являются моменты 
инерции масс относительно их осей 
вращения U и податливости упругих 
элементов е,, ж -  Податливость — вели
чина, обратная угловой жесткости ва
лов и численно равная углу поворота 
(в радианах) одного из концевых се
чений вала при приложении к нему 
крутящего момента в один ньютоно
метр при закрепленном другом конце
вом сечении. Динамические моменты 
инерции и податливости находят 
экспериментальным путем или по чер
тежам деталей.
- Момент инерции можно находить 
аналитическим или графоаналитиче
ским методами. Аналитический метод 
применяется для деталей, имеющих 
форму, которую можйо расчленить на 
простые геометрические тела. Пример 
расчленения показан на рис. 1.11. Мо
мент инерции простых тел определяют 
по формулам, основные из которых

приведены в табл. 1.1. Момент инерции, 
шестерни Im= I i + h + h + h -

Графоаналитический метод опреде
ления моментов инерции применяется, 
когда деталь не поддается делению на 
простые геометрические тела. Деталь 
делят на части цилиндрическими по
верхностями (рис. 1.12), описанными 
вокруг центра вращения на малых рас
стояниях ДRi друг от друга. Момент 
инерции одной такой части (заштри
хована)

па, ,
АЛ =  Р j go bi$AR{.

Момент инерции всего тела 

i=1
При последовательном соединении 

валов суммируется их податливость, 
при параллельном — жесткость. В этом 
случае суммарная податливость валов 
находится по выражению

eiet 
01 +

Податливость шлицевых и шпоноч
ных соединений определяется по фор
муле

еш= kml (d2lhz),

где km равен 6 • 10-12 — для соединений 
с призматической шпонкой; 13,8 Xi 
X Ю-12 — для соединений с сегментной 
шпонкой; 4,2 • 10-12 — для шлицевого 
соединения; d — диаметр соединения 
(для шлицевого соединения d = d Cp);
I — длина соединения; h — активная 
высота шпонки (шлица); z — число 
шпонок (шлицев).

Податливость карданных шарниров 
может быть рассчитана по формуле

ек.ш= 5  • 10
где d — диаметр соединяемых валов.

Податливость рессорной подвески 
ведущего моста на скручивание в 
продольной плоскости (реактивная
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Табл. 1.1. Формулы для расчета податливостей и моментов инерции простейших деталей

Эскиз детали Податливость Момент инерции

32 I
в ~  яб D4
(G — модуль сдвига)

1 — Р 32 D*1 
(р — плотность)

7ZZZ//////A

I

- i

__ •t? *о

} -
у // / / / /777?^

t I т

( 1 .

32 I
е ~  пG D* ’

1
к =  1 - ( d / D ) *

32 I 
е ~  nG D* ’
* =  J L ( 1 +  _L +  _1)

За \  а  а 2/

_ 3 2  J _  
е ~  nG 12  D1' 

'l - ( d 0/D )* '

За ( а  а 2 ) 
I

е =  ■G — аЬ4

к  D4 1 — а 5 
/  =  р 32 Т  1 — а 3^  +  
+  а  +  а 2) I

n D* 1 — а 5 
7 =  Р 32 [ 6 1 — а» Х 
X (1 — а  +  а 2) — d*]l

bh
/  =  р — (62 +  А2Н

h/b 1 1,5 2 3 4

а 0,140 0,294 0,457 О Vi со О 1,123

е =

ср ■

32 h
~пд , 4

1 Y ,
Ы \ I 1

32 /
nG 4 ;

D +  d

и + х

+  6а 2 )•+¥]»
+

Л =  ■

ср.

D — D

(г — число шлицев)
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податливость) может определяться 
по формуле

ер= 4  c~lL~l,
где с — линейная жесткость подвески; 
L — длина рессоры.

Собственная податливость зубча
той передачи, приведенная к одному 
из валов, определяется по формуле

e3= k 3/(bR2 cos2a),
где b — рабочая ширина колеса; a — 
угол зацепления; R — радиус началь
ной окружности зубчатого колеса, рас
положенного на валу, к которому при
водится податливость зубчатой переда
чи (для конических передач R — сред
ний радиус начальной окружности); 
k3 — коэффициент: для стальных пря
мозубых колес &3= 6  • 10-11; для сталь
ных косозубых колес £3=3,6-10-11, для 
стальных шевронных колес ka=  
=4,4-10 -11.

В приведенных формулах размеры 
подставляют в метрах, силу — в ньюто
нах, податливость — в рад/Н • м.

Когда изучаются кратковременные 
переходные процессы, рассеивание 
энергии можно не учитывать, напри
мер, в задаче определения максималь
ной динамической нагрузки. При изу
чении процессов, связанных с устано
вившимися колебаниями (в том числе 
и случайными), рассеивание энергии в 
системе может оказать существенное 
влияние на результаты расчета. Поэто
му в этих случаях элементы, рассеива
ющие энергию, должны быть обяза
тельно учтены.

Рассеивание энергии при колебани
ях трансмиссии автомобиля вызывает
ся гистерезисными потерями в мате
риале деталей, шпоночных и шлицевых 
соединениях, опорах валов, зубчатых 
зацеплениях, сальниках, а также в раз
личных демпферных устройствах.

При изучении крутильных колеба
ний, когда это не приводит к большим 
погрешностям, считают, что силы тре
ния, вызывающие рассеивание энер

гии, пропорциональны абсолютным и 
относительным скоростям перемеще
ний масс. В общем случае момент 
трения может быть представлен в виде

Мтр= £(о,

где ш — абсолютная или относительная 
скорость звена, рассеивающего энер
гию при колебаниях; k — коэффициент 
неупругого сопротивления.

При экспериментах обычно опреде
ляют не непосредственно коэффициент 
неупругого сопротивления, а так назы
ваемый коэффициент апериодичности 
(относительный коэффициент рассеи
вания), определяемый отношением со
седних амплитуд перемещений масс 
при свободных колебаниях. Из общей 
теории колебаний известно, что коэф
фициент janppHnДИХТНПР-ТИ ЛР связан С 

-коэффициентом неупругого сопротивле
ния k соотношением:

k = 2W nQ,

где Q — парциальная частота систе
мы, методы определения которой при
ведены ниже; / п — момент инерции 
масс парциальной системы.

Приводим ориентировочные значе
ния коэффициентов демпфирования 
трансмиссий и некоторых агрегатов: 
трансмиссия в целом — Чг=0,45...0,95; 
ведущий мост — Чг=0,13...0,27; рес
соры— Чг=  1,15...2,45; ведущие коле
с а — Чг=0,30...0,64; карданная переда
ча — Чг=0,02...0,04; коробка передач — 
Чг =  0,065...0,135.

- “^С оставление по механической моде
ли схемы динамической системы за
ключается в приведении параметров 
механической модели к одному или 
нескольким валам и изображению си
стемы условными элементами. Приня
тые условные изображения показаны 
в табл. 1.2.

Формально такое приведение со
ответствует линейному преобразова
нию координат механической модели. 
Основным условием является сохране-
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Табл. 1Л. Условные изображения элементов динамических систем

Но
мер Наименование Механическая модель Динамическая

система формулы приведения

1 2 3 4 5

1 Масса

2 Упругий вал
3 Жесткий вал

4 Фрикцион

5 Неподвижная точка

6 Соединения:
упругим валом

7 жестким валом

8 через редуктор

через редуктор 
с разветвлением

10 Демпфирование:
по скорости де
формации

по скорости мас
сы

11 Разветвление мощ- / '  
ности на два потока 
через планетарный ме
ханизм

12 Редуктор с реак
тивной податливостью п  9. "р !

h  ei

[*1
Г
TJ ф «2 Ч

а
в

Ч Ь

/777777 

h  h

(y^€)
—J l 2̂

*1,2 71 =  Л: 72 =  72/“2> 
K J  \ J  e12 =  «1 +  « 4

h

11 — 72"Ь721 / ц2>
73 =  /8: — ^ / “2;

г e12 — elI e23~ e2;
e 24 —  e3“

0 =€

- f l  J 2 73

И рнз
Л — Л' 72 — 72

2 ( 1 + P ) *  ’
' 3 = ' з / о  +  р)2;

i п  ~н p \2
*123 — el +  e2 ^ p J +

+  ез(* + p)2;
p =  z2/z3 (z — число зубьев)

^  /  =  / ; ; /2 =  / '/и 2;
/ р =  / ; / ( 1 - « ) 2; 
ei2 =  ei + «Ч; еР =  ер —
— и)2; и =  <Pj/q>2
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Окончание

13 Редуктор с диффе
ренциальным меха- 7i 
низмом и реактивной ^  i ( 
податливостью

14 Связь поступатель
но движущейся мас
сы с эластичным ко
лесом при ограниче
нии сцепления

Л =  Л* 2̂ =  ^г/(0'5“о)2;
=  /з/(0,5и0)2; 1р—1р/ио>

ei23 =  ei +  (0 , 5ы0)2 е2 +

+  (0.5и0)2е3; еР =  еР"о

7Х 4  Л  — Лс! I & m ar 0 > е 12 сш

о ч ю  
%

ние кинетическои и потенциальной 
энергии и функции рассеивания приво
димых и приведенных элементов.

В качестве примера рассмотрим 
приведение к массе 1\ механической 
системы, изображенной в табл. 1.2 под 
номером 8. Если принять, что массы 
повернуты от начального положения, 
при котором упругий момент в систе
ме равен нулю, на углы 0j и 02 соответ
ственно, кинетическая энергия систе
мы будет равна суммарной кинетичес
кой энергии масс:

Ek — Eki +  Е/а =  0,5/10? +  0,5/г 0|;

потенциальная энергия системы — 
суммарной потенциальной энергии, за
пасенной в упругих элементах:

Ер =  Epi -f- Ер2 — 0 ,5A iei1 +  0,5А2е2 *»

где Ai и А2 — угловые деформации 
валов 1 и 2.

Моменты, закручивающие валы, 
связаны с деформацией валов соотно
шениями:

Mi =  AjCi М% =  A2s2
Если обозначить передаточное чис

ло шестеренчатой пары через и, 
М2= и М 1.

Следовательно,
иМу — Дай"1; Mi =  A2e J lu~1\

Aie]■ 1 — Д2е2 lu Д2 =  Aiu{e2le^ . (1.3)
С другой стороны, обозначив углы 

поворота шестерен через «1 и а2, имеем 
a2= a i  /и:

Д1 =  0 1 — ar, 02—о2—02; Ai +  «A2=  
=  01 — Ы02.

Учитывая соотношение (1.3), полу
чим:

_  9t — ив2
Ai =  £ 1 '! Да —

6\ ~f“ U?B% 61 -}- и?в2

п  =  0,5 Л 1—
(б1 +  Ы2е*)

Отсюда следует, что если принять 
вместо координат 01  и 0 2 координаты 
<pi и ф2, связанные соотношениями: <pi =  
=  0i; ф2 =  «02, а суммарную податли
вость упругих элементов принять рав
ной ei2= e i- f« 2e2, выражение потен
циальной энергии упростится и примет 
вид

Ер =  0 ,5 (<Р1~~ф,)а. 
е1%
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В новой системе координат выражение 
кинетической энергии будет иметь вид

/ i '
Ek — 0,5/i Ф1 +  Ф2 =  0,5/i ф? +

“2

-(- 0,5/2 ф!> (1-4)

где U = / р  I2 =  l'2/u 2.
Полученные соотношения справед

ливы и для других типов механических 
схем. В общем виде параметры приве
денной динамической системы получа
ются по параметрам механической мо
дели путем использования соотноше
ний:

Ii =  Ii/uf> ei =  eiiii, (1.5)

где I г ei — параметры механической 
модели; / г, et — параметры приведенной 
динамической системы.

В ряде случаев приходится иметь 
дело с механизмами, в которых проис
ходит разделение мощности на несколь
ко потоков. В табл. 1.2 приведены две 
такие механические системы. В систе
ме под номером 11 мощность колебаний 
от массы 1 передается массам 2 и 3 
через валы с податливостями е2 и ез. 
Причем вне зависимости от того, какую 
массу поворачивать при закрепленных 
других, нагружаются сразу все валы.

Поэтому в данном случае можно 
говорить о податливости системы, со
стоящей из этих валов. В общем виде 
податливость системы связанных валов 
определяется выражением

я

1=1

где ег- — податливость вала, соединен
ного с i-й массой; щ — передаточное 
число механизма от массы, к которой 
производится приведение, до массы с 
индексом i при всех других остановлен
ных массах. В системе под номером 12 
мощность от массы 1\ передается к мас
сам / 2 и / р. При остановленной массе 
/ р  и повороте массы 1 или 2 момент вос
принимается только валами с податли

востями в\ и вч. Поэтому только эти валы 
и образуют общую систему.

Можно представить механизм с лю
бым числом потоков разветвления 
мощности. Например, механизм с тремя 
потоками (схема под номером 13 
табл. 1.2).

Валы с податливостями е[, е'2, е'ъ 
образуют систему, имеющую податли
вость «1, 2, 3- Индексы в данном обо
значении показывают нумерацию валов, 
входящих в систему.

Моменты инерции деталей в меха
низмах с разветвлением потоков мощ
ности находятся также по выражению 
(1.5), где под передаточным числом 
понимается передаточное число от 
массы, к которой осуществляется при
ведение, до приводимой при неподвиж
ных всех других массах.

Крутильные колебания в трансмис
сии и продольные перемещения под
рессоренных и неподрессоренных масс 
автомобиля взаимосвязаны. Поэтому 
при анализе нагрузок в трансмиссии в 
расчетных схемах необходимо учиты
вать поступательно движущиеся мас
сы. Обычно поступательно движущиеся 
массы заменяются маховиком. При 
этом кинетическая энергия маховика и 
поступательно движущейся массы дол
жны быть одинаковыми. Если обозна
чить т а — поступательно движущаяся 
масса автомобиля; / а — момент инер
ции маховика, эквивалентного посту
пательно движущейся массе; v и <д — 
соответственно линейная и угловая 
скорость поступательно движущейся 
массы и эквивалентного маховика, по
лучим:

/лач2 / аю2 т  ̂ ( 0 \z
2 =  2 ’ а =  m& W ) ‘

Для поступательно движущихся 
масс автомобиля v =  wr0, где г0— ради
ус качения колеса без скольжения.

Тогда

К  =  т / 1
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Маховик, эквивалентный поступа- механической модели и приведенной 
тельно движущейся массе автомобиля, системе:
и колесо с моментом инерции / к связа- kvfi k' (ш')2 , , / ш' \г
ны между собой не жестко, а через --- --------- j— I ' \ ~ )  ’
упругую шину, имеющую податливость
еш. Передача момента от колеса к по- , поскольку (о7ю=1/ы, k = k 'u 2.
ступательно движущимся массам и на
оборот возможна только при наличии 
продольной составляющей реакции 
дороги, которая ограничивается сцеп
лением колеса с дорогой.

На расчетных схемах колесо и по
ступательно движущаяся масса авто
мобиля изображаются в виде двух 
маховиков, соединенных валом, с по
датливостью, соответствующей танген
циальной податливости шины. В соеди- 

( нении установлено сцепление, ограни
чивающее момент в упругом звене 
моментом сцепления колеса с дорогой.

Mv=<pRzr0,

где <р — коэффициент сцепления коле
са с дорогой; Rz — нормальная состав
ляющая реакции дороги.

Если при расчетах учитывается 
рассеивание энергии при тангенциаль
ной деформации шины, в систему вво
дится демпфер, как это показано на 
схеме под номером 10 табл. 1.2.

Приведенные крутящие моменты, 
действующие на элементы динамиче
ской системы автомобиля, находятся 
из условия равенства работ приведен
ных и приводимых моментов и опреде
ляются по формуле М=М'/ы.

Если требуется учесть сопротивле
ние качению колес, момент сопротивле
ния качению следует прикладывать к 
маховику, эквивалентному колесу. Мо
менты сопротивления, имитирующие 
сопротивление воздуха и сопротивле
ние подъема, прикладываются к махо
вику, эквивалентному поступательно 
движущейся массе.

Коэффициенты неупругого сопро
тивления в приведенной системе опре
деляются по равенству функций рассе
ивания (диссипативных функций) в

т /" ' Приведенная динамическая система 
(  автомобиля имеет обычно большое чис

ло масс и упругих звеньев. Определе
ние динамических характеристик такой 
системы даже с использованием совре
менных вычислительных средств пред
ставляет определенные трудности. 
Вместе с тем расчет многих характе
ристик по упрощенным системам не 
приводит к значительным погрешно
стям. Поэтому при практических рас
четах динамические системы упрощают 
путем объединения инерционных и 
упругих звеньев. Степень упрощения 
может быть различной и зависит от ха
рактера задачи и, главным образом, 
частотного диапазона, в котором про
водится анализ колебаний.

Из теории колебаний известно, что 
погрешность расчета не будет более
5 %, если высшая частота собственных 
колебаний приведенной системы будет 
превосходить не менее чем в четыре 
раза высшую частоту анализируемых 
колебаний.

1^0 Существует много методов упроще
ния динамических систем. Среди них 
наибольшее распространение получил 
метод парциальных систем, позволяю
щий при относительно небольших за
тратах времени получать расчетную 
систему, у которой собственные часто
ты и формы колебаний в интересуемом 
диапазоне частот с заданной точностью 
совпадают с соответствующими харак
теристиками заменяемой системы.

Для упрощения динамической си
стемы последняя разбивается на про
стейшие (парциальные) двухмассовые 
и одномассовые системы, как это пока
зано на рис. 1.13. Каждая парциальная 
система характерна тем, что имеет 
одну частоту собственных колебаний. 
Квадрат частоты собственных колеба-
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Рис. 1.13. Упрощение дина
мической системы:

а  — исходная система: б — рас
членение исходной на двухмас
совые парциальные: в — расчле- 
нение исходной на одномассовые 
парциальные; г — преобразование 
высокочастотных парциальных 
систем; д — преобразованная ди

намическая система

ний парциальной системы с индексом k 
определяется по выражению:

=  (̂ npftAip ft)
Если приведенная система разделе

на на одномассовые парциальные си
стемы, податливость и момент инерции 
находятся по формулам:

£npft —
ek - \ ,  kek , ft+1

/npft — /ft"
ek - l .  ft +  eft. ft+1 

Для двухмассовых:
л . т *-И 
£npft —  £ft> 1 npft —  - —~ ~ z ----------•

l k +  'ft, ft+i
Парциальные системы, имеющие ча

стоты собственных колебаний, значи
тельно превосходящие верхнюю грани
цу исследуемого частотного диапазона,

заменяются на эквивалентные систе
мы, одномассовые системы — двухмас
совыми путем разделения массы на 
две и объединения правых и левых 
упругих звеньев, как это показано на 
рис. 1.13, в. Двухмассовой системе эк
вивалентна парциальная одномассовая 
система, образуемая путем объедине
ния масс и разделением упругого ва
ла. На этом же рисунке приведены 
формулы для расчета параметров эк
вивалентных систем. Первоначальные 
парциальные системы в общей динами
ческой системе заменяются преобразо
ванными. Если преобразованная экви
валентная система является двухмас
совой, ее массы объединяются с мас
сами систем, расположенных справа и 
слева от нее. Если же эквивалентная
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система одномассовая — объединяют
ся упругие звенья. При замене парци
альной системы эквивалентной исклю
чается одна степень свободы. Опера
ция упрощения может быть повторена 
несколько раз до получения системы с 
необходимым числом степеней свобо
ды. При этом надо иметь в виду, что 
обычно высшая собственная частота 
упрощенной системы существенно ис
кажена. Поэтому для исследования 
области колебаний, включающей п 
собственных частот, динамическая си
стема должна иметь не менее п + 1 соб
ственных частот.

На этапах составления механиче
ской модели и схемы динамической 
системы каждый инерционный и упру
гий элемент соответствует определен
ной детали или группе деталей транс
миссии. При упрощении систем 
определенность такого соответствия 
теряется. Расчетная динамическая си
стема эквивалентна реальной системе 
трансмиссии только в том, что колеба
тельный процесс в ней в заданном ча
стотном диапазоне моделирует реаль
ный. Однако тот факт, что ряд узлов 
трансмиссии характеризуется значи
тельными инерционными и упругими 
параметрами (большие моменты инер
ции имеют маховик, колеса и массы 
главной передачи; большие податли
вости— карданный вал, полуоси), да
ет основание приписывать элементам 
расчетной динамической системы соот
ветствие определенным деталям, уз
лам. Это удобно для анализа и рас
четов.

Опыт составления динамических 
систем показывает, что при расчетах 
колебаний в трансмиссии частот до 
250 Гц приведенные моменты инерции 
подвижных деталей двигателя можно 
заменить одной массой с суммарным 
мбментом инерции. Если нагрузка рас
пределена равномерно по ведущим ко
лесам, сцепление их с дорогой одина
ково, а трение в дифференциале незна
чительно, то динамическая система на

участке главная передача — ведущйе 
колеса является симметричной. Ее 
упрощение производится путем объеди- 
нения*пар аллельных ветвей. Получает
ся цепная динамическая система, у ко- 
торой-объединенные моменты инерции 
и жесткости равны сумме соответству
ющих параметров параллельных вет
вей. При таком упрощении не учитыва
ются противофазные колебания, кото
рые могут возникать в параллельных 
ветвях. В автомобильных коробках пе
редач инерционные массы на нерабо
чих ответвлениях можно считать жест
ко соединенными с рабочими участка
ми. При решении вопроса об учете в 
динамической системе реактивных 
звеньев следует принимать во внима
ние степень взаимосвязи колебаний 
масс автомобиля и трансмиссии через 
реактивный контур, а также влияние 
реактивных элементов на частоту и 
форму собственных колебаний систе
мы. При многих видах расчетов быва
ет достаточно учитывать только реак
тивный контур ведущих мостов.

Когда угловые перемещения карте
ров ведущих мостов ограничиваются 
реактивными штангами, реактивную 
массу моста можно вообще не учиты
вать.

1.5. Определение максимальных 
нагрузок в трансмиссии

Экспериментально установлено, что 
наибольший момент в трансмиссии 
возникает при трогании автомобиля с 
быстрым включением сцепления (бро
ском педали). Этот момент может зна
чительно превышать момент, соответ
ствующий максимальному моменту 
двигателя. На рис. 1.14 показаны 
экспериментально полученные реали
зации момента в трансмиссии при тро
гании автомобиля с быстрым включе
нием сцепления. Максимальный мо
мент в трансмиссии для расчетов на 
прочность определяется по наибольше
му его значению, которое имеет место,
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Рис. 1.14. Осциллограмма момента в транс
миссии при трогании автомобиля с места

Рис. 1.15. Динамическая схема для расчета 
максимальных нагрузок в трансмиссии

как правило, при буксующем сцепле
нии и практически неподвижном 
автомобиле. В некоторых случаях 
максимальный динамический момент 
возникает при пробуксовке ведущих 
колес. Максимальная динамическая 
нагрузка в трансмиссии зависит от ха
рактеристик двигателя и сцепления, а 
также от параметров динамической 
системы автомобиля. Поэтому при про
ведении прочностных расчетов целе
сообразно эту нагрузку определять 
с учетом особенностей автомобиля.

Сопоставление расчетных и экспе
риментальных нагрузок в трансмиссии 
показывает, что определение макси
мальных динамических нагрузок в 
трансмиссии автомобиля 4X2 и 6X4 
можно выполнять по пятимассовой ди
намической системе, изображенной на 
рис. 1.15. Моменты инерции динамиче
ской системы соответствуют приведен
ным к первичному валу коробки пере
дач моментам инерции: /] — двигателя 
с маховиком; / 2 — ведомого диска сцеп
ления; /з — деталей трансмиссии; U — 
ведущих колес; / 5— маховика, эквива
лентного поступательно движущейся 
массе автомобиля. Приведенные по
датливости системы соответствуют по
датливостям: е2з — деталям коробки

передач и карданной передачи; е34— 
полуосям; е45 — тангенциальной подат
ливости шин. Трение в системе и по
датливость демпфера сцепления мож
но не учитывать.

К массе /i приложен крутящий мо
мент Ме, определяемый внешней ха
рактеристикой двигателя, к массе h  — 
приведенный момент сопротивления 
движению Mf.

Mf=fgm ar0/uT, ( 1 .6)
где f — коэффициент сопротивления 
качению, соответствующий рассматри
ваемым условиям движения; ша — 
масса автомобиля; г0 — радиус каче
ния колеса без скольжения; мт — пере
даточное число трансмиссии.

Момент сцепления, ограничиваю
щий максимальный момент в звене с 
податливостью 645, находится по выра
жению

Мф=<рСфГ0/ыт, (1-7)
где <р — коэффициент сцепления, соот
ветствующий движению по твердой су
хой дороге; Gv — сцепной вес автомо
биля.

При определении динамических на
грузок в трансмиссии момент трения 

|  сцепления Мс представляется в виде 
экспоненциальной зависимости:

М С =  М 0 т а х ( 1 — е ~ и ) ,

где Me max — статический момент пол
ностью включенного сцепления; k — 
константа, характеризующая темп 
включения сцепления.

Для автомобильных сцеплений
M e  m ax =  Рс-Ме max! k  =  3/tc,

где рс — коэффициент запаса сцепле
ния; tc — время включения сцепления.

. При определении максимального 
момента в трансмиссии принимается, 
что водитель резко отпускает педаль 
сцепления. В этом случае при отсутст
вии в приводе сервомеханизмов момент 
сцепления нарастает за время tc =  
=0,01...0,03 с.

Г Наиболее часто при анализе слож-



ных систем для вывода уравнении дви
жения используют уравнения Лагран
жа 2-го рода. Если в качестве 
обобщенных координат приняты углы 
поворота масс q>i, фг, Фз, ф4, ф5, выра
жения кинетической и потенциальной 
энергии будут иметь вид:

Ек =  0,5 (/i Ф1 +  h  фг +  h  фз +  h  ф4 +

-Ь h  ф§);
Е„ =  0,5 [(ф2 — Фз)2/е23 +  (фз — ф4)2/е34 +

+  (ф4 — ф5)2/ ^ 5]-

Внешними моментами, действую
щими на систему, являются момент 
двигателя Ме (действует по координа
те q>i), момент сцепления Мс (действует 
по координате (pi и фг) и момент сопро
тивления качению М/ (действует по 
координате q>4).

Произведя дифференцирование вы
ражений энергии и подставив соответ
ствующие производные и обобщенные 
моменты, получим следующую систе
му пяти уравнений, описывающих 
движение масс рассматриваемой си
стемы:

/ 1Ф1 =  Ме — Мс;

/2Ф2 +  (ф2 — Фз) =  Мс; е23

/зФз — - ( ф 2 — Фз) +  —  (фз — Ф4) =  0 ;2̂3 3̂4
1/4ф4-------(ф3 — ф4) +
в34

+  — (ф4— Фв) =  —М а
645

/5ф5------- (ф4 — Фб) =  0.
^45

Более удобно приведенную систему 
уравнений решать, если в качестве не
известных принять не абсолютные пе
ремещения масс, а моменты в упругих 
звеньях, пропорциональные деформа
циям, имея в виду следующие соотно
шения:

—  (ф2 — < £23
=  м,23» 4̂5(ф4 — Фа) = М 48’

1
£34

(фз — ф4) =  Мы-

Проведя преобразования, получим 
следующую систему уравнений:

МР м, \

м.
II

м 23 =  — т~ -

Мз4 =

+  ■
£34/4

М 4  5 —

еи1г
■ М34;

£34/3
:м 15
1

— (т- + т-)е2з \ ‘г .‘л /
М23 +

М,23 ' 1 .7 1 4 - - Ш ы  +

634/4

Й34 \ / з

■М/,
+ тУ

£45/4

£45/4
■М

М:34 (f + f 
£45 V  4 ‘ Ъ

Мл в

/•

По преобразованной системе воз
можно непосредственно получать мо
менты в упругих звеньях. При этом 
число неизвестных, а соответственно и 
число уравнений, уменьшается на еди
ницу.

___ Момент двигателя Ме определяется
внешней характеристикой и является 
функцией угловой скорости коленчато
го Вала Me= f ( (О е).

Момент сопротивления качению 
находится по выражению ( 1.6) и дей
ствует только при перемещении массы 
/ 4. Последнее возможно только тогда, 
когда момент, скручивающий шину 
(Af45), больше момента сопротивления 
качению. Следовательно,

м  [0 при М4в < М / ; 
f \M f  при

Момент в звене 645 не может быть 
больше момента по сцеплению веду
щих колес с опорной поверхностью, 
определяемого по формуле (1.7):

М 45^М ф .

Начальные условия: при f= 0  (оё= 
=  (Ое max- Решение приведенной систе
мы уравнений может выполняться на
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Рис. 1.16. Блок-схема набора на АВМ для 
определения максимальных нагрузок в транс

миссии

цифровой или аналоговой вычислитель
ных машинах.

На рис. 1.16 приведена блок-схема 
набора рассмотренной задачи на АВМ.

Динамическую нагруженность 
трансмиссии удобно оценивать коэф
фициентом динамичности kR, под кото
рым понимается отношение

£д =  Л1т тах/Л ^е max,

ГДе Л Г тт ах , М е т а х  — максимальный 
момент соответственно в звене транс
миссии и двигателя по внешней харак
теристике, приведенный к первичному 
валу коробки передач.

Расчетами и экспериментальными 
исследованиями установлено, что мак
симальная динамическая нагрузка за
висит в наибольшей степени от общего 
передаточного числа трансмиссии.

При приближенных расчетах мак
симальный момент на первичном валу 
коробки передач можно определять, по 
эмпирическим формулам:

При Ы т^20 Afimax^SPcAfemail
При t L ' i БО Л^ттах“ Мф,

где -Мф — определяется по формуле
(1.7).

При 20< и т<50 значение МТШах 
находится путем интерполяции значе
ний Мт max, полученных при ит =  20 и 
Wt — 50:

Мт ma!t =  2ficMe max ,

-  (2РсМе max -  1,35М9) “т

Для агрегатов трансмиссии, распо
ложенных за промежуточной парой 
шестерен коробки передач, максималь
ный момент может находиться исходя 
из момента на первичном валу короб
ки передач с учетом передаточного 
числа трансмиссии и конструктивных 
параметров узлов деления мощности.

Для автомобиля с гидромеханиче
ской трансмиссией значение Мт max на 
турбинном валу гидротрансформатора 
определяется по выражению

Мт max=.Мно&тах, (1 *8)
где Мно — крутящий момент на насос
ном колесе; kmax — коэффициент транс
формации в «стоповом» режиме (оста
новленном турбинном колесе и полной 
подаче топлива).

Максимальный момент на г'-й детали 
находится по моменту на турбинном 
колесе и передаточному числу транс
миссии от турбинного вала до рассмат
риваемой детали (ит)

Mi шах =  Мт тахИтПт»
где rj' — КПД трансмиссии на участке 
от турбинного вала до рассматриваемой 
детали.

При этом максимальный момент в 
трансмиссии не может быть больше



момента, обеспечиваемого сцеплением 
при <р=0,8:

Л1хф max — ф О фГо/(«4%)> (1-9)

где « ' — передаточное число; \  — КПД 
трансмиссии на участке от рассматри
ваемой детали до ведущих колес.

Для расчетов принимается мень
шее из значений, найденных по форму
лам (1.8) и (1.9).

Экспериментальные данные по мак
симальным моментам в трансмиссиях 
автомобилей-аналогов могут использо
ваться и в расчетах.

1.6. Нагрузочный режим при расчетах 
трансмиссии на долговечность

Нагрузочный режим, определяю
щий усталостную прочность трансмис
сии, зависит от условий работы авто
мобиля, его технических характери
стик и конструктивных особенностей.

Как было показано в параграфе 1.3, 
детали трансмиссии на долговечность 
рассчитывают при условном расчетном 
режиме. Он определяется детермини
рованным значением момента (расчет
ным моментом .Мр) и расчетной часто
той вращения вала (% ). Учет же 
особенностей эксплуатационного ре
жима нагружения проводится за счет 
введения коэффициента эквивалент
ных пробегов Ки [см. (1.3)]. В некото
рых видах расчетов вместо коэффици
ентов пробега и расчетных моментов 
используют эквивалентные моменты 
Мд. Применительно к деталям автомо
бильных трансмиссий обобщенными 
характеристиками для расчетов на 
долговечность являются: расчетные 
моменты Мр; расчетные частоты вра
щения валов яр; коэффициенты эквива
лентных пробегов Кп или эквивалент
ные моменты Мэ\ коэффициенты отно
сительных пробегов на передачах 

В соответствии с существующими 
методиками все детали автомобильных 
трансмиссий делятся на две группы:

детали, работающие на всех передачах 
в коробке передач (например, детали 
главной передачи); детали, работаю
щие на определенной передаче (на
пример, шестерни коробки передач).

При установлении расчетного ре
жима условно принимают, что детали, 
работающие при движении автомобиля 
на определенной передаче, нагружены 
моментом, соответствующим предель
ной силе тяги на этой передаче при 
частоте вращения, которая имеет ме
сто при средней скорости движения на 
этой передаче. Для деталей, работаю
щих на всех передачах, в качестве рас
четного принимается режим деталей, 
работающих на первой передаче.

Расчетные моменты определяются 
по значениям расчетных удельных 
окружных сил на передачах ург- (i — 
номер передачи), представляющих со
бой отношение максимальной окруж
ной силы, которая развивается на ве
дущих колесах автомобиля (автопоез
да) при установившемся движении, к 
его весу

Ypi =  F i  m a x /^ a .

Поскольку на низших передачах 
окружная сила на ведущих колесах 
может быть ограничена сцеплением с 
дорогой, для этих передач определяют 
значения удельных окружных сил по 
сцеплению и по двигателю и в следую
щих расчетах используют меньшие 
значения.

Расчетная удельная окружная сила 
по двигателю урм находится по выра
жению

Ур1 =  Л̂ етахЫт»Т]т1-/ ( ?’о^а), (1.10)

где Ме max — максимальный момент 
двигателя; иТг — передаточное число 
трансмиссии на t-й передаче; iiTi — 
КПД трансмиссии на передаче с номе
ром £.

В случае гидромеханической пере
дачи расчетная удельная окружная си
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ла по двигателю определяется по 
формуле

Ypi= MakpUiX\Ti/ (foGgi) , (1.11)
где Мн — момент на насосном колесе 
трансформатора при максимальной 
подаче топлива в двигателе и значении 
коэффициента трансформации kv, соот
ветствующем КПД трансформатора
0,7 на низших передачах и 0,85 на выс
ших.

По сцеплению расчетную удельную 
окружную силу y<j>p находят по соотно
шению:

уФр=<рОф/Са, (112)
где Gq, — сцепной вес.

Для условий движения по твердым 
дорогам принимают ф =  0,7. Для авто
мобилей повышенной проходимости в 
случае движения вне благоустроенных 
дорог ф =  0,5...0,6.

Расчетный момент на передаче с 
номером i определяют для входного 
вала узла по формуле

Mpi =  0Я7р(ЗаГо/(ЫтТь), (1.13)
где 0 — коэффициент, учитывающий 
циркуляцию мощности; К — коэффици
ент, учитывающий долю мощности, пе
редающуюся через рассматриваемый 
узел; ур — расчетная удельная окруж
ная сила, определяемая по формулам 
(1.10), (1.11) или (1.12); ит—передаточ
ное число; г]" — КПД передачи от вход
ного вала узла до колес.

Рекомендуется принимать 0 =  1 для 
автомобилей с одним ведущим мостом 
или несколькими, имеющими диффе
ренциальный привод. При блокирован
ном приводе 0 =  1,1 на низших переда
чах и 1,2 — на высших.

Если в приводе от двигателя к рас
сматриваемой детали имеется узел 
деления мощности (например, межосе- 
вой дифференциал), то X берется в со
ответствии с распределением моментов 
этим дифференциалом. Например, ес
ли в раздаточной коробке имеется не
симметричный дифференциал, деля

щий момент между передним и задним 
мостом в отношении 1 :2 , для деталей 
переднего моста нужно принимать 
Я,= 1/3, а для деталей заднего моста 
Я,=2/3. Когда в узле деления мощности 
отсутствует дифференциал, коэффици
ент X принимают пропорциональным 
доле сцепного веса, приходящейся на 
рассматриваемый мост.

Гидромеханические трансмиссии де
лят на два участка: двигатель — насос
ное колесо; турбина — ведущее колесо.

Для первого участка расчетным 
является максимальный момент двига
теля. Расчетный момент для второго 
участка находится по формуле (1.13).

Расчетная частота вращения вход
ного вала рассматриваемого агрегата 
пр определяется по расчетным скоро
стям движения автомобиля на переда
чах по формуле

Лр; =  2 ,6 5 у р1И тЛ о ,

где Vpi — расчетная скорость автомо
биля на передаче, которая соответству
ет средней скорости движения автомо
биля на этой передаче: vpi—vmi.

Если нет других данных, среднюю 
скорость автомобиля на передаче vmi 
можно найти исходя из предположе
ния, что диапазон работы двигателя 
на всех передачах примерно одинаков. 
Тогда справедливо соотношение:

Vmi г VmsUBlЩ\ VmB =  j

где vmB — скорость автомобиля на выс
шей передаче; ив, Щ — передаточные 
числа высшей и i-й передач; — отно
сительные пробеги на передачах.

Из этого следует:

где Uam —  средняя скорость движения 
автомобиля.

С р е д н я я  с к о р о с т ь  а в т о 
м о б и л я  у am зависит главным обра
зом от дорожных условий и удельной 
мощности двигателя. Приближенно
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среднюю скорость автомобиля можно 
найти по выражению

Vam  — k v Va max?

где kv — коэффициент, принимаемый в 
зависимости от условий движения и 
удельной мощности автомобиля в пре
делах &„ =  0,5...0,75. Для средних усло
вий эксплуатации можно считать 
&„=0,6; Damax — максимальная ско
рость.

Относительные пробеги на переда
чах (gi) определяют путь, проходимый 
автомобилем при определенных ступе
нях в коробке передач. Они представ
ляют собой отношение пути, проходи
мого автомобилем на передаче с номе
ром i (Si), к общему пути, проходимому 
автомобилем (s2),

l i  =  St/S2.

Для средних условий эксплуатации 
относительный пробег может быть 
определен по эмпирическим данным, 
приведенным в табл. 1.3.

Если известна плотность распреде
ления вероятности напряжений в де
тали при пробегах автомобиля, коэф
фициент пробега в соответствии с вы
ражением (1.2) может быть определен 
по формуле

где ан и <тв — пределы учитываемых 
напряжений.

Поскольку напряжения в деталях 
можно считать пропорциональными 
удельным окружным силам, коэффици
енты пробега могут находиться по 
распределениям

Vmax
=  ^  Г VTf{y)dy.. (1.14)

•рi J
'ymin

Поэтому задача определения коэффи
циента пробега сводится к задачам 
нахождения плотности распределения 
удельных окружных сил при движении

o?f (a) da,

на передачах и определении относи
тельных коэффициентов пробега.

Эти задачи могут быть решены:
1) путем длительных испытаний авто
мобилей с близкими к проектируемо
му техническими характеристиками;
2) статистической обработки экспери
ментальных данных, полученных при 
испытаниях различных автомобилей;
3) путем расчетов режимов движения 
проектируемого автомобиля.

В настоящее время наибольшее 
распространение получил второй спо
соб. Обработка большого объема экс
периментальных данных по режимам 
движения различных автомобилей по
зволила установить некоторые общие 
закономерности.

В частности установлено, что рас
пределение удельной окружной силы 
подчиняется усеченному на максималь
ных значениях логарифмически нор
мальному закону распределения:

r ‘7 d l -
о

Параметр t находится по формуле
г =  (1 ё? ,--1ё7тг)/01еуг.

где 7г — текущее значение удельной 
окружной силы; ут1 — среднее значе
ние удельной окружной силы на пере
даче с индексом г; GigY, — среднеквад
ратичное отклонение десятичного ло
гарифма удельной окружной силы на 
передаче с индексом i.

Вероятность удельной окружной 
силы от у1а до 7(.р находится по фор
муле

р[Уи*<У1<У1 р] =  ф ( « - ф (« .  
где 4  =  (lgY,p- l g Y im)/ffigv,; /1 =
=  ( ^ У 1а- Ы У ш )/01еу.-

Значения Ф (^) и Ф (^) определя
ются по таблицам нормального рас
пределения.

Поскольку динамические нагрузки
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Табл. /,3 . Относительный пробег на передачах

Тип автомобиля О а*
Ч  соУ «►2 в>F  о.

I#, %

ю 12 з.х.

Легковые Ме!т Л<  80
Н-м 3 Пр 2 10 88 
‘ 4 Пр 2 6 22 70

Легковые УИе/ т а>  80
Н-м 4 Пр 1 4 20 75

Грузовые Р е/ т а>  11

Грузовые Ре//па 
кВт

=  7 , 4 — 11-----
т

Самосвалы

5 Пр 1 3 15 75

кВт 4
5 
5

5
5

кВт
Грузовые Ре/тпа<7,4-----

т

5
6 
6 
8 
8 
9
9 

10
10 
12 
12

4
5
5
6 
6

Пр
Пр
Пв

Пр
Пв
Пр
Пв
Пр

1
0,5
0,5

3
1,5
2

14 82 
7 20 
8,5 54

0,6 1,8 7,6 20
0,6 1,8 7,6 60
0,5 1,5 5 10
0,5 1,5 1,5 10
0,3 0,7 1,2 2,4

Пв
Пр
Пв
Пр
Пв
Пр
Пв
Пр
Пв
Пр
Пв

Пр
Пр
Пв
Пр
Пв

0,7
0,6
0,6
0,4
0,4
0,3
0,3
0,2
0,2
0,1
0,1

4
4
4
3
3

2 
1,8 
1,8 
0,8 
0,8 
0,5 
0,5 
0,4 
0,4 
0,3 
0,3

15
11
11
6
6

8,3
5.6
5.6 
1,2 
1,2 
1
1
0,8
0,8
0,5
0,5

31
18
18
11
11

71
35

70
30
23
50
5,4

5 Пр 0,7 2 8,3 24 65
60
12
12
2,6
2,6
1,8
1,8
1,2
1,2
1,1
1,1

50
26
41
16

29
23
50
6
6
4.4
4.4
2.4
2.4 
2
2

41
26
23

16 38

60
33
12

57
30
14
14
8
8
5
5
4
4

41
26

Пр — прямая, Пв — повышающая, З .Х .— задний ход.

25 54

25
45
12
12
8
8
7
7

50
30
18
47
12
12
8
8

54
25
20
45
10
10

50
25
12
12

15
30

40
25

0,3
0,3

0,3
0,3

0,5
0,5
0,5

0,5
0,5
0,5
0,5
0,5

0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5
0,5

2.5
2.5
2.5
2.5
2.5

в деталях трансмиссии учитываются 
при расчетах соответствующими коэф
фициентами, в распределениях удель
ных окружных сил ограничивают их 
максимальные значения расчетными 
удельными окружными силами.

Средние значения удельных окруж
ных сил на передачах (ут г) определя
ются сопротивлением движению. В об
щем виде

Г У mi ~  V +  mi +  У ami’

где — удельное сопротивление доро- 
ги; увт1— среднее удельное сопротив
ление воздуха; у ^  — среднее удельное 
сопротивление разгону.

Удельные сопротивления находятся 
по нижеприведенным формулам и дан
ным табл. 1.4:

=  Ч>; У ami =  M L /G j yzml =
^  (Vpl Увтд’ v

\ ' " / V.  ̂ - • я '- ,
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Табл. 1.4. Параметры для расчета средних 
удельных окружных сил

Параметр
Тип автомобвля

легковой грузовой самосвал

Ф 0,018 0,03 0,05
А 0,005 0,020 0,024
В 0,2 0,3 0,2

нагружаемым только при работе на 
определенной ступени в коробке пе
редач.

При подсчете коэффициента пробе
га интеграл в формуле (1.14) опреде
ляют численными методами.

В этом случае для нахождения Kni 
более удобна следующая формула:

Среднее удельное сопротивление 
воздуха целесообразно учитывать при 
V m i>40 км/ч.

Распределение удельных окружных 
сил для деталей, работающих на всех 
передачах, также подчинено логариф
мически нормальному закону распре
деления. Оно может быть получено 
путем синтеза нагрузочных режимов 
на отдельных передачах. Однако прак
тика расчетов показывает, что более 
объективные результаты, особенно в 
случае многоступенчатых коробок пе
редач, получаются, если рассчитыва
ется общая кривая распределения 
удельных окружных сил.

Для нахождения значения общей 
средней удельной окружной силы (v0) 
необходимо найти суммарное удельное 
сопротивление движению (у2) :
72=  Ут2%2 +.—+Тв?п|в =  2ут1|г.

Учитывая, что распределение удель
ных окружных сил подчинено лога
рифмически нормальному закону, при 
котором мода распределения смещена 
относительно средней удельной окруж
ной силы, общая средняя удельная 
окружная сила оказывается несколько 
меньшей, чем суммарное удельное со
противление движению. Сопоставление 
экспериментальных и расчетных дан
ных показывает, что справедливо сле
дующее соотношение: у0=  (0,85...0,9)yz.

Среднеквадратичные отклонения ло
гарифма удельной окружной силы 
(o ig v j)  в соответствии с данными экспе
риментальных исследований можно 
принимать 0,15...0,3. Большие значе
ния относятся к автомобилям с боль
шой удельной мощностью и к деталям,

Knl =

г

п—\

(1.15)

где z — число интервалов значении 
удельной окружной силы в пределах
ОТ Yimln ДО Уг max! Рп — верОЯТНОСТЬ ТО
ГО, что удельная окружная сила прини
мает значение в интервале с номе
ром п.

За максимальное значение удельной 
окружной силы yi max принимается со
ответствующее расчетное значение у&. 
Минимальным значением является 
ноль. Поскольку при логарифмически 
нормальном законе распределения ну
левое значение получается при лога
рифме, равном — оо, минимальное зна
чение удельной окружной силы можно 
ограничивать значением, отличающим
ся от логарифма средней удельной 
окружной силы на 3aigY;.

Практически подсчет целесообраз
но начинать с наибольших значений 
удельной окружной силы и прекра
щать, когда она становится значитель
но (на 1...3 порядка — в зависимости 
от вида расчета и от требуемой точно
сти) меньше соответствующих наи
больших значений.

При принятых условиях ширина 
одного интервала находится по фор
муле

А =  [lg УР1 — (lgVmi -  3<XigVi)]/z.

Граница интервала справа
lg V n  m ax =  lg Y p i -  А ( « - 1 ),

где п — номер интервала, считается 
справа налево, как это показано на 
рис. 1.17.
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Ч т о  0,1 0,2 7р 0 0,3

Рис. 1.17. Распределение удельных окружных 
сил для расчета деталей главной передачи 

большегрузного автомобиля: 
а —в линейных координатах: б — логарифмических
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Рис. 1.18. График для определения коэффи
циента пробега по изгибным напряжениям: 
l — a lgYf =°,3; 2 — oigV(. =0,25: 3 — <7]g Yi=0.20: 4 — 

a  ig y . =0.15

Среднее значение логарифма удель
ной окружной силы на интервале с но
мером п: lgvmt =  lgY pt-A (n-0 ,5 ).

Коэффициенты пробега зависят от 
вида нагружения детали. При расчете 
шестерен по контактным напряжениям

?рi IЧ mi

Рис. 1.19. График для определения коэффи
циента пробега по контактным напряжениям:
1 — ^ lg  у I = ®'^' ^ ^  lSYj =0,25: 3 — olgY* —0,20: 4 

^lgYi = 0 ' 15

в формулах (1.12) и (1.13) принимают 
показатель степени т  — 3, а при расче
тах по изгибным напряжениям — 
т  =  9. При расчетах подшипников при
нимают: шариковых — т  =  3, ролико
вы х— т —3,3. По существующим ме
тодикам подшипники рассчитывают по 
эквивалентному моменту:

M 3i =  Mpiy rIQ .

Наибольшее влияние на коэффици
енты пробега оказывают отношения 
расчетных и средних удельных окруж
ных сил (vpi/Ymt) и среднеквадратич
ное отклонение (<JigY.)- Поэтому ПрИ 
приближенных расчетах можно исполь
зовать графики, приведенные на рис. 1.18 
и 1.19. На этих графиках показаны за
висимости коэффициентов пробега при 
расчетах по изгибным напряжениям 
КпР и контактным Кпн в зависимости
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от отношений удельных окружных сил. 
При использовании графиков для рас
чета подшипников коэффициент пробе
га можно принять равным коэффици
енту пробега при расчете шестерен по 
контактным напряжениям.

Приведенный метод расчета коэф
фициента пробега основан на обоб
щенных характеристиках режимов 
движения автомобиля. При этом ин
дивидуальные особенности автомобиля 
практически не учитываются. В то же

время известно, что нагрузочный ре
жим в большой степени определяется 
характеристиками двигателя и транс
миссии, условиями работы, параметра
ми динамической схемы трансмис
сии.

Поэтому в последнее время стал 
применяться метод расчетного опреде
ления коэффициента пробега, основан
ный на моделировании режима движе
ния автомобиля в характерных дорож
ных условиях.



2 СЦЕПЛЕНИЯ МЕХАНИЧЕСКИХ 
ТРАНСМИССИИ

2.1. Требования к конструкции 
и классификация

Устанавливаемые на автомобилях 
сцепления по характеру передачи кру
тящего момента разделяются на фрик
ционные и электромагнитные? Работа 
фривдШнного^цёпл5Ния"''0'СНована на 
использовании касательных сил тре
ния, возникающих в зоне контакта ве
дущих и ведомых элементов при их от
носительном угловом смещении. Сила 
трения пропорциональна нормальной 
силе, сжимающей эти элементы...Элек- 
тромагнитные сцепления передают 
крутящий момент за счет сил магнит
ного притяжения частиц ферронапол
нителя, расположенного между веду
щими и ведомыми элементами сцепле
ния. Этот момент пропорционален силе 
тока, протекающего в обмотке воз
буждения, с помощью которой намаг
ничивается ферронаполнитель. Выклю
чение сцепления достигается отключе
нием обмотки от источника питания.

Наибольшее распространение име
ют фрикционные сцепления. Электро
магнитные сцепления иногда устанав
ливают на микро- и малолитражных 
легковых автомобилях.

Основные элементы фрикционного 
сцепления показаны на рис. 2.1. Оно 
включает следующие узлы: ведущую 
часть — маховик 1, нажимной диск 3, 
кожух сцепления 5, нажимные пружи
ны 4, ведомую часть — ведомый диск
2 с гасителем крутильных колебаний 
13, механизм выключения — отжим
ные рычаги 12, выжимной подшипник

11 с муфтой выключения 6, привод 
сцепления — педаль 7, оттяжную пру
жину 8, тягу 9, вилку 10. При необхо
димости в привод встраивается усили
тель, помогающий водителю управ
лять сцеплением.

Сжатие трущихся поверхностей 
осуществляется нажимными пружина
ми. Зазор А в приводе (на рис. 2,1, 
между подшипником 11 и рычагами 
12) необходим для полного включения 
сцепления и должен поддерживаться 
в определенных пределах. Если кон
струкция привода не обеспечивает га
рантированного зазора, вследствие из
нашивания трущихся поверхностей он 
уменьшается, а восстанавливается со
ответствующей регулировкой. Выклю
чение сцепления происходит следую
щим образом. При нажатии на педаль
7 через систему рычагов и тяг переме
щается выжимной подшипник 11 и 
выбирается зазор Д. Затем подшипник 
воздействует на отжимные рычаги 12 
и нажимной диск отходит вправо, сжи
мая пружины 4. При этом между ве
домым диском 2, маховиком 1 и на
жимным диском 3 образуются зазоры, 
что приводит к выключению сцеп
ления.

Сцепление должно обеспечивать: 
передачу максимального крутящего 
момента двигателя без пробуксовки 
при полностью включенном сцеплении; 
чистое выключение, необходимое для 
полного отключения двигателя от 
трансмиссии; плавность включения 
для уменьшения динамических нагру-
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зок в трансмиссии и для плавного тро- 
гания автомобиля с места; минималь
ный момент инерции ведомой части 
сцепления для уменьшения динамиче
ских нагрузок в зубчатых зацеплениях 
коробки передач и скорости изнашива
ния синхронизаторов при переключе
нии передач; постоянство момента тре
ния во включенном состоянии; эффек
тивный отвод теплоты при буксовании; 
гашение высокочастотных колебаний, 
действующих на трансмиссию, в основ
ном, со стороны двигателя; высокую 
долговечность и технологичность изго
товления; малые габариты (длина).

‘̂ Конструкции сцеплений отличают
ся большим разнообразием. По форме 
трущихся поверхностей они могут быть 
дисковыми, колодочными или конус
ными; по способу создания нажимного 
усилия — механическими, гидравличе
скими, пневматическими, электрически
ми; по состоянию трущихся поверхно
стей — сухими или смазываемыми; по 
характеру работы — постоянно за
мкнутыми или разомкнутыми. На ав
томобилях в подавляющем большинст
ве случаев применяют сухие дисковые 
постоянно замкнутые сцепления с пру
жинным нажимным устройством и га
сителем в ведомом диске. Эти сцепле
ния просты по конструкции и долго
вечны.

Б свою очередь сухие фрикционные 
сцепления подразделяются по ряду

признаков: по способу действия на 
неавтоматические и автоматические. 
В настоящее время обычно применяют 
неавтоматические сцепления. Автома
тические сцепления установлены на 
некоторых моделях легковых зарубеж
ных и отечественных автомобилей. Ав
томатическим может быть само сцеп
ление (центробежное) по принципу 
его работы или система управления, 
обеспечивающая работу неавтомати
ческого сцепления (обычно фрикцион
ного или электромагнитного) по задан
ному алгоритму без вмешательства во
дителя.

По числу ведомых дисков — на од
но- и двухдисковые. Однодисковые 
сцепления используют на легковых и 
грузовых автомобилях малой и сред* 
ней грузоподъемности. Двухдисковые 
сцепления устанавливают на автомо
билях большой грузоподъемности.

По расположению нажимных пру
жин — на периферийные и централь
ные. По периферии устанавливают ряд 
цилиндрических пружин, а централь
но — одну коническую, цилиндричес
кую или тарельчатую. Последние по
лучили распространение в сцеплениях 
легковых автомобилей, остальные ти
пы применяют в сцеплениях грузовых 
автомобилей и автобусов.

По типу привода — на сцепления с 
механическим и гидравлическим при
водом без усилителя и с усилителем. 
Усилители выполняют механически
ми, гидравлическими, пневматически
ми или вакуумными.

2.2. Конструкции сцеплений

Конструкция, размеры и характе
ристики сцепления в значительной сте
пени определяются типом нажимных 
пружин (рис. 2.2). В автомобильных 
сцеплениях применяют цилиндриче
ские, конические и тарельчатые пру
жины. Их сравнительные характери
стики показаны на рис. 2.3. Цилиндри
ческие пружины имеют линейную
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Рис. 2.3. Характеристики нажимных пружин:
а  — конической; б  — цилиндрической, в — тарельчатой

Рис. 2.4. Варианты установки нажимных ци
линдрических периферийных пружин:

1 — нажимной диск; 2 — теплоизолирующая шайба;
3 — нажимные пружины; 4 — кожух сцепления

характеристику во всем рабочем диапа
зоне. Характеристика конической пру
жины до посадки витков также явля
ется линейной, затем по мере выклю
чения витков из работы жесткость 
пружины увеличивается. Это является 
недостатком, так как обусловливает 
увеличение усилия при выключении 
сцепления и значительное снижение 
нажимного усилия при изнашивании 
фрикционных накладок. Наиболее бла
гоприятна характеристика тарельчатой 
пружины, усилие которой в рабочем 
диапазоне изменяется незначительно 
при выключении сцепления и изнаши
вании фрикционных накладок.

Цилиндрические пружины в совре
менных сцеплениях устанавливают по 

' периферии (см. рис. 2.2, а, б ) , что обес
печивает равномерное сжатие трущих
ся поверхностей за счет симметричного 
расположения пружин относительно 
друг друга и отжимных рычагов. В за
висимости от их числа нажимные пру
жины располагаются на одной или 
двух окружностях нажимного диска. 
Для центрирования пружин и умень
шения их деформации при действии 
центробежных сил применяют стака
ны, бобышки или выступы на нажим
ном диске и кожухе сцепления 
(рис. 2.4). Бобышки нажимного диска 
используют также для его балансиров-" 
ки. Для предотвращения нагрева пру
жин устанавливают теплоизолирующие 
шайбы.

Вместо периферийных пружин мо
жет устанавливаться центрально одна 
цилиндрическая пружина. При этом 
уменьшается диаметр сцепления, а его 
осевые размеры увеличиваются. Ис
пользование более сложной в изготов
лении конической пружины, устанав
ливаемой центрально (см. рис. 2.2, в), 
позволяет уменьшить и осевые разме
ры сцепления. В таких сцеплениях ре
гулируется усилие сжатия пружины, 
например, прокладками, как в кон
струкции, показанной на рис. 2.2, в.

Сжатая коническая пружина 7 рас
положена между опорным фланцем и 
подвижной втулкой. На другом конце 
втулки закреплена с помощью стопор
ного кОльца обойма с шариками на
жимных упругих рычагов пластинча
того типа. Обойма состоит из двух 
шайб. В ней устанавливается до 20 ры
чагов, которые удерживаются шари
ками, помещаемыми в отверстия на 
внутренних концах рычагов. Наруж
ные концы рычагов опираются на коль
цевые выступы опорного фланца и на
жимного диска 2.

Пружина 7 стремится переместить 
втулку вместе с обоймой вправо. В ре
зультате внутренние концы рычагов
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Рис. 2.5. Общий вид тарельчатой пружины

Рис. 2.6. Варианты установки тарельчатой 
пружины

также смещаются вправо, сжимая на
ружными концами трущиеся поверхно
сти сцепления. При выключении сцеп
ления втулка перемещается влево и 
упругие рычаги 3 перестают действо
вать на нажимной диск. Упругие ры
чаги обеспечивают равномерное сжа
тие трущихся поверхностей и плав
ность включения сцепления.

Тарельчатые пружины благодаря 
своим достоинствам широко использу
ются в автомобильных сцеплениях 
(особенно легковых автомобилей). Та

рельчатая пружина (рис. 2.5) имеет 
форму усеченного конуса и состоит из 
сплошного кольца с меридиально рас
положенными лепестками, выполняю
щими функции упругих отжимных ры
чагов. Возможны два варианта уста
новки тарельчатой пружины (рис. 2.6).
В первом варианте (рис. 2.6, а) на на
жимной диск пружина действует на
ружным краем сплошного кольца, во 
втором (рис. 2.6, б) — внутренним. - 
Первый вариант наиболее широко при
меняется в силу простоты механизма 
выключения сцепления (см. рис. 2.2, г). 
Во втором варианте упрощается кон
струкция механизма установки пружи
ны, уменьшаются усилие выключения 
и напряжения в пружине. Однако в 
этом случае для выключения сцепле
ния внутренние концы лепестков пру
жины необходимо перемещать в на
правлении от нажимного диска, что 
усложняет конструкцию механизма вы
ключения.

При использовании тарельчатых 
пружин упрощается конструкция сцеп
ления, уменьшаются его размеры, чис
ло деталей, обеспечивается плавное 
включение, равномерная нагрузка на 
нажимной диск, малое изменение на
жимного усилия при изнашивании на
кладок.

Ведущие диски (нажимные и про
межуточные) передают крутящий мо
мент двигателя ведомым дискам. Для 
обеспечения поглощения и рассеива
ния теплоты они выполняются массив
ными, часто с радиальными или спи
ральными вентиляционными каналами 
и ребрами. Ребра, помимо улучшения 
теплопередачи, способствуют повыше
нию жесткости нажимного диска.

Ведущие диски должны вращаться 
вместе с маховиком и иметь возмож
ность перемещаться в осевом направ
лении. При этом направляющими 
устройствами служат выступы, шипы, 
зубья или пальцы. Кроме того, могут 
применяться шпоночные соединения, 
а также равномерно располагаемые
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Рис. 2.7. Варианты соединения ведущих дис
ков с маховиком

по окружности тангенциальные пру
жины.

Выступы нажимного диска, входя
щие в пазы кожуха сцепления, обеспе
чивают их надежное соединение 
(рис. 2.7, а). Вследствие значительно
го трения в соединении, возникающего 
при осевом перемещении диска, увели
чивается усилие выключения сцепле
ния. Соединение при помощи упругих 
пластин 8 (см. рис. 2.2, а) обеспечива
ет перемещение нажимного диска без 
трения. В этом случае один конец пла
стины приклепывается к кожуху, а 
второй — крепится к нажимному дис
ку. Такой способ соединения широко 
используется в сцеплениях легковых и 
грузовых автомобилей. В двухдиско
вых сцеплениях ведущие диски иногда 
перемещаются вдоль пальцев, закреп
ленных в маховике (рис. 2.7, б). Про
межуточные диски могут соединяться 
с  маховиком при помощи шлиц, шипов 
(рис. 2.7, в) или пальцев, запрессован

ных в маховик (рис. 2.7, г). Эти паль
цы входят в пазы промежуточного 
диска, чем обеспечивается возмож
ность его осевого перемещения.

Для обеспечения чистоты выключе
ния двухдискового сцепления проме
жуточный диск принудительно отво
дится при помощи различных пружин
ных устройств. Некоторые варианты 
этих конструкций показаны на рис. 2.8. 
Конструкция (рис. 2.8, а) отличается 
простотой и состоит из пружин 2, уста
новленных между маховиком 1, проме
жуточным 3 и нажимным 4 дисками. 
Чистота выключения сцепления дости
гается за счет правильного выбора 
жесткостей пружин и их точного изго
товления. В ряде сцеплений использу
ются пружины, расположенные между 
маховиком 1 и промежуточным диском

Рис. 2.8. Устройства для обеспечения чистоты 
выключения двухдискового сцепления

. . Т О
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1, 13 — фрикционные накладки; 2, 4 — заклепки; 3 — пластинчатая пружина; 5, 12 — диски; б, 9 — фрик
ционные шайбы; 7 — штифт; 8 — ступица ведомого диска; 10 — регулировочная шайба; 11 — пружина; 14. 15 —

заклепки крепления фрикционных накладок

Рис. 2.9. Ведомый диск сцепления:

3 (рис. 2.8, б ). Среднее положение дис
ка в выключенном сцеплении опреде
ляется упором 5, ввернутым в кожух
6 сцепления. В современных сцеплени
ях часто применяют устройства 
(рис. 2.8, в), состоящие из рычагов 7, 
установленных в промежуточном дис
ке 3. При выключении сцепления ры
чаги под действием винтовых пружин
8 поворачиваются против часовой 
стрелки, упираясь своими концами в 
маховик 1 и нажимной диск 4, в ре
зультате чего промежуточный диск 
устанавливается в среднее положение.

Ведомый диск (рис. 2.9) устанав
ливается на шлицах первичного вала 
коробки передач и состоит из шлицо
ванной ступицы, стального диска тол
щиной 2...3 мм, фрикционных накладок 
и гасителя крутильных колебаний. Для 
обеспечения лучшего контакта поверх
ностей трения, плавного включения и 
предупреждения коробления при на
греве стремятся уменьшить осевую 
жесткость ведомых дисков. С этой 
целью их выполняют разрезными. За 
счет устройства Т-образных прорезей 
(рис. 2.10, а) уменьшается ширина пе
ремычек между секторами, которые в 
свою очередь могут последова

тельно отгибаться в разные стороны 
(рис. 2.10, б). Между диском и фрик
ционными накладками часто устанав
ливают пластинчатые пружины. Фрик
ционные накладки крепят независимо 
друг от друга к диску или к диску и

Рис. 2.10. Элементы конструкции ведомых дис
ков:

1 — диск; 2 — фрикционные накладки; 3 — пластинча
тая пружина
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пластинчатым пружинам, приклепан
ным к диску.

Головки заклепок размещаются в 
отверстиях противоположных накла
док с зазором (рис. 2.10, б, в). В вы
ключенном сцеплении диск и пластин
чатые пружины находятся в свободном 
состоянии. При включении сцепления 
они распрямляются, благодаря чему 
усилие сжатия трущихся поверхностей 
нарастает более плавно. Поверхность 
трения фрикционных накладок может 
иметь вентиляционные канавки (обыч
но прямолинейные с небольшим увели
чением глубины к периферии наклад
ки) для удаления продуктов изнаши
вания.

Фрикционные накладки автомо
бильных сцеплений изготовляют на 
асбестовой основе четырех типов: 1 — 
формованные, 3 — тканые, 4 — кар
тонно-бакелитовые, 5 — спиральнона- 
витые. Использование прессованных 
накладок в автомобильных сцеплениях 
ГОСТ 1786—80 не предусматривает. 
Фрикционные накладки должны иметь 
высокий и стабильный коэффициент 
трения, быть износостойкими, не схва
тываться с контактирующей поверх
ностью. Они способны выдерживать 
длительный нагрев до 200 °С и кратко
временный (продолжительностью не 
более 10 с) — до 350 °С. Для улучше
ния механических свойств накладок 
используют различные добавки: цинк 
способствует стабилизации коэффици
ента трения, медь — улучшению тепло
отдачи, свинец — уменьшению скоро
сти изнашивания, предупреждению за- 
диров ведущих дисков (но при его 
добавлении уменьшается термостой
кость накладок).

При изготовлении формованных на
кладок используется низкосортный ко
ротковолокнистый асбест с большим 
количеством различных добавок. Н а
кладки способны выдерживать значи
тельные нагрузки и предназначены 
для сцеплений грузовых автомобилей. 
Тканые накладки изготовляются из

хлопчатобумажной и асбестовой высо
косортной длинноволокнистой пряжи с 
металлическими и с неметаллическими 
наполнителями. В первом случае ис
пользуют проволоку, обычно латунную, 
реже медную или цинковую. Затем 
весь материал пропитывается под дав
лением специальным связующим мате
риалом, например бакелитом. Такие 
накладки применяют в сцеплениях 
легковых и грузовых автомобилей. 
Картонно-бакелитовые накладки изго
товляют прессованием из асбестового 
картона, пропитанного фенолформаль- 
дегидной смолой. Они обладают невы
сокими фрикционными и механически
ми характеристиками. Спиральнона- 
витые накладки имеют высокие анти
вибрационные и прочностные свойства, 
повышенный коэффициент трения за 
счет спирального расположения воло
кон. Они используются в сцеплениях 
легковых автомобилей. Твердость по 
Бринеллю накладок составляет НВ
170...470.

В ведомый диск сцепления встраи
вают гасители крутильных колебаний, 
которые предназначены для снижения 
или полного устранения высокочастот
ных колебаний, возникающих в транс
миссии от действия периодических 
возмущений. Они изменяют упругую 
характеристику трансмиссии и умень
шают вероятность возникновения ре
зонанса при совпадении собственных и 
вынужденных частот крутильных ко
лебаний. Все гасители вне зависимо
сти от их конструкции работают по 
принципу рассеивания энергии. Они 
состоят из упругого элемента, обеспе
чивающего относительное перемеще
ние ведущей и ведомой частей диска, 
и диссипативного элемента, предна
значенного для рассеивания энергии 
колебаний за счет трения. Упругими 
элементами являются пружины, тор- 
сионы, резина.

Наибольшее распространение в ав
томобилях получили гасители, в кото
рых используется трение без смазочно-
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го материала, с применением пружин 
в качестве упругих элементов. Приме
ры конструктивного оформления таких 
гасителей приведены на рис. 2.11. Пру
жины 3 устанавливаются в окнах сту
пицы 6 ведомого диска и в дисках 1 и
4 с предварительным натягом. Рассеи
вание энергии происходит на поверх
ностях трения, образованных дисками
1, 2 ,4  и 5, 9. Сжатие поверхностей тре
ния осуществляется с помощью закле
пок или болтов 7. В последнем случае 
для придания стабильности усилию 
сжатия устанавливают тарельчатые 8 
или цилиндрические пружины. С этой 
же целью диски гасителя могут выпол
няться в виде тарельчатых пружин.

Рассматриваемые гасители имеют 
линейную характеристику в пределах 
угла Замыкания, под которым понима
ют максимальное относительное сме
щение ведущих и ведомых элементов

гасителя. Получили распространение 
также гасители с нелинейной характе
ристикой, позволяющие более эффек
тивно устранять крутильное колеба
ния. Они имеют различную конструк
цию: в одних — используют различной 
длины пружины, устанавливаемые в 
окнах одинаковых размеров, которые 
включаются в работу последовательно; 
в других — последовательное включе
ние в работу пружин обеспечивается 
соответствующим выбором размеров 
окон в дисках и ступице. В таких гаси
телях увеличено общее число пружин 
(обычно до 10); пружины одной жест
кости равномерно чередуются с пру
жинами другой. Существуют гасители, 
имеющие три комплекта пружин ма
лой, средней и большой жесткости (со
отношение жесткостей 1 : 10 :20). Не
линейность характеристики гасителя 
может достигаться также использова
нием пластинчатых пружин или рези
новых упругих элементов.

Отжимные рычаги должны иметь 
высокое передаточное отношение (в ав
томобильных сцеплениях — 3,8...5,5) 
при малом трении в шарнирах. Число 
рычагов в сцеплении составляет 3...5, 
они устанавливаются по окружности 
равномерно радиально или наклонно 
для увеличения передаточного отно
шения. Чтобы не уменьшалось усилие 
сжатия трущихся поверхностей и не 
затруднялось выключение сцепления, 
должен отсутствовать поворот отжим
ных рычагов при действии центробеж
ных сил.

Для уменьшения трения отжимные 
рычаги устанавливают на ножевых 
опорах, перекатывающихся роликах, 
игольчатых подшипниках. Одна из 
опор рычага выполняется жесткой, а 
вторая — должна компенсировать из
менение расстояния между ними 
(около 1 мм) при повороте рычага. 
В старых конструкциях сцеплений от
жимные рычаги устанавливали сво
бодно на отжимных пальцах 
(рис. 2 .12 , б). Одной опорой служила
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ножевая кромка А прорези в кожухе 
7, а второй — торец самоустанавлива- 
ющейся шайбы 8, расположенной на 
пальце. Положение рычага определя
ется пружинами 5 и 9. Более совер
шенными являются конструкции с ис
пользованием в качестве одной 
опоры игольчатого подшипника 3 
(рис. 2.12, в), установленного в про
ушине нажимного диска 1. Другая 
опора образована осью 10 и перека
тывающимся роликом 11, установлен
ными на стойке 12, которая закрепле
на на внутренней стороне кожуха 7 
сцепления. В современных сцеплениях 
рычаги чаще всего устанавливаются 
на двух игольчатых подшипниках 3 
(рис. 2.12, а). Одна опора выполняет
ся жесткой, обычно на нажимном дис
ке 1, а конструкция второй опоры дол
жна обеспечить компенсацию измене
ния расстояния между опорами при 
помощи гайки 4 с подвижной сфериче
ской опорой. Установка зазоров между 
рычагами 2 и упорным кольцом -6 (или 
подшипником) осуществляется гайка

Рис. 2.12. Конструкции отжимных рычагов

ми 4. Для удержания с некоторым уси
лием рычагов в определенном положе
нии устанавливают оттяжные пружи
ны 5.

При выключении сцепления проис
ходит передача усилия от невращаю- 
щейся муфты к вращающимся отжим
ным рычагам. Для уменьшения 
трения между этими деталями устанав
ливают подшипники скольжения или 
качения. Подшипники скольжения, ис
пользуемые иногда на Легковых авто-



мобилях, представляют собой пропи
танные специальными маслами уголь
но-графитовые втулки, не требующие 
подвода смазочного материала в тече
ние всего срока службы. Гораздо чаще 
используют подшипники качения с за
щитным кожухом, а смазочный мате
риал подается по гибкому шлангу че
рез масленку, которая устанавливает
ся 'на корпусе сцепления. В последнее 
время широко используют герметич
ные подшипники, заполненные смазоч
ным материалом, обеспечивающим их 
работоспособность в течение всего сро
ка службы автомобиля. Размеры вы
бираемого подшипника определяются 
конструктивно и в первую очередь за
висят от диаметра первичного вала ко
робки передач.

2.3. Выбор размеров и параметров 
сцепления

Основные размеры и параметры 
сцепления: наружный D и внутренний 
d  диаметры фрикционных накладок ве
домых дисков; число ведомых дисков 
2Д; коэффициент запаса сцепления Р; 
нажимное усилие пружин Fu] расчет
ный коэффициент трения ц; число zn и 
жесткость сп нажимных пружин; удель
ная нагрузка q на фрикционные на
кладки.

Указанные параметры должны со
ответствовать требованиям ГОСТ 
12238—76 и ГОСТ 1786—80, в которых 
указаны наружные диаметры ведомых 
дисков сцепления, частота вращения 
и крутящие моменты двигателей, ого
ворены типы, основные параметры, 
размеры, технические требования и ме
тоды испытаний асбестовых фрикци
онных накладок.

При проектировании сцепления в 
первую очередь выбирают по ГОСТ 
12238—76 число ведомых дисков zA и 
размеры фрикционных накладок (на
ружный D, внутренний d диаметры и 
толщину 6) в зависимости от маЩЙ' 
мального момента двигателя .Метах.

При Метах^ 4 6 5  Н-м проектируемое 
сцепление должно быть однодисковым, 
при больших моментах оно может быть 
одно- или двухдисковым. Для всех ти
пов автомобилей Z) =  190...400 мм, для 
двухдисковых сцеплений D =  340... 
400 мм. Толщина фрикционных накла
док 6 =  3,0...3,5 мм для легковых авто
мобилей и 6 =  4,0...5,0 мм для грузовых.

Затем задаются коэффициентом за- 
jiacgr ^гг^ттлщия, рашгым отношению 
момента тренд яГсцепленияГ~~К мак-' 

.-гимадьному. моменту двигателя 
^ = .4̂ с 8 та*.)0ТКУДа (Мс =  [Ше тах^—- -/ 

Значение-'']} выбирается~1Г^Четом 
неизбежного изменения (уменьшения) 
коэффициента трения накладок при 
эксплуатации, усадки нажимных пру
жин, наличия возможности регулиров
ки нажимного усилия, числа ведомых 
дисков. Из-за усадки пружин уменьше
ние р составляет 8... 10%, изнашива
ния накладок— 15...20%, суммарное 
падение р составляет 23...30%. Сред
ние значения р для легковых автомо
билей— 1,2...1,75; для грузовых —
1,5...2,2; для автомобилей повышенной 
и высокой проходимости— 1,8...3,0.

„Лажимцое-усидиа^-хцщ еделяется 
исходя из момента трения Мс. выра
женного через “параметры сцепления. 
Момент трения на поверхности диска 
(рис. 2.13)

_ (2.1)

где F^ — полная тангенциальная сила 
трения; Гц — радиус трения, эквива
лентный плечу приложения силы F ц, 
которая равна сумме всех элементар
ных сил трения.

Элементарные сила и момент тре
ния:

dFp — \idFa =  nqdA; 
dMf,, =  цр dFa =  nqpdA,

где dFB — элементарная нормальная 
сила, действующая на элементарную 
площадку dA, которая расположена 
на радиусе р: dA — 2npdp.
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Ведомые диски сцеплений автомо
билей обладают существенной подат
ливостью в осевом направлении, что 
обусловливает q—const во всех точках 
поверхности трения. Из формулы (2.3)

2 * - ' •  (2.5)Гц =

Рис. 2.13. Схема для опре
деления момента трения 

сцепления

Таким образом,
dFn =  2пцдрёр; dMд =  2n\iqp2dp

У

R R
■fjt =  2nfuqpdp; Мц — 2n  J  \iqp2dp. (2.2)

T Г
После подстановки выражения 

(2.2) в уравнение (2.1) определяется 
радиус трения

R IR
r» =  J W 2dp/J \iqpdp. (2.3)

Отсюда следует, что при постоян
ном значении ц радиус трения зависит 
от закона распределения нагрузки. Для 
металлических пар трения, а также 
пар металл — металлокерамика уста
новлено, что изнашивание поверхно
стей трения происходит равномерно. 
Можно считать, что скорость изнаши
вания бд пропорциональна произведе
нию удельной нагрузки на относитель
ную скорость скольжения поверхно
стей ТреНИЯ Do t h ’

6ц,= knqVoTHi
где йц — коэффициент пропорциональ
ности.

При равномерном изнашивании в 
соответствии с выражением (2.3) на
грузка q линейно уменьшается в ради
альном направлении к наружной кром
ке диска, т. е. q p = const.

В этом случае
ги == 0,5 (г +  R) =  гт , . (2.4) 

где гт  — средний радиус накладки.

Для легковых автомобилей отнрше- 
ние r/R  составляет приблизительно 
0,55, для грузовых — 0,7 и

s /m - 0 ,5 (;•+ ,#).)

, С учетом числа пар поверхностей 
трения (Zn=2 для однодискового и 
Zn=4 для двухдискового сцепления)

Мс= kz\iz^Fн г р,, (2.6)
где kz — коэффициент, учитывающий 
уменьшение нажимного усилия FB, 
сжимающего трущиеся поверхности, 
вследствие трения в направляющих 
устройствах и шлицах ведущих и ведо
мых дисков. Для автомобильных сцеп
лений принимают kz= l. Тогда

F« =  •
al Р М. (2.7)

(I'H

Коэффициент трения накладок зави
сит от ряда факторов: материала фрик
ционных накладок, состояния их по
верхностей, относительной скорости 
скольжения, удельной нагрузки, темпе
ратуры. Его определяют по вырезан
ным из накладок образцам размером 
22x27 мм на лабораторной машине 
трения при строгом соблюдении усло
вий: материал контртела — СЧ 15, 
средний радиус трения — 100 мм, ок
ружная скорость образцов по средней: 
линии — 7,0...7,5 м/с, температура-^ 
(11 0 ± 10)°С, удельная нагрузка — 
(0,27±0,02) МПа. Определенный при 
этих условиях коэффициент трения со
ставляет в среднем 0,30...0,50, в реаль
ных условиях эксплуатации сцеплений; 
он несколько ниже. Для расчетов при
нимают ц =  0,22...0,30.
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Удельная нагрузка j__  /  n>
( } = F B] A ^ 4 F B/[n (D 2 -rf2 jJ )  (2.8)

где Aa — площадь рабочей поверхно
сти одной стороны фрикционной на
кладки.

При наличии отверстий под заклеп
ки значение q несколько увеличивается 
(до 5% ), но в расчетах этим можно 
пренебречь. Давление должно быть 
равно 0,14...0,30 МПа. Для большегруз
ных автомобилей рекомендуется <7^  
й^0,2 МПа. Значение q у сцеплений 
легковых автомобилей составляет 0,18... 
0,23 МПа, а у грузовых — 0,14... 
0,21 МПа.

С учетом формул (2.7) и (2.8) на
ходится число.пяр трения _ ________ _
(gT== '"(1 бМетахР)/[ЯЦУ(D - d )  (D +  dpJ>  
поТШторому определяется необходимое 
количество ведомых дисков сцепле
ния: zg= z J 2 .  Полученное значение zg 
должно быть не более единицы для од
нодисковых и двух — для двухдиско
вых сцеплений. При несоблюдении это
го условия следует принять другие 
(большие) размеры фрикционных на
кладок из указанных в ГОСТ 12238— 
76.

Число периферийно устанавливае
мых пружин гп составляет для легко
вых автомобилей 6... 18, для грузовых —
12...28. Большие значения относятся к 
автомобилям с большей массой.

Жесткость пружины сп по возмож
ности следует принимать минималь
ной, чтобы изнашивание накладок 
меньше сказывалось на изменении мо
мента трения сцепления. Наибольшее 
допустимое значение сп можно опре
делить из условия обеспечения мини
мального коэффициента запаса сцеп
ления

Сп max =  Fп (1 Pmln/Р) / би,

где 6и — принимаемый износ накладок: 
6и=0,56 — для приклепываемых и би=  
=  1,06 — для приклеиваемых накладок.

У легковых автомобилей сп=30... 
40 Н/мм, у грузовых — сп=20...40 Н/мм.

Ход нажимного диска должен обес
печивать полное выключение сцепле
ния. Зазор между поверхностями тре
ния принимают для однодисковых сцеп
лений 0,75... 1 мм и для двухдисковых — 
0,5...0,75 мм. Таким образом, ход 
нажимного диска у однодисковых сцеп
лений составляет 1,5...2 мм, у двухдис
ковых — 2...3 мм.

2.4. Выбор параметров гасителя
крутильных колебаний

Получивший наибольшее распро
странение в автомобильных сцеплениях 
пружинный гаситель крутильных ко
лебаний характеризуется следующими 
основными параметрами: моментом 
трения Мт, моментом предварительной 
затяжки пружин Мп, жесткостью пру
жин сг, углом замыкания гасителя фг. 
В существующих конструкциях Мт =  
=  (0,06...0,17) Afemax, Мп= (0,08...0,15), 
Ме max, фг =  2о30/...3°40/.

Число пружин — 6... 10. Отношение 
среднего диаметра пружины к диамет
ру проволоки принимают Dm/d = 4,5...
5.5. Пружины устанавливают по окруж
ности диаметром 80... 120 мм в окнах 
длиной 25...27 мм. Размеры пружин со
ставляют: d —3...4 мм, Dm=  14...19 мм, 
число витков i= 3 ...4, зазоры между вит
ками Дп=3...4 мм.

На указанные значения ориентиру
ются при предварительном выборе па
раметров гасителя. Эти параметры 
корректируют, рассчитывая амплитуд
но-частотные характеристики трансмис
сии, составной частью которой являет
ся гаситель. При этом учитываются 
упругие и инерционные свойства транс
миссии как многомассовой колебатель
ной системы (см. гл. 1), наличие дис
сипативных сил, циклический характер 
крутящего момента двигателя от инер
ционных и газовых сил.

Крутящий момент двигателя даже 
в установившемся режиме его работы 
не остается постоянным. Он цикличес
ки изменяется в соответствии с харак-
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гателя от инерционных и газовых сил: 
АГд =0,8+0,8 sin (l,5a-60°)+ 0 ,4  sin(3a+30°)+0,7 s in (4 ,5 a -  

“ 40е) +0,2 s in (7 ,5a-30°)+ ...

тером изменения газовых и инерцион
ных сил двигателя. Суммарный момент 
двигателя Мд получается суммирова
нием отдельных моментов с учетом ко
личества цилиндров, их расположения 
и порядка работы. Степень неравномер
ности момента оценивается коэффици
ентом k= M amax/Mm, где Мд m ax , Мщ — 
максимальное и среднее значения кру
тящего момента за один рабочий цикл 
двигателя. Для идеального двигателя 
k = \ .  У реальных двигателей k > \ ,  на
пример, у 6-цилиндрового V-образ- 
ного двигателя с углом развала y=90° 
k=2,88. Кривая изменения Мд такого 
двигателя в зависимости от угла пово
рота коленчатого вала а  показана на 
рис. 2.14. Она является периодической 
функцией с периодом 240°.

Момент Мд с помощью разложения 
в ряд Фурье может быть представлен 
в виде бесконечной сходящейся суммы 
гармонически изменяющихся моментов:

оо

МА =  Мт  +  2  Mt sin {Ш фЛ,
t=i

где Mi и q>j — соответственно амплиту
да и начальная фаза гармонического 
момента t'-ro порядка, который опреде

ляется числом периодов гармоники за 
один оборот коленчатого вала двига
теля.

Когда одна из гармоник Mi совпа
дает с одной из собственных частот 
колебаний трансмиссии автомобиля, 
наступает явление резонанса, при ко
тором амплитуды колебаний масс и 
моментов в упругих звеньях системы 
резко возрастают, что сопровождается 
шумом и вибрациями в трансмиссии, 
а иногда приводит и к ее поломкам.

Резонансные колебания, как пра
вило, являются высокочастотными и 
соответствуют 3...4-Й собственным ча
стотам системы. Для подбора парамет
ров гасителя целесообразно в качестве 
расчетной принимать 6-массовую систе
му, показанную на рис. 2.15, а.

Уравнения движения для данной 
динамической системы при принятых 
в качестве обобщенных координат мо
ментах в упругих звеньях имеют вид:

М12 =  [ j -  Мд (ф1, срх) -  ( 1  +  ± ) М 12+

+  —  ̂ 23 + 2̂3̂ 23

М о я  —

м,23 13»

■М12 1 Г з(/Г + ь ) М2 3 -

— *23 (77  +  7 7 ) М23 +  М34р +

+ ■м

Мзяв —'3 4 р  —  М 2з
‘  3^34р

34р>

&23е 23 М.
1Звз4р

Ы х+т:+1:)МщЙ34р 

' ^34 р
~ h + i : + b M‘ ‘! +

* 4^34р * 34р

1 Мф sign ф4 +  — +
14̂ 34р 'J  рбз4р

+ *рйр м  ■
Vз4Р р’
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А р =  <р1  -  xf2

Д'/’/вр

7 * Aip

м.

iAfr

\
- ‘‘’к  - * н  

~ М
у.

_______ _

*

Ахр

Рис. 2.18. Расчетная система (а), нелинейная 
характеристика (б) и составляющие (в) 

упругого звена 612

м 45 М34р + V 45 М з 4 р '

(тг+
+ 7Т Г

+

«  — -7---- sign ф4 +
/4«45

6̂®45
sign ф5; (2.9)

Мп I е Msip +  — . —  
1 рер 1рер

М34р —

/ рер Р /р " *Р >

где М 12=  (ф1 —<рг)/ei2; М23=  (фг—фз)/е2з;
М з 4 р =  ( ф З - ф 4 - ф р ) / б 3 4 р ;  ^ 4 5  =  (ф 4  —
-ф 5)/е45; Мр=фр/ер.

Упругое звено 612 включает в себя 
гаситель и является нелинейным (рис. 
2.15, б):
Afi2=  (ф1 —ф2)/ев, если Мг+Мт+Л1п< 

-Ml2 -Л1т +  -MnJ
Л^12 =  (ф1 —  Ф г)/(^в  +  е г)  +

+  (м т sign М12 +  Мп sign М12) gB!f— ,

если Мт+М п < М 12< М г+ М т+ М п, где 
Мг — момент замыкания пружин гаси
теля.

Уравнения движения (2.9) при под
боре параметров гасителя целесообраз
но решать на АВМ без линеаризации 
системы. Схема их решения показана 
на рис. 2.16. Для удобства изменения 
значений параметров гасителя при его 
подборе нелинейные элементы упруго
го звена ei2 воспроизведены на блоках 
нелинейностей БН1...БНЗ. Характери
стика звена е12 получена в результате 
суммирования ее составляющих (см. 
рис. 2.15, в). Функция Мд(ф1, Ф1) может 
быть получена различными способами, 
например, с помощью блоков нелиней
ностей или в результате суммирования 
ее гармонических составляющих.

В результате расчетов амплитудно- 
частотных характеристик устанавлива
ется зависимость между амплитудами 
моментов в трансмиссии и значениями 
параметров гасителя. Оптимальными 
являются такие параметры, при кото
рых гашение резонансных колебаний 
происходит наиболее эффективно. Рас
четы показывают, что момент предва
рительной затяжки пружин, как прави
ло, мало сказывается на эффективно
сти гашений колебаний. Наиболь
шее влияние оказывает момент 
трения гасителя Мт. В определенном 
интервале его значений с ростом Мт 
амплитуды колебаний интенсивно 
уменьшаются. Дальнейшее увеличение 
Мт уже не приводит к заметному сни
жению резонансных колебаний, а мо-
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Рис. 2.16. Схема решения на АВМ уравнений 
движения (2.9):

а1 — 1/̂ 1» Л2 — 1/̂ 1 Ч" l//z* = 1//2! fl* — &23 e2a/̂ sJ 
fl* =  1/(в* *А )»  (1 / Л +  1//s )/tf 23» fl2— ( 1/^2+  1//з)^2з» 

“8 =  1А е23/3>: °9  =  *34ре34р/(е2373 )! “ 1 0 =  1/(в34р/3>'* 

°11 =  к Же 23/(еМ р , з ) '  °12 =  ( ! /73 +  !/74 +  1//р)/г34р‘> 

“ 13 =  ( Х/73 +  */74 +  */7р) *34р! “ 14 =  1/(*34р/4 );

“15 =  *45*45/(*345/4): “ 16 =  i /(e345Ii ) ’ fl17 =  I/(e34p/p): 

e 18=*p*p/('34p/p ): fl19=1/(e45/4): fl20=*34p<34p/(e45/4) 

°21 =  ( ! /; 4 +  1l I 5)/e45- °22 =  (I/74 +  1//5)*45- 

“23 =  1/(<r45/4): “24 =  Ч (е4515)- “25 =  */(вР7р ) :

°26 =  *34р*34р/(*р7р ) : °27 =  '/ ( 'р ^ р ) ’’ “28 =  *р/7р-

ж ет  д аж е  способствовать их увеличе
нию. В качестве примера на рис. 2. 17 
показана типовая зависимость ампли
туд  колебаний на резонансной частоте 
момента в первичном вал у  коробки пе
редач грузового общетранспортного ав 
томобиля в зависимости от моментов 
Мп и Л1т.

Т

Рас. 2./7. Влияние на максимальные амплиту
ды колебаний Afi2 моментов AfT и Afn сцеп

ления грузового автомобиля 4 X 2

2.5. Расчет показателей нагруженности
сцепления

К показателям  нагруженности от
носят удельную  работу буксования Wц 
при трогании автомобиля с места и по
вышение температуры при нагреве At 
ведущ его диска за  одно включение.

Удельная работа буксования равна 
работе буксования, отнесенной к пло
щади трения ведомых дисков:

Ид= ц/[п2ц (D2—d2)].
Работа буксования определяется из з а 
висимости

«б
W* = 1 М с (0 К - с о а)Л ,  (2 . 10 ) 

о
где Mc(t) — момент трения сцепления, 
изменяющийся во времени от нуля до 
максимального при включении сцепле
ния; Ид' и соа — угл о вая  скорость соот
ветственно ведущ их и ведомых дисков.

Переменные Mc(t), <од и ©а, входя
щие в формулу (2 . 1 0 ) ,  являю тся неко
торыми функциями времени (рис. 2.18*
а ) . Х арактер их изменения определяет
ся  свойствами автомобиля и сцепления, 
условиями движения, а так ж е  квали 
фикацией водителя. В зависимости от 
принимаемых допущений и законов из
менения указанны х переменных полу
чают различные формулы д л я  опреде
ления Wfi. В расчетной схеме при этом



Рис. 2.18. Осциллограмма процесса включе
ния сцепления (а), расчетная система (б) и 
принятый характер изменения переменных (в) 
при выводе формулы (2.12) работы буксова

ния сцепления

обычно не учитываю тся упругие свой
ства трансмиссии автомобиля, она 
представляется в виде двух  масс, м еж 
д у  которыми располагается сцепление 
(рис. 2.18, б). Принятые обозначения 
на схеме: /д — момент инерции дви га 
теля (вращ аю щ ихся и поступательно 
движ ущ ихся деталей ) с маховиком; 
/а — момент инерции маховика, зам е
няющего массы поступательно д ви ж у
щ егося автомобиля, колес и деталей 
трансмиссии, приведенный к  первично
м у вал у  коробки передач; Мя —■ кр утя 
щий момент; о д — угл о вая  скорость 
дви гателя ; и а — угл овая скорость ведо
мого диска сцепления; Mw — момент 
сопротивления движению автомобиля, 
приведенный к  ведомой части сцепле
ния.

Процесс буксования сцепления при

трогании автомобиля с места упрощен
но можно представить состоящим из 
д вух  этапов (рис. 2.18, в). На первом 
этапе длительностью t\ момент трения 
сцепления Mc(t) и крутящий момент 
дви гателя нарастаю т линейно до

Mc(t)= k ti ; MK(t) = k tu
где k — темп включения сцепления, 
определяемый, в основном, водителем. 
Принимают k —100...250 Н-м/с дл я  лег
ковых и &=200...750 Н-м/с дл я  гру-* 
зовых автомобилей.

Вследствие равенства этих момен
тов скорость вращ ения дви гателя оста
ется постоянной и равной начальной 
(о0- Автомобиль на первом этапе буксо
вания сцепления остается неподвиж
ным.

Н а втором этапе буксования дли
тельностью U=U — t\ (£б — полное вре
мя буксования сцепления) автомобиль 
начинает разгоняться от юа = 0  при ли
нейном нарастании Mc(t) с прежним 
темпом и постоянном моменте дви гате
л я, равном МЛ=М^=Ы\. Скорость вра
щения коленчатого в ал а  дви гателя н а 
этом этапе уменьш ается из-за торможе
ния со стороны сцепления. Конец эт а 
па — прекращение буксования сцепле
ния в момент времени U вследствие вы 
равнивания СКОрОСТеЙ Ид И (да*

Р абота буксования на первом этапе

W1 =  f Me (0  ( < » Д  — юа) dt. 
о

Так как  Мс (t) — kt, юа =  0, юд =  
=  со0 =  const,

=  J  ktcoodt =  0,5fo»o^i 
о

и поскольку в конце периода Мс — 
=  Al-ф, т. е. ktx =  Мф,

W\ =  0,5a>QM\/k.

На втором этапе в соответствии с при
нятыми допущениями

М я =  Мъ, Мс ф — Му +  kt
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№ a =  J y W c ( O K  —  ( O a ) d f  =
11

 ̂2
=  f (M^ +  kt) (сод — ша) dt. 

о
Скорости ЮдИ ша дл я  этого этапа 

можно найти из уравнений движения 
масс /д и /а:

/дО)д—М д —iW c—■

/а(Оа =Мс — M y — kt.
Из этих уравнений

сод=о>о—0,5&/2//д, (оа = 0,5й^2//а

и
©д—соа=о)о—0,5kt2/I, (2 . 1 1 )

где / = / д / а/ (/ д + / а ) •
В конце второго этап а (од=о)а, сле

довательно, из (2 . 1 1 )

*2 =  У  2со0///г .

Р абота буксования на втором эт а 
пе

И72 =  f (Мф +  &) (со0 — 0,5MW) dt =  
о

t%
=  <о0 f (УИф +  kt) (1 — t2/tl) dt =

о

=  co0 ^-|- M ^ v  2a 0Ilk  +  -±- CB0/j.

Полная работа буксования
/ЛЙ, <о0/

^  =  ^  +  ^  =  0)0 ^  +  -^- +

? \  / 2  

+  — ТИфУ 2 (00//£ j  =  - ^ -  +

+  М*а о ( ж +  4 ^  2 со0//Аг). (2 . 12)

Н а основании отечественного и з а 
рубежного опыта дл я  расчета н агру
женности сцеплений можно рекомен
довать формулу

W 6 =  0,5/а©о М  е max №  е max М ф ), (2.13)

которая выведена в предположении* 
что скорость Ид и моменты М д, Мс и

в процессе буксования сцепления 
остаются постоянными, а Мя=М етах.

Рекомендуемые скорости вращ ения 
коленчатого вал а  дви гателя : а>о= солг/ 
(3 + 5 0 я  или <во=0,75(Ор — дл я  автомо
билей соответственно с карбю ратор
ными или дизельными двигателями ; 
(Ом и ар — скорости вращ ения ко
ленчатого в ал а , соответствующие м ак 
симальным моменту и мощности дви
гателя .

При использовании формулы (2.12) 
принимают г|з = 0,1 и расчет ведут для 
легковых автомобилей на I передаче, 
д л я  грузовых — на II, а  при наличии 
делителя в коробке передач — на II пе
редаче в основной коробке передач и 
низшей передаче делителя. Значения 
Шц д ля отечественных автомобилей, 
рассчитанные по формуле (2 . 12 ) ,  не 
превышают 160 Дж/см2.

При расчете сцеплений больш егруз
ных автомобилей по формуле (2.13) 
принимают дл я  I передачи -ф = 0,02  и
0,16, для II — i|j=0,02. Рекомендуемые 
предельные значения wц составляю т 
на I передаче Шц= 2 0  при гр = 0,02  и 
Шц=65 при г|) = 0,16, на II — wll= 40  
при гр—0,02. Расчеты показываю т, что 
большинство грузовых автомобилей 
обеспечивает рекомендуемые значе
ния Wp, а д ля  легковы х автомоби
лей на I передаче и г|з = 0 ,0 2 —доц= 
= 50...70.

Ф ормулы (2.12) и (2.13) позволяют 
проводить сравнительные расчеты. 
В уточненных расчетах трансмиссия 
рассм атривается к а к  колебательная си
стема, причем учиты вается реальное 
изменение переменных, входящ их в 
формулу (2 .10). Такой расчет целесо
образно проводить на ЭВМ.

Расчет на нагрев заклю чается в 
определении повышения средней тем 
пературы нажимного диска At при тро- 
гании автомобиля с места. При этом 
принимают, что теплоотдача в окру
жающую среду отсутствует и вся р а 
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бота буксования преобразуется в теп
лоту. Тогда

At =  yW J(mac),

где у  — доля теплоты, воспринимаемой 
нажимным (промежуточным) диском: 
7  = 0,5 для однодискового сцепления, 
7  = 0,25 д л я  нажимного и у  = 0,5 для 
промежуточного дисков двухдискового 
сцепления: т и — м асса диска, кг; с — 
удельная теплоемкость чугуна (с тал и ): 
с= 481 ,5  Д ж / (кг-°С ).

Допустимое повышение тем перату
ры за  одно включение принимают 10 °С 
д л я  одиночных автомобилей и 20 °С для 
автомобилей с прицепом.

2.6. Расчет деталей сцепления

Расчет пружин заклю чается в опре
делении их размеров, обеспечивающих 
требуемое нажимное усилие и проч
ность. Пружины изготовляю тся из с та 
лей 65Г, 50ХФА, 60С2А.

Нажимное усилие одной витой пру
жины

Fn =  (FH+ F 0)fz„,

где F0 — суммарное усилие оттяжных 
и отжимных пружин сцепления: F0=  
= (0,05...0,08)FB.

М етодика расчета цилиндрических 
и конических витых пружин изучается 
в курсе «Д етали  маш ин». Выбранные 
цилиндрические пружины должны удов
летворять ГОСТ 16118—70. М акси м аль
ное напряжение кручения т т ах возни
кает при полном выключении сцепле
ния, когда

F п m a x  =  F n  "Ь Сп//н>

где 1п — перемещение нажимного дис
ка при полном выключении сцепления. 
Д л я  стали 6 5 Г  т т а х = 6 5 0 . . .8 0 0  М П а.

Схема дл я  расчета тарельчатой пру
жины приведена на рис. 2.19, где Fn — 
сила, действую щ ая на нажимной диск, 
а Гвыкл — на пружину при выключении 
сцепления. Значения этих сил связаны  
зависимостью

чатой пружины

FB—FBbSKJi(Dc—Di)/(De—Z)c) , при
чем

2 я  Е  6 I . 1п(1/£.)

н =  т  1 —1*2 С? o _ fe)2 х  

* [ • ■ + ( * - < ■

К  =  DaIDe, k2 =  DcIDe.

Здесь l\ — перемещение пружины в ме
сте приложения силы FB вследствие по
ворота сплошного кольца;
»  2 • 105 М П а, цп« 0 ,2 6 .

Перемещение /2 конца лепестков 
пружины при выключении сцепления 
состоит из перемещения 12, вызванного 
поворотом сплошного кольца пружины, 
и деформации изгиба 12 лепестков раз
резной части: /2 =  l2 +  h- Из рис. 2.19 
l'2 =  h (Dc — Di)/(De — Dc). Расчеты по
казывают, что влиянием деформации ле
пестков 12 можно пренебречь. Тогда
12 Л/ 12.

При проектировании рекомендуется 
принимать De/Da = 1 ,2 ...1 ,5 ; Л/б=1,5... 
2,0; De/Di^2,5; De/6 = 75...100; число ле
пестков — 8 ...20. Отношение Л/б опре
деляет нелинейность пружины. При 
h [6 ^ 1 , 6  имеется больш ая область по
стоянных значений осевой силы, при 
/г/б>2,8  — возможно выворачивание 
пружины.

При расчете на прочность определя
ют напряжение в наиболее нагруж ен
ном месте пружины — в середине осно
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вания В лепестка — при деформации 
пружины, соответствующей ее плоскому 
положению,

_ _ ^"выкл^а | 0,5£
62 (D t  +  D a)  1 Цд 

 ̂ 0,5 (D De) а® +  ба
А  ,

где£>= (Д .—Д ,)/1п (De/Da), a= 2h(D e— 
- D a).

Полученное напряжение сравнива
ется с пределом текучести материала 
при растяжении (дл я  стали 60С2А 
от=1400 М П а).

Ведущ ие диски изготовляют из се
рого чугуна марок СЧ 18, СЧ 21, СЧ 22, 
СЧ 24, СЧ 26. Радиальны е размеры 
дисков выбирают конструктивно исходя 
из размеров фрикционных н акладок и 
маховика. Толщину диска предвари
тельно принимают равной 4,5 ...6 % от 
наружного диаметра накладки  и затем  
уточняют по результатам  теплового 
расчета сцепления.

Ведущий диск рассчитывают на см я
тие элементов, соединяющих его с м а
ховиком:

* _  Щ  шазс
см---------------я--- >гктгвгк^к

где k — коэффициент, учитывающий 
число и расположение ведущ их дисков: 
&=0,5 д л я  однодискового сцепления, 
fc=0,5 и 0,25 соответственно д л я  проме
жуточного и нажимного (наружного) 
дисков двухдискового сцепления; 
■Mjmax — максимальный динамический 
момент;гк т  — средний радиус располо
ж ения контакта; zB — число ведущ их 
дисков; 2 К — число контактирующих 
элементов Лк — площ адь одного кон
так та . Д л я  выполненных конструкций 
огсм= Ю...15 М П а.

Соединение с помощью тангенциаль
ных пружин рассчитываю т на срез 
(тср) и смятие (стсм) заклепок, а  т ак ж е  
на растяж ение (бр) и изгиб (6„) пла
стин:

тср =  4Ш /тах/(гкт2в23я ^ ) ;  J ?.. 14) 
kMjmaxI  (fкт^в^з^збпТО? (2-15)

Op = kMj щах/ (Гкт 2в2дбп) (6ц — da)',
Си =  E 6 J B/l l .

Ведомые диски и з г о т о в л я ю т  и з  ста 
ли 65 с закалкой  или из стали 20 с циа
нированием и закалкой . Расчет ведо
мого диска ведут по напряжениям см я
тия <Тсм и среза тср заклепок по 
формулам (2.14) и (2 .15), а  шлицев — 
по формулам, приведенным в гл. 3.

Д опускаемы е напряжения кручения 
обычно составляю т 15...20 М П а, см я
тия — 20...30, растяж ения — 400...500, 
изгиба — 850...900 М П а.

Отжимные рычаги выполняют из 
ковкого чугуна или стали (например, 
15ХГНТА д л я  сцеплений К ам А З ). Их 
рассчитываю т на изгиб. Д л я  произ
вольного сечения (рис. 2 . 12 , а)

6 u = (F H max ха) / ( z p cW a ) ,

где FB max — сила сж ати я пружин в вы 
ключенном сцеплении; х  — расстояние 
до опасного сечения, обычно х=с\ а  и 
с — плечи ры чага; гр — число рычагов: 
Г и— момент сопротивления опасного 
сечения.

Н апряж ения изгиба не должны пре
выш ать д л я  сталей 140... 160 М П а, дл я  
ковких чугунов —= 60...80 М П а.

2.7. Привод сцепления

Качество привода, определяющее 
удобство и легкость управления, оцени
вается : работой, которую необходимо 
совершить водителю д л я  полного вы 
ключения сцепления, №Выкл (предель
ные значения д ля  легковых автомоби
лей 23 Д ж , д л я  грузовых — 30 Д ж ) ; 
максимальным усилием на педали 
сцепления FBeд (для грузовых автомо
билей /дед регламентируется ГОСТ 
21398—75 и составляет не более 150 Н 
при наличии усилителя и 250 Н — без 
усилителя сцепления); полным ходом 
педали сцепления /пед (дл я  легковых



Рис. 2.20. Гидравлический (а) и механический (б) привод сцеплений (автомобили ВАЗ-2101 и 
ЗИ Л-130) с верхним и нижним креплением педали:

/ — пробка; 2 — корпус главного цилиндра; 3 — перепускное (компенсационное) отверстие; 4 — прокладка шту
цера; 5 — штуцер; 6 — стопорная пружинная шайба; 7 — 
цо; 9 — поршень толкателя; 10 — крючок; 11 — кронштейн 
тель привода сцепления; УЗ — оттяжная пружина педали 
даль сцепления; 16 — толкатель поршня; 17 — защитный 
верстие; 20 — уплотнительное кольцо; 21 — перепускное

23 — пружина;

автомобилей /Пед= 140...160 мм, для 
грузовых и автобусов — /пед^ 1 9 0  м м ).

Приводы выполняют механически
ми, гидравлическими или электромаг-

поршень главного цилиндра; 8 — уплотнительное коль- 
педалей сцепления и тормоза; 12 — пружинный усили- 
сцепления; 14 — ограничитель хода педали; 15 — пе- 
колпачок; 18 — стопорное кольцо; 19 — впускное от- 
отверстие поршня; 22 — рабочая полость цилиндра;
24 — прокладка

нигными. Механические приводы при
менялись ранее на легковых, а сейчас 
используются на некоторых грузовых 
автомобилях. Гидравлические приводы

3 Зак. 938 65



/ — валик: 2. 11, 20, 25 — вилки: 3, 13, 24 — гайки; 4, 7, 14 — тяги; 5 — педаль; 6 — двуплечий промежуточный 
рычаг: 6 — оттяжная пружина; 9 — задний кронштейн: 10, 12 — рычаги; 15, 16 — шланги; 17 — следящий ме
ханизм усилителя сцепления; 18 — регулировочная гайка; 19 — шток; 21 — рычаг выключения сцепления; 22 — 

валик; 23 — болт; 26 — шток цилиндра усилителя; 27 — цилиндр усилителя; 28 — клапан

Рис. 2.21. Привод сцепления МАЗ-500:

ОТ РЕСИВЕРА К ЦИЛИНДРУ

Рис. 2.22. Следящий механизм пневмоусилителя сцепления МАЗ-500



Рис. 2.23. Схема гидропривода сцепления с 
пневмоусилителеи

устанавливаю тся на грузовых и прак
тически на всех легковых автомобилях, 
а такж е  автобусах.

Д ля снижения усилия на педали в 
привод может встраиваться механиче
ский, гидравлический, пневматический 
или вакуумны й усилитель. М еханиче
ские усилители устанавливаю тся на 
ограниченном числе марок легковых и 
грузовых автомобилей. Гидравлические 
усилители получили большее распро
странение на промышленных тракто
рах, пневматические — используются 
на большегрузных автомобилях, в а к у 
ум н ы е— устанавливаю т обычно в си
стеме управления автоматическим сцеп
лением малолитражных автомобилей.

Конструктивное оформление педали 
сцепления и ее крепление определяют
ся из условий компоновки. Д л я  сцепле
ний с гидроприводом характерно верх
нее крепление педали на переднем 
щитке автомобиля (рис. 2.20, а). При 
этом улучш ается доступ к приводу, гер
метичность кабины. Механический уси
литель выполнен в виде пружины 12, 
соединенной с педалью при помощи 
крючка 10. Н а начальном этапе пружи
на оказы вает незначительное сопротив
ление перемещению педали. Затем  
после перехода точки опоры А через 
нейтральное положение, когда точки А,

О я Б л еж ат  на одной линии, с помо
щью пружины сниж ается усилие на пе
дали.

В механическом приводе педаль 
обычно имеет нижнее крепление 
(рис. 2.20, б ). Верхнее крепление педа
ли автомобилей М АЗ, имеющих м еха
нический привод (рис. 2 .2 1 ) ,  обуслов
лено наличием опрокидывающейся к а 
бины, ось поворота которой проходит 
вблизи точки О. Поэтому при опроки
дывании кабины система рычагов и 
тяг , находящ ихся правее этой точки, 
остается практически неподвижной. 
Конструкция следящ его механизма 
пневмоусилителя показана на рис. 2 .2 2 .

Положение деталей соответствует 
включенному сцеплению. Полость А 
механизма соединена с ресивером, а 
полость Б — с цилиндром пневмоусили
теля. При включенном сцеплении по
лость Б сообщается с атмосферой через 
отверстие С, а полости А и Б разобщ е
ны. При нажатии на педаль сцепления 
корпус 1 следящ его механизма смещ а
ется относительно золотника 4 на вели
чину зазора 3,5 мм. При этом торец зо
лотника упирается в клапан 3, который 
затем  отрывается от своего седла. В ре
зультате полость Б отсоединяется от 
атмосферы, соединяется с полостью А 
и сж аты й воздух поступает в цилиндр 
усилителя, чем облегчается выключение 
сцепления водителем. При отпускании 
педали под действием пружин сцепле
ния и оттяжной пружины 8  (см. 
рис. 2 .2 1 ) рычаги и тяги  привода воз
вращ аю тся в исходное положение, шток 
клапана следящ его механизма под дей
ствием пружины 2  закры вает отверстие, 
через которое сж аты й воздух подводит
ся к цилиндру, и рабочая полость ци
линдра соединяется с атмосферой.

Если водитель включит сцепление 
не полностью, т. е. педаль будет вы ж а
та  не до упора, то при неподвижном 
корпусе следящ его механизма шток ци
линдра усилителя будет стремиться 
смещ ать золотник вправо до тех пор, 
пока не установится равновесное поло
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/ — сферическая гайка; 2 — контргайка; 8 — толкатель поршня усилителя; 4 — возвратная пружина; 5 — уси
литель: 6 — кронштейн педали; 7 — оттяжная пружина; 8 — педаль сцепления; 9 — главный цилиндр; 10 — 
ограничитель хода педали; 11— толкатель поршня; 12 — защитный чехол: 13 — корпус главного цилиндра; 
14 — поршень; 15 — манжета поршня; 16 — пружина; 17 — прокладка пробки: 18 — пробка главного ци

линдра; 19 — трубка подвода воздуха; 20 — рычаг вилки выключения сцепления

Рис. 2.24. Привод сцепления КамАЗ:

жение, зависящ ее от соотношения при
веденных усилий со стороны цилиндра 
Fyc и нажимных пружин сцепления 
FH. При f yc> f H полость цилиндра бу
дет отсоединена от ресивера и атмо
сферы. При FyC< F n полость цилиндра 
будет соединена с ресивером и отсо
единена от атмосферы.

С хема гидропривода сцепления с 
пневмоусилителём и его конструктив

ное оформление показаны на рис. 2.23... 
2.25. Работа следящ его механизма 
(К амА З) имеет некоторые особенности. 
При нажатии на педаль сцепления 2 
(рис. 2.23) жидкость из главного ци
линдра 1 подается к  цилиндру 8 следя
щего механизма и рабочему цилиндру 
4, шток которого связан  с рычагом 3  
вилки выключения сцепления. Ш ток 
цилиндра 8 в свою очередь воздейству-



1 — толкатель поршня выключения сцепления** 2 — уплотнение поршня; 3 — следящий поршень; 4 — пе
репускной клапан; 5 — крышка выпускного отверстия: в  — диафрагма; 7 — седло диафрагмы; 8 — пружина 
диафрагмы; 9 — клапан редуктора: 10 — крышка подвода воздуха; // — седло; 12 — поршень цилиндра уси
лителя; 13 — передний корпус; 14 — пружина; 15 — поршень выключения сцепления; 16 — задний корпус

Рис. 2.25. Пневмоусилитель сцепления КамАЗ:

ет на клапан следящ его механизма, 
через который воздух из ресивера по
ступает в цилиндр 5 пневмоусилителя, 
з а  счет чего облегчается выключение 
сцепления водителем.

При подводе воздуха в полость 
справа от диаф рагмы 7 усилитель осу
щ ествляет слежение по давлению в 
пневмоцидиндре и, следовательно, по 
усилию на педали сцепления, а при на
личии калиброванного отверстия 6  — 
по скорости изменения усилия, что по
зволяет улучшить динамические свой
ства привода.

Работоспособность приводов сцеп

ления сохраняется при выходе из строя 
пневмосистемы. В этом случае увели
чивается усилие на педали, необходи
мое дл я  выключения сцепления.

Исходными данными дл я  расчета 
привода являю тся допустимое усилие 
на педали, ее полный ход и параметры 
сцепления.

Общее передаточное отношение 
привода от педали до нажимного диска

U = /р//н "  ЫпедЫпрИвЫсц.
где /р — рабочий ход педали (140... 
160 м м ); /н — перемещение нажимного 
диска; ипед — передаточное отношение



педали; иПр — то ж е  части привода, р ас
положенной м еж ду педалью и вилкой 
сцепления; ив — то ж е  вилки сцепле
ния: ив=  1,4...2,2; ыСц — то ж е отжим
ных рычагов сцепления: иСц=3,8...5,5.

Д л я  гидравлического привода
ипР =  /исп//гл — Атл!^4исп ~  D j D acn, 

где /исп (гл)> Лисп(гл), ^ и с п (гл ) переме
щение, площадь и диаметр исполни
тельного или главного цилиндра.

Диаметры  поршней цилиндров со
ставляю т 19...32 мм и принимаются 
обычно одинаковыми, т. е. ыПр = 1 ,0 . 
Полный ход поршня главного цилиндра 
принимают на 20...25% больше испол
нительного дл я  обеспечения перекры
тия отверстия, соединяющего цилиндр 
с  расширительным бачком (и для пода
чи части жидкости к  цилиндру следя
щей системы в приводах типа К ам А З).

М аксимальное усилие на педали
^7пед =  F H/ ( u r \ ) + F  ОТ / (МотТ) о т ) ,

где т] — КП Д привода; rj?»0 ,85; и0т и 
■Пот — соответственно передаточное от
ношение и КП Д части привода от от
тяжной пружины с усилием FOT до 
педали. Если /7пед>^'доп, необходима 
установка усилителя. Усилие, развивае
мое его цилиндром,

Fyc= (F пед — F доп) и усТ]ус,

где «ус и т]уС — соответственно переда
точное отношение и КП Д части приво
д а  от педали до места установки ци
линдра усилителя.

Диаметр цилиндра усилителя

Dyc =  2 V  FyJ{n pw) ,

где pw — давление воздуха в ресивере: 
pw = 0,65.. .0,75 М Па.

Д иаметр цилиндра зависит от места 
его ус тан о вк и ,в  кинематической це
пи: дл я  автомобилей МАЗ — 52 мм, 
КамАЗ — 90 мм.



3 СТУПЕНЧАТЫЕ КОРОБКИ ПЕРЕДАЧ 
МЕХАНИЧЕСКИХ ТРАНСМИССИЙ

3.1. Требования к конструкции, 
классификация, основные 
кинематические параметры

В ступенчатых коробках передач 
преобразование крутящ его момента и 
частоты вращ ения осущ ествляется, к ак  
правило, с помощью зубчатых колес. 
При фиксированных значениях часто
ты вращ ения и крутящ его момента дви
гателя значения этих параметров на 
ведущ их колесах изменяются за  счет 
изменения передаточного числа короб
ки передач. При включении передачи 
с большим передаточным числом кру
тящий момент на ведущ их колесах уве 
личивается, соответственно уменьш ает
ся частота их вращ ения. При включе
нии передачи с меньшим передаточным 
числом указанны е параметры изменя
ются соответственно в обратном Ъа-

f paвлeнии.
Требования к конструкции ступен

чатой коробки передач разделяю тся на 
специальные и общетехнические. К спе
циальным требованиям относятся: обес
печение заданны х числа передач и пе
редаточных чисел и, тем самы м, пре
дусмотренных расчетом тяговых и 
скоростных свойств и топливной эко
номичности автомобиля за  счет над
лежащ его выбора схемы коробки пе
редач и комплекта ее зубчатых колес; 
удобство переключения передач (м а 
лые усилия и ходы р ы чага), достаточно 
быстрое и бесшумное; н адеж ная фик
сация включенной передачи против 
самовыклю чения; обеспечение фикси

рованного положения нейтрали меха-, 
низма переключения передач для р а
зобщения дви гателя от трансмиссии, 
а такж е  включение в него устройств, 
предотвращающих одновременное 
включение двух  передач и случайное 
включение передачи заднего хода при 
движении вперед; приспособленность 
коробки передач грузового автомобиля 
к установке механизма отбора мощно
сти.

\^лассиф икация ступенчатых коро
бок передач производится по следую 
щим признакам: конструктивному ви
д у ; числу ступеней (передач прямого 
х о д а ); взаимному расположению вход
ного и выходного валов; числу элемен
тов управления, которые должны быть 
включены д ля получения определенной 
передачи (числу степеней свободы ); 
количеству потоков, по которым пере
дается  мощность.

чдРазличают д ва  основных конструк
тивных вида ступенчатых коробок пе
редач: с неподвижными осями валов 
(вальны е) и планетарные. Бальные 
коробки передач широко применяются 
к а к  в механических трансмиссиях, т а к  
и в гидромеханических. П ланетарные 
применяются главным образом в гид
ромеханических трансмиссиях и поэто
м у рассматриваю тся отдельно.

Необходимое число ступеней оп
ределяется при тяговом расчете, кото
рый рассмотрен в курсе «Теория 
автомобиля». На автомобилях с м еха
нической трансмиссией применяются 
коробки передач с числом ступеней
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3...16 (редко более 16); 3...5 ступеней 
имеют коробки передач легковых ав 
томобилей, 4...7 ступеней — грузовых. 
Коробки передач с числом ступеней 8  
и более применяются на тягачах  авто
поездов.

По взаимному расположению вход
ного и выходного валов различаю тся 
коробки передач с соосным располо
жением указанны х валов и с несоос
ным.

Число элементов управления, вклю 
чаемых на одной передаче, на единицу 
меньше числа степеней свободы короб
ки передач. При числе ступеней не бо
лее 7 коробки передач механических 
трансмиссий выполняются обычно с 
д вум я  степенями свободы. В этих ко
робках для получения определенной 
передачи вклю чается осевым переме
щением одна зуб ч атая  муфта или пе
редвижное зубчатое колесо. Коробки 
передач с числом ступеней 8  и более 
условно называю тся многоступенчаты
ми. При числе ступеней 8 ... 15 они вы 
полняются с трем я степенями свобо
ды  — дл я  получения определенной пе
редачи включаются два  элемента 
управления. При числе ступеней 16 и 
более многоступенчатые коробки пе
редач имеют обычно четыре степени 
свободы. Увеличение числа степеней 
свободы позволяет за  счет некоторого 
усложнения управления уменьшить не
обходимое количество зубчатых колес 
в  коробках передач с большим числом 
ступеней.
г Большинство коробок передач вы 
полняется однопоточными, т ак  что че
рез каж дое зубчатое зацепление вклю 
ченной передачи проходит вся переда
в аем ая  мощность. Коробки передач, у 
которых мощность передается двум я 
или трем я параллельными механиче
скими потоками, применяются редко, 
т а к  к ак  увеличение количества потоков 
приводит к усложнению конструкции. 
Это усложнение, однако, позволяет 
уменьшить нагрузки на зубчатые ко
леса, валы  и подшипники и несколько

сократить размеры указанны х элемен
тов.

Основные кинематические парамет
ры коробки передач: диапазон переда
точных чисел (переднего хода) Д к; чис
ло ступеней п; передаточное число выс
шей передачи ив.

Диапазоном передаточных чисел н а
зываю т отношение передаточных чисел 
крайних передач — низшей (ын) и выс
шей (ыв) . Низшую передачу принято 
назы вать первой. Высшей передачей в 
соосных коробках передач является 
прям ая передача (ив=\) или ускоря
ющая (ив< 1 ) .

Дополнительным параметром сту
пенчатой коробки передач является по
казатель средней плотности ряда пере

даточных чисел q — п V Д к • В случае, 
если принятая закономерность постро
ения ряда передаточных чисел соответ
ствует геометрической прогрессии, по
казателем плотности ряда является ее 
знаменатель. У  5-ступенчатых коробок 
передач грузовых автомобилей, к  при
меру, показатель средней плотности 
ряда находится обычно в пределах
1,6 ...1 ,7 . Многоступенчатые коробки пе
редач выполняются с уплотненным ря
дом передаточных чисел, имеющим 
q w  1 ,25...1 ,40.

3.2. Коробки передач с двумя 
степенями свободы

Коробка передач состоит из редук- 
торной части, являю щ ейся основной, и 
механизма переключения передач. Р аз 
работке конструкции коробки передач 
предшествует выбор схемы редуктор* 
ной части. Коробки передач с д вум я  
степенями свободы выполняются по 
трехвальной соосной или двухвальнОй 
несоосной схемам . Примеры часто при
меняемых соосных схем показаны на 
рис. 3.1, а несоосных — на рис. 3.2. Бо
лее распространенной является трех- 
вальн ая соосная схема. При соосном 
расположении входного и выходного
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валов можно непосредственным их сое
динением получить прямую передачу. 
При движении автомобиля на прямой 
передаче зубчатые колеса и подшип
ники коробки передач не нагруж аю тся. 
Соответственно снижаю тся скорость 
изнашивания, потери мощности и шум. 
На прочих передачах прямого хода в 
трехвальной коробке силовой поток пе
редается последовательно через два 
зубчатых зацепления. Последнее по
зволяет при необходимости получить 
относительно большое передаточное 
число низшей передачи, например, щ «  
«7 ...Э .

Коробки передач, выполненные по 
двухвальной схеме, конструктивно про
ще. Однако двухвальн ая схема исклю
чает возможность иметь прямую пере
дачу и существенно ограничивает пе
редаточное число низшей передачи. На 
всех передачах прямого хода в д вух 
вальной коробке силовой поток пере
дается через одно зубчатое зацепление 
и поэтому осуществление передаточ
ного числа, превышающего, например, 
« 1= 4 , возможно лишь при увеличении 
размеров конструкции. Д вухвальн ая 
схема применяется в тех случаях, когда 
это приводит к  упрощению трансмиссии 
и при этом не требуется большого пе
редаточного числа низшей передачи. 
Эту схему имеют обычно коробки пе
редач тех легковых и спортивных 
автомобилей, у  которых двигатель р аз
мещен рядом с ведущ им мостом.

Схемы трехвальных коробок пере
дач , имеющих одинаковое число сту
пеней, различаю тся в основном коли
чеством пар зубчатых колес, находя
щихся в постоянном зацеплении, и 
построением передачи заднего хода. На 
рис. 3.1, а...в показаны  схемы 4-ступен- 
чатых коробок передач. В первой и 
второй постоянное зацепление имеют 
четыре пары зубчатых колес, передвиж
ное зубчатое колесо применено для 
включения заднего хода. В третьей схе
ме имеется три пары колес с постоян
ным зацеплением, передвижные зуб

чатые колеса используются для первой 
передачи и заднего хода. Схемы 5-сту
пенчатых коробОк передач показаны на 
рис. 3.1, г„.е. В первой — одно пере
движное зубчатое колесо обеспечивает 
включение первой передачи и заднего 
хода, во второй И третьей — все зубча
тые колеса находятся в постоянном за* 
цеплении. В схемах 6 -ступенчатых ко
робок передач (рис. 3.1, ж, з) первая 
имеет одно передвижное зубчатое ко
лесо д ля  включения первой передачи и 
заднего хода; во второй — все зубчаты е 
колеса находятся в постоянном зацеп
лении.

При построении схемы передачи 
заднего хода используется одновенцо- 
в ая  промежуточная шестерня или про
межуточный двухвенцовый блок. П ер
вый вариант проще, но при этом зубья 
одновенцовой шестерни испытывают 
наиболее неблагоприятный цикл изме
нения напряжений изгиба — знакопе
ременный симметричный. Д л я  вариан
та с двухвенцовым блоком характерен  
более благоприятный односторонний 
цикл (от н ул я ). Этот вариант позво
ляет осуществить несколько большее 
передаточное число заднего хода.

Переход от передвижных зубчаты х 
колес коробок передач, применявших
ся в ранних конструкциях, к зубчатым 
колесам постоянного зацепления объ
ясняется рядом преимуществ послед
него. При постоянном зацеплении пар
ных зубчатых колес торцы зубьев р а 
бочих венцов не повреждаю тся. По
вреждения торцов зубьев характерны 
д л я  пар, имеющих передвижное зубча
тое колесо. Ход передвижной зубчатой 
муфты, включающей передачу при по
стоянном зацеплении зубчатых колес, 
значительно меньше хода передвижно
го зубчатого колеса. Соответственно 
меньше и ход рукоятки рычага пере
ключения, что облегчает управление. 
Повышению удобства управления при 
постоянном зацеплений зубчатых ко
лес способствует такж е  возможность 
применения синхронизаторов. Наконец,
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Рис. 3.1. Схемы трехвальных коробок передач с соосным расположением входного и выход
ного валов: ■

а  — ВАЗ-2101: б  — ГАЗ-24: в — ГАЗ-53, УАЗ-451: г — ЗИЛ-130: д  — КамАЗ ЯМЗ-14; в — JFA «W50L»: ж  — 
Eaton «D-203»: з — Zahnradfabrik «АК6-80»: г вщ .п. 2вм.п , г вш}‘ 2вм1 — числа зубьев ведущего (вд ) и ве

домого (вм) зубчатых колес пары привода промежуточного вала (п) и первой передачи (1)
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при постоянном зацеплении упрощ ает
ся применение косозубых передач, име
ющих в сравнении с прямозубыми боль
шую плавность работы. Передвижные 
колеса устанавливаю тся на вал у  на 
шлицах; для косозубых колес шли
цевое соединение должно выпол
няться винтовым, что технологически 
сложнее.

Однако с увеличением числа пар 
зубчатых колес с постоянным зацепле
нием повышаются нагрузки на синхро
низаторы коробки передач. Последние 
в процессе синхронизации должны воз
действовать на систему большего чис
л а  согласованно вращ аю щихся д ета 
лей. Чтобы получить первую передачу 
и задний ход при постоянном зацепле
нии, необходимо на вторичном валу  
устанавливать два  колеса относитель
но большого диаметра. В то ж е время 
можно получить указанны е две переда
чи, имеющие близкие абсолютные зна

чения передаточных чисел, устанавли
в ая  на вторичном вал у  не два  колеса, 
а одно, если выполнить его передвиж
ным, к ак  это сделано в схемах, пока
занных на рис. 3.1, в, г, ж. Вопрос вы 
бора схемы построения первой переда
чи и заднего хода должен реш аться с 
учетом предполагаемой интенсивности 
использования указанны х передач. Чем 
больше интенсивность их использова
ния, тем вероятнее разруш ения торцов 
зубьев передвижного колеса и парных 
ему, и тем определеннее этот вопрос 
должен реш аться в пользу схемы с по
стоянным зацеплением парных зубча
тых колес.

На рис. 3.2 показаны схемы 4-сту
пенчатых двухвальны х коробок пере
дач. Д ля всех схем характерно выпол
нение выходного вал а  вместе с ведущ ей 
шестерней главной передачи, примене
ние постоянного зацепления зубчаты х 
колес для всех передач прямого хода
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и передвижной шестерни для передачи 
заднего хода.

Конструкции коробок передач с д ву 
мя степенями свободы показаны на 
рис. 3.3...3.8. К редукторной; части ко
робки передач относятся картер , валы , 
подшипники, зубчатые колеса и зубча
тые муфты. Большинство конструкций 
имеют установивш ую ся типовую ком
поновку редукторной части. Особенно 
это относится к  трехвальным соосным 
коробкам передач (рис. 3 .3...3 .7).

При числе ступеней 3...6 трехваль- 
ные коробки передач выполняются, к ак  
правило, в одном неразделенном кар 
тере и имеют двухопорные валы . Д ля 
размещ ения подшипников в передней 
и задней стенках картера выполнены 
по два  отверстия; противоположные от
верстия попарно соосны. Передний под
шипник первичного в ал а  расположен в 
расточке маховика или фланца колен
чатого вала двигателя, задний — в пе
редней стенке картера. На переднем 
участке первичного вала  устан авли ва
ется ведомый диск сцепления. Н а зад 
нем конце, расположенном консольно 
за  главным подшипником, заодно с в а 
лом выполнена ведущ ая шестерня при
вода промежуточного вала . В утолщ е
нии заднего конца первичного вала 
выполняется расточка, являю щ аяся 
гнездом переднего подшипника вторич
ного вала . Задний подшипник вторич
ного вал а  расположен в задней стенке 
картера. Соосность первичного и вто
ричного валов обеспечивается за  счет 
соосного выполнения базовых поверх
ностей: отверстий под подшипники в 
картере, опорных шеек вторичного в а 
ла , шеек первичного вал а  и гнезда в 
нем под передний подшипник вторич
ного вала . Центрирование коробки пе
редач относительно оси коленчатого 
вала дви гателя осущ ествляется через 
картер сцепления, правильность креп
ления которого к  двигателю  обеспечи
вается конструктивно и технологией 
обработки. Относительно картера сцеп
ления коробка передач центрируется с

помощью выступающей части н аруж 
ного кольца заднего подшипника пер
вичного в ал а  (рис. 3.3) или концетрич- 
но обработанного пояска на фланце 
крышки этого подшипника (рис. 3.4, 
3 .5 ). Подшипники промежуточного в а 
л а  расположены в отверстиях передней 
и задней стенок картера. Ось этих от
верстий располагается строго парал 
лельно оси отверстий под задние под
шипники первичного и вторичного в а 
лов. Один из подшипников каж дого  
в ал а  коробки передач фиксирует вал  в 
осевом направлении и воспринимает 
комбинированную нагрузку. Первич
ный и вторичный валы  фиксируются с 
помощью задних подшипников; проме
жуточный вал  — с помощью заднего 
(чащ е) или переднего подшипника.

Зубчаты е колеса, расположенные на 
промежуточном валу , соединяются с 
ним неподвижно. В коробках передач 
легковых и некоторых легких' и сред
них грузовых автомобилей все зубча
тые венцы промежуточного в ал а  вы 
полняются в виде блока вместе с в а 
лом (см. рис. 3 .3 ). В отдельных случаях 
этот блок выполняется пустотелым и 
устан авли вается на оси на игольчатых 
подшипниках (см. рис. 3 .4 ). Т ак  как  
д ля  оси требую тся меньшие отверстия 
в картере, чем дл я  подшипников вала , 
конструкция картера при этом получа
ется более жесткой. В коробках пере
дач большинства грузовых автомоби
лей заодно с промежуточным валом 
выполняются только зубчатые венцы 
малого диаметра, например венец пер
вой передачи (см. рис. 3.5) и иногда 
второй (рис. 3 .6 ). Крайним передним 
зубчатым венцом на промежуточном, 
в ал у  является ведомое колесо привода 
этого вала . З а  ним располагаю тся: ве
дущ ее колесо высшей редукторной пе
редачи и далее — ведущ ие зубчатые 
колеса более низких передач в порядке 
убывания номера передачи. Крайним 
задним зубчатым венцом на промежу
точном вал у  является шестерня первой 
передачи или заднего хода.
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Ведомые зубчаты е колеса постоян
ного зацепления, располагаемы е на 
вторичном валу , устанавливаю тся по 
подвижной посадке — на игольчатых 
подшипниках (рис. 3 .6 ); бронзовых 
втулках , запрессованных в ступицу 
зубчатого колеса (рис. 3 .4 ); непосред
ственно на ш ейках вала (рис. 3.3, 3.5) 
или на стальных втулках , плотно по
саженных на эти шейки. В последних 
случаях во избежание заедания поверх
ностей скольжения на поверхности 
охватываемой детали выполняются к а 
навки дл я  сбора м асла, а сам а поверх
ность фосфатируется или сульфидиру- 
ется. Если применяется ведомое пере
движное зубчатое колесо, его установ
к а  на вторичном валу  выполняется на 
эвольвентных или прямобочных шлицах 
по подвижной посадке.

П ринятая в трехвальных коробках 
передач последовательность располо
жения зубчаты х колес исключает пе
регрузку передней менее жесткой опо
ры вторичного вала , т а к  к ак  низшие 
передачи с большими усилиями в з а 
цеплении располагаю тся ближе к з а д 
ней опоре этого вала . Такое располо
жение обеспечивает технологичность 
сборки. При обычной схеме сборки 
промежуточный вал  в сборе устан ав
ливается через достаточно широкое ок
но, выполненное в картере сверху (см. 
рис. 3.4) или сбоку, а иногда снизу 
(см. рис. 3 .3 ). Через это ж е  окно уста 
навливаю тся вторичный вал  и его д е 
тали. Первичный вал  в сборе устан ав
ливается через отверстие под под
шипник в передней стенке картера; воз
можность такой сборки обеспечивает
ся тем, что зубчатый венец вал а  в этом 
случае выполняется меньшего разм е
ра, чем отверстие.

Имеющие место отступления от ти
повой компоновки в трехвальных ко
робках передач могут преследовать 
различные цели. Некоторые коробки 
передач легковых автомобилей выпол
няются с удлинителем и имеют цельный 
или составной трехопорный вторичный

в ал , третья опора которого размещ ает
ся в приставном корпусе удлинителя. 
Основное назначение удлинителя — 
уменьшение длины карданной переда
чи. Корпус удлинителя может исполь
зоваться д ля  размещ ения зубчатых 
колес передачи заднего хода и узл а  
механизма переключения передач 
(см. рис. 3 .3 ). Это позволяет умень
шить габариты основной части коробки.

В некоторых коробках передач гру
зовых автомобилей с целью повыше
ния жесткости конструкции передняя 
опора вторичного вала выполняется в 
специальном приливе картера, но то
гда ведомая шестерня высшей редук- 
торной передачи оказы вается на кон
соли. В коробке передач, схема кото
рой показана на рис. 3.1, е, применены 
многоопорные валы . Обеспечивая вы 
сокую жесткость конструкции, такое 
решение услож няет сборку, требует 
повышенной точности изготовления д е 
талей и применения картера с разъ
емом в плоскости валов. К особенно
стям компоновки редукторной части 
этой коробки передач относятся так ж е  
размещение зубчаты х колес первой пе
редачи и заднего хода в среднем про
лете, а синхронизаторов средних пе
редач — на промежуточном валу . По
следнее обеспечивает уменьшение 
суммарного приведенного момента 
инерции согласованно вращ ающихся 
деталей коробки передач и нагрузок 
на синхронизаторы. В коробке пере
дач, схема которой показана на 
рис. 3.1, ж, дополнительная ускоряю 
щ ая передача выполнена за  задней 
стенкой картера и закры та крышкой. 
Такое решение позволяет получить в 
высокой степени унифицированную мо
дификацию с увеличенным числом пе
редач, например — 7-ступенчатую мо
дель на базе 6 -ступенчатой или 6 -сту- 
пенчатую на базе 5-ступенчатой.

Особенности компоновки редуктор
ной части двухвальны х коробок пере
дач можно установить по схемам , по
казанным на рис. 3.2, и конструкции,
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приведенной на рис. 3.8. Ведомый вал 
выполняется вместе с ведущей шестер
ней главной передачи: конической или 
гипоидной при продольном расположе
нии двигателя, цилиндрической — при 
поперечном. Применяются главным об
разом зубчатые колеса с постоянным 
зацеплением. Лишь дл я  передачи зад 
него хода применяется передвижная 
шестерня. На схемах показаны типич
ные варианты построения передачи 
заднего хода и расположения передач 
прямого хода и их синхронизаторов. 
Синхронизатор первой-второй передач 
обычно устанавливается на выходном 
вал у ; его установка на входном валу  
затруднена, поскольку ведущ ая ше
стерня первой передачи имеет малый 
диаметр. Синхронизатор высших пере
дач иногда устанавливается на входном 
вал у  д ля  уменьшения приведенного 
момента инерции.

В ряде случаев несоосная двухваль- 
н ая коробка передач конструктивно 
объединяется с двигателем . На рис. 3.9 
показана одна из таких конструкций 
д л я  переднеприводного легкового ав 
томобиля.

Конструкция редукторной части 
коробки передач долж на быть жесткой. 
В наибольшей степени жесткость кон
струкции в целом зависит от конструк
ции валов и картера. При преоблада
ющем применении двухопорных валов 
конструкцию достаточной жесткости 
возможно выполнить, ограничивая дли
ну валов и тем самы м число передач. 
Обычно м еж ду опорами размещ аю т не 
более шести передач. Таким образом, 
требование жесткости двухопорных 
валов является одним из факторов, 
ограничивающих число ступеней в ко
робках передач с д вум я  степенями 
свободы. Картер выполняется обычно 
цельнолитым. Отливка имеет местные 
утолщения и ребра. Отверстия под 
подшипники в  передней и задней стен
ках  картера должны быть такими, что
бы м еж ду отверстиями в стенке оста
валась  перемычка достаточного раз

мера. Ж есткость конструкции в сборе 
зависит от степени затяж ки  болтов 
крепления крышки, в которой монти
руется механизм переключения пере
дач. Картер с разъемом применяется 
лишь в случаях, когда это диктуется 
условиями сборки.

Смазывание деталей большинства 
коробок передач производится окуна
нием и разбрызгиванием. М аслян ая 
ванна размещ ается в картере. Уровень 
масла в ванне достигает оси промежу
точного вал а , а расход его на одну 
зап р авку  зависит главным образом от 
передаваемой мощности. Д л я  коробок 
передач грузовых автомобилей он со
ставляет (в литрах) QM= (0,06...0,09) X 
Х Р еm a x  (Реm a x  — п ередаваем ая м акси
м альн ая мощность, к В т ). Чтобы поте
ри мощности при перемешивании м ас
ла были небольшими, м еж ду вершина
ми зубьев наибольших по размерам  
колес и внутренней поверхностью кар 
тера конструктивно обеспечиваются 
достаточные зазоры. Р еж е с целью 
уменьшения потерь мощности картер 
выполняют сухим, помещая масло в 
обособленный отсек, откуда оно пода
ется дл я  смазы вания деталей  насосом. 
В обычных конструкциях с несухим 
картером так ж е  может устан авли вать
ся насос. Насос имеется, например, в 
коробках передач некоторых тяж елы х 
автомобилей (см. рис. 3 .7 ). Его ставят 
д л я  подачи м асла к подшипникам ве
домых зубчатых колес постоянного з а 
цепления. М асло подается через цен
тральное и радиальные сверления вто
ричного вал а . Д л я  такого способа 
подачи м асла к  подшипникам зубча-. 
тых колес постоянного зацепления ино
гда используется не насос, а  маслона
гнетающее кольцо, устанавливаемое 
впереди подшипника первичного вал а  
(см. рис. 3 .6 ). Д л я  заправки  и контро
ля уровня м асла, а т ак ж е  его слива в 
картере делаю тся соответствующие от
верстия.

Герметичность собранной коробки 
передач обеспечивается применением
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Рис. 3.9. Конструкция коробки передач переднеприводного автомобиля с поперечным располо
жением двигателя



дл я  маслоналивного и спускного отвер
стий пробок с конической резьбой, 
установкой уплотнительных прокладок 
под все крышки и манжетных уплот
нителей на входе в коробку и на вы 
ходе из нее. Во избежание повышения 
давления в картере он должен сооб
щ аться с атмосферой. Если конструк
ция крышки с механизмом переключе
ния передач не обеспечивает этого, на 
картере сверху предусматривается 
установка сапуна.

К ак  правило, на выходном вал у  ко
робки передач устан авли вается веду
щий элемент привода спидометра; ве
домый его элемент располагается в 
крышке заднего подшипника вала . 
Привод спидометра не устан авли вает
ся в коробке передач лишь в тех сл у
чаях, когда м еж ду ней и ведущ ими ко
лесами автомобиля имеется еще один 
механизм с переменным передаточным 
числом.

Отбор мощности в коробках пере
дач грузовых автомобилей осущ ествля
ется с помощью дополнительной ше
стерни, устанавливаемой на промежу
точном валу . Д л я  крепления коробки 
отбора мощности на боковых стенках 
картера справа и слева выполняются 
люки. Размеры  люков и параметры 
шестерни отбора мощности должны 
удовлетворять требованиям ГОСТ 
12323—66. В качестве шестерни отбо
ра мощности допускается использова
ние одного из зубчаты х колес проме
жуточного вал а , если его параметры 
удовлетворяю т указанном у ГОСТу.

3.3. Коробки передач с тремя
и четырьмя степенями свободы

М ногоступенчатые коробки с тре
м я степенями свободы образую тся на 
базе 4-, 5- или 6 -ступенчатой коробки, 
имеющей соосную трехвальную  схему, 
путем установки к  последней впереди 
или сзади дополнительного редуктора. 
Р яд  распространенных схем коробок 
передач с тремя степенями свободы 
показан на рис. 3.10. Чаще всего до

полнительный редуктор выполняется 
двухступенчатым и имеет одну ступень 
прямую и одну редукторную — пони
жающую или повышающую. Применяя 
с ним базовую 4-ступенчатую коробку, 
получают восемь передач (рис. 3.10, б ), 
а 5-ступенчатую — десять (рис. 3.10, а ) 
и т. д . Применение 3-ступенчатого до
полнительного редуктора позволяет 
утроить число передач по отношению 
к  числу передач базовой коробки. Д л я  
получения определенной передачи в 
коробке с тремя степенями свободы 
включаются одна зубчатая муфта в 
базовой коробке и одна в дополнитель
ном редукторе.

Передний дополнительный редук
тор конструктивно является рациональ
ным в том случае, если он выполняет
ся  в виде пары зубчатых колес, даю 
щей редукторную (непрямую ) ступень. 
П рям ая ступень получается непосред
ственным соединением входного в ал а  
редуктора с входным валом базовой 
коробки (рис. 3.10, а). Диапазон пере
даточных чисел такого редуктора вы 
бирается небольшим, т а к  что при вклю 
чении его непрямой ступени получает
ся ряд  чисел, удовлетворяющих 
рис. 3.11, а, б. Такой редуктор принято 
назы вать делителем. Он незначитель
но расш иряет диапазон передаточных 
чисел, поэтому базовая коробка долж 
на иметь достаточно большой собствен
ный их диапазон. Положительные осо
бенности коробки передач с делителем : 
увеличение числа передач вдвое дости
гается наиболее просто; обеспечивает
ся вы сокая степень унификации — б а
зовая коробка может использоваться 
отдельно без делителя, т ак  к ак  ее соб
ственный диапазон передаточных чи
сел во многих случаях является доста
точным; при включении непрямой сту
пени редуктора КП Д многоступенчатой 
коробки сохраняется на том ж е  уров
не, который имеет базовая коробка. 
Основной недостаток многоступенча
той коробки с делителем — необходи
мость иметь относительно большое
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межосевое расстояние, т ак  к а к  на вы 
ходе базовой коробки на низших пере
дачах  действует большой крутящий 
момент.

Задний 2-ступенчатый дополнитель
ный редуктор выполйяется вальным с 
двум я  парами зубчатых колес (рис. 
3.10, б, г) или планетарным (рис. 3.10, 
в). Задний редуктор имеет одну сту
пень прямую и одну редукторную по
нижающую. Использование его в к а 
честве делителя нерационально. К ак 
правило, он выполняется с большим 
диапазоном передаточных чисел, чем 
у  базовой коробки. Б азовая коробка 
при этом выполняется с относительно 
небольшим собственным диапазоном. 
Положительными особенностями мно
гоступенчатой коробки передач с з ад 
ним дополнительным редуктором яв л я 
ются: относительно небольшое межосе
вое расстояние базовой коробки, т ак  
к а к  передаточное число на первой пе
редаче и, соответственно, крутящий 
момент на вторичном вал у  сущ ествен
но ограничены; возможность получить 
большой общий Д к ~ 12...13 и более; 
меньш ая напряженность синхрониза
торов базовой коробки, обусловленная 
малыми перепадами угловых скоростей 
соседних ее передач и позволяющая 
применять синхронизаторы на низших 
передачах д аж е  при установке д вух 
дискового сцепления.

Недостатки многоступенчатой ко
робки передач с задним редуктором: 
нельзя использовать базовую  коробку 
отдельно без редуктора вследствие не
большого собственного ее диапазона 
передаточных чисел; несколько повы
шенные потери мощности на низших 
передачах, когда включена понижаю
щ ая ступень редуктора и мощность 
передается через четыре зубчаты х з а 
цепления; необходимость применения 
в заднем редукторе синхронизатора 
большой энергоемкости.

В многоступенчатых коробках пере
дач с четырьмя степенями свободы ис
пользуется базовая коробка и два  до

полнительных редуктора — передний и 
задний. Д л я  получения определенной 
передачи в таких коробках необходимо 
включить три зубчатые муфты: по од
ной — в переднем редукторе, базовой 
коробке и заднем редукторе. Т ак по
строена 16-ступенчатая коробка пере
дач, схема которой показана на 
рис. 3.10, д.

Построение ряда передаточных чи
сел многоступенчатой коробки в пре
делах  их общего диапазона не м ож ет 
быть произвольным, т а к  к ак  законо
мерность ряда, принятая для базовой 
коробки, неизбежно повторяется на 
каж дой ступени дополнительного ре
дуктора. Построение общего ряда при 
этом определяется закономерностью 
ряда передаточных чисел базовой ко
робки и соотношением м еж ду их ди а
пазонами базовой коробки и дополни
тельного редуктора.

Применяемые варианты построения 
ряда передаточных чисел многоступен
чатых коробок передач поясняются 
лучевыми диаграм мами (рис. 3 .11). 
На горизонталях А отмечены переда
точные числа базовой коробки (точки
1, 2, 3, . . .) ,  а на горизонталях Б — мно
гоступенчатой (точки I, II, III, ...) . Л у 
чи, соединяющие точку О с горизон
талью  А, обозначают передачи базовой 
коробки. Вертикальный луч соответ
ствует прямой передаче, расположен
ные справа — понижающей, а  слева —  
ускоряющей. Лучи, соединяющие гори
зонтали, обозначают ступени дополни
тельного редуктора: вертикальные — 
прямую ступень, направленные вниз 
вправо — понижающую, а  вниз влево — 
повышающую. Отрезки, заключенные 
м еж ду соседними точками по горизон
тали, пропорциональны логарифму от
ношения соответствующих передаточ
ных чисел (например, l g ^ i - 2, l g ? 4-s* 
lg  qi-n )■ Отрезок, м еж ду крайними точ
ками на горизонтали А пропорциона
лен логарифму диапазона передаточ
ных чисел базовой коробки ^ Д б ) ,  а 
на горизонтали Б — многоступенчатой



Рис. 3.11. Диаграммы построения ряда передаточных чисел многоступенчатых
коробок передач

коробки ( lg # K) . Из построений следу
ет: l g # p = l g # K - ^ 6, или Др=Дк/Дб, 
где Д р — диапазон дополнительного ре
дуктора.

М ногоступенчатые коробки передач 
с  делителем (рис. 3.11, а, б) имеют чет
ное число передач. Б азовая их короб
ка  выполняется с достаточно широким 
собственным диапазоном передаточных 
чисел и имеет обычно ряд  их, отличный 
от геометрического, с несколько уплот
ненными значениями на высших пере
дачах . Д л я  дополнительного редуктора 
выбирается Д р »  q\'5, где qB — отноше
ние передаточных чисел двух соседних

высших передач базовой коробки. Этим 
обеспечивается получение плотного ге
ометрического ряда в области высших 
передач многоступенчатой коробки.

Многоступенчатые коробки передач 
с задним редуктором могут иметь как  
четное число передач (рис. 3.11, в, г), 
так  и нечетное (рис. 3.11, д). На 
рис. 3.11, в, г показано построение 
ряда передаточных чисел 8 -ступенча- 
тых коробок. При таком построении 
базовая коробка имеет обычно уплот
ненный ряд передаточных чисел, близ
кий к  геометрическому, со знаменате
лем q6 «  1 ,35...1 .40. Диапазон их для
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дополнительного редуктора перекрывает 
соответствующий диапазон базовой ко
робки и выбирается по условию Д р «  

где п — число передач в базовой 
коробке. Р яд  передаточных чисел мно
гоступенчатой коробки в этом случае 
получается близким к геометрическому 
со знаменателем q =  q6. Принципиаль
но такое ж е построение возможно и 
для 10 -ступенчатой коробки передач. 
При этом плотность ряда может быть 
повышена до q ж  1,25... 1,30.

На рис. 3.11, д показано построение 
ряда передаточных чисел 9-ступенча
той коробки. Ее 5-ступенчатая базовая 
коробка имеет уплотненный их геоме
трический ряд  со знаменателем q§. с в 
сокращенном диапазоне, образованном 
передачами 2—5. Диапазон передаточ
ных чисел заднего редуктора перекры
вает соответствующий сокращенный 
диапазон базовой коробки: Д р =  q"~K 
Блокировкой в механизме переключе
ний исключается возможность включе
ния первой передачи базовой коробки, 
когда в редукторе включена высшая 
ступень. В результате коробка имеет
9 передач вместо 10 потенциально воз
можных; в диапазоне передач II—IX  
обеспечивается ряд передаточных чи
сел, близкий к  геометрическому со 
знаменателем q =  q6 с. М ежду переда
чами 1—2  шаг увеличен (qh -2><7б.с)> 
за счет этого общий диапазон переда
точных чисел многоступенчатой короб
ки может быть достаточно большим 
(Дк =  12 — 13) Вариант многоступен
чатой коробки с 2 -ступенчатым редук
тором и нечетным числом передач по
зволяет уменьшить необходимый диа
пазон передаточных чисел дополнитель
ного редуктора при достаточно боль
шом общем их диапазоне для коробки, 
что облегчает синхронизацию при пе
реключениях редуктора; выполнить без 
синхронизатора первую передачу базо
вой коробки, не услож няя управление, 
так  как  на ходу эта передача не вклю
чается.

На рис. 3.11, е показано принци
пиальное построение ряда передаточ
ных чисел 16-ступенчатой коробки пе
редач. Совместно с базовой 4-ступен- 
чатой частью коробки передач с геоме
трическим рядом передаточных чисел 
устанавливаю тся ступенчатые редукто
ры: передний делитель с Д р. п=

=|/^б"и задний — с Д р 3 =  Общий ге
ометрический ряд передаточных чисел 
имеет знаменатель q =  Y  Чс> ■

Приведенные на рис. 3.11 ди аграм 
мы показываю т, к а к  располагаю тся 
передаточные числа базовой коробки в 
общем их ряду д ля  многоступенчатой 
коробки при различных вариантах по
строения ряда. Отсутствие произволь
ности в построении ряда передаточных 
чисел многоступенчатой коробки, на 
что графически указы вает  параллель
ность лучей определенной ступени до
полнительного редуктора, аналитиче
ски отображается соответствующими 
зависимостями м еж ду передаточными 
числами:

а) коробка передач с делителем 
U i / U n  =  « i i i / « i v  =  U y l U v i  —  j  
=  m v i i / u v i i i  =  ••• - Д РГ

б) коробка передач с задним 
редуктором:

8  ступеней —  « i v / « v i i i  =
=  W in /U v i l  =  Ыц/Ыу I =  U i / U y — Др>

9 ступеней — uyluix =
=  Miv/wvin =  Wiii/Uvii =  Ыц/иу1 =
=  Др,

10  ступеней — ыу /«х =
=  Uiv/llix =  М ш / ы у ш  - Ы ц /И у I I  =
=  U\! Wyi =  Др.

Р авенства (3.1) позволяют прове
рить возможность осуществления з а 
данных передаточных чисел многосту
пенчатой коробки. Если соответствую
щее равенство не удовлетворяется, 
полученные передаточные числа долж 
ны быть соответствующим образом 
скорректированы.

Конструкции некоторых многосту-

(3.1)
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пенчатых коробок передач показаны 
на рис. 3.12...3.15.

Д есятиступенчатая коробка пере
дач  (рис. 3.12) выполнена с передним 
делителем на базе 5-ступенчатой короб
ки передач (см. рис. 3 .6 ). Ее схем а со
ответствует приведенной на рис. 3.10, 
а\ построение ряда передаточных чи
с е л — рис. 3.11, б. Коробка имеет вы 
сокую степень унификации. З а исклю
чением первичного вала в 10 -ступенча- 
той модификации используются все 
детали базовой 5-ступенчатой ко
робки. При установке делителя пер
вичный вал  базовой коробки зам ен я
ется валом 4. Все зубчаты е колеса 
коробки находятся в постоянном за 
цеплении.

Восьмиступенчатая коробка пере
дач (рис. 3.13) выполнена по схеме, 
показанной на рис. 3.10, г. Построение 
ряда ее передаточных чисел соответ
ствует рис. 3.11, в. Эта коробка пере
дач  имеет задний дополнительный 
2 -ступенчатый редуктор вального типа 
с прямой и понижающей ступенями. 
Главными особенностями конструкции 
показанной коробки передач являю тся: 
общий картер 1 дл я  4-ступенчатой ба
зовой части и заднего редуктора; осо
бый вид размещ ения шестерен заднего 
хода. От шестерни 2 первой передачи 
вторичного в ал а  приводится во вращ е
ние ведом ая шестерня 8 в ал а  7 задн е
го хода, вал  проходит в отсек заднего 
редуктора и с помощью свободно у с та 
новленной шестерни 6 соединяется с 
ведомой шестерней 4 первой пары ре
дуктора. Включение заднего хода про
изводится муфтой 5. Указанное разм е
щение шестерен позволяет уменьшить 
осевой размер коробки. Промежуточ
ные валы  9  и 3  выполнены заодно с 
шестернями низших ступеней. Осталь
ные зубчаты е колеса промежуточных 
валов сцентрированы по цилиндри
ческим ш ейкам в ал а  и фиксированы от 
проворачивания с помощью мелкошли
цевых соединений. Ш лицевые участки 
на ш ейках в ал а  занимаю т не более 1/5

длины шейки, что облегчает сборку 
промежуточного вала .

Д евятиступенчатая коробка пере
дач (рис. 3.14) выполнена на базе 
5-ступенчатой по схеме, показанной 
на рис. 3.10, в, и имеет 2-ступенчатый 
задний планетарный редуктор. Постро
ение ряда передаточных чисел этой 
коробки соответствует рис. 3.11, д. 
Особенности конструкции: применен 
картер из алюминиевого сп лава; к ар 
тер базовой коробки выполнен совме
стно с картером сцепления и имеет 
горизонтальный разъем  по оси первич
ного и вторичного валов, верхняя по
ловина картера 1 используется такж е  
для размещ ения механизма переклю
чения передач; подшипники валов уста 
новлены в стальные стаканы ; преду
смотрен дополнительный отбор мощ
ности с торца заднего конца 
промежуточного вала  5; дл я  смазки 
подшипников ведомых зубчаты х колес 
постоянного зацепления и деталей 
планетарного редуктора используется 
маслонагнетаю щ ее кольцо 3, с по
мощью которого направляется масло, 
вытесняемое из картера через задний 
подшипник первичного вал а  2, в цен-, 
тральный кан ал  вторичного в ал а  4. 
Планетарный редуктор выполнен в ви
де однорядного трехзвенного механиз
ма. Солнечная шестерня 5 механизма с 
помощью зубчатой муфты соединена 
со вторичным валом 4  базовой короб
ки. Водило механизма жестко соеди
нено с выходным валом редуктора 7. 
Высш ая (п рям ая) ступень редуктора 
получается при блокировке механизма 
путем соединения эпицикла 6  с води- 
лом. Низш ая ступень получается оста
новкой эпицикла путем зам ы кания на 
картер.

Д есятиступенчатая коробка пере
дач  (рис. 3.15) имеет 5-ступенчатую 
базовую  коробку с плотным геометри
ческим рядом передаточных чисел 
(^= 1 ,26 ) и 2 -ступенчатый вальный 
задний редуктор. Все зубчатые колеса 
прямозубые с постоянным зацеплени-
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ем. Синхронизаторы установлены толь
ко в редукторе. М алы е перепады угло 
вых скоростей, соответствующие плот-- 
ному ряду передаточных чисел в 
базовой коробке, облегчают переклю
чение последней без синхронизаторов. 
Главной особенностью коробки пере
дач  является передача мощности д в у 
м я потоками к ак  в базовой коробке, 
т а к  и в редукторе. И меется д ва  одина
ковых промежуточных вал а  3. В ы рав
нивание нагрузок в параллельных 
потоках обеспечивается применением в 
базовой коробке самоустанавливаю щ е- 
гося вторичного в ал а  4. Концы этого 
вала поддерживаю тся небольшими 
круглыми торсионами 9 и 10. Торсионы 
имеют высокую податливость в попе
речном направлении и уж е  при неболь
шом различии усилий в зубчаты х з а 
цеплениях параллельных потоков их 
концы, соединенные с валом 4, переме
щ аю тся вместе с ним в поперечном 
направлении, восстанавливая равнове
сие. Таким образом ,разница в усилиях 
в зубчатых зацеплениях не может пре
высить то усилие, которое требуется 
д л я  перемещения концов торсионов в 
поперечном направлении, обусловлен
ного погрешностями изготовления д е 
талей. Учитывая высокую  податливость 
торсионов, эта  разница очень м ала. 
Соединение вторичного вала 4 с веду
щей шестерней 5  заднего редуктора 
выполнено с помощью промежуточной 
консольной муфты 8, не препятствую 
щей небольшим поперечным переме
щениям конца вала . Возможность сбор
ки обеспечивается применением на 
вал ах  1 ,4  ъ 6 зубчаты х колес с числом 
зубьев, кратным числу ветвей силового 
потока (т. е. д в у м ) . Д л я  базовой ко
робки и редуктора применен общий 
картер 2, имеющий съемную заднюю 
стенку 7. В едущ ая шестерня 11 имеет 
шлицевое соединение с первичным в а 
лом 1.

Разделение силового потока в у к а 
занной коробке передач обеспечило 
уменьшение нагрузок на зубчаты е ко

леса и подшипники и размеров этих 
элементов. Из всех многоступенчатых 
коробок передач с входным крутящ им 
моментом 1100...1250 Н *м  эта  коробка 
передач имеет наименьшие м ассу и 
длину. Однако конструктивно она 
сложнее. В ее базовой части отсутству
ют синхронизаторы, что в некоторой 
степени может быть приемлемо лишь 
при достаточно плотном ряде переда
точных чисел (<7« г 1 ,2 — 1,3).

Оценка общего технического уров
ня конструкции редукторной части ко
робки передач производится по ряду 
показателей : межосевому расстоянию, 
длине по картеру, массе, удельной 
массе, КПД. Первые три из них ис
пользуются при сопоставлении коробок 
передач с одинаковыми диапазонами 
передаточных чисел и максимальными 
крутящ ими моментами на выходном 
валу . По удельной массе можно оце
нить коробки передач с различными 
диапазонами передаточных чисел и 
выходными моментами. Д л я  лучших 
современных конструкций удельная 
м асса — отношение массы  к  м акси
мальному выходному моменту равна: 
О,ОЗ...0,032 к г/ (Н *м ) д ля  4— 5-ступен
чатых коробок передач грузовых авто
мобилей с карбюраторным двигателем ; 
0,045...0,050 — дл я  соответствующих 
коробок автомобилей с дизельным дви
гателем  и многоступенчатых коробок 
передач с передним делителем ; 0,025... 
0,030 кг/(Н • м ) — для  многоступенча
тых коробок передач с задним редукто
ром, имеющим диапазон передаточных 
чисел, перекрывающий диапазон базо
вой коробки. Учитывая соотношение 
показателей по материалоемкости, мно
гоступенчатые коробки передач при 
входном моменте, превышающем 
800 Н • м, выполняются обычно по схе
ме с задним редуктором. Схема с пе
редним делителем, обеспечивающая 
высокую  степень унификации таких 
коробок с базовой коробкой, применя
ется обычно при входном крутящ ем 
моменте менее 900 Н • м.
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К П Д  коробки передач механиче
ской трансмиссии зависит от числа 
зубчаты х зацеплений, передающих 
мощность на данной передаче. При 
передаче мощности одним зацеплением 
КП Д составляет 0,985...0,98; д вум я 
зацеплениями — 0,97; четырьмя — 0,94. 
При разветвленном силовом потоке - 
учиты вается число зубчаты х зацепле
ний только в одной ветви.

3.4. Выбор параметров зубчатых 
колес и кинематический расчет 
коробки передач

Основные размеры и м асса короб
ки передач определяю тся главным об
разом размерами зубчаты х колес. 
Предварительно параметры  зубчатых

- колес определяю тся на основе метода 
аналогии и использования статистиче
ских данных, отражаю щ их длительную 
практику автостроения. Затем  они 
уточняются по результатам  провероч
ных расчетов и испытаний. Главным 
размерным параметром является  меж- 
осевое‘расстояние aw.

На основании данных о выполнен
ных конструкциях соосных трехваль- 
ных коробок передач с д вум я  степеня
ми свободы и неразветвленным пото
ком м е ж о с е в о е  р а с с т о я н и е  
(м м ) может быть представлено к а к  
функция крутящ его момента на вторич
ном валу :

a w  =  k a V М вых , ( 3 -2 )

гд е  Мвых — максимальный крутящий 
момент на вторичном валу , Н -м , опре
деляемы й исходя из максимального 
крутящ его момента дви гателя и пере
даточного числа первой передачи.

Коэффициент ka находится в пре
делах : 8,9..:9,3 для коробок легковых 
автомобилей и 8 ,6 ...9 ,6 — грузовых. 
Большие значения коэффициента отно
сятся  к  коробкам с ускоряющей пере
дачей , а  т а к ж е  коробкам автомобилей 
с дизельными двигателями .

М ежосевое расстояние дл я  базовой

коробки многоступенчатой коробки пе  ̂
редач так ж е  определяется по формуле, 
(3 .2 ). При этом максимальный момент 
на вторичном вал у  определяется исхо
д я  из низшего передаточного числа от 
дви гателя к  этому вал у ; &а= 9,5...11.

Практически для выполненных кон
струкций ряд значений aw ограничен. 
Д л я  коробок передач грузовых автомо
билей комиссия по машиностроению 
СЭВ рекомендует, например, следую 
щий рациональный ряд  межосевых 
расстояний (м м ): 85, 105, 125, 140, 160. 
М ежосевое расстояние в коробках пе
редач легковых автомобилей обычно 
находится в пределах 65...80 мм.

После выбора межосевого рассто
яния назначаю тся ширина зубчаты х 
венцов, модуль к угол наклона зуба. 
Требуемая жесткость конструкции, 
удовлетворительная сбалансирован
ность сроков служ бы  зубчаты х колес 
и подшипников и умеренная металло
емкость имеют место при практически 
установивш ихся пропорциях основных 
элементов коробки передач. Поэтому 
ширина зубчаты х венцов, а так ж е  дли
на коробки по картеру и габаритные 
размеры  валов и подшипников, вы ра
женные в долях межосевого расстоя
ния, сохраняют д ля  выполненных Кон
струкций с типовой компоновкой вы 
сокую степень постоянства.

Р а б о ч а я  ш и р и н а  з у б ч а 
т ы х  в е н ц о в

bw~  (0 ,19 ...0 ,23 )аго. (3.3)
Среднее ее значение для трехвальных 
коробок передач bw~0,22aw. Д л я  вы 
ходной пары заднего вального допол
нительного редуктора многоступенча
той коробки bw~  (0 ,3 ...0 ,4 )aw.

Общая длина трехвальной коробки 
передач по картеру при типовой ком
поновке обычно не превыш ает: в гру
зовых автомобилях 3aw — при пяти пе
редачах и 2,7aw — при четырех; в лег
ковых автомобилях 3aw — при четырех 
передачах.

.Уменьшение ррбочей ширины зуб 
чатых венцов нерационально, т а к  к ак
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при этом необходимо увеличивать меж- 
осевое расстояние д л я  уменьшения сил, 
действующих в зацеплении, что в ито
ге приводит к  увеличению массы  ко
робки. С уменьшением ширины венцов 
теряется преимущество косозубых пе
редач в плавности работы из-за ум ень
шения коэффициента осевого перекры
тия ер. Попытка компенсировать умень
шение ширины венцов увеличением 
у гл а  наклона д л я  сохранения ер приво
дит к  чрезмерному росту осевых сил, 
нагружаю щ их подшипники. Увеличе
ние рабочей ширины зубчаты х венцов 
так ж е  нерационально, т а к  к ак  при этом 
увеличивается длина коробки, и для 
сохранения той ж е  металлоемкости не
обходимо уменьш ать межосевое рас
стояние. В итоге уменьш аю тся ж ест
кость валов и размеры внешних колец 
подшипников, в то время к ак  н агруз
ки на валы  и подшипники возрастаю т. 
Поэтому относительная ширина венцов, 
определяемая по выражению  (3 .3 ), при 
современных уровне технологии, каче
стве подшипников и свойствах матери
алов является рациональной.

Н о р м а л ь н ы й  м о д у л ь  (т п) 
з у б ч а т ы х  к о л е с  механических 
коробок передач находится в следую 
щих пределах (м м ): в микро- и мало
литражных автомобилях — 2,25...2,75; 
легковы х — 2.75...3; грузовых автомо
билях малой и средней грузоподъем
ности — 3,5...4,25; грузовых автомоби
лях  большой грузоподъемности — 
4,25...5.

В ряде случаев коробка передач вы 
полняется с одинаковым нормальным 
модулем дл я  всех зубчаты х колес. 
В коробках передач грузовых автомо
билей модули д л я  пар первой переда
чи, заднего хода и привода промежу
точного в ал а  часто несколько отлича
ются от м одуля остальных зубчатых 
колес. М одуль 5 мм, иногда 6  мм, при
меняется д л я  первой передачи при м а
лом числе зубьев шестерни (z=  1 2 ) ,  а 
т ак ж е  дл я  выходнцй пары заднего 
вального понижающего редуктора.

Размерный ряд  применяемых мо
дулей и исходный контур дл я  зубча
тых колес трансмиссии должны 
удовлетворять требованиям ОСТ 
3 7 .0 0 1 .2 2 2 — 8 0  и ОСТ 3 7 .0 0 1 .2 2 3 — 8 0 .

Большинство зубчаты х колес в ко
робках передач выполняются косозу- 

' быми с целью уменьшения ш ума при 
работе и повышения прочности. П рямо
зубы е применяются обычно для пере
дачи заднего хода, а в грузовых 
автомобилях — такж е  и дл я  первой 
передачи. У г о л  н а к л о н а  к о с о 
з у б ы х  к о л е с  р находится в следу
ющих пределах (гр ад ): в трехваль
ных коробках легковых автомобилей —'
2 2 . . .3 4 ;  двухвальны х — 2 0 . . .2 5 ;  в короб
ках  передач грузовых автомобилей —
1 8 .. .2 6 .

При назначении угл а  р учиты вается 
необходимость обеспечения достаточ
ной плавности работы передачи и ряд  
прочих условий. Наиболее высокой 
плавностью работы косозубая переда
ча обладает, когда коэффициент осе
вого перекрытия ер является целым 
числом. Т ак  к ак  целые значения ер, 
большие единицы, дл я  применяемых 
в коробках передач относительно узких 
зубчаты х колес нельзя реализовать, 
имеется стремление приблизиться к  
значению ер=1. Угол наклона р8, удов
летворяющий условию ер=̂ =1 , опреде
ляется из равенства _

Р8 =  arcsin  (я  m jb w). (3 .4 )

Ширина зубчаты х венцов дл я  ко
робок передач легковых автомобилей 
находится в пределах bww  ( 5 . . . 6 ) т и , а 
грузовых — & «,»  ( 7 . . . 8 ) т п . Соответст
вующие углы  ре должны быть 3 8 . . .3 0 °  
д л я  легковых автомобилей и 2 6 . . .2 2 °  — 
д л я  грузовых. Практически часто р<  
< р е. Это обычно связано или с необ
ходимостью уменьшить осевые н агруз
ки на подшипники, или с условиями вы 
бора коэффициентов смещения дл я  зуб 
чатых колес, или с подбором чисел 
зубьев, удовлетворяющ их заданным
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передаточным числам. Однако угол на
клона не должен быть меньше значе
ния р, при котором коэффициент изме
нения суммарной длины контактных 
линий находится на уровне &е;>0,94. 
Коэффициент ke является геометричес
ким показателем  плавности работы и 
равен отношению минимальной сум м ар
ной длины контактных линий к номи
нальной их длине. При ер=1 коэффи
циент &8= 1 , с уменьшением угл а  р зна
чения ер и ke уменьшаются. Условие 
йв> 0 ,9 4  обеспечивается, если bw^  
^ 2 ,6m„/sinp при р ^ 20°, или bw^s 
^ 2 ,9m „/ sin  р при р>20°. Указанное 
условие является достаточным, но не 
обязательным. Уточненная проверка 
при ее необходимости производится 
методом, рекомендуемым в приложении
5 к ГОСТ 16532—70.

Уточнение угл а  наклона р и опре
деление суммы чисел зубьев в паре 
производятся с учетом вида зубчатой 
передачи, определяемого коэффициен
тами смещений у  шестерни (* i)  и ко
леса (х2) . Смещения для зубчатых ко
лес коробок передач позволяют обес
печить заданное межосевое расстояние 
aw при выбранных значениях парамет
ров т п и р, а такж е  несколько повы
сить прочность и выносливость зубьев. 
При выборе коэффициентов смещений 
или распределении их суммы м еж ду 
шестерней и колесом руководствую тся 
специальной литературой и рекоменда
циями приложений 2 и 3 к ГОСТ 
16532—70.

Несмещенная (xi — x2= 0)  и равно- 
смещ енная (x2= —xi) косозубые пере
дачи имеют xs = 0. Д л я  указанны х пе
редач после выбора межосевого рас
стояния aw и модуля т п выбирается 
сначала предварительно угол наклона 
Рпр, например, рпр =  р Е или несколько 
меньший. Соответствую щ ая сум м а чи
сел зубьев в паре

Zznp=2a10cos Рпр/т„. (3.5)
При этом обычно оказы вается 

числом не целым. Поэтому принимает

ся  ближайш ее целое число zt, по кото
рому и производится уточнение угл а  р:

Р = arcco s(0 ,5mnZz/aw). (3.6) 
Из равенства (3.6) следует, что при 

заданны х значениях aw и т п уменьш е
ние Zx в передаче с * 2 = 0  приводит к 
необходимости увеличивать р и наобо
рот. Таким образом, может варьи
роваться в пределах допустимых зн а
чений р, что используется при подборе 
чисел зубьев, удовлетворяющ их зад ан 
ному передаточному числу.

Смещ енная положительная косозу
б ая передача (лг2 > 0 ) может быть осу
щ ествлена путем уменьшения р или Zs 
по сравнению с соответствующей не
смещенной передачей. П роектируя сме
щенную положительную передачу, це
лесообразно сначала принять р ^  и по 
равенствам  (3.5) и (3.6) найти соот
ветствующие значения zs и р, условно 
предполагая передачу несмещенной. 
Затем  следует принять уменьшенные 
Р или г2, или обе эти величины одно
временно, и определить соответствую 
щую сум м у компенсирующую 
уменьшение значений р, г 2. При этом 
используются формулы эвольвентной 
геометрии: определяется межосевое 
расстояние, соответствующее лг2 = 0  и 
принятым значениям р и zs,

a = 0 ,5mn22/cos р; (3.7)
находится угол профиля в торцевом се
чении

at = a rc tg  (tg  a/cos p ) , (3.8)
где a  — угол профиля исходного кон
тура ;
находится угол зацепления в торцевом 
сечении

'X i«,= arccos(acosat/aw) ;  (3.9)
определяется искомая сумм а смещений 

( inv a tw—inv a t) / (2 tg  a ) . (3.10) 
Если при проектировании смещен

ной передачи лг2Пр выбрана предвари
тельно, например из условия достиже
ния максимальной прочности зубьев, 
целесообразно действия производить в
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следующем порядке: принимается не
который Рпр и по равенству (3 .5) опре
деляется z2np, которая затем  округляет
ся до ближайшего целого числа z2; н а
значается вспомогательная величина у, 
численно близкая ж елательному зн а
чению *2пр; определяется межосевое 
расстояние соответствующей несмещен
ной передачи

а —аю—у т п\ (3.11)

находится уточненный угол р д л я  осу
щ ествляемой смещенной передачи

P = arccos(0 ,5m „z2/a); (3.12)

по формулам (3.8) ...(3 .10 ) определяет
ся  уточненное значение хх осущ ествляе
мой передачи.

Р азбивку суммы х2 м еж ду шестер
ней (меньшим зубчатым колесом пары) 
и колесом (большим зубчатым колесом 
пары) целесообразно производить 
после выполнения кинематического 
расчета коробки передач, когда ста 
новятся известными числа зубьев ше
стерни (zi) и колеса (z2) . При Хг=Ху +  
+  х2 большее значение х  д ается  ше
стерне.

Направление наклона зубьев в косо
зубы х колесах трехвальных коробок 
передач выбирается левым дл я  зубча
того венца первичного вала и зубчаты х 
колес вторичного вал а , правым — д ля 
зубчаты х колес промежуточного вала . 
При таких направлениях наклона зубь
ев направления осевых сил, действую 
щих при вращении вал а  дви гателя по 
часовой стрелке, соответствуют схеме, 
показанной на рис. 3.16. Из схемы сле
дует, что соответствующим подбором 
угл а  р можно уравновесить осевые си
лы, действующие на промежуточный 
вал , и тем самы м уменьшить комбини
рованную н агрузку на подшипник, фик
сирующий этот вал  в осевом направле
нии. Условие уравновеш ивания осевых 
сил на промежуточном валу :

tg  PnMra = tg  n̂/dWi = tg Рз/̂ гоз =
(3.13)

___

Fг хп
* F .XI

dwi
du>n

Рис. 3.16. Направление осевых усилий в косо
зубых колесах (трехвальной коробки пере

дач)

где dw — начальный диаметр зубчатого 
колеса промежуточного в ал а ; индексы 
«п », 4, 3, ... относятся к  парам  привода 
промежуточного вал а , соответственно 
четвертой, третьей, ... передач. П ракти
чески допускаю т некоторую избыточ
ную осевую силу, сохраняющую одно 
направление на всех передачах. В соот
ветствии с условием (3.13) в коробках, 
имеющих на всех передачах косозубые 
шестерни, углы  р, к а к  правило, умень
ш аются с понижением номера переда
чи. В отдельных Случаях с целью сокра
щения числа наименований потребной 
технологической оснастки углы  р при
нимают одинаковыми дл я  нескольких 
соседних пар, допуская увеличение из
быточной осевой силы. В коробках пе
редач, имеющих на первой передаче 
и передаче заднего хода прямозубые 
колеса, осевая сила, которая действует 
на промежуточный вал  со стороны ве
домого колеса пары его привода, на 
указанн ы х передачах не уравновеш и
вается. Однако при этом отсутствует 
осевая сила на вторичном валу.

Несмещенная и равносмещ енная 
прямозубые передачи имеют межосевое 
расстояние aw, кратное модулю т. Сум- 
ма чисел зубьев в  паре

Zz=2aw/m. (3.14)
Смещ енная положительная прямо

зуб ая  передача имеет межосевое рас
стояние, не кратное модулю. При за 
данном aw и выбранном т положитель
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н ая передача долж на иметь zs меньше 
значения, удовлетворяющ его равенству
(3 .14). Коэффициент суммы смещений 
xs такой передачи после выбора aw, т. 
и z-z определяется по вы раж ениям : а=  
= 0,5mz-z', aw = arcco s(aco s  a/aw) ;  xs =
— Zx (inv a » —inv a )/ (2 tg  a ) .

При необходимости увеличить Xx 
при заданном aw следует уменьшить zx.

При проектировании передачи з ад 
него хода может иметь место обратная 
задача — определение межосевого рас
стояния по заранее выбранным значе
ниям сумм Zx и Хх, которая реш ается в 
следующем порядке: 
определяется инволюта угл а  зацепле
ния:

inv <Хг„= (2*2:tg  a/zx) + in v  a ,

соответствующее значение aw находит
ся  из таблицы инволют; определяется 
искомое межосевое расстояние:

<2w = 0 ,5mz2cos a/cos aw.

С ум м а чисел зубьев в паре (z2) в 
коробках передач находится в следую 
щих пределах: в трехвальных короб
ках  легковых автомобилей — 48 ± 5 ; 
двухвальны х — 5 2 ± 5 ; трехвальных ко
робках грузовых автомобилей —66± 9 .

Д л я  выходной пары первой переда
чи, а  т ак ж е  д ля  выходной пары з ад 
него редуктора вального типа много
ступенчатой коробки передач при т  = 
= 6  сум м а чисел зубьев уменьш ается 
до 50. Во многих случаях коробка пе
редач имеет близкие или д аж е  одина
ковые значения Zx д ля  нескольких со
седних пар зубчаты х колес.

В зацеплениях, с помощью которых 
осущ ествляется передача заднего хода, 
сум м а чисел зубьев находится в пре
делах : для коробок передач легковых 
автомобилей и легких грузовых z2 = 
= 30...36 в первом зацеплении и z2 — 
= 50...54  — во втором; дл я  коробок пе
редач грузовых автомобилей zs = 40...50 
в  первом зацеплении и z2 =  6 0 ...70— во 
втором.

Кинематический расчет коробки пе

редач имеет задачей  определение д л я  
каж дой пары сопряженных зубчаты х 
колес чисел зубьев, удовлетворяющ их 
передаточным числам и\, и2, ... (число 
передач и передаточные числа счита
ются известными из тягового расчета 
автомобиля). При расчете используют
ся выбранные выше суммы чисел зубь
ев Zx в каж дой паре, кинематическая 
схем а коробки передач. Искомые ве
личины: 2 ВЩ — число зубьев ведущ его 
зубчатого колеса пары, zBM — число 
зубьев ведомого.

Д вухвальн ы е коробки передач на 
каж дой передаче переднего хода пере
даю т мощность через одну пару зубча
тых колес. Поэтому искомые числа 
зубьев пары определяю тся из системы 
двух  уравнений:

Zbm +  2вщ =  Z-z\| ( 3 .1 5 )  
_______ 2Вм'2Вщ — U. )

Трехвальные коробки передач с д ву . 
м я степенями свободы на каждой пере-* 
даче, кроме прямой и заднего хода, 
передают мощность последовательно 
через две пары зубчатых колес — пару 
привода промежуточного вала с пере-, 
даточным числом « п и выходную пару 
данной передачи с передаточным чис
лом и,-. В этом случае задача по подбо
ру чисел зубьев вклю чает такж е рацио
нальное распределение передаточного 
числа коробки передач ик.п — иаЩ. Зна
чение иа при переходе от одной переда
чи к другой остается неизменным, изме
няются лишь значения щ. Значение ип 
целесообразно определять исходя из 
заданного передаточного числа первой 
передачи щ. При этом должны быть 
учтены следующие ограничения: веду
щ ая шестерня пары первой передачи 
2Вщ1 долж на иметь размер, позволяю
щий выполнить промежуточный вал  
достаточно ж естким; минимальное чис
ло зубьев этой шестерни по условию 
качества зацепления не должно быть 
менее 12 ; шестерня первичного в ал а  
2вщ. п должна иметь размер, позволяю
щий выполнить гнездо под передний
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подшипник вторичного в ал а  требуемой 
грузоподъемности; внешний диаметр 
этой шестерни д л я  обеспечения техно
логичности сборки не должен превы
ш ать размер отверстия под подшипник 
первичного вал а , ограничиваемый ус 
ловием жесткости картера. В то ж е  вре
м я рациональным является распреде
ление, при котором больш ая степень 
редукции момента осущ ествляется п а
рой первой передачи, т. е. передаточное 
число к ,! превыш ает ып. Д л я  трехваль
ных коробок передач с типовой ком
поновкой распределение передаточно
го числа первой передачи оказы вается 
рациональным к а к  в отношении мо
мента на промежуточном валу , т а к  и в 
отношении учета перечисленных выше 
ограничений, если его выполнить на 
основе выбора числа зубьев ведущ ей 
шестерни первой передачи г ВЩ1 (см. 
рис. 3.1, а )  в следующих пределах: 
д л я  коробки передач легковых автомо
билей (ui = 3,5...3,8) —2ВЩ1 = 15...17; ко
робки передач грузовых автомобилей 
(«1 = 6 ...8 ) —2ВЩ1 = 12...16. Меньшие зн а
чения 2ВЩ1 относятся к  коробкам пере
дач  с большими значениями щ и моду
л я  зубчатых колес первой передачи.

Д альнейш ая последовательность 
расчета:

2вм1 =  2 s i  — 2 В1д Ь  U  ц  — 2 Вм1 /2 в щ 1 ! Ч п  =  

=  Ui/Un; Ui2 =  U2IU„\ Ua  =  U3IUa, . . .

После того к а к  для каж дой  пары 
сопряженных зубчаты х колес рассчи
таны передаточные числа (м = ып, и=  
=  « i i ,  U = Ui2, U = Ui3, ...), искомые числа 
зубьев г вщ и zBM определяю тся на осно
ве решения системы (3 .15).

Числа зубьев округляю тся до целых 
значений, затем  производится уточне
ние передаточных чисел. С целью при
ближения к  заданному ик. п можно из
менять ранее выбранное значение г 2, 
компенсировав это изменение соответ
ствующим смещением или корректи
ровкой угл а  наклона р.

Кинематический расчет базовой 
коробки, входящ ей в состав многосту
пенчатой коробки передач с тремя сте
пенями свободы, выполняется в рас
смотренном выше порядке. П редвари
тельно следует из общего ряда переда
точных чисел многоступенчатой короб
ки передач выделить собственные пе
редаточные числа, базовой коробки 
(см. рис. 3.11 и пояснения к  н ем у).

Кинематический расчет дополни
тельного редуктора многоступенчатой 
коробки передач с тремя степенями 
свободы начинается с определения пе
редаточного числа его непрямой сту
пени. Примем индексы I, II, III, ... для 
номеров передач общего ряда переда
точных чисел многоступенчатой короб
ки передач и 1 , 2 , 3, ... дл я  номеров 
передач ряда чисел базовой короб
ки. Тогда передаточное число непря
мой ступени дополнительного редукто
ра следующее: % .b = mii/mi— д л я  по
вышающего редуктора — делителя (см. 
рис. 3.10, a ) ;  mp.h=Mi/«ii — для пони
жаю щ его делителя; up.h=m i/«i— Для 
заднего понижающего редуктора (см. 
рис. 3.10, б, в, г).

Передаточное число сопряженной 
пары зубчаты х колес делителя — ыд 
(см. рис. 3.10, а): д ля  делителя повы
шающего ыд=ыР.вып; понижающего 
«д=«р.нЫп, где « п — передаточное чис
ло пары привода промежуточного в а 
ла базовой коробки.

Передаточное число тихоходной па
ры заднего понижающего редуктора — 
ит (см. рис. 3.10, б): 2в1д.т — выбирает
ся ; 2вм.т == — 2Вщ.т> «т =  2 в м . т / 2 в щ . т -  

Передаточное число быстроходной па
ры заднего понижающего редуктора — 
ыс (см. рис. 3 .10 , б): ис — Ыр.н/Мт-

Числа зубьев в паре делителя и в 
быстроходной паре понижающего ре
дуктора оределяю тся на основе реше
ния системы (3 .15), в которой следует 
принимать и = ия или и= ис соответ
ственно.
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3.5. Элементы управления коробкой 
передач

Д л я  коробок передач с двум я сте
пенями свободы наибольшее распро
странение получил механический при
вод к исполнительному механизму 
переключения передач. Механический 
привод может быть непосредственным 
или дистанционным. В первом случае 
рычаг переключения передач воздей
ствует на головки и штоки вилок пере
ключения непосредственно. При ди
станционном приводе это воздействие 
осущ ествляется с помощью дополни
тельных звеньев. Непосредственный 
привод применяется при достаточно 
близком расположении коробки пере
дач  и рабочего места водителя, в про
тивном случае — дистанционный при
вод. Управление с механическим ди
станционным приводом иногда зам ен я
ется полуавтоматическим командным 
управлением с использованием пнев
матических и иных устройств или ав 
томатическим. Однако такие виды 
управления в вальных коробках пере
дач  механических трансмиссий при 
двух  степенях свободы заметного рас
пространения пока не получили. М е
ханизмы переключения передач с не
посредственным приводом имеют, на
пример, коробки передач, конструкции 
которых показаны на рис. 3.3, 3.4, 3.5. 
Дистанционный механический привод 
имеют коробки передач автомобилей 
М АЗ, КамАЗ и др.

Перемещения зубчаты х муфт или 
передвижного зубчатого колеса при 
переключениях передач производятся 
с помощью вилок. Последние имеют 
поступательное перемещение или ка- 
чательное. Вшйси с поступательным 
перемещением располагаю тся на што
к ах  (ползунах), устанавливаем ы х в 
крыш ке коробки. Такой вариант ис
пользуется в коробках передач, пока
занных на рис. 3.3...3.7 и является  наи
более распространенным. Вилки с ка- 
чательным движением имеют оси

качания, закрепленные на стенках к ар 
тера коробки; привод к ним осущ ест
вляется продольными ш тангами 
(рис. 3 .17).

В соответствии со специальными 
требованиями к  ступенчатым коробкам 
передач механических трансмиссий 
механизм переключения имеет устрой
ства д ля  фиксации нейтральных поло
жений и включенной передачи (ф икса
торы) и предотвращ ения одновремен
ного перемещения двух  вилок (зам о к ), 
а т ак ж е  предохранитель, затрудняю 
щий перевод ры чага переключения в 
положение, при котором может быть 
включен задний ход, а иногда и пер
в а я  передача.

Удобство управления при механи
ческом приводе обеспечивается: р а 
циональным расположением рычага 
переключения; ограничением расчет
ного усилия на рукоятке рычага, хода 
ры чага, числа избираемых его положе
ний (числа ш токов); установкой син
хронизаторов. В коробке передач с 
д вум я  степенями свободы необходимое 
количество штоков (вилок) определя
ется числом передач, вклю чая переда
чу заднего хода. Д л я  4- и 5- ступенча
тых коробок передач необходимо 
иметь три штока (три вилки ), дл я  6 - и 
7- ступенчатой коробок — четыре. У ж е 
при наличии четырех штоков уп равле
ние услож няется. Усложнение уп равле
ния является одним из факторов, огра
ничивающих возможное число ступе
ней в коробках передач с д вум я  
степенями свободы.

Д л я  многоступенчатых коробок пе-> 
редач с трем я степенями свободы при
меняется смеш анная система уп равле
ния. Б азовая коробка имеет уп равле
ние с механическим приводом, а 
дополнительный редуктор — обычно 
преселекторное, в котором используют
ся пневматический или электропневма- 
тический привод. Н а рис. 3.18 показана 
принципиальная схем а управления пе
реключением делителя многоступенча
той коробки передач. В данном случае



Рис. 3.17. Конструкция механизма переключения передач с качательным дви
жением вилок

используется пневматический привод. 
Выбор ступени делителя производится 
с  помощью переклю чателя 1, установ
ленного на рычаге переключения пере
дач  базовой коробки. Д л я  того чтобы 
после установки переклю чателя 1 в по
ложение требуемой ступени делителя 
произошло выключение предшествую-

6

Рис. 3.18. Принципиальная схема управления 
передним дополнительным редуктором-дели
телем 10-ступенчатой коробки передач КамАЗ: 
1 — переключатель крана управления делителем: 2 — 
кран управления делителем; 3 — воздухораспредели
тель; 4 — редукционный клапан; 5 — клапан включе
ния ступеней делителя; 6 — упор; 7 — силовой ци
линдр; 8 — сигнальная лампа; ВС  — высшая ступень 
р делителе; НС — низшая ступень; ПС — привод сцеп

ления

щей ступени и включение требуемой, 
необходимо выключить сцепление.

З у б ч а т ы е  м у ф т ы  к о р о б о к  
п е р е д а ч  выполняют с прямыми 
зубьями, имеющими наиболее техно
логичный эвольвентный профиль. 
Обычно модуль т  (мм) составляет: 
д л я  муфт коробок передач легковых 
автомобилей — 2,0...2,5; грузовых ав 
томобилей — 2,5...5,0.

Делительный диаметр зубчатого 
венца муфты и параметры  зубьев вы 
бираются конструктивно с учетом 
стандартов, действующих на предприя
тиях. Необходимая длина зубьев муф
ты определяется расчетом исходя из 
допускаемы х напряжений смятия бо
ковых поверхностей зубьев. Д л я  ум ень
шения хода вилок переключения и осе
вого разм ера коробки передач стремят
ся уменьш ать длину зубьев муфты за  
счет увеличения ее диаметра.

Кроме обеспечения достаточной 
прочности и компактности зубчатых 
муфт необходимо предупреж дать само
выключение их под нагрузкой, что я в 
ляется одним из специальных требова
ний к  коробке передач. Самовыклю че
ние связано с особенностями работы 
зубчатого соединения муфты и появле
нием осевой выталкиваю щ ей силы. Оно 
может явиться т ак ж е  следствием ряда 
дефектов, например, неполного (не на 
всю длину зуб а ) включения муфты из- 
за  неточности во взаимном положе
нии соединяемых элементов; неисправ
ности фиксаторов положений вилок; 
неодинакового износа зубьев муфты по
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Рис, 3.19. Варианты выполнения зубчатых муфт 
с замком, препятствующим их самовыключению 

под нагрузкой:
а  — замок образуется за счет конусности зубьев: б  — 
замок образуется за счет уступов на зубьях: в  — 
замок в односторонней муфте образован за счет 
блокирующего венца (Б ) с утолщенными зубьями на 
ступице муфты: г  — замок в двусторонней муфте об
разован за счет уменьшения толщины зубьев средне
го участка ступицы (у)-, 1 — угол установки инстру

мента («*Г 3 0 '); 2 — зуб передвижной муфты

длине. Отсутствие погрешностей в ис
ходном положении соединяемых эле
ментов обеспечивается при проектиро
вании разработкой соответствующей 
допусковой схемы и фиксацией поло
ж ения крышки коробки относительно 
Картера.

Вероятность самовыключения 
уменьш ается з а  счет некоторых кон
структивных мероприятий, суть кото
рых состоит в создании зам к а  в муф
товом соединении, препятствующего 
осевому перемещению передвижной

муфты под нагрузкой: придание зубь
ям  полумуфт конусности по длине; вы 
полнение зубьев полумуфт с уступом 
по длине;' устройство различных вари
антов зам ков за  счет разделения зубь
ев ступицы муфты и передвижной муф
ты на два-три венца с различной тол
щиной зубьев. Зубья с конусностью по 
длине имеют у  торца большую толщи
ну (рис. 3.19, а). О севая сила, возни
каю щ ая на слегка наклонных 
поверхностях, имеет направление, пре
пятствующ ее выходу зубьев из зац е
пления. З убья с уступом по длине 
(рис. 3.19, б) т ак ж е  обеспечивают со
здание зам ка , препятствующего выхо
д у  их из зацепления под нагрузкой. 
В односторонней муфте ступица мо
ж ет  выполняться с д вум я  венцами — 
узким  блокирующим и брлее широким 
рабочим, зубья которого несколько 
тоньше. Под нагрузкой во включенной 
муфте на ее ступице создается зам ок 
за  счет различия в толщине зубьев 
блокирующего и рабочего ее венцов 
(рис. 3.19, в). Один из вариантов со
здания зам ка  на ступице двусторон
ней муфты показан на рис. 3.19, г. 
Здесь передвиж ная муфта имеет д в а  
рабочих венца, а  ступица — три, у з 
кие крайние ее венцы являю тся блоки
рующими, а средний широкий — р а
бочим.

С и н х р о н и з а т о р ы  обеспечи
ваю т достаточно быстрое и бесшумное 
включение передачи, исключают тор
цевые разруш ения зубчатых муфт при 
их включении, облегчают управление. 
В современных конструкциях коробок 
передач синхронизаторы устан авли ва
ются дл я  большинства передач. В ко
робках передач легковых автомобилей 
они не устанавливаю тся дл я  передачи 
заднего хода, а грузовых — и для пер
вой передачи. Некоторые специализи
рованные фирмы выпускаю т парал
лельно модификации коробок передач 
с синхронизаторами и без них. Послед
ние несколько деш евле и приобретают
ся потребителями дл я  автомобилей,
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ПОЛОЖЕНИЕ
БЛОКИРОВКИ

Рис. 3.20. Конструктивные схемы инерционных конусных синхронизаторов: 
а  — с блокирующими пальцами (ЯМЗ); б — с блокирующим кольцом (ВАЗ)

управление которыми доверяется во
дителям  более высокой квалификации.

Наибольшее распространение д ля  
коробок передач автомобилей получи
ли инерционные синхронизаторы с ко
нусными поверхностями трения. Их 
конструкции разнообразны. Однако 
к а ж д а я  из них в качестве обязатель
ных имеет элементы трения и блоки
ровки. Вспомогательными являю тся 
элементы упругой связи м еж ду д ета 
лями. В устройстве, показанном на 
рис. 3.20, а, элементами трения яв л я 
ются конические поверхности кольца
2 и выступа на зубчатом колесе. В к а 
честве элементов блокировки исполь
зую тся конический поясок в отверстиях 
диска передвижной муфты 1 и блоки
рующие пальцы 4, входящ ие в ук а зан 
и е  отверстия. Пальцы ж естко связа- 
ны\с кольцом 2. С помощью подпру
жиненных шариков 5  и пальцев 6 
упруго связаны  муф та 1 и кольцо 2. 
В устройстве, показанном на 
рис. 3.20, б, элементы трения выполне

ны в виде конических поверхностей на 
передвижной муфте 1 и блокирующем 
кольце 2. В качестве элементов блоки
ровки используются внутренние зубцы 
блокирующего кольца 2 и торцевые 
участки  зубьев полумуфты, нарезанной 
на зубчатом колесе 3. С помощью пру
жины упруго связаны  зубчатое колесо
3 и блокирующее кольцо 2.

Элементы упругой связи способст
вую т установке деталей  системы в ис
ходное нейтральное положение и 
одновременно не препятствую т блоки
ровке системы, разблокировке и вклю 
чению передачи. Синхронизатор рабо
тает  так : сближаю тся поверхности 
трения и блокируется передвижная 
муф та; синхронизируются угловые 
скорости передвижной муфты и вклю 
чаемого зубчатого колеса; разблоки
руется передвижная муфта и вклю ча
ется на полную длину зубьев (вклю 
чение передачи).

Н а первом этапе поверхности тре
ния сближаю тся до соприкосновения.
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Рис. 3.21. Схемы к расчету синхронизатора:
а  — с включаемым зубчатым колесом, кинематически 
связанным с входным валом коробки передач: б  — 

то ж е, с массой автомобиля

В этот момент блокирующие пальцы 4 
(рис. 3.20, а) или блокирующее коль
цо 2  (рис. 3.20, б) вследствие разли
чия угловых скоростей зубчатого коле
са 3 (юк) и передвижной муфты 1 (сов) 
смещ аю тся до упора блокирующих 
элементов, занимая положение блоки
ровки, показанное на рис. 3.20, а, б.

На втором этапе усилие Fс, дейст
вующее со стороны вилки переключе
ния на передвижную муфту 1, пере
дается  через блокирующие элементы 
на поверхности трения. Вследствие 
различия значений coK и <вв на ук а зан 
ных поверхностях появляю тся силы 
трения. Соответствующий им момент 
трения действует, с одной стороны, на 
систему деталей , кинематически свя 
занных с массой автомобиля, а с др у
го й — деталей , кинематически связан 
ных с входным валом коробки передач. 
Под действием момента трения проис
ходит замедление относительного вр а
щения зубчатого колеса 3  и муфты 1 
и перепад угловых скоростей Асо = 
= |(йв—Юк| уменьш ается. В момент, 
соответствующий Д<в = 0 , процесс син
хронизации заканчивается.

Н а третьем этапе в условиях, ко
гда Дю = 0  и действие момента трения 
прекращено, осевая сила Fc, прило
ж енная к  элементам блокировки, 
вы зы вает их разблокировку, т. е. отно
сительное смещение наклонных кон
тактирующих поверхностей этих эле
ментов. При этом система деталей ,

связанных с входным валом коробки пе
редач, смещ ается относительно систе
мы деталей , связанных с массой авто
мобиля, и элементы муфты занимаю т 
положение, позволяющее включить 
передачу.

Н а рис. 3.21 показана схема дина
мической системы, поясняющая процесс 
синхронизации и действующие при этом 
факторы. Н а схеме: /2С — суммарный 
приведенный момент инерции системы 
деталей коробки передач, кинематичес
ки связанных с входным ее валом ;. 
Iа — приведенный момент инерции си
стемы, кинематически связанной с м ас
сой автомобиля; ©в. нач> о)к. нач на
чальные угловы е скорости в ал а  и 
включаемого зубчатого колеса соответ
ственно; М ц — момент трения синхро
низатора; а — приведенный момент 
сопротивления движению автомобиля 
накатом.

При определении /2С, /а и М фа при
ведение производится к  той детали со
ответствующей системы, которая не
посредственно находится под действием 
момента М й. М омент трения Мц отно
сительно мал и практически не оказы 
вает влияния на систему, имеющую 
момент инерции /а. Это обстоятельство 
учиты вается при расчетах синхрониза
торов. При предварительном выборе 
параметров синхронизатора пренебре
гают сопротивлением масляной ванны , 
моментом на ведомом диске выключен
ного сцепления и изменением угловой 
скорости системы /а под действием мо
мента Мфа при движении автомобиля 
накатом во время переключения пере
дачи. Выбор основных размеров син
хронизатора зависит от конструктив
ных условий — размеров зубчаты х 
колес, диаметра вала , конструкции 
зубчатых муфт и синхронизатора. Не
обходимый момент трения Л1й ориен
тировочно определяется исходя из з а 
данного времени синхронизации tc, ко
торое может назначаться в пределах 
( с ) : д ля  высшей передачи коробок л ег
ковых автомобилей — 0,15...0,3; низ-
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-щей — 0,5...0,8; высшей передачи грузо- 
в й х  автомобилей — 0,3...0,8; низшей —
1 1,5; дл я  ступеней заднего редукто
р а  многоступенчатой коробки передач, 
имеющего диапазон Д р« 3 . . . 4 — 1...2.

Необходимый момент трения син
хронизатора находится по выражению

ЛГц = /2с8 = /2сАМнач/^с; (3.16)

ГДе Д<Онач= | <йв. нач (*)к. нач|. УгЛОВЫе 
скорости toB. нач и юк. нач определяются 
исходя из скорости автомобиля или ч а
стоты вращ ения вал а  дви гателя , при 
которой рекомендуется производить 
переключение на данную передачу.

Обычно угловая скорость в ал а  дви 
гателя , при которой рекомендуется про
изводить переключение передач, близ
ка  к следующим значениям: при пере
ключении на более высокую ступень — 
сод« 0 ,8 сор;'при переключении на более 
низкую ступень — <вд~0,5й)р, где сор — 
угл о вая  скорость вал а  дви гателя , соот
ветствую щ ая максимальной мощности.

Момент, создаваемы й силами тре
ния на конусных поверхностях син
хронизатора (см. рис. 3 .20),

J  M n= rnpFc/sinv,

где Гц — средний радиус поверхности 
трения, который выбирается конструк
тивно; р — коэффициент трения; у — 
половина угл а  конуса. Д л я  пары 
сталь — бронза принимается: ц = 0,06...
0,08; v = 6 ...8°.

Расчетная осевая сила Fc определя
ется исходя из нормативного усилия 
на рукоятке рычага переключения пе
редач Fp, передаточного числа и КПД 
привода от ры чага к  передвижной муф
те. Д л я  легковых автомобилей и авто
бусов f p= 60 Н, д ля  грузовых /7Р= 
= 100 Н. Необходимая рабочая шири
на кольца по образующей конуса (см. 
рис. 3.20)

Ьц =  М й/(2 лрр0Гц),

где ро — Допускаемое давлен и е на по
верхности трения, площ адь которой  
определяется в предположении отсутст
вия на ней канавок: д л я  пары сталь  —  
бронза/70«  (1 — 1,5) М П а.

Чтобы сократить размер йц и, тем 
самы м, осевой размер коробки пере
дач, стремятся увеличивать радиус Гц.

В ряде случаев все синхронизаторы 
коробки передач выполняются одина
ковых размеров. В этих случаях для 
уменьшения массы и размеров син
хронизаторов допускаю т несколько 
повышенную напряженность их на 
низших передачах.

Угол р, под которым расположены 
блокирующие поверхности (см. рис. 
3 .20), определяется из условия невоз
можности включения передачи до окон
чания процесса синхронизации. На 
блокирующий элемент в окружном на
правлении действую т сила F6=M ll/r6 
и противоположно направленная ей 
^ c tg p . П ервая из них препятствует 
разблокировке системы, вторая стре
мится ее разблокировать. Сила Fб дей
ствует, пока угловы е скорости синхро
низируемых элементов не вы равнива
ются. Разблокировка при этом не 
произойдет, если конструктивно выпол
нено условие: F e^ F ctg  р. Отсюда, ис
пользуя зависимости д л я  Fg и М», по
лучим

— , (3.17)ь г sin y Г(, 4 '
где Гб — средний радиус блокирующих 
поверхностей. Д л я  того чтобы после 
заверш ения процесса синхронизации 
произошла разблокировка и включи
лась передача, необходимо, чтобы 
угол р был больше у гл а  трения блоки
рующих поверхностей. Поэтому прак
тически принимают р лишь на 2...3° 
меньше предельного значения, допус
каемого условием (3 .17). В выполнен
ных конструкциях р = 26...42°.
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3.6. Расчеты главных элементов
коробки передач

3.6.1. Зубчатые колеса

Общие сведения. Д л я  зубчаты х ко
лес трансмиссии автомобилей приме
няются легированные конструкцион
ные стали (табл. 3 .5 ). Термической 
обработкой достигается вы сокая твер
дость рабочих поверхностей зубьев и 
необходимая прочность их вязкой 
сердцевины. Хромистые стали с со
держанием углерода 0,35 % и более 
(35Х, 40Х) подвергаю тся цианирова
нию на глубину 0,4...0,7 мм. Хромо
марганцевы е и хромоникелевые стали 
с содержанием углерода менее 0,35 % 
цементируются на глубину 0,7... 1,3 мм 
в зависимости от м одуля зубчатых 
колес.

При проектировании выполняются 
геометрический расчет зубчаты х колес 
и расчеты на усталость и прочность 
зубьев. Исходными д ля геометрических 
расчетов являю тся выбранные ранее 
величины: aw, т п, р, zu z2, хи х2, а т а к 
ж е  параметры  исходного контура а,
К , С. Такой расчет включает опреде
ление номинальных размеров элементов 
зубчатых колес, назначение степени их 
точности и вида сопряжения зубьев, 
определение соответствующих предель
ных отклонений параметров зацепления 
и выбор контрольного измерительного 
комплекса. При назначении точности, 
вида сопряжения и выборе контроль
ного комплекса следует руководство
ваться ОСТ 37.001.038—72.

Основными видами повреждений 
зубьев являю тся выкраш ивание и см я
тие активной поверхности, а  так ж е  по
ломки. П овреждения могут быть ре
зультатом  усталости материала при 
длительном действии циклически изме
няющихся напряжений или однократ
ного действия максимальной (пиковой) 
динамической нагрузки. Д л я  проверки, 
достаточно ли сопротивление зубьев 
усталости, выполняют расчеты на кон

тактную  усталость активных поверхно
стей и усталость при изгибе, а доста
точно ли сопротивление зубьев одно
кратным пиковым нагрузкам  — соот
ветствую щ ие расчеты на прочность. 
Расчеты на усталость выполняют по 
расчетному моменту Mv, используя при 
этом и такие параметры расчетного на
грузочного реж има, к а к  расчетная ча
стота вращ ения пр, относительные про
беги на передачах £< и коэффициенты 
пробега /Спя, Кпг, учитывающие пере
менный характер  действующих н агру
зок. Расчеты на прочность выполняют 
по максимальному динамическому мо
менту М jmax- Определение указанны х 
параметров расчетного реж има дано 
в гл. 1 .

Общие положения расчета зубча
тых колес на усталость. ГОСТ
21354—75 устан авли вает следующую 
структуру формул расчета цилиндри
ческих зубчаты х передач внешнего з а 
цепления.

1. Расчет на контактную усталость 
активных поверхностей зубьев:

а н =  ZHZMZe j/ ~  <  оНР-

w m  =  (Fm/ba) КнаКнрКно',

Онр =  (ОяПт/5д) Zr ZvK lK xh.

2. Расчет зубьев на усталость при 
изгибе:

aPi=  Y рУеУфю F t / m  ^.орр;
W>Ft —  ( Fptlbw)  K f <i K f $ K fv\ 

aFP =  (Ofiim/Sf) Yr YsKxF.

В приведенных формулах: aH, aF — 
расчетные напряжения; aHPl aFP — до
пускаемые напряжения; aHUm, <rfUm — 
пределы выносливости, соответствую
щие заданному (эквивалентному) числу 
циклов; F hu F f t  — расчетная окружная 
сила; dwUu, bw, т — соответственно на
чальный диаметр шестерни, передаточ
ное число (z2lz i) ,  рабочая ширина вен
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ца и модуль; S H, S F — коэффициенты 
безопасности; ZH, Yf — коэффициенты, 
учитывающие соответственно форму со
пряженных профилей в полюсе и форму 
зуб а ; Ze, Уе — коэффициенты, зави ся
щие от суммарной длины контактных 
линий и перекрытия зубьев; ZM — ко
эффициент, учитывающий механиче
ские свойства материалов шестерни и 
колеса; Yр — коэффициент, учитываю 
щий наклон зуб а ; Кна, KFa — коэффи
циенты, учитывающие распределение 
нагрузки м еж ду зубьями ; /Снр, Kf$  — 
коэффициенты неравномерности рас
пределения нагрузки по ширине венца; 
K h v ,  K f v  —  коэффициенты, учитываю 
щие влияние динамической нагрузки , 
возникающей в зацеплении; Zr, Yr  — 
коэффициенты, учитывающие особен
ности обработки зубьев (ш ерохова
тость сопряженных и переходной по
верхностей) ; Уя — коэффициент кон
центрации напряжений у  основания 
зуба ; Zv — коэффициент, зависящий 
от окружной скорости; Кь — коэффи
циент, учитывающий влияние см азы 
вающего материала и трения; К х н ,  
Kxf — коэффициент, зависящ ий от 
размеров зубчатого колеса.

П рактические расчеты зубчаты х ко
лес трансмиссии автомобилей рекомен
дуется выполнять по унифицированным 
формулам, пригодным для цилиндри
ческих, конических и гипоидных пере
дач, имеющим одинаковую структуру 
при расчетах на усталость контактную 
и при изгибе. При этом расчеты име
ют особенности: используется не не
посредственно контактное напряжение 
ан, а его параметр Пн = [ohIZm) 2, ч т о  
несколько упрощ ает вычисления 
(прил. 1 к  ГОСТ 21354—7 5 ); дл я  оцен
ки накопляемого усталостного по
вреждения используется произведение 
a miV, где a  — напряжение; т  — пока
затель степени, зависящ ий от вида на
пряженного состояния; N — число 
циклов перемены напряжения. Услов
но данное произведение названо ре
сурсом (/?).

Расчет на контактную усталость.
П е р в ы й  э т а п .  Определяют- пара
метр расчетного контактного напряже- 
жения (МПа)

— '  —\
НцКнх

ŵ̂ wl
(3 .18)

и предельного контактного напряж е
ния при базе испытаний Nho ц и к л о в  

n HP o = n HltmbZ R, (3 .19)
где Пн iim ь — параметр предела кон
тактной выносливости при базе испы
таний NHo-

Если получено ПН^ 0,9П НРО, вы 
полняют второй и третий этапы р ас
чета; если П н < 0,9П н р о , расчет з а 
канчивают.

В т о р о й  э т а п .  Рассчитываю т 
ресурс зубчатого колеса по контакт
ной усталости, обеспечивающий 1 км 
пробега машины. При работе зубчато
го колеса только на одной передаче 

R w  =  n mHHN WE, (3.20) 
где т Н  — показатель кривой контакт
ной усталости ; NIHe  — эквивалентное 
число циклов перемены напряжений, 
приходящихся на 1 км пробега м а
шины.

При работе на нескольких пере
дач ах

(3.21)
Общий ресурс зубчатого колеса

■Яяпт =  П’нроЫ но- (3.22)
Т р е т и й  э т а п .  Определяют про

бег машины (км ) до появления про
грессирующего выкраш ивания актив
ных поверхностей зубьев или допус
каемое контактное напряжение:

L h — RHUmlRlH', (3.23)
Оцр =  ZM ~\f П нроК нь , (3.24) 

где Кнь — коэффициент долговечности.
Расчет зубьев на усталость при из

гибе. П е р в ы й  э т а п .  Определяют 
расчетное напряжение изгиба (М П а)

aF = Ft

bfm n
Y fY eK f .
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и предельное напряжение изгиба при 
базе испытаний Nfo циклов:

GFPO =  ^Fl'mbY rK fc, (3.26)
где o°Fi\mb — предел выносливости при 
изгибе при базе испытаний Nfo и сим
метричном цикле перемены напряже
ния; Y r  и  K fc — коэффициенты, зави
сящие соответственно от способа обра
ботки зубьев и характера цикла.

Если получено оР^ 0 ,9 а РРО, выпол
няют второй и третий этапы расчета. 
Если аР <  0,9aFPO, расчет заканчивают.

В т о р о й  э т а п .  Рассчитываю т 
ресурс зубчатого колеса по усталости 
при изгибе, обеспечивающий 1 км про
бега машины. При работе зубчатого 
колеса только на одной передаче

RlF =  <%FNlFE. (3.27)

При работе на нескольких переда
чах

4  =  (3.28)
Общий ресурс зубчатого колеса

#Flim =  OfpoNfO, (3.29)
где mF — показатель кривой усталости 
при изгибе; N\FE — эквивалентное чис
ло циклов перемены напряжения, при
ходящ ихся на 1 км пробега машины.

Т р е т и й  э т а п .  Определяют про
бег машины (км ) до усталостной по
ломки зуба или допускаемое напряж е
ние изгиба:

LF^RFlim/RlF', (3.30)
GfP = OfpoKfL, (3.31)

где Kfl — коэффициент долговечности.
Определение величин, входящих в 

расчетные формулы. Р а с ч е т н а я  
о к р у ж н а я  с и л а  FHt = FFt = Ft 
(Н ) д ля  цилиндрического зубчатого 
колеса, имеющего одно зацепление,

7 (= 2 - 1 0 Ш р/ 4 ,  (3.32)

где Мр — расчетный момент на в ал у  
рассматриваемого зубчатого колеса, 
Н -м . Его определяют из расчетного мо-

Рис. 3.22. Расчетная рабочая ширина зубчатого 
венца:

I  — образующая начального цилиндра; II  — образую
щ ая начального конуса

мента на первичном вал у  коробки пе
редач с учетом передаточного числа, 
КП Д и наличия узлов деления момен
та ; dw — начальный диаметр зубчато
го колеса, мм.

Д л я  конического зубчатого колеса
Ft = 2- WMp/dwm,

где dwm — начальный средний диаметр.
Д л я  центрального зубчатого колеса 

многосателлитной передачи: цилиндри
ческой

F t= 2 -1 03МР1 (dwnp), 
конической

/•’t = 2  • 1 0 3Л1р/ (dwmtiv),
где пр — число сателлитов.

Д л я  гипоидной передачи рассчиты
вают отдельно Fn д л я  шестерни и F t2 
дл я  колеса. Д л я  других передач зн а
чения Ft одинаковы у  шестерни и ко
леса.

Р а б о ч а я  ш и р и н а  в е н ц а  
(мм) при расчете контактных напря
жений отличается от его рабочей ши
рины bf при определении напряжений 
изгиба. П оследняя может быть разной 
д ля  шестерни (bfi) и колеса (6/2) 
(рис. 3 .22).

Н а ч а л ь н ы й  д и а м е т р  ш е 
с т е р н и  dw 1 (м м ) для цилиндричес
ких передач используют в формуле
(3 .18). Д л я  конических и гипоидных 
передач в указанной формуле приме
няют начальный средний диаметр ше
стерни dymi.
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Рис. 3.23. График для  определения коэффи
циента Ур  при расчете зубчатых колес внешне

го зацепления

Р а с ч е т н ы й  н о р м а л ь н ы й  
м о д у л ь  т п (м м ) подставляю т в фор
м улу (3.25) д л я  расчета цилиндричес
ких передач. Д л я  конических и гипоид
ных передач принимают нормальный 
средний модуль т пт-

Е д и н и ч н о е  к о н т а к т н о е  
н а п р я ж е н и е  (коэффициент кон
тактного напряжения) z s  дл я  цилин
дрической передачи определяют по 
формуле

Zh =  2 (и ± 1) cosl/(u s in 2 a na,), (3.33) 
йри этом д л я  прямозубой передачи 
cos2p =  1, a.nw=aw. З нак плюс относит
ся к  передаче внешнего зацепления, 
минус — внутреннего.

Е д и н и ч н о е  н а п р я ж е н и е  и з 
г и б а  (коэффициент напряжения изги
ба У f) находят по номинальному зна
чению коэффициента У^: для зубчатых 
колес внешнего зацепления по графи

к у  (рис. 3.23), для зубчатых колес 
внутреннего зацепления — по табл. 3 .1. 
Его определяют исходя из числа зубь
ев (для цилиндрических прямых зубь
ев) или эквивалентного числа зубьев 
Zoi,2 (для косых и конических зубьев) 
и коэффициента смещения х. При внут
реннем зацеплении учитывается число 
зубьев сопряженного зубчатого колеса.

На рис. 3.23 и в табл. 3.1 приведе
ны значения Yp для зубчатых колес 
со стандартным исходным контуром ци
линдрических передач, соответствующие 
приложению полной окружной силы на 
профиле зуба в верхней граничной точ
ке однопарного зацепления.

Расчетное значение коэффициента 
напряжения изгиба У> =  Y%kukaJkpkx, 
где kU} k(x< kp и kx — коэффициенты, 
учитывающие параметры парного зуб
чатого колеса, угол профиля, радиус 
кривизны переходной кривой профиля 
зуба рf , принятое перераспределение 
толщин сопряженных зубьев.

Д л я  шестерни и колеса передачи 
внутреннего зацепления

k u i= k u2t t  l  +  0 ,1 2 5 ( .* 2 -* i) ;
дл я  шестерни цилиндрической переда
чи внешнего зацепления

kui »  1 +  0,125 (гф1/2о2 +  Хъ — 1);
для колеса цилиндрической передачи 
внешнего зацепления

kU2 =  1 +  0,125 (zw/zvi +  Хъ — 1),
где x-s — коэффициент суммы смеще
ний (xi +  *2); Zvu z„2 — эквивалентное 
число зубьев; 2ф — число зубьев услов
ного парного колеса передачи, для ко
торой рассчитаны точки на графике 
(см. рис. 3.23); гф1,2 =  14 +  20jci,2. Если 
х <  — 0,3, 2ф =  2 — 20л;.

Д ля конических и гипоидных пере
дач можно принимать kui =  ku2 =  1 .

Д ля зубчатых колес, исходный 
контур которых удовлетворяет 
ГОСТ 13755—81 (а  =  20°, г * =  0,4), 
принимают ka — kp =  1. В остальных 
случаях принимают ka — в зависимости
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Табл. 3,1. Значения коэффициента У^, длй зубчатых колес внутреннего зацепления при х х

Коэф
фици
ент 

смеще- 
ния х

Число
зубьев
шес
терни
2о1

го2 Число ZV2 Число
зубьев
шес
терни

го1

го2

50 80 100
шес
терив

*01
50 80 100 50 80 100

13
2 ,4 6 2 ,3 5 2 ,3 5

17
2 ,4 2 ,3 2 ,2

25
2 ,3 2 ,12 2 ,0 2

0
2 ,7 3 2 ,7 3 2 ,7 2 2 ,6 3 2 ,6 3 2 ,6 2 2 ,5 5 2 ,55 2 ,5 4

+ 0 ,3
2 ,4 6 2 ,3 5 2 ,3 5 2 ,4 2 ,3 2 ,2 2 ,2 8 2 ,1 2 ,0 2

2 ,5 2 2 ,6 6 2 ,7 2 ,4 3 2 ,5 6 2 ,6 2 ,3 6 2 ,5 2 ,5 3

+ 0 ,6
2 ,4 4 2 ,3 5 2 ,3 5 2 ,3 8 2 ,2 5 2 ,2 2 ,2 6 2 ,0 8 2 ,0 2

2 ,3 3 2 ,54 2 ,6 3 2 ,2 4 2 ,4 6 2 ,5 3 2 ,1 8 2 ,39 2 ,4 6

+ 1 , 0
2 ,4 4 2 ,35 2 ,3 5 2 ,3 8 2 ,2 5 2 ,2 2 ,26 2 ,06 2 ,02

2 ,1 2 2 ,4 1 2 ,5 2 ,0 5 2 ,3 2 2 ,41 2 2 ,26 2 ,3 4

14
2 ,4 4 2 ,32 2 ,3

19
2 ,38 2 ,2 8 2 ,1

33
2 ,04 2

0
2 ,7 3 2 ,73 2 ,7 2 2 ,6 3 2 ,6 3 2 ,6 2 2 ,55 2 ,5 4

+ 0 ,3
2 ,44 2 ,32 2 ,3 2 ,3 6 2 ,2 6 2 ,1 2 ,04 2
2 ,5 2 2 ,6 6 2 ,7 2 ,43 2 ,56 2 ,6 2 ,5 2 ,5 3

+ 0 ,6
2 ,4 2 2 ,3 2 ,3 2 ,35 2 ,2 4 2 ,1 2 ,0 2 2 ,0 0
2 ,3 3 2 ,54 2 ,6 3 2 ,24 2 ,4 6 2 ,5 3 2 ,3 9 2 ,4 6

+ 1 , 0
2 ,4 2 2 ,3 2 ,3 2 ,3 5 2 ,2 2 ,1 2 ,0 2 2
2 ,12 2 ,4 1 2 ,5 2 ,05 2 ,3 2 2 ,4 1 2 ,26 2 ,3 4

П р и м е ч а н и я :  1. В числителе значение для шестерни, в знаменателе — 
2 . Зубья колеса нарезаются долбяком с числом зубьев г0 =  20 .

для колеса.

от ос, a kp — от относительного радиу
са кривизны переходной кривой р̂ *: при 
а  =  15°; 17°3(У\ 20°; 22°30'; 25° ka =  
=  1,14; 1,07; 1; 0,935; 0,88; при 
р/ =  0, 0 ,1; 0,2; 0,3; 0,4 £р =  1,22; 
1,12; 1,07; 1,03; 1.

Коэффициент, учитывающий приня
тое перераспределение толщин зубьев 
шестерни и колеса, 1,57/(1,57 +
+  хт) , где хт — коэффициент изменения 
толщины зуба; подставляется со зна
ком, указанным на чертежах зубчатых 
колес. В цилиндрических передачах 
Хх — 0, поэтому для них kx =  1.

Коэффициенты Zg и Ye д л я  цилин
дрических и конических передач с пря
мыми зубьями принимают равными 
единице. Коэффициент Ze д л я  передач 
с непрямыми зубьями определяется в

зависимости от коэффициентов осево
го ер и торцевого еа  перекрытий. Г ра
фиком на рис. 3.24, а  следует пользо
ваться при определении значений 1 г 
для  цилиндрических передач с косыми 
зубьями, а графиком на рис. 3.24, б — 
для гипоидных и конических передач 
с криволинейными зубьями. Значения 
ер и еа  определяют при геометрическом 
расчете передачи. Коэффициент У8 д л я  
цилиндрических и конических передач 
с непрямыми зубьями принимают р ав
ным значению Ze; при расчете гипоид
ных передач его определяют отдель
но дл я  шестерни и колеса. Д л я  гипоид
ной шестерни y ei=^ZeCOS pcp/cos рт ь  
дл я  колеса Уе2= Zecos pCp/cos pm2, где
pcp =  0 , 5 ( p m l _b p m 2) ; pm l ,  Pm2 '— УГОЛ H 3-
клона линии зуба шестерни и колеса 
средний (см. гл. 7 ) .
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Рис. 3.24. Номограммы для определения коэф

фициента Zg ПрИ расчете передач:
а  — цилиндрических косозубых; б  — конических с 

криволинейным зубом и гипоидных

Коэффициент Кна находят из соот
ношения Кна=КнуКну, где К т  учи
ты вает повышение интенсивности н а
грузки на наклонных контактных ли
ниях у  околополюсных участков 
вследствие меньшей суммарной дефор
мации зубьев в средней фазе зацепле
ния по сравнению с суммарной дефор
мацией в начальной и конечной ф азах; 
Кну — учитывает неточность распреде
ления нагрузки м еж ду зубьями. Д л я  
передач с прямыми зубьями принима
ют К т = К н у =  1. Д л я  передач с непря
мыми зубьями Kmt определяют в зави 
симости от ер: при ер = 0,5; 0 ,6; 0,7; 0,8; 
0,9; 1 и более /Сл̂ == 1Д6; 1,19; 1,22; 1,26; 
1,3; 1,33; /Сну — в зависимости от сте
пени точности передачи по нормам 
плавности: при степени точности 6 ; 7; 
8 ; 9 Кт =Л- 1,05; 1,1; 1,15.

Коэффициент Кжа принимают т ак 
ж е  в зависимости от степени точности

передачи по нормам плавности: при 
степени точности 6 ; 7; 8 ; 9  /С*а = 1 ; 1; 
1,04; 1,08.

Коэффициенты /Снр и опреде
ляю т в зависимости от группы, к  ко
торой относится рассм атри ваем ая зуб 
чатая  передача.

Д л я  однопарНых передал
К щ  - 1 +  (Кр, — 1) K hw, 

K F̂ = \ + ( K l - \ ) K Fw.
Д ля многосателлитных передач

К н &  =  1 +  ( У п К р  —  1) K.HW,

K f& =  1 +  (УпКр — l )  K fw,
где /(р — коэффициент, учитывающий 
неравномерность распределения нагруз
ки по ширине венца в начальный пе
риод работы передачи; K hw, K fw — ко
эффициенты, учитывающие влияние 
приработки зубьев в процессе эксплуа
тации; уп — коэффициент, учитывающий 
неравномерность распределения нагруз
ки меж ду сателлитами в начальный 
период работы передачи.

Коэффициент /Ср приближенно опре
деляют по графикам (рис. 3.25, 3.26). 
Предварительно следует рассчитать 
%d =  b jd wi для. цилиндрической и 
tybd =  b jd wmi для конической и гипо
идной передач. Значения коэффициен
тов K h w , K f w  приведены в табл. 3.2.

О к р у ж н а я  с к о р о с т ь  v (м/с) 
определяется по расчетной частоте вр а
щения в ал а  зубчатого колеса. Д л я  ци
линдрической передачи

v = ndwnp/(6 0 -103) . (3.34)
Д л я  конической передачи в эту  фор

м улу подставляется dwm. Определение 
расчетной частоты лр (мин-1) дано в 
гл. 1. Д л я  зубчаты х колес планетарной 
передачи с вращ аю щимся водилом рас
четная частота вращ ения определяется 
в относительном движении.

Значение у п находят по табл. 3.3 в 
зависимости от числа сателлитов пр 
и наличия самоустанавливаю щ ихся 
звеньев в механизме.
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Рис. 3.25. Схемы й график для  определения коэффициента /Ср для  расчета зубчатых колес 
с твердостью активных поверхностей зубьев не менее НВ 350 (без продольной модификации и 

коррекции угла наклона зубьев) при расположении зубчатых цилиндрических передач:
I , II  — консольном соответственно на шариковых,

части

Коэффициенты K hv и  K fv  при ок
ружной скорости не более 1 м/с при
нимают равными единице. В общем
случае K f v = K v\ K ^  и  K k v = V K f v , где 
Kv/s. и Kve учитываю т соответственно 
динамическую н агрузку, обусловлен-

роликовых подшипниках; III...V  — в редукторной 
агрегата

ную погрешностями зубчатых колес, и 
динамическую н агрузку от воздействия 
звеньев, внешних по отношению к зуб 
чатой передаче. Приближенные значе
ния Kvд и Kve можно определить по 
граф икам (рис. 3 .27 ). Рис. 3.27, а мож-



Табл. ЗЛ. Значения коэффициентов КНш 
и KFw, учитывающих влияние приработки 

зубьев

Твердость HRC3 
активных поверхнос

тей зубьев

Окружная скорость о, м/с

47 .5

5 1 .5  
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1 2 4 б

0 ,6 2 0 ,6 5 0 ,7 0 ,8
0 ,9 0 ,9 6 1 1

0 ,7 2 0 ,7 6 0 ,8 5 0 ,9 6
0 ,9 5 1 1 1

0 ,8 0 ,8 5 0 ,9 6 1 .

1 1 1

, П р и м е ч а н и я :  1. В числителе — 
K fjw, в знаменателе — KFw ■

2. При окружной скорости v =  8 м/с и 
выше KHw =  K Pw =  1.

*bd---- *-
Рис. 3.26. Схемы и график для определения 
коэффициента Лр при расчете зубчатых колес 
нерегулируемых конических передач и регу
лируемых главных передач автомобилей с 
твердостью активных поверхностей зубьев не 

менее НВ 350:
/.../// — нерегулируемые конические передачи: IV — 
цилиндрическая передача центрального редуктора; V — 
коническая регулируемая передача центрального ре

дуктора

но использовать д л я  определения Kvд 
в  зависимости от окружной скорости 
и вида зубчатой передачи; рис. 3.27,
б — д л я  определения Kve в зависимо
сти от окружной скорости, вида транс
миссии и особенностей подвески узл а , 
включающего рассчитываемую  зубча
тую передачу.

Коэффициенты К вц, Kf  ̂ определя
ются с учетом свойств применяемого 
смазочного м атериала и характера р а 
боты зубчатого колеса в передаче. При 
использовании смазочных материалов, 
рекомендуемых в настоящ ее врем я ин
струкциями по техническому обслужи
ванию узлов трансмиссии, следует при
нимать: /Снц=1 ; /(*>=1,05 — дл я  ве
дущ его зубчатого колеса передачи 
внешнего зацепления; #*■[*=0,95— дл я

ведомого. При расчете передачи внут
реннего зацепления для ведущ его и ве
домого зубчатых колес Kfh= 1 .

Д л я  зубчатых колес, имеющих dw<  
< 700  мм, принимают Кнх—1- Коэффи
циент Kfx определяют по табл. 3.4 в 
зависимости от м одуля и диаметра зуб 
чатого колеса.

Пределы выносливости оНцтЬ, Oflimi, 
устанавливают при ^стендовых испыта
ниях зубчатых колес с заданными кон
кретными размерами, способом термо
обработки и чистотой поверхностей 
зубьев. Д ля зубчатых колес с dw <  
<  300 мм и модулем (т , т п, т пт)
3 ...4  мм значения пределов выносли
вости, [соответствующие вероятности 
неразрушения 9 0 % , указаны в табл. 3 .5. 
Значения предела выносливости при из
гибе зубьев арпшб относятся к  знакопе
ременному симметричному циклу при 
базе испытаний Nfo• М еж ду пределом 
контактной выносливости (МПа) и его 
параметром (МПа) имеется следующая 
зависимость:

Пнить — (огянтг>/275)2. (3.35)
Значения коэффициента Zr приве-
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Табл. 3.3. Значения коэффициента уп, учитывающего неравномерность распределения 
нагрузки в передачах с разветвленным силовым потоком при изготовлении зубчатых колес

по 7—8-й степеням точности

Самоустанавливающееся
звено

пР
2 1 3 4 5 6

1 ,25 1 ,3 1 ,3 5 1 ,4
иднорядн ы и  типов /1 о т с у т с т в у е т

и В и двухрядный ти- _
па С (см. табл. 4 .1) Водило или два цен-

1 ,3
1,1

1 ,3 5
1 ,15

1 ,4
1 .2

1 ,4 5
1,25

тральны х зуо чаты х  
ко леса 1 ,15 1 .2 1 ,25 1 ,3

Одно центральное зуб
чатое колесо

1 ,1 1 ,15 1 ,2 1 .25 1 ,3
— 1,2 1,25 1 ,3 1 ,35

П р и м е ч а н и е . В числителе — для однорядного механизма, в знаменателе — двухрядного.

Табл. 3.4. Значения коэффициента KFx в зависимости от модуля и диаметра зубчатого колеса

djyt dwm* мм m, % . mnm- мм

2 3 4 5 6 1 7 ! 8 9 10 п 12

До 300 0 ,9 6 1 ,0 0 1 ,02 1 ,04 1 ,07 1 ,10 1 ,13 1 ,1 6 1 ,19 1 ,22 1 ,25
3 0 0 ...4 0 0 0 ,9 8 1 ,02 1 ,0 4 1 ,06 1 ,0 9 1 ,12 1 ,1 5 1 ,18 1,21 1 .2 4 1 ,2 7
4 0 0 ...5 0 0 1,00 1 ,0 4 1 ,0 6 1,08 1 ,1 2 1 ,16 1 ,1 9 1 ,22 1,25 1,27 1 ,3 0
5 0 0 ...6 0 0 1,03 1 ,0 7 1 ,0 9 1 ,1 1 1 ,1 5 1 ,1 8 1 ,22 1 ,2 6 1,29 1 ,32 1 ,35
6 0 0 ...7 0 0 1 ,06 1 ,1 1 ,1 2 1 ,14 1 ,1 8 1,2 1 1 ,26 1 ,3 0 1,33 1,37 1 ,40

v ,м/с- V ,  м / с -

Рис. 3.27. Графики для определения коэффициентов динамических нагрузок: 
а — внутренних, / — прямозубых передач; I I — конических передач с криволинейным зубом; /// — 

цилиндрических косозубых передач: IV — гипоидных передач; 6  — внешних, K ve; 1, 2 — соответственно гру
зовых и легковых автомобилей с механической трансмиссией; з — автомобилей с гидромеханической транс
миссией; ---------------------— зубчатые колеса неподрессоренных агрегатов;______________— зубчатые колеса

подрессоренных агрегатов.

дены в табл. 3.6. Значение YR дл я  зуб 
чатых колес с неотшлифованной пере
ходной поверхностью без грубых сле
дов обработки, не подвергавш ихся 
упрочняющей обработке дробью, при
нимается равным единице. Значение 
Уя, отличное от единицы, может при

ниматься при наличии проверенных 
экспериментальных данных о степени 
влияния технологии обработки пере
ходной поверхности зуба у  опасного 
по изгибу сечения.

Коэффициент Kfc можно опреде
лить в зависимости от характера на-

117



Табл. 3.5. Характеристики усталости и прочности зубьев зубчатых колес, 
изготовленных из различных материалов

Марка стали Вид термооб
Твердость HRC9 Характеристики

лости
уста- Характеристики проч

ности

работки поверхнос
ти

зуба

сердцеви
ны

зуба
-Пн\1тЬ>

; МПа \ МПа МПа
<*НЦтМ-

МПа МПа

12Х2Н4А1 Цементация 5 7 .. .64 36. . .4 2 19 *1200 430 3800 1900
12ХНЗА | 5 7 .. .64 27. . .3 5 18 ,5 1180 380 3800 1850
15ХГНТ2А То же 5 7 .. .64 32. . .4 3 19 4200 420 3800 1750
18ХГТ » 5 7 .. 64 30. . .3 7 18 1170 370 3800 1600
18Х2Н4ВА » 5 7 .. 64 37. ..4 1 21 1260 430 3800 1950
20Х2Н 4А... 5 7 ., .64 38. . .4 2 21 1260 460 3800 1950

1Ш Н З А
___ _______

5 7 .. .64 33. Г. 42 19 1200 400 "3800 1900
20ХН2М » 5 7 .. .64 30. . .3 7 20 1220 420 3800 1800
20ХГНР » 5 7 .. .64 30. . .3 7 18 1170 410 3800 1650
20ХГР » 5 7 .. .64 30. . .3 7 19 1200 380 3800 1500
25ХГТ » 5 7 .. .64 30. . .3 7 19 1200 400' 3800 1700
ЗОХГТ » 5 7 .. .64 31. . .4 3 19 1200 410 3800 1700
35Х 1 Цианирова 5 7 .. .64 37. . .4 6 18 1170 410 3800 1750
40XAJ ние 5 7 .. .64 37. . .4 6 18 1170 420 3800 1800
55ПП Закалка 

ТВЧ по кон
туру

5 7 .. .63 31 . .3 4 16 1100 420 3800 1600

П р и м е ч а н и я :  1. Показатели кривых усталости 
mF =  7 для стали 55 ПП и mF =  9  для остальных.

тН  =  3 для всех указанных сталей;

2. Базы испытаний: Nно  = 108 циклов для стали 55 ПП и Nи0 =  1 ,2  • 108 — для остальных;
Мр0 =  2 • 10е циклов для сталей 55 ПП 35Х и 40Х и XF0 =  4 ■ 106 для остальных.

Табл. 3.6. Значения коэффициентов Zr

Параметры шероховатости, мкм

^Rсреднее арифме
тическое отклоне

ние профиля Ra

высота неровностей про
филя по десяти 

точкам Rz

4 0 . . .2 0 0 ,8 2
___ 2 0 . . . 1 0 0 ,8 8

2 , 5 . . . 1 , 2 5 — 0 ,9 4
1 , 2 5 . . . 0 , 6 3 — 1

гружения зубчатого колеса следующим 
образом. При явно выраженном зн а
копеременном цикле нагруж ения (н а
пример, промежуточных зубчатых ко
лес в реверсивных однорядных пере
дачах , сателлитов с внешним и внут
ренним зацеплением в планетарных 
передачах) или периодическом ревер
сировании при одинаковой продолжи
тельности работы в обоих направле

ниях K fc=  1. В случае одностороннего 
отнулевого цикла или цикла, доста
точно близкого к нему (например, зуб 
чатых колес низших передач в короб
ках  передач), /Cj?c= l ,3 .  При периоди
ческом изменении направления нагруз
ки, когда отношение чисел циклов 
максимальной нагрузки при заднем хо
де  и движении вперед может дости
гать ЛуЛГп« 0 ,3 . . .0 ,4  (например, зуб 
чатые колеса трансмиссий, располо
женные за  коробкой передач, зубчаты е 
колеса раздаточных коробок, главны х 
передач и д р .), K f c =  1,2. Если Np/Nn^  
ж  0,65...0,75 (зубчаты е колеса высших 
передач коробок передач автомобилей 
при движении накатом  и при колеба
тельных процессах в трансмиссии), 
K f c =  1,08 и, если JVp/JVn«0 ,4 5 ...0 ,6  (зуб 
чатые колеса промежуточных передач 
коробок передач), /СГс= 1,14.
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П оказатели кривых усталости и б а
зы испытаний, соответствующие дли
тельным пределам выносливости, у к а 
заны в табл. 3.5.

Э к в и в а л е н т н о е  ч и с л о  ц и к 
л о в  перемены напряжений NiHE, NiFE 
определяется путем умножения реаль
ного числа циклов перемены напряж е
ния Nu приходящихся на данную сту
пень передаточного числа и 1 км обще
го пробега автомобиля, на коэффициент 
пробега для соответствующей ступени 
(передачи):

N\hei =  NuKnHt =
. =[500I(nro)]uB.KiliK nma; (3.36)

N\FEi =  N liKnFi =
=  [500/ (лг0)] uB.Ktl lKaFia, (3.37)

где Knhi, KnFi — коэффициенты про
бега д ля  данной передачи; г0 — рас
четный радиус ведущ их колес автомо
биля, м; uB. Vi — передаточное число от 
в ал а  зубчатого колеса к  ведущ им ко
лесам  на данной передаче; i i  — отно
сительный пробег автомобиля на дан 
ной передаче; а — число зацеплений 
одного зуба одной и той ж е  стороной 
за  один оборот в ал а  зубчатого колеса 
(для планетарных передач с вращ аю 
щимся водилом а определяется с уче
том относительного движения де
талей ).

Если зубчатое колесо работает под 
нагрузкой на нескольких передачах, 
формулы (3.36) и (3.37) не использу
ются. Расчет ведется по формулам 
(3.38) и (3 .39).

Р е с у р с  п о  у с т а л о с т и  Rm ,  
R i f  при работе зубчатого колеса толь
ко на одной передаче определяют по 
формулам (3.20) и (3.27) соответствен
но. При работе зубчатого колеса на 
нескольких передачах R m  и R i f  сле
дует определять по формулам

Rw  =[[500/(яг0)] а 2  П'т и^.к^Кпий
(3.38)

RlF =  [500/(лго)] а 2  OffUs.KiliKnFt.
(3.39)

В число слагаем ы х включаются пе
редачи, на которых зубчатое колесо 
нагружено. Однако из числа сл агае
мых в соответствующих формулах ис
ключаются передачи, на которых на
пряжения в зубчатых колесах малы : 
Пн<.0,6Пцро или of< 0,6ofpo- Е с л и  
нет передач, на которых Пн^ 0 ,9П нро 
или <Jf ^ 0 ,9 ofpo, соответствующее зна
чение R ih или Rif не определяется.

П р о б е г  а в т о м о б и л я  д о  п о 
я в л е н и я  у с т а л о с т н о г о  п р е 
д е л ь н о г о  п о в р е ж д е н и я  з у б 
ч а т о г о  к о л е с а  LH и Lf  ( к м )  опре
деляю т по формулам (3.23) и (3 .30). 
Сопротивление усталости у  зубчатого 
колеса достаточно, если L h ^ L 0 и 
Lf ^ L 0, где L0 — планируемый пробег 
автомобиля до капитального ремон
та , км.

Коэффициенты долговечности Кнь, 
K f l  рассчитываю т следующим обра
зом. Сначала находят общее экви ва
лентное число циклов нагружения:

Nhe =  R ihL0/I1hH; (3.40)

Nfe =  RxfU K f . (3.41)

Д л я  зубчатого колеса, работающе
го на нескольких передачах, в форму
лы (3 .40), (3.41) следует подставлять 
большее из полученных выше напря
жений.

Коэффициенты долговечности:

K h l =  mV  Nhq/Nhe ; (3.42) 
т р '

K f l  — > NpolNf e  • (3.43)
Если K h l  < 0 ,9  или K f l  <  0,9, следу
ет принять значение 0,9.

Коэффициент ZM (Н 1/2/мм) для зуб
чатых колес трансмиссии автомобиля, 
изготовляемых из конструкционных ле
гированных сталей, сохраняет постоян
ное значение. Если напряжения изме
ряются в мегапаскалях, Zm =  275.

Д опускаемы е напряжения онр и 
oFp, определяемые по формулам (3.24) 
и (3 .31), в расчете на усталость не 
должны быть близкими к н апряж е
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ниям, при которых возможно повре
ждение зубьев от однократного при
ложения максимальной динамической 
нагрузки. Если получено оНр>  
>0,75аяитм, следует принять стнр = 
= 0,75<тн111пм̂  бели же (Трр!>0,6(Тр]1тд г— 
Ofp=0,6aj!iimM, но не более 900 МПа. 
Значения стя шпм и схритд* даны в 
табл. 3.5. Сопротивление усталости у 
зубчатого колеса достаточно, если 
^О нр и Of^Ofp-

При получении очень Чэрлыного сро
ка службы (например, ZC>6L0) следует 
сначала убедиться, достаточна ли проч
ность зубчатого колеса. Если имеется 
большой запас ее, возможна корректи
ровка размеров. В некоторых случаях 
выбранные размеры могут быть сохра
нены и при излишне большом расчет
ном сроке службы по данному виду 
предельного состояния, так как следует 
учитывать: расчетные сроки службы 
по другим видам предельного состоя
ния; требования унификации и перспек
тивности конструкций; необходимые 
размеры сопряженных деталей (напри
мер, вала, зубчатой муфты).

Расчет зубчатых колес на прочность. 
Расчет на прочность включает опреде
ление коэффициента максимальной ди
намической нагрузки, максимальных 
напряжений и проверку прочности.

Коэффициент максимальной дина
мической нагрузки определяют как от
ношение максимального динамического 
момента Mj тах к расчетному моменту 
Мр, по которому выполняется расчет 
на усталость:

KjM — М /т  а х / М р .

Моменты M j  m a x  и M v  должны быть 
отнесены к одному и тому же валу и 
определены для одной и той же переда
чи. При расчете зубчатого колеса, ра
ботающего под нагрузкой на несколь
ких передачах, устанавливают переда
чу, на которой значение Mjmax наиболь
шее (см. гл. 1).

Параметр максимального контакт

ного напряжения на активных поверх
ностях зубьев

F IЯшах == KiM ----- ZhZeKholKh$Khx-
b w d w\

(3.44)
Максимальное контактное напря

жение

*^яшах =  275 "|/г— П t fm ax • ( 3 .  45)
Максимальное напряжение изгиба

t f f m a x  =  KjM YfYeKfo.Kf$KfhKfx'
1 " (3.46)

В формулах (3.44)...(3.46) окруж
ная сила Ft и все коэффициенты, кроме 
KjM, имеют те же числовые значения, 
что и при расчете того же зубчатого 
колеса на усталость на той же пере
даче.

Условие достаточной контактной 
прочности активных поверхностей зу
бьев:

О ягаах^0,95(Т н11т м , (3.47)
где стнитм — предельное контактное 
напряжение, при котором возможно 
повреждение активной поверхности зу
ба (смятие, продавливание, растрески
вание упрочненного слоя) от однократ
ного действия динамической нагрузки.

Условие достаточной прочности зуба 
при изгибе:

OFmax ̂  0,9сГтт  ,\f, (3.48)
где ояипм — предельное напряжение 
изгиба, при котором возможны появ
ление остаточной деформации зуба или 
его хрупкая поломка от однократного 
действия динамической нагрузки.

Значения анит.и и о^нтдг приведены 
в табл. 3.5.

3.6.2. Подшнпники

Общие сведения. Предварительно 
габаритные размеры подшипников вы
бираются с учетом допустимых разме
ров отверстий в картере. Внешние диа-
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Рис. 3.28. Схемы к определению
опорной базы подшипников качения

метры задних подшипников первичного 
и вторичного валов принимаются Z ) »  
« 0 ,9 а ,с, а обоих подшипников проме
жуточного вала — Dm0,7aw. Таким об
разом, по условию необходимой жест
кости картера перемычка между сосед
ними отверстиями под подшипники в 
стенке картера должна быть около h = 
= 0,2 aw.

Сначала выполняют статический 
расчет коробки передач на каждой сту
пени в отдельности. Задачей его явля
ется определение направлений дей
ствия и значений усилий в зубчатых 
зацеплениях и опорных реакций. Реак
ции определяются на основании рас
четной схемы действующих на вал на
грузок с использованием методов ме
ханики и сопротивления материалов. 
Если действующие на вал нагрузки 
расположены в разных плоскостях, их 
проектируют на две взаимно перпенди
кулярные плоскости. Определив реак
ции в каждой плоскости, производят

их геометрическое сложение и получа
ют результирующие опорные реакции.

При составлении расчетной схемы 
действующих на вал нагрузок радиаль
ная реакция в опоре с радиальным под
шипником прикладывается в плоско
сти симметрии подшипника (рис. 3.28, 
а). В опоре с радиально-упорным од
норядным подшипником радиальная 
реакция прикладывается в точке пере
сечения оси вращения подшипника с 
нормалью, проведенной в середине 
контактной площадки тела качения с 
наружным кольцом (рис. 3.28, б). Рас
стояние aR (опорная база) от точки 
приложения радиальной реакции до 
широкого торца наружного кольца под
шипника

aH = 0,5 [B+ 0,5 (d+ D )tg  а], 
где а  — угол контакта. Размеры, В, d,
D указаны на рис. 3.28. Для радиальнб^ - 
упорного роликоподшипника вместо В 
подставляется значение Т.

Для трехвальных соосных коробок 
передач определение реакций начина
ют со вторичного вала. Нагрузку на 
переднюю опору вторичного вала з а 
тем учитывают как нагрузку на консоли 
первичного вала. Расчетные схемы для 
статического расчета трехвальной соос
ной коробки передач с двухопорными 
валами показаны на рис. 3.29.

При расчете подшипников исполь
зуют те же характеристики нагрузоч
ного режима, что и для зубчатых колес.
В общем случае применяются два ви
да расчета подшипников качения: на 
долговечность и статическое нагруже
ние. Первый является основным для 
подшипников, вращающихся под на
грузкой; второй — для подшипников, 
воспринимающих внешнюю нагрузку 
без относительного вращения колец. 
В условиях статического нагружения 
работают, например, подшипники сту
пиц зубчатых колес постоянного зацеп
ления вторичного вала коробок пере
дач. \

Расчет подшипников на долговеч
ность. При расчете на долговечность
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Рис. 3.29. Расчетные схемы для статическо
го расчета трехвальной соосной коробки пе

редач:
а  — вторичный вал; б  — промежуточный: в  — первич
ный; R y  Rz —нагрузки на конце вторичного вала

последовательно определяют: радиаль- 
ную FT и  осевую Fa нагрузки на под
шипник, эквивалентную динамическую 
нагрузку Р и приведенную нагрузку 
РПр. Указанные нагрузки определяют 
на каждой из передач, на которых под
шипник нагружен. После этого находят 
общую долговечность подшипника (в 
километрах пробега автомобиля Ln):

Ln = l06Cm/y.FZpinu, (3.49) 
где С — динамическая грузоподъем
ность подшипника, Н; Fnp ,• — приве
денная нагрузка на i-й передаче, Н 
( т  = 3 — для шарикоподшипников, т  = 
= 3,33 — для роликоподшипников); 
« и  — число оборотов подшипника за 
1 км пробега автомобиля на той же пе
редаче.

Долговечность подшипника доста
точна, если Ln^Lo, где L0 — планиру
емый пробег.

Формулу (3.49) используют для 
проверочного расчета. При проектиро
вочных расчетах находят требуемую 
динамическую грузоподъемность под
шипника:

СТ р =  ^ 1 0 - 6L0 2 ( 3 . 5 0 )

Нагрузки на подшипник при расче
те на долговечность определяют исхо
дя из эквивалентного крутящего мо
мента на входном валу узла:

Мэ,- =  M pi  V K n H i  .

где МЭ!- — эквивалентный момент на
i-й передаче, Н-м;  Мр; — расчетный 
момент на данном валу на i-й переда
че, Н-м;  К п т — коэффициент пробега 
для i -й передачи. Определение Мр и 
Кпн дано в гл. 1.

По эквивалентному моменту, поль
зуясь расчетной схемой узла, опреде
ляют опорные реакции и соответствую
щие им радиальную Fri и осевую Fai 
нагрузки подшипника.

Р а д и а л ь н а я  н а г р у з к а  на  
п о д ш и п н и к  Fr равна результирую
щей радиальной реакции в подшипни
ковой опоре.

О с е в а я  н а г р у з к а  Fa, действу
ющая на подшипник, определяется в 
зависимости от конструкции подшипни
ковых опор и типа установленных на 
них подшипников. При установке вала 
в фиксирующей и плавающей опорах 
действующая на вал внешняя осевая 
нагрузка Fx воспринимается подшип
ником фиксирующей опоры, поэтому 
Fa = Fx. Эта нагрузка — алгебраичес
кая сумма осевых усилий в зацепле
нии одновременно работающих на ва 
лу зубчатых колес. При установке в а 
ла в радиально-упорных однорядных 
подшипниках (в регулируемых опорах) 
осевая нагрузка на подшипник опреде
ляется исходя из действующей на вал 
внешней осевой нагрузки Fx и осевых 
составляющих S i и 5ц  от радиальных 
нагрузок FrI и FTn (рис. 3.30). Осевая 
составляющая радиальной нагрузки 
на подшипник для радиально-упорных
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Рис. 3.30. Р еакци и  опор и точки их прилож ения на в а л у  при разли чн ы х сх ем ах  
устан о вки  р ади ал ьн о -уп ор н ы х  подш ипников: 
а  — V-образная; 6 — Х-образная; I,  II  — подшипники

Т абл. 3.7. Формулы для определения осевой 
нагрузки на радиально-упорные однорядные 

подшипники при их парной установке на валу

Условия н агруж е
ния Опора I Опора II

S, >  s „
F x >  0

f a l l  =  S , +

s i <  S II +  F x

^ > ( 5 , , - $ , )

5 i <  s ii ^ 1  =  5 , , - F  a l l  =  S II
^ < ( s n - s i )

роликоподшипников S =  1,245/vtg а, где 
а  — угол контакта. Для радиально
упорных шарикоподшипников S = eFr, 
где е — вспомогательный коэффициент. 
Значения а  и е указываются в справоч
никах по подшипникам. Формулы для 
определения осевых нагрузок на ради
ально-упорные однорядные подшипни
ки при их парной установке на валу 
приведены в табл. 3.7. При использова
нии таблицы следует соблюдать пра
вило нумерации опор вала (см. рис.
3.30). Цифрой I следует обозначать ту 
опору, для которой направление осевой 
составляющей 5 совпадает с направле
нием действующей на вал внешней осе
вой силы Fx, а // — опору, для которой 
указанные силы имеют противополож
ные направления.

Э к в и в а л е н т н а я  д и н а м и ч е 
с к а я  н а г р у з к а  Fa равна для под

шипников: шариковых, радиальных и 
радиально-упорных, роликовых ради
ально-упорных— XVFr+YFa\ ролико
вых радиальных — VFr\ шариковых и 
роликовых радиально-упорных сфери
ческих, упорно-радиальных шариковых 
и роликовых — XFr+YFa; упорных ша
риковых и роликовых — Fa, где X и 
У — коэффициенты радиальной и осе
вой нагрузок (их значения указаны в 
ГОСТ 18855—82); V — коэффициент 
вращения, У=1 и У =1,2 при внутрен
нем кольце, соответственно вращаю
щемся и неподвижном по отношению к 
нагрузке.

П р и в е д е н н а я н а г р у з к а  Fnp — 
это постоянная нагрузка, при приложе
нии которой к подшипнику долговеч
ность его та же, что и в реальных усло
виях работы в подшипниковом узле:

F n p = F sK oK tK m,

где F3 — эквивалентная динамическая 
нагрузка, Н; К б , К т ,  К м  — коэффициен
ты соответственно безопасности, темпе
ратуры и материала. К б  определяют 
для каждой передачи в отдельности. 
К т  и /См определяют независимо от 
включенной передачи.

Коэффициент безопасности К б  =  

= /Сд1/Сд2, где /СД1, /Сд2 — коэффициенты 
динамических нагрузок. Первый учи
тывает влияние на долговечность под
шипника динамической нагрузки в за 
цеплении зубчатых колес, возникающей 
из-за погрешностей их изготовления, 
второй — динамических нагрузок в аг-
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Табл. 3.8. Приближенные значения коэффициента внутренних динамических нагрузок?
подшипников качения Л"д1

Количество зубчатых 
колес на валу.

Кд1 при включенной с т у 
пени в коробке передач

А грегат трансмиссии работающих одновре
менно низшей или сосед

ней с ней промежуточной высшей или сосед
ней с ней

Коробка передач 1 1,1 1 ,15 . . . 1 ,2 5 1 ,3
2 1 , 15 1, 2. . . 1 , 3 1 , 4

Главная передача 1 1 ,0 1.05 . . . 1 , 1 5 1 , 2
2 1,05 1, 1 . . . 1 , 2 1 ,25

Раздаточная короб 1 1, 05 1, 1 . . . 1 , 2 1, 25
ка 2 1. 1 1, 15. . . 1 , 2 5 1 , 3

П р и м е ч а н и е .  Д ля подшипников соответствующих агрегатов 
миссии указанное значение следует возвести в степень 0 ,5 .

гидромеханической транс-

регатах трансмиссии, возникающих 
вследствие колебаний, возбуждаемых 
двигателем, и воздействий дороги при 
движении автомобиля. Подшипники 
выходных валов, расположенные рядом 
с фланцем крепления карданного вала, 
а также подшипники дифференциала 
дополнительно испытывают динамиче
скую нагрузку, обусловленную колеба
ниями карданного вала и дифференци
ала. Приближенно значение коэффици
ента /СД1 можно определить по табл. 3.8. 
Можно принимать: /Сд2=1,2 для под
шипников, расположенных рядом с 
фланцем крепления карданного вала; 
/Сд2= 1,5 для подшипников дифферен
циала; / С д 2 = 1 . . . 1 , 2  для прочих подшип
ников агрегатов трансмиссии (в зави
симости от вида трансмиссии и особен
ностей подвески агрегата).

Коэффициент температуры Кт учи
тывает влияние теплового режима ра
боты подшипника на его долговечность. 
В агрегатах трансмиссии автомобилей 
температура масла ограничивается 
обычно 100 °С, поэтому можно прини
мать Дт= 1.

Коэффициент материала Км учи
тывает влияние поверхностной твердо
сти деталей, выполняющих роль бего
вых дорожек, на долговечность подшип
ника. Для подшипников с внутренним

и внешним кольцом /См == 1 • Для под
шипников без одного или обоих колец 
Км определяют по графику (рис. 3.31) 
в зависимости от поверхностной твер
дости деталей, выполняющих роль бе
говых дорожек.

Число оборотов подшипника за 1 км 
пробега автомобиля П1 = [500/(лг0)]ып.ю 
где «п.к — передаточное число участка 
трансмиссии от рассчитываемого под
шипника до ведущих колес.

Д и н а м и ч е с к а я  г р у з о п о д ъ 
е м н о с т ь  п о д ш и п н и к а  С — рас
четная нагрузка (радиальная для ра
диальных и радиально-упорных под
шипников и осевая для упорных и 
упорно-радиальных), которую подшип
ники могут выдержать в течение рас
четного срока службы, соответствую
щего 1 млн. оборотов внутреннего 
кольца. Расчетный срок службы соот
ветствует числу оборотов, при котором 
не появляется признаков усталости ме
талла не менее чем у  90% подшипни
ков данной группы, находящихся в оди
наковых условиях. Значения С для 
стандартных подшипников приведены 
в справочниках; для нестандартных — 
рассчитывают по формулам, приведен
ным в ГОСТ 18855—82.

Расчет подшипников при статичес
ком нагружении. Работоспособность
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Рис. 3.31. Зависимость коэффициентов мате
риала от твердости его поверхности:

1 — при расчете долговечности подшипника: 2 — при 
расчете подшипника по статической нагрузке

подшипника при статическом нагруже
нии обеспечивается, если выполняется 
условие

Cô F oKsoKmo, ( 3 . 5 1 )

где С0 — статическая грузоподъемность 
подшипника, Н; F 0 — эквивалентная 
статическая нагрузка, Н; К бо  — коэф
фициент безопасности при статическом 
нагружении; Кмо — коэффициент мате
риала.

С т а т и ч е с к а я  г р у з о п о д ъ е м 
н о с т ь  Со — статическая нагрузка, 
(радиальная для радиальных и ради
ально-упорных и осевая для упорных 
подшипников), вызывающая в наибо
лее нагруженной зоне контакта общую 
остаточную деформацию тела качения 
и колец, равную 0,0001 диаметра тела 
качения. Для стандартных подшипни
ков значения С0 приведены в справоч
никах; для нестандартных — рассчиты
вают по формулам, приведенным в 
ГОСТ 18854—73.

Э к в и в а л е н т н а я  с т а т и ч е с 
к а я  н а г р у з к а  F0 определяется 
исходя из радиальной Fr0 и осевой Fao 
нагрузок на подшипник, которые нахо
дят в результате статического расчета 
узла. При этом расчет выполняют по 
максимальному динамическому момен
ту M jmax на входном валу узла. Фор
мулы для расчета F0 подшипников раз
личных видов приведены в справочни
ках. В частном случае, относящемся к

подшипникам ступиц зубчатых колес 
постоянного зацепления вторичного ва 
ла коробок передач, F0 = Frо, где Fr0 — 
геометрическая сумма окружного и ра
диального усилий в соответствующем 
зубчатом зацеплении.

Коэффициент безопасности К бо  при 
расчете указанных выше подшипников 
можно принимать равным единице. Ко
эффициент материала Кмо  при отсут
ствии одного кольца или обоих опре
деляется по рис. 3.31 в зависимости от 
поверхностной твердости детали, на 
которую установлены тела качения. 
Для подшипников с кольцами /Смо=1-

3.6.3. Валы

Для валов в коробках передач авто
мобилей применяют те же стали, что и 
для зубчатых колес. Конструкция и 
размеры валов определяются главным 
образом по условию обеспечения до
статочной жесткости. Статистический 
анализ показывает, что достаточная 
жесткость валов коробок передач с дву
мя степенями свободы обеспечивается, 
если: отношение большего диаметра 
вала d к расстоянию между опорами 
/— djlTa0,16...0,18 для первичного и 
промежуточного валов и 0,18...0,21 
для вторичного вала; отношение диа
метра вала d к межосевому расстоянию 
аю для промежуточного и вторичного 
валов — dja-uj'x, 0,45.

Указанные пропорции могут учиты
ваться при предварительном выборе 
диаметров промежуточного и вторич
ного валов. Предварительный диаметр 
(мм) первичного вала выбирается из 
условия прочности по эмпирической 
формуле:

3 -

d Л! kd М етах>
где kd=4...4,6; Метах — максимальный 
крутящий момент двигателя, Н-м.

Проверочные расчеты валов короб
ки передач выполняются на прочность 
и жесткость. Усталостные поломки ва
лов при эксплуатации не наблюдаются,

125



так как при размерах, обеспечиваю
щих необходимую жесткость, действу
ющие напряжения в валах значи
тельно ниже предела выносливости. 
Валы находятся в сложном напряжен
ном состоянии. При расчете на проч
ность определяются напряжения изги
ба и кручения, соответствующие запа
сы прочности и общий запас прочности 
по пределу текучести.

Для каждой ступени в плоскости 
валов и в поперечной к ней строятся 
эпюры моментов и перерезывающих 
сил и определяется опасное сечение 
вала. Нагрузки при этом определяются 
в результате статического расчета ко
робки передач исходя из максимально
го динамического момента на входном 
валу коробки. Общий запас прочности 
по пределу текучести должен быть 
пт^г 3.

При расчете валов на жесткость 
используется расчетный момент Мв. 
Для каждого вала в плоскости валов и 
в поперечной к ней по правилам, изла
гаемым в курсе «Сопротивление ма
териалов», определяются наибольший 
прогиб у и угол поворота сечения на 
опоре 0. Максимальный прогиб вала в 
плоскости, проходящей через оси валов, 
не должен превышать 0,05 мм, угол по
ворота сечения вала на опоре — 0,001 
рад.

3.6.4. Зубчатые и шлицевые соединения

Общие сведения. В коробках пере
дач применяются два вида соединений: 
неподвижные и условно-неподвижные. 
Неподвижными являются соединения, 
у которых сопрягаемые детали стянуты 
в осевом направлении соседними дета
лями, создающими осевой натяг. К ним 
относится, например, соединение флан
ца вторичного вала. Ус*70вно-неподвиж- 
ными являются соединения, у которых 
относительные осевые перемещения 
сопряженных элементов под нагрузкой 
не предусмотрены кинематикой узла, 
но возникают при работе за счет пере

косов, деформаций и зазоров в соеди
нении: например, передвижное зубча
тое колесо — шлицевый вал, ступица 
ведомого диска сцепления — первичный 
вал, венцы зубчатых муфт. Основным 
видом расчета для неподвижных со
единений является расчет на смятие бо
ковых поверхностей. Для условно-не- 
подвижных соединений выполняются 
расчеты на смятие и износостойкость 
боковых поверхностей.

Расчет соединения на смятие. Рас
чет на смятие состоит в определении 
среднего напряжения на рабочих по
верхностях а, допускаемого среднего 
напряжения смятия [а см] и сопоставле
ния их:

a  =  Afp/(S,Q < [ * « ] ;  (3.52) 
[Осм] =  ОтЦпКсмКд)- (3.53) 

Для соединения, нагруженного на 
нескольких передачах, расчет на смятие 
выполняется на низшей передаче из 
числа нагружающих соединение.

Расчет соединения на износостой
кость. В этом расчете определяют зна
чение допускаемого среднего напряже
ния по износу [стизн], которое затем со
поставляют со средним напряжением 
а, найденным по формуле (3.52):

[О изн ]= :[сТ усл ]/ (/С ц зн Д до лгК р ) • (3.54) 
Принятые параметры соединения 

должны обеспечивать выполнение усло
вия а ^ [ о Изн] при работе соединения 
только на одной передаче и стн^[сгизн] 
при работе на нескольких передачах. 
Здесь ан — среднее напряжение на низ
шей передаче из числа нагружающих 
соединение.

В приведенных выше формулах: 
Мр — расчетный крутящий момент, 
действующий в соединении; S f — 
удельный суммарный статический мо
мент площади рабочих поверхностей 
соединения относительно оси вала; I — 
рабочая длина соединения, мм; ат — 
предел текучести материала; п — ко
эффициент запаса прочности при 
расчете на смятие; Кем — общий коэф
фициент неравномерности распределе

126



ния нагрузки при расчете на смятие; 
/Сд — коэффициент динамичности на
грузки; [сгусл] — допускаемое условное 
напряжение при базовом числе циклов 
N0 и постоянном режиме работы; 
■Кизн — общий коэффициент неравно
мерности распределения нагрузки при 
расчете на износостойкость; /СДОлг — 
коэффициент долговечности; Кр — ко
эффициент условий работы.

Определение величин, входящих в 
расчетные формулы. Р а с ч е т н ы й  
к р у т я щ и й  м о м е н т  Мр (Н-м)  оп
ределяют по данным гл. 1.

У д е л ь н ы й  с у м м а р н ы й  с т а 
т и ч е с к и й  м о м е н т  площади 
рабочих поверхностей соединения 
S f ( m m 3/m m ) ;

S F = 0,5dcvhz,
где dCp — средний диаметр соединения; 
dCp=0,5(D + d)\ D — внешний диаметр 
вала, мм; d — внутренний диаметр 
втулки (ступицы); h — рабочая высо
та зуба, мм: h = 0,5(D—d ) —fB—fc] fB, 
fс — радиальные размеры фасок, на 
зубьях вала и ступицы соответственно, 
мм; z — число зубьев на валу.

П р е д е л  т е к у ч е с т и  м а т е р и а 
л а  0т (МПа) находят по таблицам ме
ханических характеристик материалов. 
При поверхностном упрочнении дета
ли под От следует понимать предел те
кучести упрочненного слоя.

К о э ф ф и ц и е н т  з а п а с а  п для 
деталей соединений трансмиссии с з а 
каленными рабочими поверхностями 
можно принять равным 1,4.

О б щ и й  к о э ф ф и ц и е н т  н е 
р а в н о м е р н о с т и  р а с п р е д е л е 
н и я  н а г р у з к и  при расчете на смя
тие Ксм = К3КпрКи, где К3 — коэффици
ент неравномерности распределения 
нагрузки между зубьями; /Спр — коэф
фициент неравномерности распределе
ния нагрузки (по длине соединения); 
Кп — коэффициент, учитывающий не
равномерность распределения нагрузки 
в связи с погрешностями изготовления. 
Эти коэффициенты при расчете на смя

тие определяют для начального перио
да работы соединения до приработки. 
Для прямобочных шлицевых соедине
ний их находят по табл. 3 и 4 ГОСТ 
21425—75. Указанным ГОСТом с неко
торым допущением можно пользовать
ся и при определении Кз, Кпр, Кп для 
эвольвентных шлицевых соединений, 
условно относя их к легкой или средней 
серии. Для зубчатых муфт коробок 
передач: /Спр=1; /Сп=1,2; /С3~ 1  + 
+ (mzcos a/db), где m и а  — соответ
ственно модуль и угол профиля зубьев 
муфты; db — основной диаметр зубча
того колеса, блокируемого муфтой.

К о э ф ф и ц и е н т  д и н а м и ч н о 
с т и  н а г р у з к и / С д  — отношение мак
симального динамического момента к 
расчетному моменту — K ^ M jmsix/Mp. 
Оба момента относятся к одному и то
му же валу и одной передаче. Опреде
ление M j  щ ах ДаНО В ГЛ. 1.

Д о п у с к а е м о е  у с л о в н о е  н а 
п р я ж е н и е  при базовом числе циклов 
и постоянном режиме работы [ауСл] 
(МПа) для прямобочных соединений 
указано в ГОСТ 21425—75 (рекомен
дуемые значения). Для эвольвентных 
соединений можно принять [0уСл ]~  
^3 ,5H R C 3.

О б щ и й  к о э ф ф и ц и е н т  к о н 
ц е н т р а ц и и  н а г р у з к и  при расчете 
на износостойкость Кизн =  КэКпр. где 
Кз и Кпр — коэффициенты, учитываю
щие неравномерность распределения 
нагрузки соответственно между зубьями 
и по длине зуба. Эти коэффициенты 
определяют для периода работы соеди
нения после приработки. Для шлице
вых соединений их можно принять по 
ГОСТ 21425—75. Для зубчатых муфт 
коробок передач: /Спр= 1 ;  К з«  
«  1 - f  [2,5 (mz cos a/db)2 — 0,2]. При 
( т г  cos a/db) <  0,3 принимается К3 =  1.

К о э ф ф и ц и е н т  д о л г о в е ч н о 
с т и  КЯолг=КнКц, где Кв — коэффици
ент переменности нагрузки; Кц — ко
эффициент числа циклов. Для расчета 
коэффициентов Кп, Кц следует, поль
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зуясь данными гл. 1, определить сле
дующие параметры нагрузочного ре
жима: относительный пробег автомоби
ля на передаче gt- и коэффициент про
бега KuHi. Эти параметры определяют 
для каждой из передач, нагружающих 
соединение. Затем на каждой нагру
жающей передаче находят число цик
лов нагружения соединения Ni, соот
ветствующее планируемому ресурсу 
узла (в километрах общего пробега 
автомобиля L0)

Ni= [500/ (nr о) ]Lo5iWb. кг»
где ыв. кг — передаточное число от ва 
ла соединения к ведущим колесам ав 
томобиля на данной передаче. Для со
единения, работающего на нескольких 
передачах, определяют также общее 
число циклов нагружения N=2Ni.

К о э ф ф и ц и е н т  п е р е м е н н о 
с т и  н а г р у з к и  определяют по фор
мулам: для соединения, работающего 
на одной передаче,

Km =  V~K^\  (3.55)
для соединения, работающего на нес
кольких передачах,

К» =  [ 2  NiK„m (ог/он)3] /N, (3.56)
где ог — среднее напряжение смятия 
на передаче; он — среднее напряжение 
смятия на низшей передаче из числа 
нагружающих соединение. При сумми
ровании учитывается и передача, на 
которой о = стн, т. е. в первом слагаемом 
суммы имеет место сг,7сгн=Он/Он= 1.

Коэффициент числа циклов Кц =
=  V N/No; No — базовое число циклов, 
принимаемое равным 108.

К о э ф ф и ц и е н т  у с л о в и й  р а 
б о т ы  КР=КсКос, где Кс, Кос — коэф
фициенты, учитывающие условия смаз
ки соединения и осевого закрепления 
ступицы на валу (ее перемещения под 
нагрузкой) соответственно.

Рекомендуются следующие значе
ния Кс'- 1 — для смазываемых соедине
ний в картере; 1,4 — для соединений, 
работающих с загрязненным маслом;

2 — для соединения первичного вала 
коробки передач со ступицей ведомого 
диска сцепления.

Для К о с  принимают значения: 1— 
при жестком закреплении ступицы на 
валу; 1,25— при закреплении, допуска
ющем небольшие осевые перемещения 
(например, с помощью вилок механиз
ма переключения передач); 3— при осе
вых перемещениях под нагрузкой (на
пример, в карданных передачах).

Если при расчете получено [а  и зн  ]>  
> 0 ,6ат, следует принять [аПЗн] = 0,6ат.

3.6.5. Синхронизаторы

Проверочный расчет инерционного 
синхронизатора выполняется с учетом 
замедления автомобиля при движении 
накатом при переключении передач. 
Определяются: время синхронизации 
tc при заданных условиях переключе
ния передач и удельная работа трения 
wn.

Время синхронизации (с):
/с — ̂ гсЛсОнач/(-Мц-ь/гсес), (3.57)

где ес — замедление элемента трения, 
связанного с массой автомобиля, с-2. 
Знак минус в выражении (3.57) отно
сится к переключению на соседнюю 
высшую передачу, плюс — на сосед
нюю низшую.

Работа трения синхронизатора за 
одно включение передачи (Дж)

Ц7д=0,5Л1ц/с(Амнач±ес^с), (3.58)
где плюс относится к переключению на 
соседнюю высшую передачу, минус — 
на соседнюю низшую.

Удельная работа трения синхрони
затора за одно включение — отношение 
работы трения Wц к площади поверхно
сти трения (см. рис. 3.20)

w]i= W VLl(2nrv.bv) .  (3.59)
При проверке синхронизаторов гру

зовых автомобилей в условиях стендо
вых испытаний руководствуются ОСТ 
37.001.007—70.
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ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ

4.1. Требования к конструкции
и классификация

Гидромеханическая передача
(ГМП) состоит из гидродинамической 
передачи, механической ступенчатой 
коробки передач, системы управления 
и охлаждения.

К ГМП автомобилей, помимо обще
технических, предъявляется ряд спе
циальных требований: широкий диапа
зон регулирования параметров мощ
ности (крутящего момента и угловой 
скорости), обеспечивающей высокие 
тягово-скоростные качества автомоби
ля; высокий КПД на основных рабо
чих режимах, определяющий экономи
ческие и скоростные свойства авто
мобиля; автоматизация процесса 
переключения передач, позволяющая 
упростить операции по управлению 
ГМП, снизить их количество, а также 
предохранить трансмиссию от возмож
ных ошибок водителя.

Классификация ГМП может быть 
произведена по следующим основным 
признакам: по типу применяемой гид
родинамической передачи (гидромуфта 
или гидротрансформатор); по числу 
потоков, передающих мощность двига
теля через ГМП (однопоточная или 
двухпоточная); по типу применяемой 
коробки передач (вальная, планетар
ная или комбинированная); по степе
ни автоматизации процесса переключе
ния передач (с командным, полуавто
матическим и автоматическим управ
лением).

4.2. Гидродинамические передачи

Общие сведения. Гидродинамиче
ские передачи по способности изменять 
подведенный к ним крутящий момент 
подразделяются на гидромуфты и гид
ротрансформаторы.

На автомобилях применяются нере
гулируемые гидромуфты с симметрич
ным кругом циркуляции и радиальны
ми лопатками (рис. 4.1). Круг цирку
ляции образуют чаши 1 и плоские 
лопатки 2 колес (рис. 4.1, а ) ;  в некото
рых конструкциях дополнительно име
ется внутренний тор 3 (рис. 4. 1, б). 
На схемах стрелками показано на
правление потока рабочей жидкости.

Бесступенчатое регулирование пере
даточного отношения, высокая энерго
емкость, простота конструкции и низ
кая стоимость производства и техниче
ского обслуживания способствовали 
широкому применению гидромуфт. Од
нако такие недостатки, как  отсутствие 
преобразования крутящего момента, 
резкое падение КПД при отклонении 
режима работы от расчетного и слиш
ком высокая прозрачность, снижающая 
показатели совместной работы с дви
гателем, постепенно, по мере совершен
ствования характеристик, конструкции 
и технологии производства гидротранс
форматоров, обусловили ограничение 
области применения гидромуфт ( в ос
новном, они применяются в легковых 
автомобилях).

Гидротрансформаторы классифици
руются по направлению вращения на-
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Рис. 4.1. Схемы гидродинамических передач

сосного и турбинного колес; по коли
честву турбинных колес; по способу 
установки колес направляющего аппа
рата.

По направлению вращения насос
ного и турбинного колес гидротранс
форматоры делятся на две группы: 
прямого и обратного хода. В гидро
трансформаторах прямого хода лопаст
ные колеса по направлению движения 
потока жидкости в круге циркуляции 
располагаются в следующем порядке: 
насосное колесо (Я) ,  турбинное коле
со (Т), направляющий аппарат (А) 
(рис. 4.1, в). В гидротрансформаторах 
обратного хода колесо направляющего 
аппарата расположено между насос
ным и турбинным колесами (рис. 4.1, 
ж.) Гидротрансформаторы обратного 
хода на автомобилях применяются 
только в двухпоточных ГМП.

По количеству турбинных колес 
гидротрансформаторы делят на одно
ступенчатые (с одним колесом) и мно
гоступенчатые (два и более колес). 
В многоступенчатых гидротрансфор
маторах после каждого турбинного ко
леса, кроме последнего, расположено 
колесо направляющего аппарата 
(рис. 4.1, е, з ) . Турбинные колеса мно

гоступенчатого гидротрансформатора 
обычно жестко соединены (рис. 4,1, е) 
внутри тора 2 круга циркуляции. В не
которых конструкциях (рис. 4,1, з) тур
бинные колеса соединяются с по
мощью дифференциального зубчатого 
механизма Д, повышающего коэффи
циент трансформации и расположенно
го внутри полости гидротрансформато
ра. Такой гидротрансформатор назы
вается дифференциальным.

По способу установки колес на
правляющего аппарата различают 
гидротрансформаторы простые и ком
плексные. В простых гидротрансфор
маторах колеса направляющего аппа
рата жестко крепятся к картеру пере
дачи (рис. 4.1, е, ж).

В комплексных гидротрансформа-^ 
торах (рис. 4.1, в...д) колеса направля
ющего аппарата установлены на муф
тах свободного хода. Последние нахо
дятся в блокированном состоянии при 
работе передачи в режиме трансформа
ции под действием крутящего момента, 
направленного против вращения на
сосного колеса. При изменении знака 
момента муфта свободного хода раз
блокируется, позволяя колесу направ
ляющего аппарата свободно вращаться
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в потоке жидкости. Гидротрансформа
тор переходит на режим гидромуфты. 
Возможность работы гидропередачи 
как на режиме трансформатора, так и 
на режиме муфты определяет ее на
звание — комплексный гидротрансфор
матор. В некоторых конструкциях ко
лесо направляющего аппарата раз
делено на две части, установленные 
последовательно (рис. 4.1, г), что по
зволяет расширить зону работы с вы
соким КПД. Дифференциальный гид
ротрансформатор (рис. 4.1, з) также 
является комплексным. Муфты свобод
ного хода обеспечивают плавный трех
ступенчатый переход на режим гидро-/ 
муфты. ̂

В комплексных гидротрансформа
торах широко применяются фрикцион
ные муфты Фс (рис. 4.1, д ), позволяю-1 
щие блокировать насосное и турбинное 
колеса и получать при этом прямую 
передачу. Включение Фб осуществля
ется с помощью специальной системы 
управления на режиме гидромуфты, 
при этом существенно повышается 
КПД (на 10...12%) и максимальная 
скорость движения. В некоторых кон
струкциях с целью улучшения харак
теристик торможения автомобиля дви
гателем применяются муфты свободно
го хода 4, блокирующие вал турбины 
с входным валом передачи при изме
нении направления передачи крутяще
го момента.

Конструкция гидротрансформато
ров. В автомобильных ГМП применя
ются преимущественно комплексные 
гидротрансформаторы с симметричным 
кругом циркуляции (рис. 4.2, а, б),  об
ладающие достаточно высоким коэф
фициентом трансформации, широкой 
зоной передаточных отношений с высо
ким КПД и прозрачностью, позволяю
щей обеспечить оптимальную совмест
ную работу с любым типом автомо
бильного двигателя.

Гидротрансформатор представля
ет собой, как правило, разборную кон
струкцию и размещается в отдельном

картере 7, имеющем торцевые фланцы 
для соединения с картером маховика 
двигателя с одной стороны и с карте
ром коробки передач с другой. Картер 
гидротрансформатора может быть су
хим; герметичность достигается приме
нением уплотнительных резиновых 
колец (рис. 4.2, б) или сварной неразъ
емной конструкции (рис. 4.2, а), а так 
же манжетных уплотнений 14. Для 
улучшения охлаждения гидротранс
форматора на наружной поверхности 
насосного колеса Н (рис. 4. 2, б) вы
полнены радиальные лопатки, обеспе
чивающие интенсивную циркуляцию 
воздуха в полости картера; для этой 
же цели в стенках картера имеются 
окна, закрытые сеткой, и устанавлива
ется направляющий кожух 22.

Неразборная конструкция гидро
трансформатора целесообразна в тех 
случаях, когда гарантируется высокая 
надежность всех его элементов. При 
этом снижается стоимость изготовле
ния, размеры и масса изделия. Такие 
конструкции применяются на легковых 
автомобилях.

Привод насосного колеса может 
осуществляться различными способа
ми. В конструкции гидротрансформа
тора (рис. 4.2, а) штампованная крыш
ка 6 соединена сваркой с насосным ко
лесом Н и крепится болтами к тонкому 
стальному диску 4. Этот диск с уста
новленным на нем зубчатым венцом 5 
для пуска двигателя жестко соединен 
с фланцем 1 коленчатого вала двига
теля. Привод гидротрансформатора 
городского автобуса (рис. 4.2, б) осу
ществляется с помощью упругой вту
лочно-пальцевой муфты. Пальцы 26 
муфты установлены в крышке 6, соеди
ненной болтами с насосным колесом, 
а резиновые втулки — в маховике дви
гателя.

Соосность гидротрансформатора и 
вала двигателя достигается с помощью 
центрирующего пояска фланца 21, вхо
дящего в отверстие коленчатого вала.

В крышке гидротрансформатора
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а — комплексный гидротрансформатор ЗИЛ; б  — комплексный блокируемый гидротранс
форматор Л Г-340

Рис. 4.2. Конструкции гидротрансформаторов:

(рис. 4.2, б) размещается блокировоч
ная муфта, соединяющая при включе
нии насосное и турбинное колеса. При 
этом обеспечивается передача мощно
сти двигателя напрямую, минуя гидро
трансформатор.

Основными элементами конструк
ции гидротрансформатора являются: 
лопастные колеса, опоры колес, муф
ты свободного хода, блокировочная 
фрикционная муфта.

Лопастные колеса состоят из чаши

8, лопаток 9 , тора 10 и ступицы 3, 13. 
Направляющий аппарат А устанавли
вается на трубчатой опоре 17 с по
мощью муфты свободного хода 11. Ло
пастные колеса могут изготовляться ме
тодом литья или штамповки; в 
последнем случае лопатки колес, чаша 
и тор выполняются отдельно и соеди
няются пайкой, сваркой, клепкой и 
другими способами.

Для изготовления лопастных колес 
методом литья применяются, как пра
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вило, легкие сплавы типа АЛ 4, АЛ 9, 
обладающие хорошими литейными ка
чествами и высокой коррозионной 
стойкостью. Лопатки литых колес ча
ще всего имеют аэродинамическую 
форму, что способствует снижению 
ударных потерь мощности. Недостат
ком литых колес является высокая ше
роховатость поверхности круга цирку
ляции, а следовательно, снижение КПД

из-за повышенных потерь мощности 
на трение. Литые колеса подвергают 
механической обработке (сопрягаемые 
поверхности) и балансировке. Допу
стимая неуравновешенность составляет
15...20 г-см для легковых и 25...40 г-см 
для грузовых автомобилей.

Для штампованных колес применя
ются малоуглеродистые стали 0,8, 20 
или 45. Лопатки и тор изготовляются
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Рис. 4.3. Элементы конструкции гидротрансформатора: 
а — сборное насосное колесо; б — опора колес направляющего аппарата

обычно из листовой стали толщиной 
0,8... 1 мм методом холодной штампов
ки. Лопатки имеют загнутые под уг
лом 90° кромки, с помощью которых 
они точечной сваркой соединяются с 
чашей и тором колеса. Затем места 
соединения пропаиваются. Такой спо

соб применяется, в частности, при из
готовлении насосного Н и турбинного 
Т колес гидротрансформаторов ЗИЛ 
(рис. 4.2, а). Иногда крепление лопа
ток осуществляется с помощью усиков, 
вставляющихся в соответствующие 
прорези чаши и тора. После сборки



усики отгибаются и для повышения 
жесткости места соединения пропаива
ются.

Применяются также конструкции 
сборных лопастных колес, отдельные 
элементы которых выполнены различ
ными способами. Чаша насосного ко
леса 2 (рис. 4.3, а) отлита из легкого 
сплава, а лопатки 3 и тор 4 изготовле
ны штамповкой из стальной ленты. Со
единение лопаток с тором осуществле
но с помощью отгибных усиков /, а с 
чашей — с помощью выступов 5, вхо
дящих в соответствующие пазы на 
внутренней поверхности чаши. Допол
нительно все лопатки удерживаются в 
чаше стопорным кольцом 6.

Опоры лопастных колес образуются 
с помощью ступиц, выполненных заод
но с колесом или отдельно, и подшип
ников скольжения или качения. Могут 
применяться одновременно опоры раз
личных типов. Ступица 3 (см. рис. 4.2) 
служит для соединения турбины с ва 
лом 18.

В гидротрансформаторе (см. рис.
4. 2, а) турбинное Т и насосное Н ко
леса установлены на подшипниках 
скольжения, воспринимающих как ра
диальные {2, 15), так и осевые нагруз
ки (2, 19). Осевая сила, создаваемая 
потоком жидкости в направляющем 
аппарате А, передается на ступицу 13 
насосного колеса с помощью упорного 
подшипника 12.

Подшипники скольжения имеют 
меньшие размеры и выполняются в ви
де втулок или шайб из оловянных бронз 
марок БрОЮСЮ, БрО 1ОФ1 или метода
ми порошковой металлургии из анти
фрикционных металлокерамических 
или бронзографитовых композиций.

В гидротрансформаторе типа Л Г-340 
вал турбины 18 и насосное колесо Н 
устанавливаются на подшипниках ка 
чения 23, 28 (см. рис. 4.2, б), а колеса 
направляющего аппарата имеют опо
ры в виде подшипников скольжения. 
Осевые силы воспринимаются бронзо
выми шайбами 19, а радиальные на

грузки, возникающие из-за дисбаланса 
колес аппарата, передаются внутрен
ней поверхностью обоймы муфты сво
бодного хода (рис. 4.3, б, 14). Для 
снижения трения указанная поверх
ность покрывается тонким слоем анти
фрикционного материала (баббитом). 
В гидротрансформаторах большой 
мощности осевые нагрузки передаются 
на опору направляющего аппарата 11 
с помощью радиально-упорных под
шипников 7.

Ступица насосного колеса 13 (см. 
рис. 4. 2), как правило, используется 
для привода переднего масляного на
соса 20. Привод осуществляется с по
мощью торцевых шлицев, выполнен
ных на ступице и входящих в соответ
ствующие пазы ведущей шестерни 16 
насоса.

Подача рабочей жидкости в круг 
циркуляции гидротрансформатора из 
системы охлаждения осуществляется 
по кольцевому каналу Б (см. рис.
4.2, а), образованному ступицей на
сосного колеса и трубчатой опорой на
правляющего аппарата. Далее масло 
через упорный подшипник поступает 
на вход в насосное колесо. Отвод мас
ла для охлаждения производится на 
выходе из турбины по радиальным па
зам в ступице турбины и далее по ка
налу В между валом турбины и опорой 
направляющего аппарата 17 и каналу 
в стенке картера к радиатору.

Установка колес направляющих ап
паратов на муфтах свободного хода 
обеспечивает работу на режиме гидро
муфты. Переход на этот режим и об
ратно на режим трансформации осу
ществляется автоматически при опре
деленном значении передаточного 
отношения.

В гидротрансформаторах чаще все
го применяются роликовые муфты сво
бодного хода, обладающие высокой 
нагрузочной способностью и износо
стойкостью (см. рис. 4.3, б). Наружи 
ные обоймы 9, соединенные со ступи» 
цами направляющих аппаратов Л] и
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Лг с помощью заклепок 10, имеют па
зы с профилированной поверхностью, 
в которых размещаются ролики 13 и 
пружины 15. Внутренняя обойма с ци
линдрической рабочей поверхностью 
крепится болтами 8 к неподвижной 
опоре 12.

Обоймы муфт свободного хода из
готовляют из сталей 20Х, 12Х2Н4А с 
последующей цементацией, закалкой и 
отпуском. Твердость рабочих поверхно
стей должна быть не менее HRC3 63... 
66. Для изготовления роликов приме
няются специальные стали ШХ6 или 
ШХ15, для пружин — 50ХГА или 
50ХФА.

Блокировочная муфта представля
ет собой дисковое фрикционное устрой
ство, размещаемое, как правило, в 
крышке гидротрансформатора. Число 
поверхностей трения обычно не пре
вышает 2...4. Нажимное усилие на по
верхностях трения создается давлени
ем рабочей жидкости на поршень.

Входящая в конструкцию гидро
трансформатора (рис. 4.2, б) блокиро
вочная муфта состоит из корпуса, вы
полненного в крышке 6, двух ведущих 
и одного ведомого дисков 27, поршня 
25 и ступицы ведомого диска 24. Веду
щие диски с помощью прямобочных 
шлицев соединены с крышкой, а ведо
мый диск — эвольвентными шлицами 
со ступицей, установленной на валу 18 
турбинного колеса. Поршень 25 созда
ет нажимное усилие на поверхностях 
дисков под давлением масла, которое 
подерживается внутри гидротранс
форматора системой подпитки и ох
лаждения. Наружная и внутренняя 
цилиндрические поверхности поршня 
уплотняются чугунными кольцами. От 
проворачивания поршень удерживает
ся с помощью торцевых зубьев, входя
щих в те же шлицевые пазы крышки, 
которые используются для соединения 
с ведущими дисками.

Выключение муфты осуществляется 
подводом более высокого давления, 
чем давление подпитки гидротрансфор

матора, по системе каналов, выполнен
ных в стенке картера и в опоре направ
ляющего аппарата, и далее по радиаль
ному и осевому отверстиям в вал 18 
турбинного колеса через передний под
шипник 28 во внутреннюю полость 
муфты. Ход поршня при выключении 
ограничивается упорным диском, уста
новленным и закрепленным на пальцах 
21 упругой муфты привода гидротранс
форматора.

В некоторых конструкциях блокиро
вочных муфт давление подпитки ис
пользуется для возвращения поршня в 
исходное положение, а управляющее 
давление — для включения муфты.

4.3. Коробки передач ГМП

Общие сведения. Силовой диапазон 
современных гидротрансформаторов с 
КПД не ниже 80% составляет 1,6...2, 
что явно недостаточно и вызывает не
обходимость применения дополнитель
но механических коробок передач с 
числом ступеней 3...10.

Классификация коробок передач 
гидромеханических трансмиссий прово
дится: по типу редукторной части (валь- 
ная, планетарная или комбинирован
ная);  по числу степеней свободы (с 
двумя или тремя степенями свободы); 
по числу потоков, передающих мощ
ность через ГМП (однопоточная, двух
поточная или многопоточная).

Широко применяются, особенно на 
грузовых автомобилях, ГМП с после
довательным соединением отдельных 
узлов: блокируемого гидротрансформа
тора, сцепления и обычной коробки пе
редач. Такого типа ГМП получили 
название ГСК (по первым буквам на
званий узлов, входящих в ее состав).

В ГМП легковых автомобилей при
меняются исключительно планетарные 
коробки передач, а в грузовых автомо
билях наряду с планетарными широко 
представлены и вальные передачи.

В планетарных коробках передача 
мощности осуществляется одновремен-
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но несколькими потоками в соответст
вии с числом сателлитов, что способ
ствует снижению нагруженности зуб
чатых колес и уменьшению размеров и 
материалоемкости передачи. Отсутст
вие радиальных нагрузок упрощает 
конструкцию опор центральных валов, 
а размещение зубчатых механизмов 
внутри фрикционных устройств обеспе
чивает компактность и малый продоль
ный размер передачи. Использование 
указанных преимуществ планетарных 
передач позволило в наиболее совер
шенных конструкциях снизить удель
ную массу ГМП почти в два раза по 
сравнению с вальными.

Такие недостатки планетарных ко
робок передачи, как повышенные слож
ность и стоимость изготовления зубча
тых механизмов, соосное расположение 
входного и выходного валов, увеличен
ный продольный размер при большом 
числе передач (более четырех), приве
ли к необходимости разработки валь- 
ных коробок передач, применяемых 
на грузовых автомобилях и автобусах.

Кинематические схемы коробок пе
редач. Бальные коробки передач вы
полняются с соосным и несоосным рас
положением входного и выходного ва 
лов. Так как многодисковые муфты 
имеют большой осевой размер, выпол
нение соосной вальной коробки по 
классической схеме, применяемой в ко
робках передач механических транс
миссий, даже при небольшом числе 
передач приводит к увеличению про
дольного размера передачи, снижению 
жесткости валов и усложнению техно
логии выполнения каналов управления 
фрикционными муфтами. Отмеченные 
недостатки объясняют стремление раз
мещать на одном валу не более двух 
муфт.

Наибольшую технологическую пре
емственность с соосными коробками 
передач механических трансмиссий 
имеет передача, схема которой показа
на на рис. 4.4, а, (число передач 2+ 1 ) .  
Обе фрикционные муфты размещены

в общем корпусе на входном валу. Та
кое расположение позволяет использо
вать муфты минимальных размеров, 
так как передаваемый ими крутящий 
момент в этом случае является наи
меньшим. Зубчатая муфта М при дви
жении вперед постоянно находится в 
левом положении (П). На понижающей 
передаче включена муфта Ф\\ на выс
шей (прямой) — Ф2. Для включения 
передачи заднего хода необходимо пе
реключить зубчатую муфту в правое 
положение и включить фрикционную 
муфту Ф ь Таким образом, коробка пе
редач имеет различное число степеней 
свободы: на понижающей передаче и 
передаче заднего хода — две; на пря
мой — одну.

Увеличение числа ступеней в соос
ных вальных коробках передач дости
гается применением нескольких проме
жуточных валов с расположением на 
них не более двух фрикционных муфт. 
Использование этого принципа в новой 
ГМП для городских автобусов позво
лило увеличить число передач до четы
рех (3+ 1). Эта передача может при
меняться как в соосном, так и несоос
ном вариантах (рис. 4.4, б). При трех 
промежуточных валах можно получить 
число передач 5+1 (рис. 4.4, в). Обе 
рассмотренные схемы, обладающие 
двумя степенями свободы, имеют об
щий недостаток — отсутствие прямой 
передачи.

Несоосные вальные коробки пере
дач также могут выполняться с двумя 
степенями свободы. На рис. 4.4, г по
казана схема 3-ступенчатой передачи, 
устанавливаемой на автомобилях-са- 
мосвалах особо большой грузоподъем
ности. Она отличается простотой, од
нако не позволяет получать большое 
передаточное число низшей передачи и 
передачи заднего хода, так как  пере
даточное число пары зубчатых колес 
по условиям прочности не должно быть 
больше трех. При числе передач более 
четырех несоосные вальные коробки 
передач выполняются, как правило,
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Табл. 4.1. Классификация трехзвенных дифференциальных механизмов, используемых
в трансмиссии автомобиля

Тип Схема Определение Значение па
раметра Р

-Ь

L ;
а— Г

Механизм с одновенцовыми сателлитами и разноимен
ными зацеплениями 2/7

g -T  -Г -Ь
" .L
" f ---- /

а^ _

Механизм с двухвенцовыми (блочными) сателлитами 
и разноименными зацеплениями i i  i i

za Zf

Механизм с двухвенцовыми сателлитами и одноимен
ными зацеплениями — двумя внешними или двумя внут
ренними

гь zg 

га г/

Механизм с одновенцовыми парными сателлитами и 
разноименным зацеплением центральных колес

1— yh
Г

_ №

То же, с одноименным зацеплением центральных 
колес

±ь_
2а

Е  *
Н

— ь

Механизм с коническими зубчатыми колесами и одно
венцовыми сателлитами

IL
z„

с тремя степенями свободы. В этом слу
чае передача в принципе представля
ет сочетание двух последовательно сое
диненных несоосных коробок передач 
с двумя степенями свободы, выполнен
ных в общем картере. В таких переда
чах выходной вал первой условной ко

робки является входным валом второй 
условной коробки. Общее возможное 
число передач при этом равно произве
дению чисел передач в обеих условных 
коробках передач, а число фрикцион
ных муфт — сумме этих чисел, в то вре
мя как для схем с двумя степенями
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свободы число передач равно числу 
муфт. Этим объясняется уменьшение 
числа элементов управления в переда
чах с тремя степенями свободы по 
сравнению с передачами, имеющими 
две степени свободы при одинаковом 
числе передач. К примеру, коробка пе
редач с тремя степенями свободы и 
числом передач 6 + 2 может быть по
лучена в двух вариантах: (3+ 1) Х2 = 
= 6+ 2 ; 2Х (3+ 1) =6 + 2. Число эле
ментов управления в обоих вариантах 
одинаково и равно шести. Для реали
зации аналогичного числа ступеней в 
передачах с двумя степенями свободы 
необходимо иметь восемь элементов 
управления, а при шести элементах уп
равления можно получить число пере
дач только 4 + 2 или 5+1.

Примеры схем несоосных передач 
с тремя степенями свободы приведены 
на рис. 4.4, д...з. Коробки передач 
(рис. 4.4, д, ж) выполнены по схеме 
(3+ 1) Х2 и практически равнозначны. 
Отличие заключается в расположении 
фрикционных муфт второй условной 
коробки передач. На схеме рис. 4.4, д 
обе муфты второй условной коробки 
расположены на ее входном валу, а 
рис. 4.4, ж —-на выходном валу.

Представленная на рис. 4.4, з ГМП 
выполнена по схеме 2 х  (3 + 1) и также 
обеспечивает шесть передач переднего 
и две — заднего хода. Достоинство 
схемы — наружное (относительно кар
тера передачи) расположение фрикци
онных муфт, что облегчает доступ и 
техническое обслуживание этих наибо
лее сложных и изнашиваемых элемен
тов. Недостатком схемы является от
носительно большое количество зубча
тых колес и валов.

Редуктор планетарной коробки пе
редач представляет собой сочетание 
нескольких простых трехзвенных зуб
чатых дифференциальных механизмов. 
В табл. 4.1 приведена классификация 
дифференциальных механизмов, реко
мендованная Госстандартом СССР. 
В планетарных ГМП наиболее часто

применяются механизмы типов А и D, 
значительно реже — механизмы типов 
В, С и Е.

Так же как  и вальные, планетарные 
коробки передач выполняются по схе
мам с двумя и тремя степенями свобо
ды. В передачах с двумя степенями 
свободы применяется одна фрикцион
ная муфта, блокирующая звенья всех 
планетарных механизмов, что обеспе
чивает прямую передачу. Остальные 
фрикционные устройства являются 
тормозными (на кинематических схе
мах обозначены Т) и выполняются в 
виде многодисковых муфт с неподвиж
ным корпусом или в виде ленточных 
тормозов, применяемых в основном в 
ГМП легковых автомобилей.

На рис. 4.5, а...в приведены схемы 
коробок передач с двумя степенями 
свободы. В коробке передач легкового 
автомобиля (рис. 4.5, а) применены два 
однорядных дифференциальных меха
низма типа А .  Понижающая передача 
и передача заднего хода включаются 
соответственно с помощью ленточных 
тормозов Т\ и 7Y Высшая (прямая) пе
редача достигается включением муф
ты Ф. Таким образом, число передач 
составляет 2+1. На рис. 4.5, б показана 
схема передачи с числом ступеней 5+1, 
предназначенной для грузовых автомо
билей и автобусов. В этой передаче 
также применяются механизмы типа А 
и ленточные тормоза. Схема коробки 
передач (рис. 4.5, в ) ,  предназначенной 
для автомобилей высокой проходимо
сти, служит примером применения 
двухрядного дифференциального меха
низма типа D, который широко исполь
зуется также и в ГМП легковых^авто- 
мобилей (число передач 3 + 1 ) .

Большинство современных плане
тарных ГМП легковых и грузовых ав 
томобилей выполняется по схемам с 
тремя степенями свободы. Широкое 
распространение получили коробки пе
редач с двумя фрикционными муфтами 
на входе, что позволяет подводить 
мощность двигателя к различным
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звеньям дифференциального механиз
ма. В результате увеличивается число 
вариантов использования одного и того 
же планетарного механизма и, следова
тельно, число передач. При этом на 
каждой понижающей передаче вклю
чается тормоз и одна из муфт. Прямая 
передача достигается одновременным 
включением обеих фрикционных муфт.

На рис. 4.5, г . . .ж приведены схемы 
семейства передач с тремя степенями 
свободы. Сравнение схем 5-ступенча
тых коробок передач (рис. 4.5, е, ж )  с 
аналогичной по числу передач схемой 
(рис. 4.5, б )  показывает, что при оди

наковом числе фрикционных устройств 
схема с тремя степенями свободы име
ет на один дифференциальный меха
низм меньше. По схеме с тремя степе
нями свободы и с применением диффе
ренциальных механизмов типа D 
выполнены коробки передач легковых 
автомобилей (рис. 4.5, з,  и ) .

Другой вариант построения принци
пиальной схемы планетарной коробки 
передач с тремя степенями свободы 
представляет собой последовательное 
соединение двух условных коробок, 
каждая из которых имеет по две степе
ни свободы. Такое построение имеют 
передачи, схемы которых показаны на 
рис. 4.6, а, в, г. В этих схемах выход
ной вал первой условной коробки явля
ется входным для второй на всех 
передачах. Особенностью схемы 
(рис. 4.6, г )  является то, что первая и 
вторая условные коробки передач со
единены не одним валом, а двумя, один 
из которых выполнен пустотелым.

Стремление повысить общий КПД 
гидромеханической трансмиссии при
вело к созданию двухпоточных пере
дач, у  которых мощность передается 
двумя параллельными потоками — гид
равлическим и механическим. При 
этом за счет более высокого КПД ме
ханической ветви повышается общий 
КПД передачи. На рис. 4.6 ж  приве
дена схема двухпоточной ГМП, разра
ботанной для легковых автомобилей с

рабочим объемом цилиндров двигателя
1,2...2,0 л. На первой передаче вся 
мощность двигателя передается к ко
робке передач через гидротрансформа
тор по пустотелому валу турбины. На 
второй передаче часть мощности дви
гателя через муфту Ф[ и внутренний 
вал подводится к дифференциальному 
механизму коробки передач. Другая 
часть подводится к этому же механиз
му через гидротрансформатор и полый 
вал. Оба потока суммируются с по
мощью дифференциального механизма, 
водило которого соединено с выход
ным валом. На третьей передаче пла
нетарный механизм блокируется муф
той Фг-

Двухпоточная ГМП (рис. 4.6, д )  
предназначена для городских автобу
сов. Дифференциальный механизм, 
установленный перед гидротрансфор
матором, используется для разделения 
мощности двигателя на два потока. 
Суммирование потоков осуществляется 
на входном валу коробки передач, с 
которым турбина гидротрансформато
ра соединяется с помощью муфты сво
бодного хода. При включении тормо
за Т\ ГМП превращается в чисто меха
ническую передачу.

В двухпоточной передаче 
(рис. 4.6, е )  для разделения потока 
мощности применяется однорядный 
дифференциал, установленный перед 
гидротрансформатором. Использова
ние в ГМП гидротрансформатора об
ратного хода позволяет получить на
правление вращения турбины, совпа
дающее с направлением входного и 
выходного валов передачи. Сложение 
потоков мощности осуществляется с 
помощью второго дифференциального 
механизма. По двухпоточной схеме 
ГМП работает только при разгоне ав
тобуса на первой передаче — включе
ны Ф\ и 7Y При этом оба потока мощ
ности суммируются на втором диффе
ренциальном механизме. На второй 
(включены 0 1  и Т\) и на третьей (вклю
чены Ф\ и Ф2) передачах ГМП пре-
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вращается в чисто механическую. 
На передаче заднего хода ГМП рабо
тает так же, как  на первой передаче, 
только вместо тормоза Т2 включен Т3. 
ГМП обеспечивает достаточно эффек
тивный режим торможения автомоби
ля, имеющий две ступени: на первой 
ступени включены Ф и Т\ и Т2, на вто
рой — Ф2, Т1 и Т2.

Все рассмотренные выше двухпоточ
ные ГМП относятся к передачам с так 
называемым внешним разделением по
тока мощности. Принципиальное отли
чие ГМП с внутренним разделением 
состоит в том, что разделение потока 
мощности осуществляется внутри мно
гоступенчатого гидротрансформатора 
по отдельным турбинным колесам, не 
связанным жестко между собой. Д аль
нейшее преобразование и суммирова
ние потоков мощности осуществляется 
механическим путем с помощью диф
ференциальных механизмов. Приме
ром такого рода ГМП может служить 
передача, предназначенная для город
ских автобусов (рис. 4.6, з ) .  Входной 
вал передачи жестко связан с насос
ным колесом, впереди которого разме
щена блокировочная муфта Фб- На пер
вой передаче включен тормоз Т2 и мощ
ность в гидротрансформаторе делится 
на два потока: один — от обоих тур
бинных колес передается на внутрен
ний вал; а второй — от реактивной тур
бины Р  через полый вал подводится к 
солнечной шестерне первого дифферен
циала. Так как водило этого дифферен
циала заторможено, обратное враще
ние турбины Р  преобразуется в прямое 
вращение коронной шестерни, установ
ленной на валу турбинных колес. Про
исходит суммирование обоих потоков
и, далее, через заблокированный с по
мощью зубчатой муфты М второй диф
ференциальный механизм мощность 
поступает на выходной вал ГМП. Вто
рая передача включается автоматиче
ски путем включения тормоза Т\ и вы
ключения тормоза Т2 при скорости дви
жения, составляющей 0,35 иа тах- При

этом реактивная турбина останавли
вается и превращается в неподвижный 
направляющий аппарат. Мощность 
одним потоком через гидротрансформа
тор передается на выходной вал. Пере
ход на третью передачу (прямую) осу
ществляется при скорости 0,7а max бло
кировкой гидротрансформатора с 
помощью фрикционной муфты и вы
ключением тормоза Т\. Передача зад
него хода получается так же, как пер
вая, только для реверсирования на
правления вращения зубчатая муфта 
М  переключается в положение, при ко
тором жестко соединяется с корпусом 
передачи водило второго дифферен
циала.

Четвертый возможный режим рабо
ты ГМП является тормозным. Вклю
чение тормоза Т2 приводит к ускорен
ному вращению реактивной турбины Р  
в направлении, противоположном на
правлению вращения насосного коле
са; одновременное включение блокиро
вочной муфты позволяет полностью ис
пользовать тормозные свойства ДВС.

Конструктивные элементы коробок 
передач. Основными элементами ко
робок передач являются: картер, эле
менты управления, зубчатые передачи, 
валы с опорами.

Картеры изготовляются литьем из 
чугуна марок СЧ 21, СЧ 24, а также из 
легких магниевых сплавов или алюми
ниевых марок АЛ 4, АЛ 9 с толщиной 
стенок 6...8 мм и имеют, как правило, 
разъемную конструкцию в целях об
легчения изготовления и сборки. Для 
повышения жесткости устраиваются 
перегородки, внутренние и наружные 
ребра.

В нижней части картера выполня
ется горизонтальный разъем для креп
ления поддона, изготовляемого штам
повкой из малоуглеродистых сталей. 
В некоторых конструкциях поддон от
ливается вместе с картером. На перед
нем торце картера обрабатывается 
фланец для соединения его с картером 
гидротрансформатора.
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На боковых сторонах картера, стен
ках и крышках могут выполняться ок
на для улучшения условий сборки и 
регулировки, а такж е для установки 
насосов, фильтров и других элементов 
системы управления. Кроме того, пре
дусматриваются места для установки 
устройств контроля уровня и темпера
туры рабочей жидкости, заливки и сли
ва ее.

При разъемной конструкции карте
ра механическая обработка отверстий 
под подшипники валов производится в 
сборе; предварительное центрирование 
отдельных частей картера осуществля
ется с помощью центрирующих бурти
ков или штифтов.

Элементы управления. В качестве 
элементов управления в современных 
вальных и планетарных коробках пе
редач применяются работающие в мас
ле многодисковые муфты и тормоза, а 
также ленточные тормоза.

Наибольшее распространение полу
чили многодисковые муфты и тормоза 
с гидравлическим управлением, обла
дающие рядом преимуществ: высокой 
энергоемкостью, обеспечивающей пере
дачу большой мощности при относи
тельно малых размерах; гибкостью из
менения момента трения,достигаемого 
простым изменением числа дисков; от
сутствия необходимости в регулировке 
зазоров между поверхностями трения; 
одинаковой способностью передавать 
крутящий момент в любом направле
нии; отсутствием радиальных сил, на
гружающих валы и их опоры при пере
даче крутящего момента; высокими 
быстродействием и КПД гидравличе
ских цилиндров, создающих нажимное 
усилие на поверхности трения.

К недостаткам многодисковых 
фрикционных устройств относится не
возможность полного выключения и, 
как  следствие, необходимость в посто
янном подводе рабочей жидкости к 
поверхностям трения для смазки и 
охлаждения, что снижает общий КПД 
ГМП, усложняет ее конструкцию и по

вышает требования к системе смазки.
На рис. 4.7, а  представлена типич

ная конструкция фрикционной муфты 
вальной коробки передач. Корпус муф
ты 1 установлен на валу 10 и соединен 
с ним шпоночным соединением. Пор* 
шень 4 передает нажимное усилие на 
пакет ведущих и ведомых дисков 5, пе
ремещение которых в осевом направ
лении ограничивается упорным ди
ском 7. Ведущие стальные диски с по
мощью прямобочных шлицев, входя
щих в соответствующие продольные 
пазы корпуса, воспринимают от него 
крутящий момент и передают его за 
счет сил трения на ведомые диски, 
установленные на эвольвентных шли
цах ведомого барабана 9, выполненно
го заодно с зубчатым колесом. Поса
дочные поверхности поршня в цилинд
ре уплотняются с помощью разрезных 
чугунных колец 3; на наружной поверх
ности установлены два таких кольца. 
Возвращение поршня в исходное поло
жение при выключении муфты осуще
ствляется цилиндрическими пружина
ми 8. С целью сокращения времени вы
ключения в корпусе имеется дроссель 2, 
выполненный в виде резьбовой пробки 
с отверстием диаметром 1,5...2 мм и 
обеспечивающий постоянное соедине
ние полости цилиндра с атмосферой. 
При выключении основная масса рабо
чей жидкости выбрасывается наружу 
через дроссель и только некоторая ее 
часть выдавливается по каналу управ
ления на слив. Упорный диск жестко 
соединен с корпусом в осевом направ
лении с помощью прямоугольных вы
ступов, входящих в кольцевой паз, вы
полненный на шлицах корпуса 
(см. рис. 4.7, б ) .  Поэтому осевые силы 
уравновешены внутри фрикциона и не 
передаются на соседние узлы. Шпон
ка 6, входящая одновременно в про
дольные пазы корпуса и упорного дис
ка, удерживает последний от провора
чивания. Сама шпонка прикреплена к 
упорному диску с помощью болта.

Масло под давлением подводится к
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Рис. 4.7. Конструкции фрикционных устройств ГМП



цилиндру муфты по системе каналов 11 
в корпусе ГМП, крышке подшипни
ка 12 и в вале 10. Узел подвода масла 
от крышки к валу уплотняется с по
мощью чугунных колец 13 по два с 
каждой стороны радиального отвер
стия. Для уменьшения интенсивности 
изнашивания мест контакта с уплотни
тельными кольцами в крышку запрес
сована стальная втулка 14 с закален
ной до высокой твердости внутренней 
поверхностью.

В случае расположения на одном 
валу двух муфт их часто выполняют 
в одном корпусе. При этом за счет 
объединения ступиц уменьшается об
щая длина вала и продольный размер 
передачи. На рис. 4.7, б  показана кон
струкция двойной муфты, унифициро
ванной по основным деталям с муфтой, 
конструкция которой рассмотрена вы
ше. Помимо канала управления 11 на 
разрезе вала показан канал 12, по ко
торому подводится рабочая жидкость 
для смазывания поверхностей трения 
муфты и подшипников. С этой целью 
по радиальным отверстиям в вале и 
торцевым пазам на ступице корпуса 
фрикциона масло подается к подшип
никам и через отверстия в ведомом ба
рабане 9 к дискам фрикциона.

Существенным недостатком фрик
ционных муфт с гидравлическим управ
лением является зависимость момента 
трения от угловой скорости вращения. 
Давление от действия центробежных 
сил жидкости, находящейся внутри си
лового цилиндра, на высоких скоро
стях вращения приводит к значитель
ному увеличению нажимного усилия и, 
как следствие, более быстрому включе
нию муфты по сравнению с включе
нием на низких скоростях. Переключе
ние передач при этом сопровождается 
рывками автомобиля и высокими ди
намическими нагрузками в трансмис
сии. Кроме того, для преодоления цент
робежных сил жидкости при выключе
нии муфты приходится повышать 
жесткость отжимных пружин, что при

водит к необходимости повышать дав
ление управления для создания требу
емого нажимного усилия на поверхно
стях трения при включении.

В конструкции муфты (рис. 4.7 в)  
снижение влияния центробежных сил 
жидкости на нажимное усилие дости
гается уменьшением размеров поршня. 
Для создания требуемого усилия на 
поверхностях трения применена ры
чажная система усиления. Поршень 4 
передает усилие на нажимной диск 19 
через рычажки 21, верхний конец кото
рых опирается на корпус 1 фрикциона; 
передаточное число механического уси
лия — 2. К особенностям конструкции 
фрикциона относится также установка 
зубчатого колеса 20 непосредственно 
на корпусе муфты, что оказалось воз
можным благодаря уменьшенному на
ружному диаметру поршня. Примене
на также система разводки дисков, 
включающая цилиндрические пружин
ки 17, установленные на шплинтах 18 в 
промежутках между ведущими диска
ми. Усилие, действующее на упорный 
диск 7, передается на корпус муфты с 
помощью стопорного кольца 16. В муф
те рассматриваемой конструкции мак
симальное усилие от центробежных сил 
жидкости может составлять до 30 % 
нажимного усилия, обеспечиваемого 
давлением управления, что вызывает 
соответствующее изменение коэффици
ента запаса. В целях исключения влия
ния центробежных сил жидкости в кон
струкции муфты планетарной коробки 
передач (рис. 4.7, г )  полость между 
поршнем 4 и неподвижным диском 22 
заполнена маслом, которое постоянно 
подается по радиальным каналам 15 из 
системы смазки ГМП. Так как площа
ди поверхностей поршня и неподвиж
ного диска одинаковы, поршень оказы
вается уравновешенным от действия 
центробежных сил жидкости, что обе
спечивает постоянство коэффициента 
запаса муфты.

В планетарных коробках передач 
тормозные устройства размещаются
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либо непосредственно над дифферен
циальным механизмом передачи, либо 
над муфтой, без увеличения продоль
ного размера ГМП. На рис. 4.7, г  пред
ставлен последний вариант размеще
ния дискового тормоза, корпус 24 ко
торого одновременно служит опорой 
для корпуса 1 муфты. Канал управле
ния 11 муфтой также выполнен в кор
пусе 24. На поршней тормоза, так же 
как  и на поршне муфты, установлены 
манжетные резиновые уплотнения 14, 
обеспечивающие полную герметичность 
силового цилиндра. Перемещение 
поршня через втулку 25 передается на 
отжимные пружины 8. Направляющей 
для втулки служит стяжной болт 23. 
Ведущие диски тормоза установлены 
на эвольвентных шлицах, выполненных 
непосредственно на корпусе муфты 1, 
упорный диск 7 которой одновременно 
является элементом водила дифферен
циала 27. Неподвижные диски тормоза 
установлены также на эвольвентных 
шлицах наружного барабана 26, вы
полненного заодно с упорным диском. 
Охлаждение и смазывание поверхно
стей трения тормоза осуществляется 
тем же маслом, которое подводится к 
муфте.

Для изготовления корпусов муфт и 
барабанов применяются конструкцион
ные стали 45, 50, 60 или 40Х и дру
гие, обеспечивающие после термо
обработки твердость поверхностей 
шлицев 34...40 HRC3. Корпуса тормо
зов отливаются из чугуна СЧ 21, 
СЧ 24 для легких сплавов типа АЛ 4, 
АЛ 9.

Ведущие диски (установленные в 
корпусе) из высокоуглеродистых ста
лей марок 40, 50, 60Г или стали 
12Х2Н4А выполняются с плоской, ко
нусной или гофрированной формами 
поверхности. Применение дисков кони
ческой (с углом конуса 25...30') и гоф
рированной форм (с глубиной гофра 
0,2...0,25 мм) предусмотрено ОН 025 
314—68. Диски таких форм позволяют 
повышать плавность включения.

Ведомые стальные диски выполня
ются плоскими и, как  правило, облицо
ваны накладками из фрикционных 
материалов для улучшения характери
стик процесса буксования. К материа
лу фрикционных накладок предъявля
ются особые требования: высокий и 
стабильный коэффициент трения; необ
ходимые теплоемкость, теплопровод
ность, износостойкость и плавность 
включения, а также прочность соеди
нения с диском.

Наиболее широко применяются ме
таллокерамические фрикционные ма
териалы на медной или железной осно
ве, которые обладают стабильным ко
эффициентом трения и высокой износо
стойкостью, не вызывают задиров и 
схватывания с сопряженной поверх
ностью, допускают высокие нагрузки. 
Металлокерамические материалы из
готовляются из смеси металлических 
порошков и некоторых других мате
риалов прессованием под давлением
100...600 МПа с последующим спекани
ем с металлической основой при темпе
ратуре плавления основного компо
нента. Толщина слоя составляет 
0,25...3,0 мм. В состав металлокерами
ки входят медь, железо, олово, свинец, 
цинк, графит, а также некоторые дру
гие материалы. Примерный состав ме
таллокерамики на медной основе (мас
совая доля, %): Си — 60...70; Zn —
5...10; Fe — 5...10; Pb — 5...15; S n — 
до 2; графит — 5...7; S i и другие абра
зивные материалы — 2...3

В качестве фрикционных материа
лов применяются также бумажные, бу
мажные с добавкой графита компози
ции и графитизированные пластмассы.

Бумажные композиции характери
зуются высоким и стабильным коэф
фициентом трения и состоят из целлю
лозного и асбестового волокна и фе
нольных смол, имеют пористую 
структуру и высокую податливость, что 
способствует повышению плавности 
включения. При добавлении к бумаж
ной композиции чешуйчатого графита
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Рис. 4.8. Системы смазочных каналов 
на поверхностях дисков

повышается теплопроводность фрикци
онной накладки и ее энергоемкость.

Накладки из графитизированной 
пластмассы формуются из графито
вого порошка в смеси с эпоксидными 
или фенольными смолами. Этот пори
стый материал обладает более высокой 
энергоемкостью, чем бумажные компо
зиции, но меньшим коэффициентом 
трения.

Рабочие поверхности дисков с фрик
ционными накладками имеют систему 
каналов, улучшающих подвод масла к 
поверхности трения. Проходящая по 
системе каналов рабочая жидкость вос
станавливает масляную пленку на по
верхностях трения, которая наруша
ется в процессе буксования фрикциона 
вследствие высоких контактных темпе
ратур и давлений; удаляет продукты 
изнашивания; охлаждает диски как  в 
процессе буксования фрикционного 
устройства, так и после его окончания.

Работа фрикциона носит цикличе
ский характер и сопровождается интен
сивным повышением температуры по
верхностей трения при включении и 
постепенном охлаждении их по окон
чании процесса буксования за счет от
вода тепла. Если за промежуток време
ни между включениями диски не 
успевают остыть до начальной темпе
ратуры, максимальная и средняя тем
пературы поверхностей трения будут 
возрастать с каждым последующим

включением и могут достичь недопу
стимо высоких значений, что приведет 
к короблению дисков и выходу фрик
циона из строя. Поэтому подача масла 
к поверхностям трения должна быть 
достаточной не только для восстано
вления масляной пленки, но и для ох
лаждения дисков за период времени 
между включениями фрикционного 
устройства.

На рис. 4.8 представлены различ
ные системы смазочных каналов. Дис
ки с радиальными (рис. 4.8, а)  и на
клонными (рис. 4.8, б )  канавками спо
собствуют образованию масляного 
клина, вызывающего снижение коэффи
циента трения, но при этом обеспечи
вается эффективное охлаждение и 
уменьшается скорость изнашивания 
вследствие хорошего подвода масла к 
поверхностям трения. Устройство кана
лов в виде спирали (рис. 4.8, в)  способ
ствует увеличению коэффициента тре
ния, но ухудшению условий охлажде
ния. Лучшие результаты достигаются 
применением дисков (рис. 4.8, г ) ,  име
ющих спиральные и несквозные ра
диальные каналы. Такая форма кана
лов рекомендуется для тяжело 
нагруженных тормозов и фрикционов. 
Каналы выполняются шириной и глу
биной 0,5...0,7 мм.

4.4. Системы управления ГМП

Система управления предназначена 
для питания и охлаждения гидротранс
форматора, управления фрикционными 
устройствами передачи, смазывания и 
охлаждения узлов ГМП. В общую си
стему управления входят: система под
питки и охлаждения гидротрансформа
тора; система переключения передач; 
система смазки. В случае применения 
гидродинамического тормоза — замед
лителя управление им также входит в 
функции общей системы. В указанных 
подсистемах, как  правило, применяют 
общие рабочую жидкость, емкости, ох
ладители, насосы и фильтры. Приме-
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Рис. 4.9. Схема гидравлической системы управ

ления ГМП «Льв1в-3»

ром такой Системы может служить си
стема управления ГМП «Льв1в-3», 
предназначенной для установки на го
родских автобусах ЛИАЗ-677Д, 
ЛАЗ-4202, «Икарус-200».

ГМП состоит из четырехколесного 
комплексного гидротрансформатора,
3-ступенчатой коробки передач, гидро
динамического замедлителя и системы 
управления. Кинематическая схема 
ГМП приведена на рис. 4.4, б ,  а прин
ципиальная схема гидравлической 
части системы управления — на 
рис. 4.9. Давление рабочей жидко
сти в главной магистрали 22 со
здается и поддерживается передним 12 
и задним 13 насосами, регулятором 
главного давления 5 и регулятором ре
жима давления 7. Рабочая жидкость 
из поддона 16 картера ГМП через 
фильтры 14 и 15 поступает во всасыва

ющие полости насосов. Передний насос 
подает масло через обратный клапан 8 
в главную магистраль, а задний на
сос — через фильтр 10 тонкой очистки 
и обратный клапан 11. В случае засо
рения фильтра и повышения давления 
в нагнетательной полости заднего на
соса масло поступает от него в главную 
магистраль через предохранительный 
клапан 9.

Главное давление поддерживается 
регулятором 5, работа которого состо
ит в следующем. Если суммарная по
дача насосов мала (движение с малой 
скоростью при низкой частоте враще
ния двигателя), давление в главной ма
гистрали поддерживается перепуском 
избытка масла в систему охлаждения 
гидротрансформатора 1 (положение 
золотника регулятора 5 при этом соот
ветствует левой позиции на схеме).

Если давление в системе растет 
вследствие повышения суммарной по
дачи насосов, золотник регулятора 
главного давления перемещается еще 
дальше и открывает сливной канал, 
возвращающий избыток масла во вса
сывающую полость переднего насоса 
(этому положению соответствует сред
няя позиция на схеме).

При движении с высокими скоро
стями, т. е. при максимальной подаче 
насосов, дальнейшее перемещение зо
лотника регулятора приводит к непо
средственному соединению нагнета
тельной полости переднего насоса с его 
всасывающей полостью при помощи 
сливного канала (правая позиция на 
схеме). Давление в главной магистра
ли в этом случае закрывает обратный 
клапан 8 и происходит полное отклю
чение переднего насоса. Питание всей 
системы обеспечивается на таких режи
мах только задним насосом.

Давление масла, подведенного к 
торцу регулятора 5 со стороны пружи
ны, переменно и повышается по мере 
увеличения открытия поворота рычага 
топливного насоса двигателя. Это 
достигается за счет увеличения на
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Рис. 4.10. Схема автоматического переключения ГМ П «Льв1в-3»

тяга пружины регулятора / при 
нажатии на педаль подачи топли
ва. При отпущенной педали, т. е. 
на холостых режимах работы дви
гателя, давление на выходе регулятора 
7 равно нулю. Таким образом, в рас
сматриваемой системе главное давле
ние регулируется в соответствии с по
ложением педали подачи топлива и на 
рабочих режимах изменяется в преде
лах 0,39...0,68 МПа. Принятый способ 
регулирования главного давления 
обеспечивает снижение затрат мощно
сти на привод насосов системы и их 
изнашивание, повышение общего КПД 
передачи и плавности при переключе
нии передач.

Переключение передач и управление 
блокировочной фрикционной муфтой 
Ф с в ГМП осуществляется с помощью 
автоматического устройства, исполь
зующего для определения момента и 
направления переключения два пара
метра: скорость движения и положение 
педали подачи топлива. Измерение 
скорости осуществляется центробеж
ным регулятором 6, установленным на 
промежуточном вале ГМП. Изменение 
скорости вращения вала передается на 
нижний конец дифференциального ры
чага 4, который соединен верхним кон

цом с золотником переключающего 
клапана 2, а в своей средней части — 
тягой 3 с педалью подачи топлива та
ким образом, что при увеличении по
дачи топлива рычаг перемещается 
вправо, а при уменьшении — влево. 
В результате положение верхнего кон
ца дифференциального рычага и, сле
довательно, золотника переключающе
го клапана определяется одновременно 
как скоростью движения, так и положе
нием педали подачи топлива. При пе
ремещении золотника 10 (см. рис. 4 .10) ,  
вызванного повышением скорости дви
жения или отпусканием педали подачи 
топлива, последовательно соединяются 
каналы В, Г и Д  с главным давлением, 
подведенным к переключающему кла
пану по каналу Б. При положении зо
лотника, изображенном на рисунке, 
каналы В, Г  и Д  соединены со сливом, 
поэтому толкатели в диафрагменных 
камерах 2, 3 и 4 под действием пружин 
занимают нижнее положение, а в мик
ропереключателях 5, 6 и 7 замкнуты 
между собой верхние пары контактов. 
Если в результате перемещения золот
ника переключающего клапана какой- 
либо из каналов соединяется с главной 
магистралью, под действием давления 
рабочей жидкости диафрагма в соот
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Рис. 4.11. Привод управления периферийными золотниками ГМП «Льв1в-3»

ветствующей камере поднимается вверх 
и через толкатель воздействует на мик
ропереключатель, в котором происхо
дит размыкание верхних контактов и 
замыкание нижних. С помощью этих 
контактов осуществляется управление 
электромагнитами привода управления 
периферийными золотниками фрикци
онных муфт ГМП, показанного на 
рис. 4.11.

На наружной цилиндрической по
верхности корпуса двойной фрикцион
ной муфты 1 закреплены три перифе
рийных клапана 2, золотники 3 кото
рых соединены с кольцом 4, имеющим 
возможность перемещаться вдоль оси 
муфты. Привод, обеспечивающий пере
мещение кольца 4, включает два элек
тромагнита 8 и 10, коромысло 6 и вил
ку 5. При включении одного из электро
магнитов, установленных снаружи кар
тера ГМП, перемещение сердечника 
передается через шток и регулировоч
ный болт 9 на коромысло 6, которое 
поворачивается вместе с валом 7, уста
новленным в опорах картера передачи. 
На внутреннем участке вала, находя
щемся внутри картера передачи, жест

ко закреплена вилка 5, концы которой 
входят в паз кольца 4. Поэтому пово
рот коромысла вызывает перемещение 
кольца и, следовательно, золотников 
периферийных клапанов из нейтраль
ного положения в одно из двух край
них. За счет этого перемещения глав
ное давление их канала, выполненно
го в промежуточной стенке корпуса 
муфты, подводится в цилиндр соответ
ствующей муфты. В нейтральном поло
жении цилиндры обеих муфт соедине
ны со сливом. Точность установки зо
лотников периферийных клапанов в 
нейтральное положение достигается с 
помощью регулировочных болтов коро
мысла.

Для того чтобы начать движение, 
водитель перемещает контроллер 8 
(см. рис. 4.10) из нейтрального поло
жения Н в положение ЗА. При этом 
через верхние контакты микропереклю
чателей 6 и 7 запитывается от сети ав 
тобуса электромагнит ЭМь которым 
осуществляется включение первой пе
редачи. С появлением скорости движе
ния начинается перемещение золотни
ка переключающего клапана влево и



при определенном ее значении рабочая 
жидкость из главной магистрали нач
нет поступать в канал В, в результате 
чего последует переключение контак
тов в микропереключателе 7 с верхних 
на нижние: разрывается цепь питания 
электромагнита первой передачи и за- 
питывается электромагнит ЭМц. Про
исходит переключение на вторую пе
редачу. При дальнейшем росте скоро
сти возможен подвод главного давления 
в канал Г, а затем и Д. Произойдет 
последовательное включение третьей 
передачи, а далее с помощью клапана 
21 (см. рис. 4.9) и блокировка гидро
трансформатора. Переключение на низ
шие передачи и разблокирование гид
ротрансформатора происходит в об
ратной последовательности при сниже
нии скорости движения или увеличении 
подачи топлива (или одновременном 
изменении этих параметров в указан
ных направлениях).

В положении 2А контроллера систе
ма осуществляет автоматическое пере
ключение только первой и второй пе
редач. В положении / или З.Х прину
дительно включается только первая 
передача или передача заднего хода; 
всякие переключения передач исклю
чаются. В нейтральном положении кон
троллера все электромагниты обесто
чены; только в этом положении возмо
жен запуск двигателя стартером с 
помощью кнопки 10.

В ГМП применена открытая систе
ма подпитки и охлаждения гидротранс
форматора, характерным признаком 
которой является слив рабочей жидко
сти после ее охлаждения в общую ем
кость с открытой поверхностью (под
дон картера передачи) (см. рис. 4.9). 
Основными элементами системы явля
ются: гидротрансформатор 1, на вход 
которого подается масло от регулято
ра главного давления; клапан слива 19, 
поддерживающий давление на выходе 
гидротрансформатора в пределах 
0,28...0,3 МПа, охладитель 17. В охла
дитель масло поступает через клапан

18 управления замедлителем 20, после 
чего сливается в поддон 16.

Двухполостный гидродинамический 
замедлитель развивает при частоте 
вращения 2000 мин-1 тормозной мо
мент в 2000 Н ‘ М (на выходе ГМП). 
Водитель осуществляет включение з а 
медлителя с помощью крана (на схе
ме не показан). Воздух из тормозной 
системы подается в пневмоцилиндр 
клапана управления замедлителем. 
При этом золотник клапана перемеща
ется в крайнее верхнее положение (по 
схеме) и рабочая жидкость из главной 
магистрали поступает в полость замед
лителя. Гидротрансформатор при этом 
с помощью клапана 18 отключен от 
охладителя и соединен со сливным 
каналом. Нагретая рабочая жидкость 
из замедлителя через клапан 18 посту
пает в охладитель, а затем опять через 
клапан возвращается в замедлитель. 
Замедлители разгружают основную 
тормозную систему и способствуют по
вышению срока службы тормозных 
накладок в 4...7 раз в зависимости от 
условий эксплуатации.

4.5. Типовые конструкции
гидромеханических передач

ГМП автомобиля представляет со
бой единый агрегат, все конструктив
ные элементы которого объединены в 
общем картере. В целях упрощения 
изготовления и сборки передачи общий 
картер выполняется разъемным. При 
этом каж дая  его часть служит карте
ром отдельных элементов передачи: 
гидродинамической передачи, коробки 
передач и системы управления.

На рис. 4.12 представлена конструк
ция ГМП, устанавливаемой на легко
вых автомобилях высшего класса. Пе
редача включает трехколесный 
комплексный гидротрансформатор, 
2-ступенчатую планетарную коробку 
передач и систему управления с авто
матическим переключением передач; 
каждый из этих узлов размещается в
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отдельных картерах, соединенных меж
ду собой.

Картер 2 гидротрансформатора со
единяется с картером двигателя, а 
крышка 1 — с фланцем коленчатого 
вала. На крышке установлен зубчатый 
венец 3 для пуска двигателя стартером.

В картере 4 коробки передач раз
мещаются зубчатый механизм с фрик
ционными устройствами и элементы 
системы управления. Зубчатый меха
низм представляет собой два одноряд
ных дифференциала 7 и 8, управляе
мых с помощью ленточных тормозов 5, 
9 и многодисковой муфты 6. К задней 
съемной стенке 10 картера коробки пе
редач крепится корпус масляного на
соса 11 и задняя крышка картера 12. 
В полости задней крышки установлен 
датчик скорости движения 13 системы 
автоматического переключения пере
дач и червячный механизм 14 привода 
спидометра. На фланце 17 выходного 
вала установлен барабан 16 стояноч
ного тормоза, суппорт 15 которого ж е
стко соединен с задней крышкой.

Картер снизу закрыт поддоном 18, 
являющимся емкостью для масла и 
внутри которого размещаются масло- 
приемник 21 и блок клапанов 20 ги
дравлической системы управления 
ГМП. Маслоприемник соединяется тру
бами 22 и 19 с всасывающими канала
ми переднего 23 и заднего 11 масляных 
насосов передачи.

Цилиндры управления ленточными 
тормозами выполнены вместе с карте
ром. Предусмотрена регулировка зазо
ра между тормозным барабаном и лен
той тормозов с помощью регулировоч
ных болтов.

Охлаждение рабочей жидкости 
гидротрансформатора осуществляется 
в водомасляном радиаторе, установлен
ном на двигателе. Из радиатора охлаж
денное масло поступает в систему 
смазки.

Управление ГМП осуществляется с 
помощью кнопочного переключателя, 
установленного на щитке приборов и

соединенного тросом с золотником рас
пределителя ручного управления в 
блоке клапанов 20. Четыре кнопки пе
реключателя обозначены: П — понижа
ющая передача; Д — движение; Н — 
нейтральное положение и 3.X — задний 
ход и позволяют водителю выбирать 
любой из указанных режимов работы 
ГМП. С помощью кнопки Д  выбирает
ся режим движения с автоматическим 
переключением обеих передач передне
го хода. Кнопкой П пользуются только 
для включения понижающей передачи 
для движения в тяжелых дорожных 
условиях. Кнопки Н или З.Х обеспечи
вают соответственно нейтральное поло
жение в коробке передач или включе
ние передачи заднего хода.

Конструкции ГМП грузовых авто
мобилей отличаются значительно боль
шим разнообразием, объясняемым спе
цификой и широтой требований, кото
рые предъявляются к трансмиссии 
этого типа машин условиями эксплуа
тации. Так как удовлетворить все тре
бования в одной ГМП практически 
сложно и экономически нецелесообраз
но, основным направлением в развитии 
конструкции является разработка се
мейства ГМП на основе блочного (мо
дульного) принципа. Основная идея 
заключается в том, что все необходи
мые варианты семейства получаются 
путем присоединения к главному бло
ку дополнительных, обеспечивая тем 
самым необходимое сочетание различ
ных характеристик в одной ГМП.

Например, в семействе планетар
ных ГМП (рис. 4.13) для грузовых 
автомобилей используется шесть бло
ков: гидротрансформатор /, гидроза
медлитель 2, 2-ступенчатый входной 
редуктор 3 , главный блок 4, выходной 
редуктор 5 и задний корпус 6. Главный 
блок представляет собой 3-ступенча
тый редуктор, конструкция которого 
разработана для условий массового 
производства. Присоединение к глав
ному редуктору дополнительных позво
ляет получать четыре варианта ГМП
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Рис. 4.13. Модульный принцип создания семейства ГМП

без замедлителя (3-ступенчатую — 
рис. 4.13, а; 4- и 6-ступенчатые — 
рис. 4.13, в; 7-ступенчатую — рис. 4.13, 
<9) и столько же с замедлителем 
(рис. 4.13, б,  г, е ) .

Первый блок выпускается с различ
ного типа блокируемыми гидротранс
форматорами, позволяющими исполь
зовать все варианты ГМП как с дизель
ными, так и карбюраторными

двигателями мощностью 123...235 кВт. 
В результате область применения се
мейств ГМП включает грузовые авто
мобили общетранспортного и специаль
ного назначения, городские и между
городные автобусы.

Следует отметить, что конструкция 
дополнительных блоков, устанавлива
ющихся только на некоторых моделях 
семейства ГМП, должна отвечать тре
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бованиям мелкосерийного производ
ства.

Применение блочного принципа 
снижает стоимость трансмиссии за 
счет организации массового производ
ства унифицированных узлов, приме
няемых в различных моделях ГМП. 
Кроме того, обеспечивается высокая 
надежность, долговечность и ремонто
пригодность изделий.

На рис. 4.14 представлена кон
струкция ГМП, презначенной для го
родских автобусов с двигателями 
мощностью 141...184 кВт. Основными 
элементами ГМП являются комплекс
ный гндротранформатор с активным 
диаметром 470 мм; вальная 3-ступен- 
чатая коробка передач; двухполостный 
гидродинамический замедлитель и си
стема управления.

Четырехколесный гидротрансфор
матор размещен в сухом картере 1, 
имеющем для улучшения охлаждения 
по два заборных 36 и выпускных 37 
окна, закрытых сеткой и разделенных 
направляющим кожухом 11. С той же 
целью на наружной поверхности насос
ного колеса Н выполнены лопатки, 
создающие направленное движение 
воздуха в картере. На переднем флан
це картера имеется центрирующий по
ясок для соединения с переходным 
картером 2, позволяющим устанавли
вать ГМП с различными моделями 
двигателей. На стенке картера со сто
роны гидротрансформатора установле
ны передний насос 14 с приводом от 
ступицы 12 насосного колеса и задний 
насос 35 с приводом от промежуточно
го вала коробки передач. Подвод мас
ла из главной магистрали для управ
ления фрикционными муфтами в пер
вый промежуточный вал 21 осущест
вляется с помощью трубопровода 13, а 
во второй вал 30 — по системе каналов 
34, выполненных в стенке картера. Зад
ний фланец на стенке картера гидро
трансформатора служит для соедине
ния с картером коробки передач; в 
стенке же размещены передние опоры

ее валов. Привод гидротрансформато
ра производится непосредственно от 
двигателя двумя тонкими стальными 
дисками 4, соединяющими маховик с 
передним фланцем 5 гидротрансформа
тора, который прикреплен с помощью 
шпилек к крышке 3. Крышка, являю
щаяся одновременно корпусом блоки
ровочной муфты, соединяется болтами 
с насосным колесом 10. Ступица 8 
блокировочной муфты с расположен
ными на ней двумя ведомыми дисками 
установлена в подшипнике 7  и соеди
нена с помощью шлицев с валом тур
бины 9. Управление блокировочной 
муфтой осуществляется по каналу 6, 
соединяющему клапан блокировки с 
внутренней полостью под поршнем 
муфты. При соединении канала со 
сливом с помощью клапана блокиров
ки масло, находящееся под давлением 
в полости гидротрансформатора, пере
мещает поршень влево, при этом муф
та включается. Если в канал подведе
но масло под более высоким давлени
ем из главной магистрали системы 
управления, происходит ее выключе
ние.

Коробка передач ГМП представля
ет собой 3-ступенчатый четырехваль- 
ный редуктор с расположением валов 
в одной горизонтальной плоскости. 
Коробка передач выполняется в двух 
вариантах: с соосным расположением 
ведущего и ведомого валов, представ
ленным на рисунке, или с несоосным. 
Снизу к картеру 19 на шпильках кре
пится поддон, в котором размещены 
два маслоприемника, по одному на 
каждый насос. Сверху на картере име
ется заливная горловина, закрытая 
пробкой, и установлены элементы си
стемы управления: два переключателя 
периферийных клапанов, клапан бло
кировки, регулятор режима давления 
и др. К задней стенке картера с по
мощью шпилек прикреплен статор з а 
медлителя и крышка 20 опоры проме
жуточного вала. Внутри картера на 
пальцах установлены две вилки 15 и
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32 привода периферийных клапанов 
фрикционных муфт 17 и 31. Сдвоенные 
фрикционные муфты расположены на 
промежуточных валах 21, 30 и соеди
няются с ними посредством шлицев. 
Управляются муфты с помощью трех 
периферийных клапанов каждая ; кла
паны закреплены на наружной поверх
ности муфт и их золотники перемеща
ются кольцом 16, соединяющим золот
ники между собой и с вилкой привода. 
Масло из главной магистрали подво
дится к периферийным клапанам по 
радиальным каналам 18 в корпусе 
муфт. По дроссельным отверстиям 33, 
выполненным во втулках промежуточ
ных валов, масло подается для смазы
вания и охлаждения дисков фрикцион
ных муфт. Задние опоры промежуточ
ных и ведомого 24 валов находятся в 
задней стенке картера, а вала турби
ны — в расточке ведомого вала. Вну
тренняя стенка картера служит для 
размещения передней опоры ведомого 
вала и оси промежуточной шестерни 
заднего хода. На ведомом валу уста
новлены на шлицах ведущая шестер
ня (червяк) 22 привода спидометра и 
фланец 23 для соединения с карданной 
передачей.

Г идродинамический замедлитель 
состоит из статора и ротора 28. В свою 
очередь статор выполнен разъемным и 
включает корпус 29 и крышку 27. Ло
патки статора первой полости замед
лителя выполнены в корпусе, а второй 
полости — в крышке. Ротор располо
жен между корпусом и крышкой ста
тора и имеет с обеих сторон подобные 
лопастные системы, чем достигается 
разгрузка его от осевых сил. Привод 
ротора производится от промежуточно
го вала, с которым он соединяется с 
помощью шлицев. В зависимости от 
модели ГМП применяют различные 
лопастные системы в замедлителе, 
обеспечивая тем самым различную эф
фективность торможения. Подача ра
бочей жидкости в замедлитель и вывод 
ее для охлаждения осуществляется по

каналам, выполненным в корпусе и в 
крышке статора. Гидрозамедлитель 
закрыт крышкой 26 центробежного ре
гулятора 25, установленного на заднем 
конце промежуточного вала и являю
щегося датчиком скорости движения 
системы автоматического переключе
ния передач.
4.6. Выбор параметров элементов ГМП

Общие сведения. При выборе па
раметров элементов ГМП считаются 
известными выходная характеристика 
гидродинамической передачи, число 
передач и значения их передаточных 
чисел. Выбор параметров валов и под
шипников ГМП производится так же, 
как и для механических коробок пере
дач; методика выбора приведена в 
гл. 2.

Выбор кинематической схемы ко
робки передач требует предваритель
ного решения следующих принципиаль
ных вопросов: относительное располо
жение ведущего и ведомого валов; 
конструктивный вид коробки передач 
(вальная или планетарная); принци
пиальная схема и число степеней сво
боды.

Выбор относительного расположе
ния ведущего и ведомого валов пере
дачи в значительной мере определяет
ся компоновкой автомобиля.

На выбор конструктивного вида 
коробки передач основное влияние ока
зывают решение по первому вопросу 
(несоосные коробки выполняются, как 
правило, вальными) и технологические 
возможности предприятия-изготовите
ля (планетарные передачи требуют 
более высокой точности изготовления).

Принципиальная схема коробки 
передач и число ее степеней свободы 
выбираются с учетом относительного 
расположения ведущего и ведомого 
валов, конструктивного вида и требуе
мого числа передач. Например, для 
соосных вальных коробок передач с об
щим числом передач до шести целесо
образно применять схемы с двумя сте
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пенями свободы и числом промежуточ
ных валов до трех. Схемы подобных 
коробок приведены на рис. 4.4. а...в. 
Д ля несоосных вальных коробок пере
дач с общим числом передач до четы
рех возможно применение схем, подоб
ных показанным на рис. 4.4, г. Если 
общее число передач должно состав
лять шесть и более, для получения 
несоосной вальной передачи с мини
мальными габаритами следует приме
нять схемы с тремя степенями свободы 
(см. рис. 4.4, д . . . з ) .  Для конструкций 
планетарных передач в настоящее вре
мя применяют схемы с тремя степеня
ми свободы даж е при относительно 
малом числе передач (см. рис. 4.5, 
а. . .в) .

Необходимость применения ГМП 
на тягово-транспортных машинах раз
личного назначения выдвигает такие 
требования к схеме, числу передач и 
плотности ряда передаточных чисел, 
которые, как  правило, невозможно 
удовлетворить с помощью одной един
ственной схемы. В таких случаях целе
сообразно создание семейства моделей 
ГМП с высокой степенью унификации. 
При этом обеспечивается высокая на
дежность изделий. При разработке се
мейства ГМП необходимо иметь се
мейство кинематических схем, в основе 
которых лежит одна базовая схема. 
Кинематическая схема любой модели 
семейства ГМП должна получаться 
путем добавления к базовой схеме од
норядных планетарных механизмов. 
Примером подобного подхода к выбо
ру схем может служить семейство пла
нетарных ГМП, конструкции МАЗ. 
В состав семейства входят: а) базовая 
модель (см. рис. 4.5, в)  с числом пере
дач 3+ 1 ; б) модель 4 x 2 ,  получаемая 
добавлением к базовой модели 2-сту
пенчатого редуктора (см. рис. 4.6, а ) ;  
в) модель 4X 2 с несоосным располо
жением входного и выходного валов и 
дифференциальной раздачей мощности 
на две стороны (см. рис. 4.6, б ) .

Другим примером является семей

ство ГМП, показанное на рис. 4.5, 
г...ж. Схема (см. рис. 4.5, г )  является 
базовой и обеспечивает число передач 
3X1. Добавление третьего планетар
ного ряда с тормозом Т3 дает следую
щую модификацию схемы 4 Х 1 (см. рис.
4.5, д ) .  Дальнейшее развитие кинема
тической схемы, получаемое присоеди
нением четвертого планетарного ряда 
с тормозом Т4, позволяет получить две 
схемы с числом передач 5X1: с плот
ным рядом передаточных чисел 
(см. рис. 4.5, е ) ; с расширенным диапа
зоном передаточных чисел (см. рис.
4.5, ж ) .  Рассмотренная гамма кинема
тических схем применяется в трех вы
пускаемых сериях ГМП (для мощно
стей 120...300 кВт), предназначенных 
для самосвалов, мусоровозов, пожар
ных автомобилей, грузовых автомоби
лей малой и большой грузоподъемно
сти, магистральных грузовых автомо
билей, городских и междугородных 
автобусов малой и большой вместимо
сти с карбюраторными, дизельными и 
газотурбинными двигателями.

Примером унифицированного се
мейства вальных коробок передач мо
гут служить схемы, представленные на 
рис. 4.4, д,  е.

После принятия решения о принци
пиальной схеме производится выбор 
конкретной схемы коробки передач, ко
торый может производиться методом 
синтеза возможных схем. При синтезе 
из большого числа возможных схем 
отбираются лишь несколько, обладаю
щих наиболее благоприятными оценоч
ными показателями. Полученные схе
мы подвергаются анализу с целью вы
бора одной, наиболее целесообразной. 
Выбор схемы может быть сделан и в 
результате анализа известных кон
струкций ГМП.

Практика проектирования, произ
водства и эксплуатации ГМП выявила 
ряд показателей, которыми следует 
руководствоваться при оценке и выбо
ре кинематической схемы коробки пе
редач: передаточные числа, число пе
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редач и их соответствие заданным 
значениям (должны обеспечиваться 
минимальное число передач и их пере
даточные числа, которые заданы тяго
вым расчетом автомобиля); общий 
КПД зубчатых механизмов на каждой 
передаче; относительная угловая ско
рость между ведущими и ведомыми 
дисками выключенных фрикционных 
устройств (не должна превышать удво
енную угловую скорость вращения 
входного вал а) ;  угловая скорость са
теллита относительно водила в плане
тарных передачах (не должна превы
шать удвоенную угловую скорость вра
щения входного вала) ; отношение 
числа зубьев центральных колес одно
рядного дифференциального механиз
ма —■ абсолютное значение кинемати
ческого параметра Р  (конструктивно 
целесообразные размеры однорядного 
планетарного механизма получаются 
при 1 ,4 ^ | Р | ^ 4 ) ;  передаточное число 
пары зубчатых колес вальных коробок 
передач (по условиям прочности не 
рекомендуется применять схемы с пе
редаточными числами одной пары 
больше трех); относительный (к вход
ному моменту) крутящий момент, пе
редаваемый фрикционными устройства
ми (полная унификация фрикционных 
устройств возможна, если разница в 
значении этого параметра составляет 
не более 20...30%); общее количество 
фрикционных устройств (габариты и, 
следовательно, материалоемкость пе
редачи определяются, в основном, 
числом и размерами фрикционных 
устройств, поэтому целесообразно при
менять при общем числе передач боль
ше четырех схемы с тремя степенями 
свободы); количество одновременно 
выключенных дисковых муфт и тормо
зов (в выключенном состоянии диско
вые фрикционные устройства обладают 
значительным остаточным моментом 
трения, поэтому при уменьшении их 
числа, при прочих равных условиях, по
вышается общий КПД ГМП); количе
ство одновременно переключаемых при

переходе с одной передачи на другую 
фрикционных устройств (чем меньше 
их количество, тем проще и надежнее 
система управления); гибкость в изме
нении передаточных чисел передач без 
существенных изменений конструкции 
ГМП (в этом отношении вальные ко
робки передач обладают большими 
преимуществами); перспективность в 
отношении возможности разработки на 
базе данной схемы различных модифи
каций ГМП с целью применения на 
тягово-транспортных машинах различ
ного назначения; относительная про
стота конструкции, определяемая чи
слом зубчатых колес, валов и подшип
ников, а также степенью сложности 
выполнения каналов управления фрик
ционными устройствами и их уплотне
ния; степень унификации (предпочте
ние должно отдаваться схемам, позво
ляющим использовать в конструкции 
передачи возможно больше одинако
вых валов, зубчатых колес, подшипни
ков, трехзвенных механизмов и фрик
ционов) .

Кинематический и силовой анализ 
схем коробок передач. Он производит
ся с целью определения численных зна
чений основных оценочных показате
лей. Для вальных ГМП основан на 
использовании элементарных зависи
мостей и поэтому трудностей не пред
ставляет. В дальнейшем рассматрива
ются вопросы анализа только для пла
нетарных ГМП.

В задачи анализа схем коробок 
входит определение: кинематических 
параметров дифференциальных ме
ханизмов для заданной схемы и изве
стных передаточных чисел (может ре
шаться и обратная задача — опреде
ление передаточных чисел при задан
ной схеме и известных числах зубьев 
дифференциальных механизмов или их 
кинематических параметрах); относи
тельных угловых скоростей дисков 
разомкнутых муфт и тормозов на к аж 
дой передаче; относительной угловой 
скорости сателлитов как  нагруженных,
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так и свободно вращающихся на к а ж 
дой передаче; крутящих моментов, пе
редаваемых фрикционными устройст
вами; окружных сил в зубчатых зацеп
лениях; сил, действующих на оси 
сателлитов; КПД редукторной части 
на всех передачах.

Определение кинематических по
казателей схемы во всех случаях 
начинается с составления уравнений 
кинематики и уравнений связи для 
всех дифференциальных механизмов, 
используемых на данной передаче. За
висимость между угловыми скоростя
ми звеньев простейших дифферен
циальных механизмов описывается 
уравнением вида

0)а — Ри>ь = (1 — Р)  (Oft, (4.1)
где о)а, — угловые скорости цент
ральных зубчатых колес; сол — угловая 
скорость водила дифференциала; Р  — 
кинематический параметр дифферен
циала, представляющий собой переда
точное отношение между центральны
ми колесами а и b при остановленном 
водиле h  (см. табл. 4.1).

Составляя уравнения (4.1) для 
каждого простейшего дифференциала, 
передающего мощность на рассматри
ваемой передаче, получаем систему ли
нейных однородных уравнений:

©ai — Р\®ы =  (1 — Л )  ©ль
©а2 —  Р 2©Ь2 =  (1 —  Р 2)  ©А2! (Л O')

©am Р m®bm  — (1  Р т ) ©Ami

где т  — число трехзвенных дифферен
циальных механизмов.

Так как все звенья дифференциаль
ных механизмов соединены между 
собой, с входным «д»  и выходным 
«п» валами или с корпусом передачи 
(с помощью тормозных фрикционных 
устройств), следует составить допол
нительно систему уравнений связи, 
имеющую в общем случае вид: coai =
= (0Д; 0)61 =  0; (Dfti=  (0а2» •••! C0ftm=C0n
(и д , соп —  угловая скорость звена соот

ветственно соединенного с входным и 
выходным валами).

Подставляя в систему (4.2) уравне
ния связи, получаем

© д =  f j ( Р 1 ; Р2~, •••; Рт ) , (4.3)
где первая часть представляет собой 
определенную функцию Р  дифферен
циальных механизмов на данной пе
редаче.

С помощью последнего выражения 
можно определить зависимость между 
передаточным числом и параметрами 
дифференциальных механизмов на рас
сматриваемой передаче

4j = (S>jJ<Hn= f i ( P l ’, Р2\ ...\Рт) . (4.4)

Аналогично для остальных передач, 
включая передачи заднего хода, полу
чаем систему уравнений
u\ = f i ( Р ) ; u2= f 2( P ) ;  u3= f 3(P)\ ...;

^з.х = /з.х ( Р ) , (4-5)
которая позволяет по заданным пере
даточным числам определять кинема
тические параметры дифференциаль
ных механизмов, а затем и числа 
зубьев их колес.

Относительная угловая скорость 
дисков разомкнутых муфт и тормозов 
определяется как  разность угловых 
скоростей ведущих и ведомых дисков 
с учетом направления вращения.

Представим редуктор планетарной 
коробки передач в виде обобщенного 
трехзвенного дифференциального ме
ханизма, звено «д»  которого является 
ведущим, звено «п» — ведомым, а зве
но «т» — тормозным. Уравнение кине
матики такого обобщенного дифферен
циала записывается в виде уравнения, 
аналогично уравнению (4.1):

(Од — ЛсОт = ( 1 —Л )(0п , (4-6)
где А — передаточное число между 
входным звеном «д» и тормозным зве
ном «т» при остановленном звене «п».

Значение А зависит от конкретной 
схемы редуктора и может быть выра
жено через параметры Р  простейших

162
\



Рис. 4.15. Схема установки фрикционной муфты в планетарных коробках пе
редач (Ф  — фрикционная муфта; Д — дифференциал)

механизмов, составляющих редуктор, 
с помощью уравнений (4.1).

Для фрикционного тормозного ме
ханизма относительная угловая ско
рость дисков во всех случаях равна 
угловой скорости звена «т», т. е.

О
(Оф —  СО-р.

Подставляя в последнее выражение 
вместо сот ее значение, определяемое 
уравнением (4.6), находим

А-------- <4 7 )
Для дисковых фрикционных муфт 

относительная угловая скорость дисков 
зависит от места расположения муфты 
(рис. 4.15). На рис. 4.15, а муфта уста
новлена между звеньями «д»  и «т». 
Относительная угловая скорость ди
сков

о Л -
(Оф —  (О д (Ох —  ~ • ((О д — соп). (4.8)

На рис. 4.15, б муфта установлена 
между звеньями «д» и «п». Значение 
(Оф равно разности угловых скоростей 
звеньев «д» и «п», т. е.

©ф = сОд — со„. (4.9)
На рис. 4.15, в муфта установлена 

между звеньями «т» и «п»:
О

(Оф = (4.10)

Угловая скорость сателлитов отно
сительно водила является его угловой 
скоростью при неподвижном водиле 
дифференциала и определяется выра
жениями:
для однорядного дифференциала ти
па А

о о 2,7 оC0g =  (оа —  =  щ  — ;
2g 2 к

для двухрядного дифференциала типа 
В или С

О О Zfi о Zhwg = (Da —  =  cot -2-; 
z#r г/

для дифференциальных механизмов 
типа D

, чО ,,0 2п О Zh о0)г = (0а --- , COf =  — шь,
zg  zf  

где (Од и Юй — угловые скорости цен
тральных колес при неподвижном во
диле; za, zb, Zf и zg  — числа зубьев ко
лес дифференциала.

Силовой анализ кинематических 
схем проводится без учета потерь мощ
ности в опорах и зубчатых зацепле
ниях и основан на использовании сле
дующих основных зависимостей: 
уравнения внешних моментов обобщен
ного трехзвенного дифференциала

А1д+Мт +М п = 0, (4.11)
уравнений связи между моментами 
звеньев обобщенного дифференциала

Мт= - А М а; (4.12)
Мп= -  ( \ - А ) М я . (4.13)

В уравнениях (4.10)... (4.12) Мд, 
Мт и М„ представляют собой крутя
щие моменты соответственно на веду
щем («д » ) ,  тормозном («т») и ведо
мом («п») звеньях дифференциала.

Крутящий момент Мт, передавае
мый тормозным устройством, опреде
ляется уравнением (4.12). В передачах 
с тремя степенями свободы, представ
ляющих собой последовательное соеди
нение двух условных коробок передач 
с двумя степенями свободы (см.
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Рис. 4.16. Расчетные схемы для определения сил, действующих в диффе 
ренциальных механизмах

рис. 4.6, а, в, г ) ,  тормозные моменты 
следует определять аналогично для 
каждой условной коробки, принимая 
выходной момент первой в качестве 
входного момента второй.

Крутящий момент Мф, передавае
мый фрикционной муфтой, зависит от 
схемы коробки передач и места распо
ложения муфты в ней (см. рис. 4.15). 
Рассматривая схему на рис. 4.15, а как

двухпоточную передачу и 
формулу (4.12), находим

М ц х  =  Мд A f x  =  Л 1 д  +  Мф —

+ Мф,

откуда следует

Мф =
А —  1

М в

используя 

- М ф / А  +

(4.14)
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В схеме на рис. 4.15, б  муфта пере
дает весь входной момент, т. е.

Мф = М вх. (4.15)
Так как  МТ=М$  (см. рис. 4.15, в) 

в силу уравнения (4.12) можно найти
Л1Ф= - / Ш ВХ. (4.16)

Сила, действующая на ось (под
шипник) сателлита, определяется с 
учетом взаимного расположения зуб
чатых колес механизма и направления 
окружных и радиальных сил, дей
ствующих в зубчатых зацеплениях. 
Для однорядного дифференциала типа 
А (рис. 4.16, а)  сила, действующая на 
ось сателлита, равна удвоенному зна
чению силы в зубчатом зацеплении, 
т. е. P h = 2Pa = 2Pb.

Расчетные схемы для определения 
сил, действующих в дифференциалах 
типа D, показаны на рис. 4.16, б, в. 
В быстроходных передачах необходи
мо учитывать и центробежные силы, 
действующие на сателлиты.

КПД редукторной части коробки 
передач является одним из важнейших 
показателей, учитываемых при выборе 
схемы. Так как  при анализе кинемати
ческих схем, как правило, отсутствуют 
необходимые данные для определения 
потерь мощности в выключенных ди
сковых фрикционных устройствах, 
КПД рассчитывается только с учетом 
потерь в зубчатых зацеплениях.

Используя метод Крейнеса, КПД 
зубчатого механизма можно предста
вить в виде отношения

т  __  т  / т
Л д - П  ----  ^ д . п / М д . п ,

где Ыд.п =  (од/(оп— кинематическое пе
редаточное число при остановленном 
звене «т»; и\.п — М „1М А — силовое пе
редаточное число при остановленном 
звене «т».

Выше было показано, что кинема
тическое передаточное число коробки 
передач на /-й передаче является опре
деленной функцией параметров Р  диф

ференциальных механизмов (см. фор
мулу 4 . 4 ) .  Выражение « д . п отличается 
от выражения ( 4 . 4 )  тем, что при каж 
дом из значений Р,- добавляется сомно
житель ('П/)±1. в котором следует взять 
верхний знак при показателе степени, 
если выражение

pi duд .п

-д .п dP.1
положительно и нижнии, если отрица
тельно.

Окончательно выражение для опре
деления КПД планетарной передачи 
получает вид:

М М л ? ) * 1.
л f i (p i-

При определении Л.|Д .П

Р т )  

можно при
нять для внешнего зацепления г]1!Нш = 
= 0,98 и для внутреннего зацепления 
Лвнт =  0,99.

Анализ кинематических схем двух
поточных ГМП. Он состоит в опреде
лении характеристик передачи при 
заданных параметрах дифференциаль
ного механизма, известных его актив
ном диаметре и характеристиках гидро
динамической передачи.

В общем случае двухпоточная ГМП 
представляет собой сочетание гидро
трансформатора ГТ и четырехзвенного 
дифференциального механизма D, 
рис. 4.17, а.

Связь между угловыми скоростями 
звеньев дифференциала устанавлива
ется уравнениями кинематики:

(он =  <?1Сод +  е2соп;] 
со, =  е3(од +  e4Mn,J 

где e t ; е 2; е 3; е 4 — параметры диффе-

( 4 . 1 7 )

Рис. 4.17. Структурные схемы двухпоточных и 
ГМП:

а — общая; б  — с разделением потока в точке; в — 
разделением потока дифференциалом
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ренциала, зависящие от кинематиче
ских параметров Р  простейших трех
звенных механизмов, которые входят 
в его состав, и от схемы соединения 
звеньев этих механизмов между со
бой и с гидротрансформатором: е i — 
передаточное отношение между вала
ми «н» и «д» при остановленном вале 
«п»; е 2 — то же между валами «н» и 
«п» при остановленном вале «д» ; е 3 —- 
то же между валами «т» и «д»  при 
остановленном вале «п», е 4 — то же 
между валами «т» и «п» при останов
ленном вале «д».

Уравнения (4.17) позволяют опре
делить связь между передаточными 
отношениями ГМП и гидротрансфор
матора

е3 +  е4“ п .д  . 
т . н ; ; >

е1 +  е 2 +  “ п .д

е 4 — е 2и т.н 

ГДе Мт.ц =  (0т/(0н, ^п .д  =  (1)п/(0д.
Рассмотрим особенности схем со

единения внешних звеньев дифферен
циала с ГТ в зависимости от его па
раметров.

Если e i= l ,  е 2 = 0 и е 3 + е 4—1, полу
чается схема ГМП (рис. 4.17, б )  с  раз
делением потока мощности на входе в 
точке и суммирующим дифференциа
лом на выходе. По такой схеме выпол
нена опытная двухпоточная ГМП (см. 
рис. 4.6, ж ) .

Если ei + e2= l ,  е3 = 0 и е4=1, раз
деление потоков мощности осуществля
ется дифференциалом, установленным 
на входе, а суммирование их — в точ
ке на выходном валу (рис. 4.17, в) .  
Примером может служить ГМП, пред
ставленная на рис. 4.6, д.

Если е 1 +  е2= 1 ,  е3 = 0, а е 4 не равно 
нулю или единице, получается схема 
ГМП с разделяющим дифференциалом 
на входе и суммирующим дифферен
циалом с внешней опорой момента на 
выходе. По такой схеме выполнена 
ГМП, представленная на рис. 4.6, е.

Роль внешней опоры момента на низ
шей передаче играет тормоз Т2, и на 
передаче заднего хода — Т3.

Если ei + e2= l ,  а е 3 = е 4 = 0, полу
чается схема, в которой гидропереда
ча является гидротормозом (сот = 0 
всегда) и создает внешнюю опору с 
переменным моментом для третьего 
внешнего звена h  дифференциала. Для 
реализации в ГМП такие схемы смыс
ла не имеют.

Если е 2 = е 3 = 0, а е х и е 4 не равны 
нулю или единице, дифференциальный 
механизм распадается на два редук
тора с постоянными передаточными 
числами и последовательно установ
ленными до и после гидротрансфор
матора.

Наконец, при е х = е 4=1 и е 2= е 3=0  
ГМП превращается в полнопоточную 
гидродинамическую передачу.

Таким образом, уравнения (4.17) и 
(4.18) носят общий характер и позво
ляют исследовать кинематику двух
поточных ГМП любой схемы.

Связь между крутящими момента
ми, нагружающими внешние звенья 
дифференциального механизма двух
поточных ГМП, можно найти исходя 
из закона сохранения энергии. Пре
небрегая потерями в дифференциале, 
можно записать

■МдСОд +  Л1пС0п +  Л1а (0н +  М Т(0Т =  О,

т. е. суммарная энергия, подведенная к 
ведущим звеньям дифференциала, рав
на суммарной энергии, отведенной по 
его ведомым звеньям.

Подставляя в последнее уравнение 
выражения для сон и сот, из уравнения 
(4.17) получим

(Мл + е1Ми+е3Мт)а я+ (-Мп+ в2Мц-^
+ е 4 Л1Т) ton — 0.

Так как множители о)д и <ап могут при
нимать значения, отличные от нуля, по
следнее выражение справедливо лишь 
в том случае, если

Л4Д =  — e i M H — СзМт ;'1 /4  iq \  
Мп =  - е 2Мн- е 4Мт.)  ̂ '
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Выражения (4.19) представляют 
собой уравнения связи между нагру
зочными показателями внешних звень
ев дифференциального механизма и 
позволяют найти коэффициент транс
формации ГМП:

/г=-Мп/Мд= {eikr - e 2) l ( e l - e i k),
(4.20)

где kr — коэффициент трансформации 
гидротрансформатора: kv= — Мт/Мп.

Так как для любой передачи меха
нической энергии КПД представляет 
собой произведение коэффициента 
трансформации на передаточное отно

шение, используя выражения (4.18) и 
(4.20), можно найти

и  е 1е4т1г еЪе \^г e l e2UT.H"be2e3 Л “  «п.дй — — ■ — .
W l r  e3e4 r  e l e2UT.H +  e l e4 \

(4.21
Нагружающая способность ГМП, 

характеризуемая коэффициентом мо
мента входного вала г]д, может быть 
оценена с помощью первого уравнения 
системы (4.19), если крутящие момен
ты рабочих колес гидропередачи пред
ставить в виде:

К  =  р K < Dl  и = - k rMa,
где Лн — коэффициент момента насос
ного колеса.

Тогда крутящий момент на вход
ном валу ГМП

M* = PKa l ( ei ~ e3k) Dl- 
Подставляя в последнее выражение 

значение шн, определяемое первым 
уравнением системы (4.17), можно по
лучить

М д =  P V ° a  ( e i -  esk) (е> +  е2ип.лУ  D l- 
По аналогии с формулой для кру

тящего момента насосного колеса окон
чательно получаем

^д=рА,н(б1 — e 3k) ( е 1 + е 2ии,я ) 2.
Выбор основных параметров зуб

чатых передач. Он заключается в опре
делении межосевого расстояния, шири
ны зубчатых венцов, чисел зубьев,

окружного модуля и производится в 
два этапа. При выполнении эскизного 
проекта ведется предварительный вы
бор основных параметров, значения 
которых в дальнейшем уточняются по 
результатам проверочных расчетов 
зубчатых колес на прочность и долго
вечность.

Выбор параметров зубчатых пере
дач вальных ГМП может производить
ся в соответствии с рекомендациями 
гл. 3 для коробок передач механиче
ских трансмиссий. Методика провероч
ных расчетов зубчатых передач как 
вальных, так и планетарных ГМП изло
жена в гл. 3.

Межосевые расстояния в трехзвен
ных дифференциальных механизмах, 
образующих планетарную коробку пе
редач, могут быть выбраны предвари
тельно в следующих пределах: aw=  
= 38...55 мм — для легковых автомоби
лей; aw = 60...120 мм — для дорожных 
грузовых.

Ширина зубчатых венцов состав
ляет: Ь= (0,36...0,50) aw — в коробках 
передач легковых автомобилей; 6 = 
= (0,32...0,42) aw — грузовых.

Модули зубчатых колес находятся 
в пределах: т „ =  1,5...2,5 мм — для лег
ковых автомобилей; mn = 2,5...5 мм — 
грузовых.

Числа зубьев шестерен трехзвен
ных механизмов подбираются исходя 
из требуемых значений параметров Р  
и с учетом выполнения условий соос
ности, размещения и сборки.

Условие соосности. Для совпадения 
осей центральных колес дифференциа
ла необходимо, чтобы зацепления цент
ральных колес с сателлитами имели 
одно и то же межцентровое расстояние.

Для однорядных механизмов типа 
А условие соосности

za + 2zg =zb,  (4.22)
для двухрядных механизмов типа 
В и С

m t ( Z a ± Z g ) = m t (Zb±Zj) ,  (4.23) 
где верхний знак — для наружного за-
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Табл. 4.2. Условия сборки для типовых механизмов

Тип механизма Условие сборки Тип механизма Условие сборки

А га +  г Ь 
Е - Ц . Ч  

D с двумя внешними р 
зацеплениями

D с внешним и внут- гь — *а 
ренним зацеплениями Пр — Ц-Ч

П р и м е ч а н и е .  пр — число сателлитов, 
целое число.

ZbZg  +  Za Zf
в  ----- ----------— =  Ц .Чпр

С с двумя внешними zi,Zg — zaz f  
зацеплениями или дву- — Ц. Ч 
мя внутренними пР

зацепляющихся с центральным звеном; Ц.Ч —

депления, а нижний — для внутрен
него.

В выражениях (4.22) и (4.23), 
справедливых для некоррегированных 
и равносмещенных зацеплений, za и 
г ь  — числа зубьев центральных колес, 
a zg и Zf — числа зубьев сателлитов.

Условие размещения. Для обеспе
чения зазора между сателлитами не
обходимо, чтобы сумма радиусов 
окружностей выступов соседних сател
литов была меньше расстояния между 
их осями:

De< 2 a wsin(n ln ) , (4.24)
где Д . — диаметр выступов зубьев са
теллитов; п  — число сателлитов.

В действительности, расстояние 
между сателлитами должно быть боль
ше, чем полученное по формуле (4.24), 
так  как  необходимо разместить соеди
нительные элементы водила, обеспечи
вающие его жесткость. Поэтому усло
вие размещения должно быть провере
но графическим построением.

Условие сборки. Возможность сбор
ки дифференциала обеспечивается 
только в том случае, если числа зубьев 
колес дифференциала удовлетворяют 
определенным условиям (табл. 4.2).

Выбор чисел зубьев производится 
на основании предварительно установ
ленных значений кинематических пара
метров. Сначала выбирается число 
зубьев самого малого зубчатого коле

са (солнечной шестерни или сател
лита) .

Для однорядного дифференциала 
между числами зубьев сателлита и 
солнечной шестерни существует соот
ношение: Zf^Za  При Р ^ З ,  ZfŜ ZZa При 
Р ^ З .  Минимальное число зубьев сол
нечной шестерни — 20, а сателли
та — 16.

Используя зависимость между па
раметром Р  и числами зубьев по усло
виям сборки определяются числа зу
бьев остальных колес. При этом одно
временно следует учитывать условие 
соосности и размещения.

Выбор параметров многодисковых 
фрикционных муфт и тормозов. Он за 
ключается в определении коэффициен
та запаса р, нажимного усилия F„\ ра
диуса трения /у, расчетного коэффици
ента трения р; числа поверхностей 
трения 2 ц; коэффициента kz, учитыва
ющего снижение нажимного усилия из- 
за трения в шлицевых соединениях 
дисков; толщины дисков; хода поршня 
и расхода масла, необходимого для 
охлаждения и смазывания поверхно
стей трения. Параметры р, Гц, FH, р, ẑ , 
kz входят в соотношение (2.6), опреде
ляющее момент трения фрикционного 
устройства.

Коэффициент запаса (3 выбирается 
с учетом возможного изменения в 
эксплуатационных условиях некото-
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Рис. 4.18. Расчетная схема дисковой фрикци
онной муфты

рых параметров (коэффициента тре
ния, давления рабочей жидкости, сил 
трения в подвижных соединениях 
и др.). при котором снижается разви
ваемый фрикционными устройствами 
момент трения. Для фрикционных 
устройств коробки передач р прини
мается равным 1,1... 1,3, а для фрик
циона блокировки гидротрансформа
тора — 1,4...1,8.

Нажимное усилие в общем случае

F h— (Рук —F  Тр—F  п) Up, (4.25)

где /гж — сила, действующая на пор
шень вследствие давления жидкости; 
F Тр — сила трения в уплотнениях 
поршня; Fn — усилие отжимных пру
жин; Up — передаточное число рычаж
ков, передающих усилие от поршня на 
нижний диск.

Для дискового тормоза сила, дей
ствующая на поршень,

Fm = РгАп,

где р г — главное давление рабочей 
жидкости; Ап — площадь поршня.

Для муфты (рис. 4.18, а, б )  кроме 
статического давления на поршень 
действует центробежное давление 
жидкости, которое на радиусе г опре
деляется выражением

рц = j роr r d r  = рсо\(г2 — ГТ),
г о

где р — плотность рабочей жидкости; 
со — угловая скорость вращения муф
ты; /у — радиус точки подвода давле
ния.

Суммарная сила, действующая на 
поршень,

г2 2л
Fx =  J |  рг + у р ( г 2- г ?)]drda =

г 1 О
= л (л| — rf) ^

Так как л(г1  — Г\) = А„,

Р  ж  — Ап

Рг + 4 р с о 2(г1 +  г?-2г? )  
4

Рг +  —  рсо2 (r j  -f r\ — 2rf) 
4

(4.26)

где Г\ и г 2 — внутренний и наружный 
радиусы поршня.

Если давление подводится к ци
линдру через осевое отверстие вала, 
г т= 0 и формула (4.36) принимает вид

F x  =  Ап р  г - рсо" (rl +  Г\)

Давление р г в современных ГМП 
составляет 0,5...2 МПа. Повышение 
давления требует более надежных 
уплотнений, поэтому в ряде случаев 
для достижения больших усилий при 
малых размерах поршня используют 
рычажный усилитель (см. рис. 4.7, в ) .

Усилие Fn выбирается таким, чтобы 
при выключении фрикциона отжим
ные пружины были способны преодо
леть действие центробежного давления 
жидкости на поршень и силы трения
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Рис. 4.19. Зависимость коэффициента трения 
от скорости скольжения для различных фрик

ционных материалов:
1 — бумажная композиция; 2 — графнтизированная 
бумажная композиция; 3 — графитизированная пласт
масса; 4 — металлокерамическая композиция на м ед

ной основе

в уплотнениях и переместить его в 
исходное положение, т. е.

F n >  -<4пР®тах (г2 “I" Г1 —  2 Л?) -J- F тр -J-

+  cAi>
где сотах — максимально возможная 
угловая скорость вращения фрикциона 
при выключении; с  — жесткость от
жимной пружины; /п — ход поршня.

Силами трения можно пренебречь, 
если в качестве уплотнений приме
няются металлические или фторопла
стовые разрезные кольца. Для рези
новых колец круглого или эллиптиче
ского сечения можно принять /гТр = 
= (0,1...0,2)Fn.

Коэффициент трения (д. зависит от 
свойств материалов, образующих пару 
трения, скорости относительного сколь
жения, температуры и давления на по
верхностях трения. На рис. 4.19 пред
ставлены зависимости коэффициен
та р для различных фрикционных ма
териалов при работе в масле. Для 
наиболее употребительного материа
ла — металлокерамики — коэффициент 
трения изменяется от статического 
значения, равного 0,12, до 0,04, т. е. в 
три раза. Поэтому для расчетов 
принимается осредненное значение 
коэффициента между его статическим 
и минимальным динамическим значе
ниями (для металлокерамики — 0,8).

Радиус трения Гц зависит от внут
реннего гД1 и наружного гд2 диаметров 
поверхностей трения и определяется 
соотношениями (2.4) и (2.5) (см. гл. 2).

Значение гд2 ограничивается допу
стимыми значениями относительной 
окружной скорости скольжения дисков 
разомкнутых фрикционов: 30...35 м/с 
на режиме длительной работы и 60... 
65 м/с — кратковременно.

При выборе /д1 необходимо соблю
дать условие

где [<?] — допустимая средняя удельная 
нагрузка; — коэффициент, учитыва
ющий уменьшение действительной 
площади поверхности трения за счет 
маслоподводящих каналов.

Значение составляет для метал
локерамических материалов 3,5... 
4 МПа, для пластмассовых и бумаж
ных композиций 2,5...3 МПа.

Коэффициент при радиальных 
каналах равен 0,8...0,9; спиральных — 
0,6...0,65; радиальных и спиральных — 
0,45...0,55.

Число поверхностей трения zц во 
фрикционных устройствах, как прави
ло, не превышает 12...16. Это обуслов
лено тем, что каждый диск, начиная 
с первого, передает на последующий 
нажимное усилие за вычетом силы тре
ния в шлицевом соединении этого дис
ка с корпусом или ведомым барабаном 
фрикциона. Увеличение момента тре
ния фрикционного устройства за счет 
дальнейшего увеличения числа поверх
ностей трения может оказаться мало
эффективным и следует избирать дру
гой путь (например, увеличивать г^).

На рис. 4.18, б  представлена схема 
передачи нажимного усилия на диски 
фрикционной муфты. Сила F\ переда
ется от поршня на первую поверхность 
трения через ведущий диск. Сила тре
ния в шлицевом соединении диска с 
корпусом может быть определена че

170



рез момент трения на первой поверх
ности

Рц\ =  М Гш2), 
где Fi — нажимное усилие на первой 
поверхности трения; р ! —-коэффи
циент трения в шлицевом соединении; 
гш2 — средний радиус шлицевого со
единения ведущих дисков. Можно з а 
писать

Fx = F — (гц/лш2).
Решая это выражение относитель

но F 1, находим
р  _  р __________ !_________

1 1 +  W*1 ( У гш2)
Аналогично для усилий на второй 

и третьей поверхностях трения
F = F  1 ~ W*i ( V v i )

1 1 + №i ( V rmi) ’ 
p  =  p  [ '  ~  ИМч ( T j J r mi)] [I ~  ЦЦ1 ( ' ■ J r ul2)]

1 t1 -  Wl (r J rml)] [1 + №l (V/rm2)] ’
Приняв обозначения

1 -  W*1 irJ rml) = А И

В,

+  -  +(AB) г- 1 1

Рис. 4.20. Зависимость коэффициента kz от 
числа дисков п

представлена сумма членов убываю
щей геометрической прогрессии:

А) - - ~ - (АВ)г , (4.28) 
' 1 — АВ v '

.Мд — F (1

где 2 — число ведомых дисков.
В выражении (4.28) сила F t равна 

нажимной силе FH, если поршень не
посредственно воздействует на ведо
мый диск.

Когда толкающая сила, развива
емая поршнем, передается через веду
щий диск (как показано на расчетной 
схеме), полный момент трения опре
деляется выражением

находим
F2 = F lA- F3= F iAB; F ^ P ^ B -  F5 = 
= F\A2B 2 и т. д.

Переходя к моментам трения на ве
домых дисках, получаем 
Л Г д  1 =  р г д  ( F x +  F 2)  =  F j . u / v  ( 1  +  Л ) ;

М ц2 =  рХд (F3 +  F^) =  F ^ r ц (1 -f- А) АВ;

М ( F2z—1 -f- F2z) =  F хр лц  (1  -J-

+  А) (.АВ)2- 1.
Полный момент трения фрикциона 

находим как  сумму моментов трения 
всех ведомых дисков

= Fхрлд ( 1  -)- Л) [ 1 -f- АВ -{- (АВ)2 +

M„ =  F
1 + (rJ rml) 

х  1 -  (АВ)г

(1 +  А) х

(4.27)
Выражение (4.27) можно упро

стить, так как  в больших скобках

1 — АВ
Сравнивая последнее выражение с 

формулой (2.6), находим коэффициент 
kz, устанавливающий влияние числа 
дисков на момент трения:

ь (\ + А )(\-{ АВ Г )  29)
2г ( 1 + ц ц 1гц/лш2) ( 1 - Л 5 )  '

На рис. 4.20 представлена зависи
мость коэффициента kz от числа ведо
мых дисков. Исходные данные при по
строении графика: ц = 0,08; pi = 0,2; 
Гр. = 110 мм; гш1 = 94 мм; гш2=128 мм. 
График показывает, что при восьми 
ведомых дисках действительный мо
мент трения фрикциона снижается на 
23% , а при 16 — на 38% по сравне
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нию с теоретическим (т. е. без учета 
сил трения в шлицевых соединениях). 
Отмеченное снижение момента трения 
будет еще более существенным при 
увеличении коэффициентов трения 
ц и

Толщина дисков фрикционов зави
сит от передаваемого крутящего мо
мента и наружного диаметра и состав
ляет 0,9...3 мм. Нижний предел относит
ся к легковым автомобилям, верх
ний — тяжелым грузовым. Для пред
варительного выбора толщины диска 
можно воспользоваться эмпирической 
зависимостью б = 0,8 + 0,01гд2, где гд2 — 
наружный диаметр диска, мм. Толщина 
фрикционных накладок ведомых ди
сков составляет 0,25...3 мм. При выбо
ре толщины дисков для ГМП грузовых 
автомобилей следует руководствовать
ся ОН 025-314—68.

Ход /п поршня зависит от установ
ленного зазора для одной поверхности 
трения в выключенном состоянии 
фрикциона и числа поверхностей 
трения:

/п —

где Д — зазор, приходящийся на одну 
поверхность трения.

Значение А выбирается в зависи
мости от наружных диаметров дисков 
и составляет 0,2...0,4 мм. Для ГМП гру
зовых автомобилей по ОН 025-314— 
68 зазор должен составлять 0,3...0,4 мм.

Расход рабочей жидкости для сма
зывания и охлаждения поверхностей 
трения приближенно может быть опре
делен с помощью эмпирических зави
симостей коэффициента трения и вре
мени охлаждения после включения 
фрикционного устройства от удельного 
расхода С?ф (расхода, отнесенного к 
полной площади поверхности трения), 
которые показывают, что для образо
вания устойчивой масляной пленки и 
стабилизации коэффициента трения 
удельный расход должен быть не ме
нее 0,8...1 л/(м2-с).

При необходимости более интенсив-

тормозов

ного охлаждения дисков удельный рас
ход может быть увеличен, но не более 
чем до С?ф = 3 л/(м2-с), так как при 
этом существенно уменьшается коэф
фициент трения. Кроме того, при чрез
мерных подачах повышаются потери 
мощности на разбрызгивание масла, 
протекающего через зазоры между дис
ками выключенного фрикционного 
устройства.

Таким образом, расход жидкости, 
охлаждающей поверхность трения ди
сков фрикционной муфты или тор
моза,

Qit> = QttHs, (4.30)
где Av — полная площадь поверхности 
трения.

Выбор основных параметров лен
точных тормозных устройств. Выбор 
параметров ленточных тормозных 
устройств заключается в определении 
силы натяжения ветвей ленты; радиуса 
барабана; ширины, толщины и угла 
охвата барабана лентой и коэффициен
та трения.

В связи с тем, что направление 
вращения тормозных барабанов ко
робки передач постоянно, применяют
ся, как  правило, простейшие ленточ
ные тормоза с одним неподвижным 
концом (рис. 4.21, а, б ) .

Развиваемый тормозным механиз
мом момент определяется выражением

l l ,  (4.31) 
2F 2R3 ) J

где F2 — сила натяжения ветви 2 лен

M ll =  F .
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ты, совпадающая с направлением вра
щения барабана; Е — модуль упруго
сти; I — момент инерции поперечного 
сечения ленты; 8 — толщина ленты — 
О,ОЗ...0,05 м; R — радиус барабана; 
а  — угол охвата барабана (5,5... 
5,9 рад).

Силы натяжения ветвей ленты свя
заны между собой зависимостью

Рг =  F , 1
F2R3

(4.32)

цилиндре. Для достижения больших 
усилий натяжения в этом случае воз
действие от цилиндра может переда
ваться на ленту с помощью рычага 
(рис. 4.21, б ) .

Усилие поршня F, необходимое для 
создания требуемого натяжения лен
ты, определяется зависимостью

Г  F I 1 ^ 0Г = 1,2 2

где У7! — сила натяжения ветви 1 лен
ты, действующая в противоположном 
вращению барабана направлении.

При толщине ленты, не превышаю
щей 3...4 мм, жесткостью ленты можно 
пренебречь; тогда выражения (4.31) и 
(4.32) преобразуются в соотношения 
для гибкой связи, установленные 
Эйлером,

Мц = F2(e»a  — 1);| (4 33)
F1 =  F2e m . | {*-М)

В зависимости от того, какая ветвь 
ленты тормоза является управляемой, 
требуется большее или меньшее уси
лие натяжения для достижения одного 
и того же тормозного момента. При 
выполнении тормозного устройства с 
управляемой ветвью 2 (рис. 4.21, а)  
требуется значительно меньшее уси
лие по сравнению с вариантом управ
ления ветвью 1. Такое различие в 
усилиях натяжения ветвей является 
следствием того, что в первом случае 
сила трения совпадает с направлением 
усилия затяжки ленты, помогая затя
гивать тормоз, а во втором — препят
ствует натяжению.

При самозатягивании ленты (само- 
усилении) снижается необходимое 
усилие, что приводит к резкому вклю
чению тормоза и динамическим на
грузкам в трансмиссии. Поэтому в 
ряде случаев управление ленточным 
тормозом осуществляется воздействием 
на ветвь 1, что обеспечивает высокую 
плавность включения при постепен
ном нарастании давления в силовом

где Fu 2 — усилие затяжки ленты, за 
висящее от схемы тормоза (F{ или F2)\ 
lo/h — передаточное число рычага, рав
ное 5...8.

Диаметр силового цилиндра

d = ] / ~ 4 ( F - F „ )  
я РГ

где Fn — усилие отжимной пружины.
Усилие отжимной пружины F п 

должно быть достаточным для преодо
ления сил трения в уплотнениях и 
гидравлического сопротивления в ка
нале управления.

Ширина ленты b определяется пре
дельной удельной нагрузкой

Eld
Vmax Rb V  2 F2R3 

Без учета жесткости лент эта фор
мула получает вид

При выборе значений qmax и коэф
фициента трения jo, следует руковод
ствоваться рекомендациями для мно
годисковых фрикционных устройств.

Выбор параметров системы управ
ления ГМП. Определяется: принци
пиальная схема системы, количество 
насосов, их подача, площадь поверхно
сти охлаждения радиатора.

Схема системы управления зави
сит, в основном, от выбранных схем 
системы подпитки и охлаждения ги
дротрансформатора и системы пере
ключения передач.

Выбор схемы системы подпитки и 
охлаждения зависит от типа автомо
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биля, условий его работы и необходи
мого количества насосов системы с 
приводом от двигателя. В автомобилях 
высокой и повышенной проходимости, 
а также самосвалах применяются 
системы закрытого типа с двумя насо
сами. Один из них обеспечивает цирку
ляцию масла из радиатора в гидро
трансформатор и обратно по замкну
тому контуру, а второй восполняет 
утечки в этом контуре и поддерживает 
необходимое давление, исключающее 
кавитационные режимы работы гидро
трансформатора. Второй насос, как 
правило, питает систему переключения 
передач. В легковых автомобилях, го
родских и междугородных автобусах 
используются в основном системы от
крытого типа (см. рис. 4.9). Если тех
ническими условиями предусматрива
ется запуск двигателя буксировкой 
или буксировка неисправного автомо
биля, в системе должен быть преду
смотрен насос с приводом от выход
ного вала ГМП. Общее количество на
сосов системы управления зависит 
также от конструкции коробки пере
дач (В ГМП с сухим картером требу
ется дополнительный откачивающий 
насос) и может достигать четырех. На 
легковых автомобилях и автобусах 
применяются системы с двумя насоса
ми: передним и задним.

Схема системы переключения пе
редач определяется ее типом (ко
мандная, автоматическая или полу
автоматическая), числом передач и 
видом энергоносителя. На автомоби
лях высокой проходимости и само
свалах применяются, как правило, 
командные системы. Двухпараметриче
ские системы автоматического пере
ключения передач предназначены 
только для автомобилей, эксплуати
рующихся на дорогах с твердым по
крытием (легковые автомобили, город
ские и междугородные автобусы). 
Для автомобилей повышенной прохо
димости иногда применяются системы, 
обеспечивающие возможность пере

ключения передач как  в командном 
режиме (в тяжелых дорожных усло
виях), так и в автоматическом (на хо
роших дорогах). Выбор режима в 
таких системах осуществляется води
телем с помощью специального устрой
ства. В ряде случаев для легковых 
автомобилей и грузовых с числом пере
дач более четырех применяются полу
автоматические системы с автомати
ческим переключением только высших, 
наиболее часто используемых передач.

Блокирование гидротрансформато
ра только на высшей передаче можно 
рассматривать как введение еще одной 
передачи. Это требует применения 
клапана блокировки. Если же блоки
ровка гидротрансформатора преду
сматривается на всех передачах, по
мимо клапана блокировки, в состав 
системы переключения передач долж
но входить устройство, обеспечиваю
щее предварительное выключение бло
кировочной муфты при каждом пере
ключении передач.

Общая схема системы управления 
ГМП получается объединением рас
смотренных выше систем, а также си
стемы смазки. В некоторых случаях в 
общую систему может входить и систе
ма управления гидродинамическим 
тормозом замедлителем.

Необходимая подача насосов опре
деляется расходом рабочей жидкости 
в отдельных частях системы управле
ния: в системе подпитки и охлаждения 
гидротрансформатора; смазки; пере
ключения передач.

Расход жидкости в системе охлаж
дения гидротрансформатора зависит от 
количества теплоты, которое необхо
димо отвести из круга циркуляции для 
поддержания нормальной температу
ры рабочей жидкости. Наибольшие по
тери мощности Р п имеют место при ра
боте гидротрансформатора на нижней 
границе рабочего диапазона:

Рп — Ре{1 — т]г mln) > (4.34)
г д е  Ре — мощность двигателя при рабо-
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те гидротрансформатора на нижней 
границе рабочего диапазона переда
точных чисел; r]r min — КПД гидро
трансформатора при тех же условиях 
(обычно равен 0,75...0,8).

Объемный расход рабочей жидко
сти в гидротрансформаторе

Qr=Pu/(cAtp),
где с  — удельная теплоемкость рабо
чей жидкости (для минеральных ма
сел 1,67 кДж/(кг-°С); At — перепад 
температур рабочей жидкости на вхо
де и выходе гидротрансформатора 
(18...20°С); р — плотность рабочей 
жидкости.

Расход рабочей жидкости в системе 
смазки включает расходы на охлажде
ние фрикционных устройств и на сма
зывание подшипников передачи

Q см= Q(f> +  Qn,

где Оф — суммарный расход масла 
на охлаждение всех фрикционных 
устройств ГМП (расчет ведется по 
формуле (4.30); Qn— расход масла 
для смазывания подшипников (опре
деляется из расчета 0,02...0,03 л/с на 
один подшипник).

Расход масла в системе переключе
ния передач

Qn. п= Vz/tn,
где Vs  — суммарный объем исполни
тельных цилиндров одновременно 
включаемых фрикционных устройств; 
in— время перемещения поршней при 
включении (0,1...0,2 с).

Необходимая подача насосов з а 
висит от схемы системы подпитки и 
охлаждения гидротрансформатора и 
принимается несколько больше рас
четной (примерно на 20%) с учетом 
утечек через уплотнения.

Если применяется система охлажде
ния гидротрансформатора открытого 
типа, передний насос должен обеспе
чивать подачу, достаточную для пита
ния всех систем ГМП

Qn.H —  1 ,2  ( Q r +  QcM+ Qn.n)-

Табл. 4.3. Формулы для определения
коэффициента теплопередачи kt

Конструкция радиа
тора

Значение kt при скорости 
охлаждаемой жидкости 

в трубках радиатора &ж , 
м/с

0 ,16 ...0 ,39  0 ,4 ...0 ,92

Радиатор с дву- 
мя рядами трубок 84,2и°’29и^22 70,8и°-34и^14

Радиатор с тре
мя рядами трубок 82а°-4и^2 72,9из’45у^’10

В системах охлаждения гидротран
сформатора закрытого типа цирку
ляция жидкости обеспечивается от
дельным насосом с соответствующей 
подачей, а требуемая подача передне
го насоса определяется потребностями 
системы смазки и системы переключе
ния передач

Qn.H—  1,2 ( Q cm+  Qn.n) •

Обычно подача заднего насоса 
Q3.H— 0,5Q n.H.

Подача откачивающего насоса 
ГМП с сухим картером принимается 
в 2...2,5 раза больше подачи переднего 
нососа.

Общая площадь поверхности ра
диатора системы охлаждения гидро
трансформатора

Ар = Р п/ (ktAtp) ,
где Р а — максимальные потери мощ
ности в гидротрансформаторе; Д^Р — 
разность температур охлаждаемой ра
бочей жидкости и охлаждающей сре
ды; kt — коэффициент теплопередачи 
радиатора.

Значение А̂ р для радиаторов с воз
душным охлаждением — 80 °С, а для 
радиаторов, включенных в систему 
жидкостного охлаждения двигателя,—
30...40 °С.

Коэффициент теплопередачи мож
но определить с помощью эксперимен
тальных зависимостей, приведенных в 
табл. 4.3.
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Средняя скорость воздуха ив перед 
радиатором принимается 10... 15 м/с. 
Средняя скорость рабочей жидкости в 
трубках радиатора

Vm—Qr/Arp,
где Qr — максимальный расход жидко
сти в системе охлаждения гидротран
сформатора; А тр — общая площадь 
проходного сечения трубок радиатора.

4.7. Расчет элементов ГМП

Расчет фрикционных устройств
ГМП. В задачи расчета входит опре
деление показателей нагруженности и 
оценка правильности выбора парамет
ров основных элементов ГМП (мето
ды расчета зубчатых колес, подшип
ников и валов ГД1П и коробок передач 
механических трансмиссий одинаковы 
и изложены в гл. 3). Данный расчет 
состоит в определении ряда показате
лей (степень нагрева, удельная работа 
трения, удельная мощность трения), 
которые используются для косвенной 
оценки работоспособности и износо
стойкости элементов трения. Так как 
трогание с места автомобиля с ГМП 
осуществляется только за счет сколь
жения рабочих колес гидротрансфор
матора с предварительным включе
нием передачи на режиме холостого 
хода двигателя, расчет ведется для 
режима переключения передач при ра
боте двигателя по внешней характери
стике.

На рис. 4.22 представлены расчет
ные схемы трансмиссии автомобиля с 
ГМП для исследования процесса 
включения фрикционной муфты ко
робки передач (рис. 4.22, а)  и блоки
ровочной муфты гидротрансформато
ра (рис. 4.22, б ) .  В соответствии с 
принятыми обозначениями работа тре
ния муфты

=  .1 М ф (t) К  (0 — ю, (01 dt ,  (4.35)
о

где Мф(^) — момент трения; coi и о)2 — 
угловая скорость ведущих и ведомых 
дисков в функции времени; tб — про
должительность буксования муфты.

Функции COi (/) и со2 (0  находятся 
решением системы уравнений движе
ния масс динамической системы транс
миссии, которая для автомобиля с 
вальной ГМП имеет вид 

d  со.

d t
M Hkr =  AfT;
М — I dai  
m T  ~  11 d t

d a  2 

d t
Л4ф — /о

M(, (4.36)

J

Рис. 4.22. Схемы динамических систем транс
миссии автомобиля с ГМП

где Мл, Мв, М т  — соответственно кру
тящие моменты двигателя, насосного 
колеса и турбины, приведенные к ве
дущей части муфты; /д — момент 
инерции двигателя и насосного колеса 
гидротрансформатора, приведенные к 
ведущей части муфты; 1\ — момент 
инерции деталей трансмиссии от тур
бины до ведущих дисков включитель
но, приведенный к ведущей части муф
ты; /2 — момент инерции автомобиля, 
колес и деталей трансмиссии до ведо
мых дисков включительно, приведен
ный к ведомой части муфты; kr — 
коэффициент трансформации гидро
трансформатора; М2 — крутящий мо
мент сил сопротивления движению 
автомобиля, приведенный к ведомой 
части муфты.

Система уравнений (4.36) может 
быть использована и для расчета пла
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нетарных ГМП, так как работа и мощ
ность трения практически не зависят 
от места расположения фрикционного 
устройства в коробке передач и опре
деляются параметрами динамической 
системы и начальными и конечными 
условиями процесса включения. Для 
этого дифференциальный механизм и 
его фрикционное устройство условно 
заменяются зубчатой передачей с по
стоянным передаточным числом, рав
ным передаточному числу включае
мой передачи, и фрикционной муфтой, 
установленной на ведущем или ведо
мом валу этой передачи. Подобное 
упрощение недопустимо для нахожде
ния действительных законов измене
ния крутящих моментов и угловых ско
ростей элементов трения планетарных 
ГМП.

Аналитическое решение системы 
уравнений (4.36) может быть найдено 
при допущениях, что скорости двига
теля и автомобиля за время переклю
чения передач не изменяются, т. е. 

dco, с1(£>г
~ d T ~  ~  0» —  =  0 ,

и момент трения фрикционной муфты в 
процессе включения изменяется по ли
нейному закону

Мф = k t̂,
где — коэффициент пропорциональ
ности.

Первое из принятых допущений по
зволяет считать, что крутящий момент 
на турбине Мт в процессе включения 
изменяется в соответствии с выходной 
характеристикой гидротрансформато
ра, которую возможно представить в 
линеаризованном виде (см. рис. 4.23).

■Мт=.Мто-Ь^1М1,
где Мто — приведенный максимальный 
крутящий момент на турбине (нахо
дится по линеаризованной выходной 
характеристике гидротрансформато
ра) ; k\ — коэффициент пропорциональ
ности.

Коэффициент ki определяется коор-

Рис. 4.23. Выходная характеристика 
гидротрансформатора

динатами точек Л и £ на графике вы
ходной характеристики гидротрансфор
матора (рис. 4.23)

К  =  Щ а —  М б ) / (сол —  со б )  ■
Точки А та Б соответствуют момен

там переключения передач (А — на 
низшую, Б — на высшую) и являются 
точками пересечения тяговых характе
ристик автомобиля на рассматрива
емых передачах.

В качестве дополнительного усло
вия принимаем, что фрикционная муф
та предыдущей передачи полностью 
выключена к моменту включения муф
ты рассматриваемой передачи, а угло
вая скорость турбины за счет разрыва 
потока мощности достигла coi 0.

Включением муфты турбина затор
маживается до скорости ©в при пере
ключении на низшую передачу и до 
со а при переключении на высшую. Та
ким образом, начальными условиями 
процесса включения (при t =  0) явля
ются: СОх = COi о» Мт =  0 — для любого 
переключения; а конечными (при t — 
= t6): = со л — м2 или — « 2 —
в зависимости от направления пере
ключения передач.

Коэффициент характеризует со
бой темп нарастания момента трения в 
процессе включения фрикционной муф
ты и может быть найден с помощью 
зависимости

kfi =  Л Т Х т а х  ,

где Л1ттах — максимальный крутящий 
момент на турбине, приведенный к ве-
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дущей части муфты; {5 — коэффициент 
запаса фрикционной муфты; tф — про
должительность нарастания момента 
трения, составляющая 0,4...0,8 с.

С учетом принятых допущений си
стема (4.36) сводится к одному урав
нению

dtO!
h- d t

—  ^1со1 = м.тО ' ■ kfit. !

В з
T J6

d t
Мт =  M Hkr; 
Мф -f- м т =  /2 d(o2

~ d f
М0

(4.39)

мы, приведенный к турбине; сог — угло
вая скорость вращения турбины.

Полагая, что за время блокировки 
гидротрансформатора крутящий мо
мент двигателя и скорость движения 
автомобиля остаются постоянными, за 
меняем систему (4.39) одним уравне
нием:

После интегрирования и подстанов
ки начальных условий находим закон 
изменения угловой скорости ведущей 
части муфты

(Oi = ©io + ̂  (e at — 1) -\-Bt,  ̂ (4.37) 
где А =  — k^Ii/kl'B = k jk u  a= k l/Il.

Уравнение (4.37) позволяет опреде
лить te, если вместо coi подставить ее 
значение в конце процесса включения 
муфты: о)1 ==со2.

Окончательно работа трения опре
деляется подстановкой в выражение 
(4.35) полученных зависимостей для 
©1 и сог и интегрированием его:

—  (C0j о —  (0 2 —
1 ^

- ^ + 4 V 6 - 1 ) 1 .  (4.38)

Для определения работы трения 
блокировочной муфты гидротрансфор
матора составляется система уравне
ний движения масс динамической си
стемы, представленной на рис. 4.22, б:

d(0> ' м и +  м ф-

dto„
■ М д  =  / д Мя +  Мф. (4.40)

где Мд, Мн, Мт — крутящие моменты 
соответственно двигателя, насосного и 
турбинного колес гидротрансформато
ра; М2 — крутящий момент сил сопро
тивления движению автомобиля, при
веденный к турбине; /д — суммарный 
момент инерции двигателя и насосно
го колеса гидротрансформатора; /2 — 
момент инерции ведомой части систе-

Представим момент двигателя ли
нейной функцией разности угловых 
скоростей с о д  и о)2:

=  k\i ((Од 0)2) ,

где ku — коэффициент пропорциональ
ности: kn = Л1цо ((Одо (О2 ) , Мно и (Одо — 
начальные момент и угловая скорость 
насосного колеса, определяемые по 
графику совместной работы двигателя 
и гидротрансформатора; 0)2 —  постоян
ная скорость движения автомобиля, 
приведенная к турбине.

Момент трения блокировочной муф
ты можно представить в виде линейной 
функции

■Мф = k^t,
где ku — коэффициент пропорциональ
ности: &n=pAlemax/V> р — коэффициент 
запаса муфты, равный 1,4...1,8; ф̂ — 
продолжительность нарастания момен
та: /ф =  0 , 2 . . . 0 , 3  с.

С учетом принятых допущений 
уравнение движения (4.40) принимает 
вид:

d(x)R
■ М д  =  Iд  ----- ^ -----------f -  kH ( ( О д  ( 0 2 )  +  k t̂,

интегрируя которое, находим
(Од = (одо—̂4 ( e at — \ )+Bt ,  (4.41) 

где А = — дАн,  В  = k^/ku, а =
=  - k J I A.

Подстановкой полученных зависи
мостей для (Од и (о2 в выражение (4.35) 
и интегрированием его получаем фор
мулу работы трения блокировочной 
муфты, аналогичную формуле (4.38), 
в которой следует заменить о)ю на (од о,
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Рис. 4.24. Зависимость допустимой удельной 
мощности буксования от удельной работы 
буксования для различных фрикционных ма

териалов:
1 — бумажная композиция: 2 — графитнзированная 
бумажная композиция: 3 — графитнзированная пласт
масса: 4 — металлокерамическая композиция на мед- 

ноА основе

a to находится подстановкой в уравне
ние (4.41) условия (од = сй2.

Повышение температуры элементов 
трения за одно включение определяет
ся по формуле:

Д/ = И7Ф у / ( т с ) ,  (4.42)
где у  — коэффициент, учитывающий 
долю теплоты, которая приходится на 
элемент трения: 7 = 1 — для дисковых 
фрикционных устройств, у = 0 ,5 — для 
ленточных тормозов; т  — масса рас
считываемого элемента трения; с  — 
удельная теплоемкость: для стали с = 
= 0,48 кДж/(кг-°С).

Значение Д ,̂ определяемое форму
лой (4.42), не должно превышать
20...25 °С.

Удельная работа трения рабочих 
поверхностей фрикционных устройств

(4.43)
где А — площадь (действительная) 
поверхности трения.

Удельная мощность буксования на
иболее полно характеризует скорость 
изнашивания рабочих поверхностей:

Руд=  w^ l to— Wф! (At§). (4.44)
Значения и Руд, определяемые 

формулами (4.43) и (4.44), не должны 
превышать предельных значений, пред
ставленных на рис. 4.24 для различных 
фрикционных материалов.

Расчет муфт свободного хода гидро
трансформатора. Он заключается в 
проверке условий заклинивания и кон
тактной прочности.

Условие заклинивания может быть 
представлено в виде

0 * 8  f ,
где ц, — коэффициент трения (прини
мается равным 0,11...0,13); а  — угол 
заклинивания.

Контактные напряжения в роликах 
муфт свободного хода рассчитываются 
по формуле Герца — Беляева

ст =  0 ,41'8 V  FEI(lr) , (4.45) 
где F — нормальная сила, действующая 
на ролик:

F = 2Mp.J(zR a),
■Мр.м — расчетный момент, передава
емый муфтой: Л1р.м~ Мртах(Угг- 1 ) ;
2 — число роликов: z = 8...20; R — ра
диус цилиндрической рабочей поверх
ности муфты; I, г  — соответственно 
длина ролика и его радиус.

Напряжение, определяемое по фор
муле (4.45), не должно превышать
4-103 МПа при твердости рабочих по
верхностей HRC3 63...66.

Расчет шлицевых соединений ди
сковых фрикционных устройств. Для 
подвижных шлицевых соединений ди
сков с корпусом или барабаном основ
ное значение имеет расчет на смятие, 
так как  при больших напряжениях на 
шлицах возникают вмятины, препятст
вующие чистоте выключения. Напря
жения рассчитываются по формуле

где уш — коэффициент, учитывающий 
неравномерность распределения на
грузки между шлицами: = 0,5...0,75; 
2̂, Г\ — наружный и внутренний ради

усы шлицев; б — толщина дисков; 
zm — число шлицев; п  — число дисков.

Напряжения в корпусах и бараба
нах из конструкционных сталей 45, 50, 
40Х не должны превышать 7,5...8 МПа.
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5 РАЗДАТОЧНЫЕ И ДОПОЛНИТЕЛЬНЫЕ КОРОБКИ 
ПЕРЕДАЧ

5 . Требования к конструкции,
классификация

Для распределения крутящего мо
мента между ведущими мостами пол
ноприводных автомобилей устанавли
вается механизм, называемый разда
точной коробкой. На автомобилях с 
бортовым приводом раздаточные ко
робки могут устанавливаться для рас
пределения момента между бортами 
или отдельными группами ведущих 
колес борта. Иногда раздаточная ко
робка устанавливается на неполно
приводных автомобилях 6X4, она рас
пределяет крутящий момент между 
мостами тележки. J

Основные требования к конструк
ции раздаточной коробки: распределе
ние крутящего момента не должно со
провождаться циркуляцией мощности 
в приводе от раздаточной коробки 
к ведущим колесам автомобиля; кон
струкция, не удовлетворяющая указан
ному выше требованию, должна иметь 
устройство, позволяющее отключать 
вспомогательный ведущий мост в усло
виях, когда циркуляция мощности 
может быть значительной; раздаточ
ная коробка грузового автомобиля 
должна быть приспособлена к установ
ке механизма отбора мощности; при
2-ступенчатом исполнении раздаточ
ная коробка должна иметь привод 
спидометра; механизм переключения 
в двухступенчатой раздаточной ко
робке должен иметь устройство 
для надежной фиксации включен

ной ступени и нейтрального поло
жения.

Классификация раздаточных коро
бок производится по следующим при
знакам: характеру деления силового 
потока; количеству ступеней переда
точного числа; количеству выходных 
валов; взаимному расположению вы
ходных валов; периодичности включе
ния привода вспомогательного моста.

По характеру деления силового 
потока различают раздаточные короб
ки с дифференциальным приводом вы
ходных валов, блокированным и сме
шанным. Блокированный привод мо
жет быть или с кинематически жесткой 
связью выходных валов или со связью 
с помощью муфты свободного хода. 
Смешанный привод может применять
ся при наличии трех выходных валов.

Количество ступеней передаточного 
числа в раздаточной коробке — одна 
или две. Двухступенчатые применяют
ся для расширения диапазона переда
точных чисел трансмиссии. Необходи
мость в этом возникает в тех случаях, 
когда диапазон устанавливаемой ко
робки передач недостаточен для 
полноприводного автомобиля.

Число выходных валов в раздаточ
ной коробке чаще всего два. Три вы
ходных вала имеют раздаточные ко
робки автомобилей 6X 6 с раздельным 
приводом мостов тележки.

В раздаточных коробках с двумя 
выходными валами последние могут 
иметь соосное или несоосное располо
жение. При несоосном расположении
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один из выходных валов может уста
навливаться соосно входному валу. 
Это позволяет осуществить прямую 
передачу мощности с входного вала на 
соосный выходной.

По периодичности включения при
вода вспомогательного ведущего мо
ста, которым обычно является перед
ний мост, различают раздаточные ко
робки с постоянно включенным и с 
периодически включаемым передним 
мостом.

5.2. Кинематические схемы 
и конструкции

Можно выделить несколько типо
вых групп наиболее распространенных 
кинематических схем раздаточных ко
робок. Три основные группы схем по
казаны на рис. 5.1...5.3. Первой группе 
(рис. 5.1) присущи следующие при
знаки: два соосных выходных вала 
с дифференциальным приводом; по
стоянно включенный передний мост; 
второй (рис. 5.2) — два несоосных вы
ходных вала с блокированным приво
дом; один из выходных валов соосен 
входному; периодически включаемый 
передний мост. Схемы третьей группы

(рис. 5.3) имеют: два соосных выход
ных вала с блокированным приводом; 
периодически включаемый передний 
мост. Раздаточные коробки первой 
группы выполняются двухступенчаты
ми и одноступенчатыми, второй и тре
тьей групп — обычно двухступенча
тыми.

Для раздаточных коробок первой 
группы характерно отсутствие в при
воде ведущих мостов циркуляции мощ
ности, что позволяет иметь постоянно 
включенный привод всех ведущих мо
стов и, следовательно, обеспечить бо
лее равномерную их загрузку. Разда
точные коробки этой группы наиболее 
полно удовлетворяют первому из у к а 
занных выше требований (см. пара
граф 5.1). Для улучшения проходимо
сти автомобиля в сложных дорожных 
условиях в раздаточных коробках пер
вой группы устанавливается муфта 
принудительной блокировки межосе
вого дифференциала (МБ, рис. 5.1). 
При движении с блокированным диф
ференциалом может иметь место цир
куляция мощности. Поэтому на сухих 
твердых дорогах, где циркулирующий 
момент может быть значительным, 
блокировать дифференциал не разре-

а

Рис. 5.1. Схемы раздаточных коробок с дифференциальным приводом: 
а  — УРАЛ-375; б — КамАЭ-4310; в  — Z ahnradfabrik  «VG-275. 380, 800»
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Рис. 5.2. Схемы раздаточных коробок с блокированным приводом и несоосными вы 
ходными валами: 

а — ГАЗ-66, УАЗ-452; б  — A ystin  G ipsy; в — ЗИЛ-131

Рис. 5.3. Схемы раздаточных коробок с бло
кированным приводом и соосными выходны

ми валами:
a  — T atra «138»; б — H enschel; в  — T im ken; г  — 

MA3-7310 (проходной редуктор '

шается. Раздаточные коробки первой 
группы рекомендуются для автомоби
лей, предназначенных для постоянной 
работы в качестве полноприводных.

В раздаточных коробках второй

группы есть прямая передача с вход
ного вала на соосный с ним выходной. 
При движении на прямой передаче в 
раздаточной коробке автомобиль ра
ботает как неполноприводной, с от
ключенным передним мостом. При 
этом подшипники и зубчатые колеса 
раздаточной коробки не нагружены. 
Для работы автомобиля в качестве 
полноприводного в раздаточной короб
ке второй группы производится вклю
чение привода переднего моста с по
мощью передвижной зубчатой муфты. 
Привод при этом оказывается блоки
рованным, с кинематически жесткой 
связью выходных валов. В контур воз
можной циркуляции мощности входят 
зубчатые колеса раздаточной коробки, 
соединяющие ее выходные валы, кар
данные и главные передачи, полуоси 
и шины. При движении по сухой твер
дой дороге привод переднего моста 
должен быть выключен для предупре
ждения возможной циркуляции момен
та. Раздаточные коробки второй груп
пы рекомендуются для автомобилей, 
работающих в качестве полнопривод
ных лишь периодически, если при этом 
на высшей ступени для них допустимо 
иметь передаточное число, равное еди
нице.

Раздаточные коробки третьей груп
пы качественно отличаются от разда
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точных коробок второй группы отсут
ствием прямой передачи, вследствие 
чего их зубчатые колеса и подшипники 
нагружены при всех режимах работы. 
Блокированный привод в раздаточных 
коробках третьей группы выполняется 
в двух вариантах: с кинематически 
жесткой связью выходных валов, осу
ществляемой с помощью передвижной 
зубчатой муфты (рис. 5.3, а, б), и со 
связью указанных валов с помощью 
муфты свободного хода, действующей 
автоматически (рис. 5.3, в, г). В пер
вом варианте возможна циркуляция 
мощности, однако благодаря соосному 
расположению выходных валов зубча
тые колеса раздаточной коробки в кон
тур циркуляции не входят. Во втором 
варианте циркуляция мощности прак
тически отсутствует.

В каждой группе типовых схем 
фаздаточных коробок имеется несколь
ко вариантов, отличающихся общим 
числом валов, способом переключения 
ступеней, расположением элементов 
переключения. Многие схемы, кроме 
входного и выходных валов, включа
ют еще промежуточный вал. Схемы 
с промежуточным валом имеют соот
ветственно большее количество зубча
тых колес и подшипников, но обеспе
чивают более широкие компоновочные 
возможности. Схема с промежуточным 
валом позволяет распределить пере
даточное число низшей ступени между 
двумя парами зубчатых колес и тем 
самым уменьшить диаметр ведомого 
зубчатого колеса. Таким образом, при 
одинаковых расстояниях между осями 
входного вала и вала привода перед
него моста и передаточных числах 
низшей ступени <*хёма• с промежуточ
ным валом обеспечивает большую ком
пактность раздаточной коробки в по
перечном направлении, чем схема без 
промежуточного вала. Кроме того, при 
соосном расположении выходных ва
лов в схеме с промежуточным валом 
меньше реактивный момент, действую
щий на элементы крепления раздаточ

ной коробки. Для таких схем реактив
ный момент равен разности выходного 
и входного моментов. При отсутствии 
промежуточного вала в схеме с соос
ными выходными валами реактивный 
момент равен сумме выходного и вход
ного моментов.

На рис. 5.4 показаны схемы неко
торых раздаточных коробок, отличаю
щихся от типовых. Особенностью схем, 
показанных на рис. 5.4, а, б, является 
наличие трех выходных валов. Первая 
имеет дифференциальный привод к 
среднему и заднему мосту и блокиро
ванный — к переднему; вторая — бло
кированный привод ко всем трем мо
стам. Для схем, показанных на рис. 
5.4, в, г, характерно разделение потока 
мощности, проходящего через зубча
тые зацепления. Первая из них имеет 
дифференциальный привод; поток мощ
ности на входном валу делится между 
двумя одинаковыми зубчатыми пере
дачами, а суммируется на корпусе 
дифференциала. При такой схеме для 
наиболее полного использования мате
риала зубчатых колес и равномерной 
загрузки параллельных передач тре
буется высокая точность и полная 
идентичность выполнения последних. 
Вторая схема (рис. 5.4, г) имеет два 
идентичных двухступенчатых редукто
ра, расположенных за межосевым диф
ференциалом. За счет усложнения кон
струкции обеспечивается равномерная 
загрузка параллельных редукторов.

В схеме, показанной на рис. 5.4, д, 
три выходных вала — вал блокирован
ного привода заднего моста и два вала 
дифференциального привода бортовых 
передач передних колес. Принятое рас
положение муфт переключений обеспе
чивает на высшей ступени прямую пе
редачу всей мощности на задний мост.

На рис. 5.4, е показана схема двух
ступенчатой раздаточной коробки с 
планетарным редуктором. Планетар
ный трехзвенный механизм использу
ется в качестве редуктора на высшей 
ступени, при этом вся мощность пере
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Рис. 5.4. Схемы комбинированных раздаточных коробок: 
а — КрАЗ-255; б — ЗИЛ-157К: в  — M aeirus-D eutz; г - Т - 7 0  (СШ А); д  — B erlie t; е — M agiru s Д15/Д22

дается на задний мост. На низшей 
ступени включены оба моста и указан
ный планетарный механизм использу
ется в качестве несимметричного меж- 
осевого дифференциала, который в 
случае необходимости может быть 
блокирован.

В раздаточных коробках грузовых 
полноприводных автомобилей преду
сматривается установка механизма от
бора мощности. Отбор, как  правило, 
производится с входного вала. В зави
симости от принятой схемы при рабо
те механизма отбора мощности зубча
тые колеса раздаточной коробки мо
гут вращаться без нагрузки (см. 
рис. 5.1, б; 5.3, б) или быть неподвиж
ными (см. рис. 5.1, а, в; 5.3, а, в). 
В первом случае может быть обеспе
чено достаточно длительное смазыва
ние элементов раздаточной коробки и

механизма отбора мощности разбрыз
гиванием масла. Во втором — возмож
но лишь кратковременное смазывание 
элементов механизма отбора мощно
сти, а также подшипников входного 
вала и установленных на нем шестерен 
маслом, попавшим на детали при дви
жении автомобиля. Если предусматри
вается более длительная работа меха
низма отбора мощности, то устанавли
вается масляный насос с приводом от 
входного вала или вала механизма от
бора.

Выбор схемы раздаточной коробки 
производится также с учетом требуе
мого направления вращения кардан
ных валов и условий их размещения. 
Так, например, условия размещения 
карданного вала привода переднего 
моста иногда делают целесообразной 
установку дополнительной зубчатой



Рис. 5.5. Раздаточная коробка автомобиля К амАЭ-4310

передачи между соответствующим вы
ходным валом раздаточной коробки и 
валом привода переднего моста. Та
кую передачу имеют раздаточные ко
робки автомобилей МАЗ-509 (см. 
рис. 5.7) и КрАЗ-255 (рис. 5.4, а). Уста
новка дополнительной передачи по

зволяет унифицировать раздаточные 
коробки различных модификаций этих 
автомобилей, отличающихся располо
жением карданного вала привода пе
реднего моста.

Конструкции раздаточных коробок 
показаны на рис. 5.5...5.8. Двухступен-



Рис. 5.6. Раздаточная коробка автомобиля ВАЗ-2121

чатая раздаточная коробка трехосного 
полноприводного автомобиля КамАЗ 
(рис. 5.5) имеет несимметричный меж- 
осевой цилиндрический дифференциал 
и постоянно включенный привод перед
него моста. На входном валу 1 закре
плена ведущая шестерня 2, входящая 
в зацепление с шестерней 5 ,  установ
ленной неподвижно на промежуточном 
валу 8. Шестерни низшей ступени 7 и 
высшей 14 свободно установлены со
ответственно на промежуточном ва 
лу 8 и пустотелом валу 16 корпуса 
дифференциала. Включение низшей 
ступени производится при перемеще
нии муфты 6, а высшей — муфты 15. 
Выходной вал 10 привода мостов те

лежки соединен с эпициклом 11 диф
ференциала. Вал 13 привода передне
го моста соединен с центральной 
шестерней 12 дифференциала. Отно
шение моментов на указанных валах 
равно отношению чисел зубьев эпи
цикла 11 и центральной шестерни 12 
и выбрано равным двум, что прибли
женно соответствует распределению 
нагрузки автомобиля между тележкой 
и передним мостом. Для блокировки 
дифференциала установлена муфта 17. 
Блокировка имеет место при соедине
нии этой муфтой валов 13 и 16. Преду
смотрен отбор мощности от шестерни 
3, а также на заднем конце входного 
вала 1. Картер 4 раздаточной коробки
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Рис. 5.8. Раздаточная 
коробка-- — ' 

автомобиля ГАЗ-66

имеет разъем в плоскости, перпенди
кулярной к осям валов.

Двухступенчатая раздаточная ко
робка полноприводного легкового ав 
томобиля ВАЗ-2121 (рис. 5.6) имеет 
симметричный межосевой конический 
дифференциал и постоянно включен
ный привод переднего моста. На вход
ном валу 1 свободно установлены ше
стерни высшей ступени 2 и низшей 4. 
Включение ступеней производится с 
помощью двусторонней муфты 3. Про
межуточный вал 5 выполнен совместно 
с двумя шестернями в виде блока. На 
корпусе дифференциала закреплена 
ведомая шестерня 8. Выходные валы

6 и 9 соединены с помощью шлицев с 
шестернями 7 дифференциала. Для 
блокировки дифференциала установ
лена муфта 10.

На рис. 5.7 показана двухступенча
тая раздаточная коробка автомобиля- 
лесовоза. Особенностью ее является 
наличие в приводе дополнительной пе
редачи к переднему карданному валу.

Конструкция двухступенчатой раз
даточной коробки с блокированным 
приводом выходных валов, применяе
мой на автомобиле ГАЗ-66, показана 
на рис. 5.8. В этой коробке применены 
прямозубые колеса. За счет использо
вания модифицированного исходного
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контура с увеличенной высотой зубьев 
коэффициент перекрытия в сопряжен
ных парах увеличен до 1,6. Это способ
ствует уменьшению шума при работе 
под нагрузкой до допустимого уровня. 
Отсутствие осевых сил в зацеплениях 
обусловливает применение конструк
тивно наиболее простых радиальных 
шариковых подшипников. Схема раз
даточной коробки обеспечивает одно
временное включение привода перед
него моста при включении низшей 
ступени.

5.3. Межосевые дифференциалы

В зависимости от требуемого отно
шения крутящих моментов на выход
ных валах раздаточной коробки меж- 
осевой дифференциал выполняется 
симметричным или несимметричным. 
При этом используются трехзвенные 
дифференциальные зубчатые механиз
мы типов A, D, Е (см. табл. 4.1). 
Для несимметричных дифференциалов 
предпочтение отдается механизму ти
па А, а для симметричных — типа Е. 
Значение параметра р для несиммет
ричного межосевого дифференциала 
выбирается исходя из целесообразного 
соотношения между крутящими мо
ментами на выходных валах, обеспечи
вающего наилучшее использование 
сцепного веса автомобиля. Полное ис
пользование сцепного веса при одина
ковых коэффициентах сцепления шины 
с дорогой ф для всех ведущих колес 
имеет место, если отношение моментов 
на выходных валах раздаточной ко
робки равно отношению долей сцепно
го веса, приходящихся на соответст
вующие ведущие мосты. Практически 
указанное равенство соблюдается при
ближенно:

I Р | = Zb/Za~ Gyb/Gtfa,
где ОфЬ, G9a — сцепной вес, приходя
щийся на выходные валы раздаточной 
коробки, соединенные со звеном b и а 
дифференциала соответственно.

Отношение крутящих моментов на 
выходных валах М ь/М а для дифферен
циала определенной конструкции оста
ется практически постоянным, посколь
ку влияние внутренних сил трения 
между деталями неблокированного 
дифференциала незначительно. Если 
автомобиль оказывается в условиях, 
при которых для одного из ведущих 
мостов коэффициент сцепления шин 
с дорогой значительно меньше, чем для 
остальных, вследствие постоянства от
ношения Мь/Ма предельная тяговая 
сила соответственно снижается не 
только на колесах этого моста, но так 
же и на остальных колесах. В этих 
условиях проходимость автомобиля 
ухудшается. В качестве средств борь
бы с указанным недостатком диффе
ренциального привода применяют са- 
моблокирующиеся дифференциалы 
или принудительную блокировку про
стого дифференциала. В раздаточных 
коробках устанавливаются, как пра
вило, простые дифференциалы с при
нудительной блокировкой. Наличие 
муфты блокировки в простых межосе- 
вых дифференциалах является обяза
тельным.

В раздаточных коробках с диффе
ренциальным приводом используются 
цилиндрические и конические межосе
вые дифференциалы: цилиндриче
ские — для несимметричных диффе
ренциалов, конические — для симмет
ричных. Сателлиты конических диф
ференциалов имеют сквозные отверстия 
и устанавливаются на осях. В цилин
дрических дифференциалах сателлиты 
выполняются с шипами, которые уста
навливаются в отверстия корпуса (во
дила). Корпус дифференциала делают 
обычно из двух частей, соединяемых 
винтами. Приводная шестерня крепит
ся к корпусу винтами или заклепками. 
В некоторых конструкциях (см. 
рис. 5.5) приводная шестерня 9 ис
пользуется как средняя часть корпуса 
дифференциала. Межосевой диффе
ренциал раздаточной коробки должен
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быть достаточно компактным, чтобы 
его можно было разместить в радиаль
ных габаритах приводной шестерни, 
закрепляемой на корпусе. Зубчатые 
колеса и подшипники сателлитов яв 
ляются поэтому особо напряженными 
элементами дифференциала. Выбор 
параметров зубчатых колес и подшип
ников сателлитов производится по 
условию прочности при нагрузках двух 
уровней: максимальном моменте, огра
ничиваемом сцеплением шин при 
Ф = 0,8, и максимальном динамическом 
моменте Afjmax. По нагрузке первого 
уровня определяются напряжения в 
зубчатых колесах и условная удель
ная нагрузка на поверхностях, обра
ботанных под подшипники сателлитов. 
Указанные показатели сопоставляют
ся со статистическими для успешно 
работающих конструкций. По нагруз
ке второго уровня определяются м ак
симальные напряжения в зубчатых 
колесах и максимальная статическая 
нагрузка на подшипники сателлитов. 
Оценка полученных показателей про
изводится как и для зубчатых колес и 
подшипников коробок передач (см. 
гл. 3).

5.4. Элементы управления 
раздаточными коробками

Для управления раздаточной ко
робкой используются зубчатые муфты 
и реже передвижные зубчатые колеса. 
Перемещение зубчатых муфт и пере
движных колес производится с по
мощью вилок, устанавливаемых на 
штоках. Переключение ступеней преду
сматривается обычно при остановке 
автомобиля, и синхронизаторы для об
легчения включения муфт, за редким 
исключением, не применяются. Привод 
к штокам вилок выполняется механи
ческим, пневматическим или электро- 
пневматическим. При выборе типа при
вода учитываются: расстояние от ра
бочего места водителя до раздаточной 
коробки; тип кабины; требования ком

фортабельности; наличие на автомоби
ле постоянно действующего источника 
сжатого воздуха. В раздаточных короб
ках с блокированным приводом и пе
риодически включаемым вспомогатель
ным мостом привод переключений 
должен обеспечивать включение вспо
могательного моста при включении 
низшей ступени. Это требование удо
влетворяется различными способами: 
блокировкой в приводе перемещений 
соответствующих штоков; выбором са
мой схемы раздаточной коробки (см. 
рис. 5.2, а и 5.8); применением авто
матической системы, где в качестве 
сигнала используется перемещение 
штока вилки включения низшей ступе
ни. В системе управления разда
точной коробкой автомобиля ЗИЛ-131 
(рис. 5.9) привод штоков вилок пере
ключения ступеней является механи
ческим, а штока вилки включения пе
реднего моста — электропневматиче- 
ским. При включении низшей ступени 
шток 3, воздействуя на микровключа
тель, замыкает цепь питания обмотки 
электровоздушного клапана 14, кото
рый открывает доступ сжатого воздуха 
в пневматическую диафрагменную ка 
меру 13. Под действием сжатого воз
духа шток вилки включения привода 
переднего моста перемещается. Вклю
чение последнего происходит сжатым 
воздухом, а выключение — возвратной 
пружиной пневмокамеры. Возвратная 
пружина, оказывая сопротивление 
при включении, тем самым уменьшает 
нагрузку на торцы зубьев. Чтобы бы
ло возможно передний мост включать 
также и на высшей ступени, в кабине 
установлен соответствующий электро
выключатель, замыкающий при необ
ходимости цепь питания электровоз
душного клапана 14.

На рис. 5.3, в была показана схема 
раздаточной коробки с автоматиче
ским включением переднего моста с 
помощью роликовой муфты свободно
го хода. Кинематическое рассогласова
ние обеспечивается соответствующим
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Рис. 5.9. Управление раздаточной коробкой ЗИЛ-131 с электропневматическим включением
переднего моста:

/ — серьга ры чага ; 2 — ры чаг переключения ступеней; 3, 4 — шток и вилка включения соответственно низ
шей и высшей ступеней; 5 — шарики блокировочного механизма; 6, 7 — муфта включения соответственно 
низшей и высшей ступеней: 8 — шарики фиксаторов; 9 — шток и вилка включения привода переднего моста; 
10 — муфта включения привода переднего моста; И, 12 — микровыключатель соответственно привода перед
него моста и сигнальной лампы ; 13 — пневматическая диаф рагменная кам ера включения привода переднего 

моста; 14 — электровоздушный клапан управления приводом переднего моста

выбором передаточного числа допол
нительной передачи ДП — или за счет 
соответствующего увеличения переда
точного числа главной передачи перед
него моста. В этом случае дополни
тельная передача не требуется.

Система автоматического включе
ния привода вспомогательного моста, 
основанная на использовании ролико
вой муфты свободного хода, широкого 
распространения не получила вслед
ствие возможной перегрузки заднего 
моста на низшей ступени и малой 
долговечности муфты.

Проходной редуктор автомобиля 
MA3-7310 (см. рис. 5.3, г) подобно 
раздаточной коробке имеет узел раз
ветвления потока мощности, выпол
ненный в виде двусторонней кулачко
вой муфты свободного хода. Такую 
муфту условно называют дифферен
циалом свободного Хода, в данном слу

чае межосевым. Описание конструкции 
и работы дифференциала свободного 
хода дано в гл. 7.

5.5. Дополнительные коробки передач

Применение многоступенчатых ко
робок передач, рассмотренных в гл. 3, 
в настоящее время является основным 
средством увеличения количества сту
пеней и расширения диапазона пере
даточных чисел механической транс
миссии. Их развитию предшествовало 
использование таких средств, как уста
новка дополнительной коробки пере
дач или двухступенчатой главной пе
редачи. Двухступенчатые главные 
передачи заметного развития не полу
чили ввиду значительного усложнения 
управления переключением ступеней. 
Управление оказывается особенно 
сложным, если переключение необхо-
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Рис. 5.11. Двухступенчатая  дополнительная коробка передач автомобиля Урал-377

димо производить одновременно в не
скольких ведущих мостах многопри
водного автомобиля. Применение до
полнительных коробок передач 
относится к периоду, когда начали 
развиваться перевозки с помощью ав

топоездов. Специализированные пред
приятия к тому времени имели нала
женное производство коробок передач 
с числом ступеней 4—5. На первых по
рах оказалось целесообразным увели
чивать число ступеней и диапазон пе
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редаточных чисел путем установки 
дополнительных коробок передач с 
числом ступеней 2...4. Дополнительные 
коробки имели технологическую пре
емственность с выпускавшимися в то 
время основными коробками передач. 
В дальнейшем, с целью упрощения 
управления, уменьшения металлоем
кости и достижения компактности, 
основная и дополнительная коробки 
передач в трансмиссии были замене
ны многоступенчатой коробкой пере
дач.

Дополнительная коробка передач 
отличается от основной числом ступе
ней, в ней отсутствует передача задне
го хода, а первичный вал имеет дру
гую конструкцию. На рис. 5.10 пока
зана конструкция трехступенчатой 
дополнительной коробки передач. Эта 
коробка выполнена по соосной трех- 
вальной схеме. Зубчатые колеса нахо
дятся в постоянном зацеплении. Пере
ключение ступеней производится с 
помощью зубчатых муфт. Синхрониза
торов нет. Механизм переключения 
расположен в верхней крышке. Для 
управления в кабине водителя уста
навливаются два рычага, один — для 
основной коробки, второй — для до
полнительной. Привод от рычага к ме
ханизму переключения дополнитель
ной коробки дистанционный механиче
ский.

В большинстве случаев общий ряд 
передаточных чисел основной и допол
нительной коробок передач состоит из 
нескольких диапазонов. Переключение 
дополнительной коробки передач про
изводится при смене дорожных усло
вий и означает переход на другой диа
пазон передаточных чисел. При дви
жении переключается обычно только 
основная коробка передач. Таким об
разом, использование дополнительной 
коробки передач для увеличения ко
личества ступеней и диапазона пере
даточных чисел трансмиссии анало
гично использованию с этой же целью 
двухступенчатой раздаточной коробки.

На рис. 5.11 показана конструкция 
двухступенчатой дополнительной ко
робки передач автомобиля 6 x 4 .  Эта 
коробка выполнена на базе раздаточ
ной коробки автомобиля 6 x 6  и имеет 
с последней значительную степень уни
фикации. Показанная дополнительная 
коробка передач вместе с установлен
ной на автомобиле пятиступенчатой 
основной коробкой передач обеспечи
вает получение 10 ступеней передаточ
ного числа, включающих два диапазо
на — высший (при движении автомо
биля в легких и средних условиях) и 
низший (при движении в тяжелых 
условиях).

5.6. Выбор размеров и расчет 
основных деталей

Зубчатые колеса в раздаточных и 
дополнительных коробках выполняют
ся преимущественно косозубыми. 
В случае применения прямозубых ко
лес принимаются меры для уменьше
ния шумности их работы (например, 
в конструкции раздаточной коробки 
автомобиля ГАЗ-66). С этой же целью 
применяются зубчатые колеса с нечет
ным числом зубьев. Нагрузка на зуб
чатые колеса раздаточных коробок 
выше нагрузок, действующих в короб
ке передач, установленной на данном 
автомобиле. Вследствие этого зубча
тые колеса раздаточных коробок име
ют несколько большую относительную 
рабочую ширину и на 15...25 % боль
ший модуль, чем в коробке пере
дач.

Коэффициент рабочей ширины зуб
чатых колес (1¥a = bw/aw) принимают 
в пределах 0,18...0,22 для автомобилей 
малой грузоподъемности и 0,22...0,38 
для остальных. Суммарное число 
зубьев в паре и угол наклона линии 
зуба (3 находятся примерно в тех же 
пределах, которые характерны для ме
ханических коробок передач. Направ
ление линии зуба выбирается из
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условия наиболее рационального на
гружения подшипниковых узлов, а 
межосевые расстояния в раздаточных 
коробках — с учетом особенностей пе
редачи силового потока для различных 
типовых схем. В раздаточных короб
ках с промежуточным валом и соос
ными выходными валами межосевое 
расстояние между входным и проме
жуточным валом предварительно при
нимается примерно равным межосево- 
му расстоянию в коробке передач. Не
сколько больше (на 10...25%) межосе
вое расстояние между промежуточным 
и выходными валами. В раздаточных 
коробках без промежуточного вала 
межосевое расстояние выбирается на
25...40% больше межосевого расстоя
ния в коробке передач. В раздаточных 
коробках с промежуточным валом, не
соосными выходными валами и перио
дически включаемым приводом перед
него моста межосевые расстояния вы
бираются примерно равными меж- 
осевому расстоянию в коробке пере
дач.

Проверочные расчеты зубчатых ко
лес выполняются с учетом нагрузок на 
всех возможных режимах, определяе
мых включенной ступенью в коробке 
передач и в раздаточной коробке. Це
лесообразно сначала определить рас
четные крутящие моменты на первич
ном валу основной коробки передач 
для каждой ее ступени в отдельности, 
полагая сначала высшую ступень в 
раздаточной коробке, а затем — низ
шую. При определении расчетного мо
мента следует учитывать, что для ре
жима, на котором в раздаточной ко
робке включена низшая ступень и в 
коробке передач также низшая, момент 
по сцеплению ведущих колес должен 
определяться при меньшем значении 
коэффициента <р (например, ср = 0,6... 
0,5, что соответствует дорожным усло
виям, при которых рекомендуется ис
пользовать указанный режим). Затем 
следует распределить общий пробег ав
томобиля и установить относительный

пробег для каждого режима. Для к аж 
дой зубчатой пары раздаточной короб
ки необходимо установить те режимы, 
на которых они находятся под нагруз
кой. Дальнейшие расчеты выполняют
ся в порядке, указанном выше для 
зубчатых колес коробок передач. Рас
четные моменты и частота вращения 
для зубчатых колес раздаточной ко
робки определяются исходя из значе
ний этих величин на первичном валу 
основной коробки передач.

Валы раздаточных коробок выпол
няются более жесткими, чем валы ос
новной коробки. Выбор их диаметров 
выполняется с учетом унификации под
шипников и приводных фланцев. Для 
валов большинства раздаточных коро
бок отношение наибольшего диаметра 
к расстоянию между серединами опор 
dll — 0,25...0,35, наибольшего диаметра 
к межосевому расстоянию d/aw~ 
ж  0,35...0,45. Проверочные расчеты ва
лов раздаточных коробок выполняются 
в порядке, указанном выше для валов 
коробок передач.

Для подшипников раздаточных ко
робок обычно D/aw~ 0,6...0,8. Преиму
щественное применение имеют шари
ковые радиальные подшипники сред
ней серии. В некоторых конструкциях 
для опоры с меньшей радиальной на
грузкой применяется шариковый ра
диальный подшипник, а на другой 
опоре — роликовый радиальный. Пер
вый воспринимает комбинированную 
нагрузку, а второй — только радиаль
ную. Если осевая нагрузка такова, что 
установка шарикового подшипника, 
способного ее воспринимать, затрудне
на по конструктивным условиям или 
экономически нецелесообразна, уста
навливаются конические роликовые 
подшипники и обеспечивается возмож
ность их регулировки. Применение бо
лее сложных подшипниковых узлов це
лесообразно лишь при особо тяжелых 
условиях работы и малых габаритах 
узлов. При выполнении проверочных 
расчетов подшипников раздаточных
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(дополнительных) коробок соблюдает
ся тот ж е порядок, который указан 
выше для подшипников коробок пе
редач.

Габариты картера раздаточной ко
робки в поперечной плоскости опреде
ляются межосевыми расстояниями и 
заданными передаточными числами, 
а его конфигурация — определяется 
относительным расположением валов,

которое выбирается с учетом необхо
димого просвета под картером и усло
вий размещения карданных валов. 
В некоторых случаях выбор межосево
го расстояния зависит от условий раз
мещения карданных валов. Как пра
вило, раздаточная коробка выполняет
ся отдельно от коробки передач и 
имеет самостоятельную подвеску на 
раме или кузове.



КАРДАННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

6.1. Требования к конструкции
и классификация

Карданная передача включает три 
основных элемента: карданные шарни
ры, карданные валы и их опоры. Она 
должна удовлетворять следующим 
основным требованиям: передавать 
крутящий момент между соединяемы
ми агрегатами равномерно (синхрон
но); иметь высокий КПД; быть долго
вечной; вибрационные нагрузки и шум 
при работе карданной передачи долж
ны быть минимальными.

По числу применяемых шарниров 
передачи бывают одношарнирные, 
двухшарнирные, трехшарнирные и т. д.

Карданные шарниры подразделя
ются по кинематическим свойствам на 
шарниры неравных и равных угловых 
скоростей, а по наличию фиксирован
ных осей качания — на полные кардан
ные и полукарданные шарниры.

Карданным шарниром неравных 
угловых скоростей называют шарнир, 
у  которого при равномерной скорости 
вращения ведущего вала угловая ско
рость ведомого вала неравномерна 
(шарниры 1—4, рис. 6.1), а кардан
ным шарниром равных угловых скоро
стей — такой, у которого угловые ско
рости ведущего и ведомого валов рав
ны (шарнир 5, рис. 6.1, б).

Полным карданным называют шар
нир, имеющий фиксированные оси ка
чания (шарниры /, 2 и 5, рис. 6.1), 
полукарданным —шарнир, не имею
щий фиксированных осей качания

(шарниры 3, 4, рис. 6.1, в, г). Полу
карданные упругие шарниры 3 (рис.
6.1, в) допускают угловые отклонения 
осей валов до 5°, а жесткие шарниры
4 (рис. 6.1, г) — до 2°.

На рис. 6.2, а показана схема кар
данной передачи, получившей распро
странение на автомобилях с одним 
задним ведущим мостом. Мощность от 
коробки передач 1 к мосту 5 переда
ется через два карданных вала 2 и 4 
и три шарнира. Вал 2 имеет промежу
точную опору 3.

Три двухшарнирных передачи име
ют полноприводные автомобили с дву
мя ведущими мостами (рис. 6.2, б). 
Здесь между карданными передачами 
установлена раздаточная коробка 6. 
На рис. 6.2, в показана схема транс
миссии автомобиля с индивидуальны
ми приводами мостов. При этом кар
данная передача заднего моста 5 име
ет два карданных вала 4 и 7, четыре 
шарнира и промежуточную опору 3. 
Карданные валы 2, 9 и 10 обеспечива
ют привод соответственно к раздаточ
ной коробке 6, среднему 8 и переднему
11 мостам.

В современных большегрузных ав
томобилях применяется схема со сред
ним проходным мостом (рис. 6.2, г). 
В этом случае карданный вал 4 обе
спечивает привод дополнительного ре
дуктора 12, от которого мощность 
раздается к мостам: к среднему 8 — 
непосредственно, а к заднему — через 
карданный вал 7.

Для привода ведущего управляе-
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Рис. 6.2. Схемы карданных передач

мого колеса используется схема, изо
браженная на рис. 6.2, д, где устанав
ливается несколько шарниров 12, с 
промежуточной опорой 3 и шлицевым 
соединением на валу 2.

6.2. Конструкции карданных передач 
и их элементов

В трансмиссиях современных авто
мобилей преобладают карданные пе
редачи (рис. 6.3, а), имеющие полные 
карданные шарниры, промежуточный 
и основной карданные валы и проме
жуточную опору (шарикоподшип
ник 16).

Карданный шарнир состоит из двух 
вилок 12 и 13 (рис. 6.3, б) и крестови
ны 27, соединяющей вилки шарнирно.

Крайние вилки 1 и 13 карданных 
шарниров снабжены фланцами, кото
рые крепят болтами к фланцам на 
концах валов агрегатов, соединяемых 
карданной передачей. Вилка 2 левого 
карданного шарнира приварена к про

межуточному валу 3, а вилка 10 сред
него и вилка 12 правого шарниров — 
к основному карданному валу 11. Вил
ка 9 среднего шарнира с помощью 
шлицев 17 соединена с промежуточ
ным валом 3. Это скользящее шлице
вое соединение необходимо для ком
пенсации изменения длины вала, ко
торое возникает при деформации 
упругих элементов подвески агрегатов 
автомобиля, соединяемых карданной 
передачей.

Крестовины карданных шарниров 
из легированных сталей 20ХГНТР, 
15ХГНТА и 12ХНЗА подвергают ни
троцементации на глубину до 1,2 мм с 
последующей закалкой, а из углероди
стой стали 55ПП пониженной прокали
ваемое™ — с поверхностной закалкой 
при нагреве токами высокой частоты с 
прерывистым отпуском. Твердость по
верхностного слоя крестовин после 
окончательной обработки должна быть 
на цилиндрической поверхности шипов 
крестовины HRC3 61...64, на торцах 
шипов крестовин не менее HRC359 
(ОСТ 37.001.068—76).

На шипах крестовины установлены 
стаканы 22 с игольчатыми подшипни
ками 23. Иглы подшипника опираются 
на стопорную шайбу 24. Стакан уплот
нен на крестовине резиновым или 
пробковым сальником 25, установлен
ным в металлическом корпусе 26, ко
торый надет на крестовину. От осевых 
перемещений стаканы 22 игольчатых 
подшипников фиксируются в ушках 
вилок 12 и 13 крышками 19 и стопор
ными пластинками 20 с болтами 21 
или, как показано на рис. 6.4, а, б, сто
порным кольцом 1, которое может 
устанавливаться как  снаружи, так и 
внутри шарнира. Установка стопорно
го кольца снаружи (см. рис. 6.4, а) об
легчает сборку, но увеличивает разме
ры вилки. От центральной масленки 8 
масло к подшипникам подается по ка
налам в крестовине. Для удаления 
лишнего масла в крестовину ввернут 
на резьбе корпус с предохранитель-
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Рис. 6.4. Варианты крепления стакана  и уплотнения игольчатого подшипника

ным клапаном 14, через который вы
давливается масло в случае превыше
ния допустимого давления в каналах.

Применяют также карданные шар
ниры, у которых клапан в крестовине 
отсутствует, а излишнее смазочное 
масло и продукты изнашивания выдав
ливаются из подшипников через рези
новые сальники (см. рис. 6.4, в), уста
новленные под стаканами на крестови
не (проточная система смазки).

В последнее время игольчатые 
подшипники смазывают на длитель
ный срок эксплуатации. Поэтому кре
стовина карданного шарнира маслен
ки и каналов не имеет (одноразовая 
система смазки). Смену смазочного 
материала в таких карданных шарни
рах производят только при капиталь
ном ремонте карданного вала.

Вытеканию смазочного материа
ла из игольчатых подшипников и 
попаданию в них грязи препятствуют 
резиновые армированные сальники 2 
(рис. 6.4). На рис. 6.4, б показан мно
гокромочный сальник с радиально-тор- 
цевым уплотнителем, а на рис. 6.4, в 
изображено уплотнение с однокромоч
ным резиновым радиальным самопод- 
жимным сальником 2, допускающим 
проход продуктов изнашивания и сма
зочного материала при его прокачива
нии через подшипник, и двухкромоч
ным резиновым торцевым сальником 3, 
предотвращающим попадание грязи в 
полость подшипника.

Шлицевое соединение 17 (см. 
рис. 6.3, а) смазывают при сборке 
карданной передачи; вытеканию мас
ла из него препятствуют резиновый 
сальник 5 и войлочный 6. Шлицевое 
соединение, кроме того, защищается 
от грязи чехлом 7.

Карданные валы состоят из тонко
стенных труб, к которым приварива
ются вилки или шлицевые наконечни
ки. Трубы изготовляются из ленточной 
малоуглеродистой стали (сталь 20), 
свариваемой встык. Размеры сечений 
труб карданных валов стандартизова
ны. Шлицевые наконечники подвиж
ных соединений изготовляют из стали 
40Х с последующей закалкой токами 
высокой частоты. Твердость поверхно
стного слоя 44,5...46,5 HRC3.

Карданные валы динамически ба
лансируют. Карданные передачи, со
стоящие из двух карданных валов, ба
лансируются совместно. Норма оста
точного дисбаланса карданного вала 
на каждом конце вала или у проме
жуточной опоры для трехшарнирных 
карданных передач оценивается по 
удельному дисбалансу, определяемому 
отношением крутящего момента к мас
се карданной передачи и количеству 
шарниров в ней. Максимально допу
стимая норма удельного остаточного 
дисбаланса карданного вала (или у 
промежуточной опоры для трехшар
нирной карданной передачи) не долж
на быть более 0,6 мН-м/кг для транс-
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Рис. 6.5. Промежуточные опоры

миссий легковых автомобилей, грузо
вых автомобилей малой грузоподъем
ности (до 1 т) и особо малых автобу
сов; 1,0 мН-м/кг для трансмиссий 
остальных автомобилей.

При балансировке к валам прива
ривают балансировочные пластины 18 
(см. рис. 6.3).

Карданный вал 3, изображенный 
на рис. 6.3, а, опирается на промежу
точную опору. Шарикоподшипник 16 
расположен в резиновой подушке 4, 
укрепленной болтами вместе с крон
штейном 15 опоры на поперечине ра
мы автомобиля. Резиновая подушка 
гасит вибрации и уменьшает нагрузки 
на карданный вал, вызванные неточ
ностью установки опоры и деформа
циями рамы.

На рис. 6.5, а показана промежу
точная опора с радиальным шарико
подшипником 1, внутренняя обойма 
которого установлена на наконечнике 
карданного вала 2, а внешняя — в ре
зиновой втулке <?; втулка с помощью 
кронштейна 4 крепится на раме (несу
щем кузове) автомобиля. Упругий 
элемент 3 имеет специальные прорези, 
повышающие его эластичность и спо
собствующие гашению вибраций.

Промежуточная опора, состоящая 
из вала 2, установленного в корпусе 5 
на подшипниках 1 (рис. 6.5, б), вклю
чается в карданную передачу при зна
чительных относительных перемеще
ниях агрегатов трансмиссии, соединен

ных карданным валом, или при 
невозможности соединить агрегаты 
одним валом (например, для привода 
заднего моста автомобиля с тремя мо
стами). Двухопорные промежуточные 
опоры воспринимают осевые нагрузки, 
поэтому в них часто устанавливают ро
ликовые конические подшипники.

6.3. Кинематика карданного шарнира

Если валы карданной передачи сое
динены шарниром неравных угловых 
скоростей и расположены под углом 
друг к другу при равномерном враще
нии одного вала, другой будет вращать
ся неравномерно. Это вызвано тем, что 
при вращении валов крестовина шар
нира совершает сложное движение.

На рис. 6.6 изображены два харак
терных положения крестовины: 1) ось 
0 , 0 , ,  относительно которой поворачи
вается плоскость крестовины, находит
ся в плоскости рисунка, а плоскость 
крестовины расположена перпендику
лярно к оси вала 1 (рис. 6.6, а); 2) ось 
0 , 0 ,  перпендикулярна к плоскости ри
сунка, а плоскость крестовины распо
ложена перпендикулярно к оси вала 2 
(рис. 6.6, б). Ось 0 , 0 ,  вращается в про
странстве относительно перпендикуляр
ной к ней оси вала 1. Выражая линей
ные скорости точек С, и С2 через угло
вые скорости валов 1 я 2, получим:

Ус1 =  0 J1 =  (О 2г 2— V c2-
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Рис. 6.6. Схемы расположения валов карданной передачи

Радиусы Г\ и г2 точек С, и С2 отно
сительно осей валов 1 и 2 r2 = riCosy; 
ri = r2cosy. Таким образом, для перво
го положения со2 = coi/cos у, для второго 
(i>2 =  w iC O sy . Д л я  промежуточных 
положений крестовины угловая ско
рость вала 2 находится в интер
вале Oil/cos Y>C02> (O iCOS у; получен
ный результат свидетельствует о том, 
что валы 1 и 2 вращаются неравномер
но. Соотношение между углами пово
рота cpi и ф2 валов 1 и 2, соединенных 
карданным шарниром с крестовиной, 
определяется выражением tg ф! = 
= tg ф2соэ у.

Степень неравномерности вращения 
вала 2 при равномерном вращении ва 
ла 1 тем больше, чем больше угол у. 
Поэтому при номинальной нагрузке в 
статическом состоянии автомобиля уг
лы установки карданных валов не 
должны превышать 3° — для легковых 
автомобилей, 4° — для грузовых авто
мобилей и автобусов, 8° — для автомо
билей высокой проходимости. Кроме

того, угол у должен быть не меньше 1° 
из-за опасности бринеллирования кон
тактирующих поверхностей игольчатых 
подшипников.

В двухшарнирной карданной пере
даче (рис. 6.6, в, г) для первого шар
нира соотношение между углами пово
рота валов 1 и 2 выражается формулой: 

ф2 = ̂ ё ф1/соэ Yi. Для второго шарни
ра соотношение между углами поворота 
валов 2 и 3: tg  ф2=^фз/соэ у2.

Для рассмотрения приведенных вы
ше выражений необходимо обеспечить 
одинаковое начало отсчета углов ф! и 
Фз, что достигается установкой вилок 
на карданном валу 2 в одной плоско
сти. Тогда равенство углов yi и уз обес
печивается, если cos ф] = cos ф3 или 
У1=У2-

В случае трехшарнирной карданной 
передачи с промежуточной опорой син
хронное вращение валов 1 и 4 при рас
становке вилок, как  показано на 
рис. 6.6, д, будет при условии 
cos у 1 cos у2 = cos уз. В приведенной схе
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ме вал 3 имеет вилки, установленные в 
одной плоскости, а вал 2 — вилки, раз
вернутые под углом 90°.

Если повернуть на 90° правую вил
ку на валу 2, номера углов в предыду
щем равенстве изменятся: cosyiCosy3 = 
= . COS Y2-

Во время движения автомобиля у г 
лы Y2 и уз трехшарнирной передачи мо
гут меняться при постоянном угле yi> 
потому полной синхронизации враще
ния валов 1 я 4 достичь нельзя. Син
хронизация, однако, тем ближе к пол
ной, чем меньше угол yi. поэтому ре
комендуется его назначать малым 
( 1- 2°) .

В четырехшарнирной карданной пе
редаче с промежуточной опорой (рис.
6.6, е, ж) синхронное вращение не толь
ко конечных валов 1 и 5, но и вала 3 
промежуточной опоры обеспечивается 
при соблюдении указанных выше усло
вий для каждой из двух двухшарнир
ных передач, составляющих четырех
шарнирную.

Если углы установки карданного 
вала находятся в двух взаимно перпен
дикулярных плоскостях,

Y = лГ  y 2 4- Y2• у  * го р  1 1 верх

От угла установки карданных валов 
зависит КПД карданной передачи. Для 
карданной передачи с двумя шарни
рами неравных угловых скоростей КПД 
доходит в среднем до 0,99 при угле y 
между валами, не превышающем 8°. 
При увеличении этого угла до 14° КПД 
снижается до 0,95 при одновременном 
увеличении нагрева и изнашивания де
талей карданного шарнира.

6.4. Выбор конструктивных параметров

Размеры сечения и длина кардан
ного вала определяются крутящим 
моментом, передаваемым валом, и кри
тической частотой его вращения. Вслед
ствие эксцентричности или неравномер

ного распределения материала по по
верхности вала при его вращении воз
никает центробежная сила. Эта сила 
может вызвать изгибные колебания 
вала, частота которых при определен
ной скорости вращения вала может 
совпадать с частотой собственных кру
тильных колебаний трансмиссии авто
мобиля (явление резонанса). Соответ
ствующую частоту вращения карданно
го вала называют критической. Таким 
образом, под критической частотой вра
щения понимают частоту, при которой 
происходит потеря устойчивости пря
молинейной формы оси вращающегося 
вала. Критическая частота вращения 
зависит от характера защемления кар
данного вала в опорах, жесткости опор, 
величины зазоров в соединениях и под
шипниках, несоосности деталей, не- 
круглости и разностенности трубы вала.

В соответствии с ОСТ 37.001.053— 
74 критическая частота вращения кар
данного вала (мин-1) определяется по 
формуле:

пк =  1,185 • 107 V  D2 -j- d2 /L2. (6.1)
где D, d — соответственно наружный и 
внутренний диаметры трубы карданно
го вала, см; L — максимальная длина 
карданного вала ,см .

Формула (6.1) получена в резуль
тате решения дифференциального урав
нения изгибных колебаний трубчатого 
вала постоянного сечения с равномерно 
распределенной нагрузкой от собст
венного веса. При этом считается, что 
вал свободно лежит на опорах, которые 
не воспринимают изгибающие моменты.

За длину двухшарнирного кардан
ного вала принимается расстояние 
между центрами карданных шарниров, 
установленных на концах данного вала. 
Длина одношарнирного карданного в а 
ла определяется расстоянием между 
центром карданного шарнира и цент
ром промежуточной опоры. Карданный 
вал, имеющий подвижное шлицевое 
соединение, характеризуется мини
мальной длиной и максимальным рабо-
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Рис. 6.7. Схема определения при
веденного диаметра карданного 

вала

чим перемещением в подвижном шли
цевом соединении.

Максимальная длина карданного 
вала L определяется его минимальной 
длиной и максимальным рабочим пере
мещением.

Критическую частоту вращения 
карданного вала, имеющего комбини
рованный вал в виде трубы и стержня, 
следует рассчитывать по формуле (6.1), 
подставляя вместо L приведенную дли
ну вала Lnp. Для определения Lnp 
воспользуемся рис. 6.7. Сплошная часть 
вала (стержень) имеет диаметр dCT и 
длину LCT, а трубчатая часть — диамет
ры D и d и длину LTp. Приведем сплош
ную часть вала к трубчатому валу с 
диаметрами D и d на основе равенства 
критической частоты вращения дейст
вительного и приведенного валов:

лк =  1,185 • 107 /  D2 +  d2/l2Tp =
=  1,185 • 1074 т//-ст.

Отсюда длина (см) трубы, заменяющей 
стержень,

/тР =  LCT Y  V  D* +  d * ] d ^ .

Приведенная длина вала Lnp=L + 
+ (/тр — Lct) .

Аналогично можно трубчатую часть 
вала привести к сплошной.

Допустима длина карданного вала, 
при которой максимальная частота 
вращения карданного вала nmai, соот
ветствующая максимальной скорости

движения автомобиля, удовлетворяет 
соотношению

Я т а х Д 1 к ^ 0 ,7 .  (6 .2 )

Выполнение данного условия необ
ходимо для удовлетворительной рабо
ты карданной передачи.

Допустимая длина карданного вала 
Z-max и размеры его сечения находятся 
в следующем порядке:

1) определяется расчетный крутя
щий момент (Н-м) на карданном валу 
на низшей передаче в коробке передач:

Mp=M lUl, (6.3)
где М1 — расчетный крутящий момент 
на первичном валу коробки передач, 
Н-м; «1 — передаточное число от пер
вичного вала коробки передач до кар
данного вала на низшей передаче;

2) определяется максимальная ча
стота вращения (мин-1) карданного 
вала:

^шах = 2,65Уа тах^в—«//"о! (6.4)
где «в-к — передаточное число от кар
данного вала к ведущим колесам; 
va max — максимальная скорость дви
жения автомобиля, км/ч;

3) выбираются диаметры D и d тру
бы карданного вала из ряда стандарт
ных размеров сечений труб по ГОСТ 
5005—65* и значения крутящих момен
тов, соответствующие напряжениям 
кручения 100...120 МПа в карданных 
валах грузовых автомобилей и 25... 
55 МПа — легковых автомобилей.

4) определяется допустимая длина 
карданного вала Z.max (см).

Для этого представим условие рабо
тоспособности карданной передачи
(6.2) в виде пк = nmax/0,7 и подставим 
вместо пк ее значение из выражения 
(6.1), предварительно заменив в нем L
На L.max*

1,185 • 107V W + l? / L L x  =  «max/0,7.
Разрешив последнее равенство от

носительно Z-max, получим
Lmax =  V  0 ,83 . \ 0 'V D *  +  d * / n max~.



Основные размеры крестовины и 
вилок карданного шарнира стандарти- а 
зованы и должны выбираться из у к а 
занных в отраслевом стандарте ОСТ 
37. 001.068—76.

Предварительный выбор шлицевого а: 
соединения вилки карданного шарнира 
с валом и его параметров производят, 
ориентируясь на существующие конст
рукции. Выбранные параметры долж
ны соответствовать ГОСТ бОЗЗ—80 и 
ГОСТ 1139—80.

6.5. Расчет основных деталей

Шипы крестовины рассчитывают на 
изгиб и срез под действием условно со
средоточенной нормальной силы, при
ложенной в середине шипа:

Fin =  M j m a x /^к, ( 6 . 5 )

где /к — расстояние между серединами 
игольчатых роликов противоположно 
расположенных карданных подшипни
ков (рис. 6.8), м.

Напряжение изгиба (МПа) шипа в 
сечении Л—Л (рис. 6.8, а ) :

On = Fmh/Wa,
где h — плечо силы Рш, мм; определя
ется исходя из того, что сила приложе
на в середине иглы карданного под
шипника; Wa — момент сопротивления 
сечения шипа, мм3; для шипа без от
верстия для смазочного масла Wa=
=  0, Ыщ, для шипа с отверстием диа
метром d0 Wa =  0,Ыш[1 — (do/dm)4].

Оценка напряженного состояния 
шипа при изгибе производится путем 
сопоставления значения оа со средним 
статистическим уровнем напряжений 
изгиба в выполненных конструкциях 
(250...350 МПа).

Напряжение среза (МПа) шипа по 
сечению Л — Л (рис. 6.8, а)
t s = 4Рш/(пй2ш) или т5 =  4Яш/[л (dh —

Напряжения среза шипа в выпол-

Рис. 6.8. Основные размеры кре
стовины и вилки карданного шар

нира

ненных конструкциях находятся в пре
делах Ts = 80...120 МПа.

Вилка шарнира под действием си
лы Рш испытывает изгиб и кручение 
(рис. 6.8, б). В сечении В—В: 
напряжение изгиба (МПа)

0И = Pma/Wa,
напряжение кручения (МПа) 

тк = PmdW x.
Моменты сопротивления зависят от 

формы опасного сечения В—В. Во 
многих случаях эта форма может быть 
принята прямоугольной (рис. 6.8, б). 
При размерах прямоугольника b и I 
моменты сопротивления определяются 
по формулам:

Wa =  ы2/6 и Wx = klb\
Значения коэффициента k при от

ношении l/b — 1; 1,5; 1,75; 2,0; 2,5; 
3; 4; 10 соответственно равны 0,208; 
0,231; 0,239; 0,246; 0,258; 0,267; 0,282; 
0,312. Напряжения в выполненных 
конструкциях находятся в пределах: 
(Ти = 50...80 МПа; тк=80...160 МПа.

Подшипники промежуточных опор 
подбираются конструктивно или рас
считываются аналогично подшипникам 
других агрегатов автомобиля.

Расчет трубы карданного вала про
изводится на кручение. Напряжения 
кручения (МПа) при действии расчет-

206



ного момента Л4Р и максимального ди
намического момента MKj:

тк = M PIWX и тк/ = MKiIWx.

Момент сопротивления трубы Wx 
определяется по формуле:

Wx =  (я/16) (D4 — й*)Ю.
Напряжения кручения трубы не 

должны превышать 300 МПа.
Угол закручивания (в градусах) 

трубы карданного вала под действием 
расчетного момента Л1р:

0 K=[AfpLTp/ (/tG)](180%x),
где Liр — длина трубы карданного ва 
ла, м; 1Х — полярный момент инерции 
сечения, м4; /т= (л/32) (D4 — d4) ; G — 
модуль упругости при кручении, для 
стали G = 8,5-104 МПа. Условие жест
кости вала при кручении: 0К̂ 3 . . .9 °  на 
1 м длины вала.

При расчете шлицевого соединения 
скользящей вилки определяется номи
нальное напряжение смятия а см боко
вых поверхностей шлиц. Условие проч
ности при смятии: а См=£̂  15...25 МПа.

6.6. Шарниры равных угловых
скоростей

Карданные шарниры равных угло
вых скоростей применяются для при
вода управляемых ведущих колес и 
ведущих колес с независимой подвес
кой, где они обеспечивают равномер
ное вращение колес при углах у меж
ду валами до 50°.

Наибольшее практическое приме
нение получили шарниры равных угло
вых скоростей следующих типов.

Сдвоенные карданные шарниры 
(рис. 6.9) представляют собой кардан
ную передачу с двумя шарнирами не
равных угловых скоростей, у которой 
длина карданного вала равна нулю, 
вилки расположены в одной плоскости 
и центрирующим устройством обеспе
чивается равенство углов наклона ва 
лов Yi и ^2- Устройство состоит из сфе

рической обоймы б, вставленной в 
уширение вала 1, сферического суха
ря 7, установленного на конце вала 4, 
и резинового защитного чехла 5. Валы 
1 и 4 имеют проушины. Втулки 2 со
единяют валы с составными крестови
нами 3. Крестовины установлены в 
корпусе шарнира 8.

Недостатком сдвоенного шарнира 
является конструктивная сложность, 
а также то, что он не может переда
вать большие крутящие моменты из-за 
ограничения давления иголок на палец 
крестовины.

Кулачковый шарнир (рис. 6.10, а) 
имеет: две вилки 2 и 6, насаженные на 
валы 1 и 7 или откованные с ними как 
одно целое; два полуцилиндрических 
кулачка 3 и 5, охватываемых вилками; 
диск 4, входящий в цилиндрические 
пазы кулачков. Такой шарнир работа
ет аналогично сдвоенному, в котором 
первый шарнир создает неравномер
ность вращения, а второй устраняет 
эту неравномерность. В результате 
этого приводной вал вращается равно
мерно. На рис. 6.10, б приведена дру
гая конструкция кулачкового кардан
ного шарнира. В вилках 1 и 6 этого 
шарнира установлены два кулачка 2 
и 4, которые соединены между собой 
с помощью шипа 3 и паза 5.

Кулачковые шарниры отличаются 
простотой конструкции и способностью 
передавать крутящий момент до 
30 кН-м вследствие наличия развитых 
передающих поверхностей. Однако 
КПД этих шарниров ниже, чем у сдво
енных. Они устанавливаются в карте
рах или имеют специальные защитные 
кожухи.

Шариковые шарниры обеспечива
ют равенство угловых скоростей соеди
няемых валов за счет того, что их ра
бочие шарики всегда располагаются 
в биссекторной плоскости.

Валы 1 и 5 шарикового шар
нира с делительными канавками (рис. 
6.11, а...в) имеют вилки, в которых вы
резано по четыре канавки 2 и 4. В со
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7 6  5

Рис. 6.9. Сдвоенный карданный шарнир

Рис. 6.10. Кулачковые шарниры

бранном виде вилки располагаются во 
взаимно перпендикулярных плоско
стях, а между ними устанавливаются 
шарики 3. Для центрирования вилок 
в одной из них устанавливается на 
штифте 7 центрирующий шарик 6 
с лыской, которая нужна для прохода 
рабочих шариков 3 при сборке. При
меняются также шариковые шарниры,

у которых шарик 6 устанавливается 
без штифта 7. Средние линии канавок 
(рис. 6.11, а) представляют собой 
окружности равного радиуса с центра
ми 0 1 и 0 2, которые находятся на оди
наковом расстоянии от центра кардан
ного шарнира О. В результате при 
любом угле между валами рабочие 
шарики 3 удерживаются в плоскости,
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Рис. 6.11. Шариковый шарнир с делительными канавками:
а  — продольный разрез: б  — детали : в  — схема

проходящей через точки пересечения 
средних линий канавок 2 и 4 и деля
щей пополам угол между осями валов 
(рис. 6.11, в).

В зависимости от размеров шарни
ры этого типа рассчитаны на передачу 
крутящего момента 1,34...7,60 кН-м. 
Шариковые шарниры собирают с пре
дварительным натягом, зависящим от 
размеров шарнира. Сборка шарнира — 
селективная. Для этого подбираются 
шарики одинакового диаметра в пре
делах жесткого допуска.

Разновидностью рассмотренного 
шарнира является шариковый шарнир 
с прямолинейными канавками (рис. 
6.12), который допускает угловые и 
осевые перемещения соединяемых 
валов.

На рис. 6.13 показана конструкция 
шарикового шарнира. Он состоит из 
внутренней обоймы 1, сепаратора 2, 
шести шариков 3 и чашки 4. Центры 
кривизны канавок Оi и 0 2 расположе
ны на одинаковом расстоянии от цен
тра шарнира О. Так как положение 
средней линии канавки относительно

Рис. 6.12. Шариковый шарнир с прямолиней
ными делительными канавками:
1\— при сж атии : /2— при растяжении

навкамн переменного сечения



а б

Рис. 6.14. Схема расположения шарика в ка
навках с поперечным сечением различной 

формы:
1 — обойиа, 2 — сепаратор: 3 — шарик; 4 — чаш ка;

5 — проекция пятна контакта

центра шарнира изменяется, угловые 
перемещения валов вызывают подъ
ем или опускание канавок, за счет че
го изменяется положение шариков. 
В этой конструкции шарики устанав
ливаются в биссекторной плоскости 
сепаратором 2.

Поперечное сечение канавок шари
кового шарнира может представлять 
не окружность (рис. 6.14, а), а эл
липс (рис. 6.14, б). Конфигурация 
эллипса такова, что линия действия 
сил в точках контакта шариков с к а 
навками составляет 45° с направлением 
действия окружной силы. Центры пя
тен контакта 5 шариков шарнира с по
верхностью канавок располагаются при

, этом на определенном удалении от на
ружных кромок канавок чашки и обой
мы, что предохраняет последние от смя
тия и позволяет выдерживать длитель
ные динамические нагрузки. Шарниры 
этого типа могут передавать крутящий 
момент до 50 кН-м.

Расчет сдвоенных карданных шар
ниров с крестовинами аналогичен рас
чету карданных передач с шарнирамн 
неравных угловых скоростей.

В кулачковых шарнирах напряже
ния смятия на контактирующих по
верхностях относительно невысокие 
вследствие значительной площади по
следних. Расчет вилок ведется как и 
для шарниров неравных угловых ско
ростей.

Основные размеры и передаваемые 
расчетные крутящие моменты для 
шарниров равных угловых скоростей, 
применяемых на отечественных пол
ноприводных автомобилях, приведены 
в ОН 025. 315—68.

Вилки шариковых шарниров рав
ных угловых скоростей обычно изго
товляют из стали 15 НМ с последую
щей цементацией и закалкой, шари
ки — из стали ШХ15.



ГЛАВНЫЕ ПЕРЕДАЧИ И ПРИВОД 
К ВЕДУЩИМ КОЛЕСАМ

7.1. Требования к конструкции 
и классификация

Главная передача — это механизм 
трансмиссии автомобиля, преобразую
щий крутящий момент и расположен
ный перед ведущими колесами авто
мобиля.

Основные требования к главной 
передаче сводятся к тому, что она 
должна: обеспечивать оптимальные 
тягово-динамические и топливно-эко
номические характеристики автомоби
ля при соответствующем выборе пере
даточных чисел; иметь высокий КПД; 
обеспечивать требуемый дорожный 
просвет; работать плавно и бесшумно; 
иметь высокую жесткость корпуса, 
опор и валов.

Главные передачи классифицируют 
по числу, виду и расположению зуб
чатых колес.

По числу зубчатых колес главные 
передачи подразделяются на одинар
ные — главные передачи с одной парой 
зубчатых колес и двойные — с двумя 
парами зубчатых колес.

Одинарные главные передачи по 
виду зубчатых колес подразделяются 
на конические — с коническими зубча
тыми колесами, гипоидные — с гипоид
ным зацеплением зубчатых колес, ци
линдрические — с цилиндрическими 
зубчатыми колесами, червячные — с 
червяком и червячным колесом.

Двойные главные передачи по рас
положению зубчатых колес подразде
ляются на центральные — двойные

главные передачи, у которых обе пары 
зубчатых колес расположены в одном 
картере, и разнесенные — двойные 
главные передачи, у которых вторая 
пара зубчатых колес находится в при
воде к каждому из ведущих колес.

По числу ступеней главной пере
дачи различают одноступенчатые — 
главные передачи с одним передаточ
ным числом и двухступенчатые — глав
ные передачи, имеющие две переклю
чаемые передачи с разными переда
точными числами (высшую и низшую 
ступень).

7.2. Конструкции главных передач 
и их элементов

Одинарная главная передача (рис. 
7.1) компактна, имеет минимальную 
массу, невысокую стоимость. Она про
ста в производстве и эксплуатации. 
Применение ее ограничивается пере
даточным числом ы0^ 7  и несущей 
способностью зубчатого зацепления: 
при передаче большого крутящего мо
мента необходимо увеличивать модуль 
зуба, а следовательно, и размеры зуб
чатых колес, что приводит к уменьше
нию дорожного просвета.

О д и н а р н а я  к о н и ч е с к а я  
г л а в н а я  п е р е д а ч а  (рис. 7.1, а) 
применяется на легковых автомобилях 
и грузовых малой грузоподъемности.

Более широкое распространение 
получила о д и н а р н а я  г и п о и д 
н а я  г л а в н а я  п е р е д а ч а  (рис.
7.1, б), обладающая рядом преиму-
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Рис. 7.1. Схемы одинарных главных передач автомобилей

ществ: повышенной несущей способ
ностью по контактным напряжениям, 
плавностью работы и бесшумностью. 
Иногда применение гипоидной переда
чи связывается с использованием гипо
идного смещения Е (рис. 7.1, б) как 
расширяющего компоновочные возмож
ности автомобиля. В отечественном 
автомобилестроении применяется на 
автомобилях семейства ВАЗ, «Мо
сквич», «Волга», ГАЭ-53А, ГАЗ-14, 
ЗИЛ-4104, РАФ-2203.

В одинарной гипоидной главной пе
редаче (рис. 7.2) вал с шестерней 1 
установлен в приливе картера 10 на 
двух конических роликоподшипниках 2 
и 4. Между подшипниками поставлена 
стальная (с упругим гофром) распор
ная втулка 3. На шлицах наружного 
конца вала закреплен самоконтрящей- 
ся (с пластмассовой вставкой) гайкой
5 фланец 6 карданного шарнира с гря- 
зеуловительным щитком 7. Ступица 
фланца уплотнена в картере самопод- 
жимным сальником 8. Между ступицей 
фланца 6 и подшипником 4 закрепле
но маслоотражательное кольцо 9. Мас
ло к подшипникам 2 и 4 поступает по 
каналу в приливе картера 10. Ось вала 
шестерни 1 смещена относительно оси 
зубчатого колеса 20 вниз на 31,75 мм.

Гайка 14 стопорится пластиной 15, 
которая крепится болтом 16 к бугелю 
17 подшипника.

Колесо 20 прикреплено болтами к 
неразъемной коробке дифференциала 
12. В коробку запрессован палец 19, 
фиксируемый выступом зубчатого ко

леса 20. На пальце поставлены два 
сателлита 18, находящиеся в зацепле
нии с полуосевыми шестернями 21, ко
торые цилиндрическими шейками вхо
дят в выточки коробки 12. С торцов 
под полуосевые шестерни 21 поставле
ны упорные кольца 22, подбором кото
рых регулируют правильность зацепле
ния шестерен дифференциала. На 
пальце 19 под сателлитами сделана 
винтовая канавка для лучшего про
хода масла, а в упорных коль
цах 22 имеются отверстия. Полуосе
вые шестерни 21 соединяются на шли
цах с внутренними концами полу
осей 23.

О д и н а р н а я  ц и л и н д р и ч е 
с к а я  г л а в н а я  п е р е д а ч а  (см. 
рис. 7.1, в) широко используется на 
легковых автомобилях, в особенности 
переднеприводных, при поперечном 
расположении двигателя.

О д и н а р н а я  ч е р в я ч н а я  п е 
р е д а ч а  (см. рис. 7.1, г) позволяет 
получить передаточное число более 7. 
Однако низкий по сравнению с кониче
ской и гипоидной передачами КПД 
червячной передачи, пониженная несу
щая способность при тех же габаритах 
и несколько повышенная стоимость 
производства ограничивают область 
применения таких передач.

Д в о й н а я  ц е н т р а л ь н а я
г л а в н а я  п е р е д а ч а  имеет боль
шие размеры, массу и стоимость по 
сравнению с одинарной, но позволяет 
получить большие передаточные числа 
(и0=^12) без уменьшения дорожного
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Рис. 7.3. Схемы двойных центральных главных передач

просвета под картером главной пере
дачи.

Двойные центральные главные пе
редачи выполняют по различным схе
мам: а) первая ступень коническая 
(гипоидная), вторая — цилиндрическая 
(рис. 7.3, а); б) первая ступень кони
ческая (гипоидная, червячная), вто
р а я — планетарная (рис. 7.9, а ) ;  
в) первая ступень планетарная, 
вторая — коническая (гипоидная) 
(рис. 7.3, б ) ;  г) первая ступень цилин
дрическая, вторая — коническая (ги
поидная) (рис. 7.3, в).

В отечественном автомобилестрое
нии наибольшее распространение полу
чила схема, представленная на рис.
7.3, а. Применяются следующие три 
варианта данной схемы: I — все валы 
шестерен главной передачи располага
ются в горизонтальной плоскости (по 
типу ЗИЛ-130, рис. 7.3, г); II — в двух 
неперпендикулярных плоскостях (по 
типу КрАЗ-257, рис. 7.3, d ) ;  III — в 
двух взаимно перпендикулярных пло
скостях (по типу Урал-4320, ЗИЛ-131, 
КамАЗ — 5320, рис. 7.3, е). Послед
ний вариант позволяет получить наи

более компактный средний проход
ной мост тележки трехосного авто
мобиля.

Двойная центральная главная пе
редача, выполненная по первому вари
анту схемы, представлена на рис. 7.4. 
Вал с конической шестерней 9 установ
лен в двух конических роликоподшип
никах 27 и 29 в отдельном корпусе 26, 
прикрепленном к картеру 25 болтами 
на регулировочных прокладках 8. 
Между подшипниками на валу уста
новлены распорная втулка 28 и два 
шлифованных стальных кольца 6, под
бором толщины которых регулируют 
затяжку подшипников. Подшипники 
затянуты шплинтуемой гайкой 1, кото
рой также крепится фланец 2 кардан
ного шарнира и упорная шайба. Кор
пус закрыт крышкой 5 с сальником 4. 
К фланцу приварен грязеотражатель 3.

Коническая шестерня 9 входит в 
зацепление с коническим колесом 11, 
прикрепленным к фланцу поперечного 
вала 12. Шестерни имеют спиральные 
зубья. Вал 12 установлен в гнездах 
картера 25 на двух конических ролико
подшипниках 14. Под фланцами гнезд
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Рис. 7.5. Двойная центральная главная передача среднего моста автомобиля
КамАЭ-5320:

а — продольный разрез; б — поперечный

13 подшипников 14 установлены регу
лировочные прокладки 10.

Совместно с валом 12 изготовлена 
цилиндрическая шестерня 24, находя
щаяся в зацеплении с колесом 23, со
единенным болтами с чашками короб
ки дифференциала 22. Зубчатые коле
са 23 и 24 имеют косые зубья. Коробка 
22 установлена в гнездах фланца кар
тера 25 на двух конических роликопод
шипниках 16. Подшипники закреплены 
крышками 19 на шпильках, а с наруж
ной стороны фиксируются регулиро
вочными гайками 15 со стопорами 18. 
Между чашками коробки дифференци
ала расположена крестовина 20 с че
тырьмя сателлитами 21, установлен
ными на бронзовых втулках. Сателлиты 
входят в зацепление с полуосевыми

шестернями 17, ступицы которых рас
положены в выточках коробки диффе
ренциала. Под сателлитами и полуосе
выми шестернями имеются опорные 
шайбы. Масло к подшипникам 27 и 29 
поступает по каналам 7 в картере. 
В главной передаче, выполненной по 
первому варианту схемы, сокращается 
расстояние между фланцами крепле
ния карданного вала, что вызывает 
увеличение углов его наклона. При 
втором и третьем вариантах схемы па
ра конических шестерен размещается 
над балкой моста, что требует увели
чения высоты пола кузова и соответ
ственно погрузочной высоты плат
формы.

По степени нагруженности опор 
промежуточного вала преимущество
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имеет первый вариант схемы, где ра
дикальные усилия, действующие на 
промежуточный вал со стороны кони
ческого колеса и цилиндрической ше
стерни, направлены в противополож
ные стороны и лежат в одной плоско
сти. Это приводит к уменьшению 
результирующей этих усилий.

Условия смазки опор вала шестер
ни и промежуточного вала хуже во 
втором и третьем вариантах схемы. 
В этих передачах необходимо преду
сматривать принудительную систему 
смазки или специальные ловушки и 
каналы со стоком масла к опорным 
подшипникам указанных валов.

Двойная центральная главная пере
дача среднего моста, выполненная по 
третьему варианту схемы, изображена 
на рис. 7.5, а, б. Шестерня 4 главной 
передачи среднего ведущего моста 
установлена на двух конических под
шипниках 3 и 20. Внутреннее кольцо 
заднего подшипника 3 напрессовано 
на шейку шестерни. Наружное кольцо 
установлено в гнезде картера 5 на по
садке скольжения. Наружное кольцо 
переднего подшипника 20 запрессова
но в гнездо стакана 17, а внутреннее — 
установлено на посадке скольжения на 
валу шестерни 4. Между подшипника
ми установлена распорная втулка 18
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и регулировочные шайбы 19, предна
значенные для регулировки преднатя- 
га подшипников. Внутреннее кольцо 
фиксируется от осевого перемещения 
специальной гайкой 21, навинченной на 
резьбовой части шестерни 4. Для обес
печения смазки подшипников 3 и 20 в 
картере 5 и стакане 17 предусмотрены 
продольный 15 и радиальный 14 кана
лы. Стакан 17 подшипников болтами 
крепится к картеру 5, а к стакану под
шипников, в свою очередь, крепится 
картер 2 межосевого дифференциала.

Вал 6 предназначен для передачи 
крутящего момента к заднему мосту. 
Он установлен на двух опорах: перед
ней опорой является подшипник 1 чаш
ки межосевого дифференциала, задней 
опорой — подшипник 7, установленный 
в гнезде картера 5 главной передачи. 
Концы вала шлицевые. На задний ко
нец вала до упора во внутреннее коль
цо подшипника установлен фланец 11, 
зафиксированный на валу гайкой 12. 
Для предотвращения вытекания масла 
из картера и попадания пыли и грязи 
в крышку 8 подшипника 7 запрессован 
резиновый сальник 9, а к фланцу при
варен гряземаслоотражатель 10. Для 
подведения масла к подшипнику в кар
тере предусмотрен канал 13.

Коническое колесо 22 (рис. 7.5, б) 
напрессовано на шейку цилиндриче
ской шестерни 24 до упора и от прово
рачивания стопорится шпонкой 23. Ше
стерня 24 в сборе с коническим коле-' 
сом установлена на двух опорах в 
гнездах картера 5. Передней опорой 
является роликовый цилиндрический 
подшипник 38, внутреннее кольцо кото
рого установлено на шейке вала ше
стерни 24, а наружное — в гнезде кар
тера. Задней опорой являются два ро
ликовых конических подшипника 25 
и 27, внутренние кольца которых уста
новлены на шейке шестерни 24, а на
ружные — в стакане 28 подшипников.

Регулировка преднатяга подшипни
ков 25 и 27 осуществляется с помощью 
регулировочных шайб 26. Внутреннее

а

Рис. 7.6. Схемы двойных разне
сенных главных передач

кольцо подшипника 27 опирается на 
шайбу 29 и оба подшипника фиксиру
ются на валу цилиндрической шестер
ни гайкой 30. Для регулировки зацеп
ления конической пары зубчатых колес 
между стаканом 28 и картером уста
навливается набор регулировочных 
прокладок 31. После установки и регу
лировки стакан подшипников закрыва
ется крышкой 32.

Косозубое колесо 35 в сборе с диф
ференциалом установлено в картере 5 
на двух конических подшипниках 33. 
На чашки 34 и 37 дифференциала зуб
чатое колесо 35 поставлено на посадке 
скольжения и крепится к чашкам бол
тами с самоконтрящимися гайками 36.

Д в о й н а я  р а з н е с е н н а я  г л а в 
н а я  п е р е д а ч а  состоит из централь
ного редуктора с одинарной конической 
или гипоидной передачей и межколес- 
ным дифференциалом Д ь за которым 
расположены два редуктора Р в приво
де каждого ведущего колеса (рис. 7.6,
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а). На рис. 7.6, б представлена схема 
двойной разнесенной главной передачи 
проходного моста. Здесь Д 2 — межосе- 
вой дифференциал.

Двойная разнесенная главная пере
дача сложнее центральной, имеет боль
шее число зубчатых колес и подшип
ников, Несмотря на это, она получила 
большое распространение на автомоби
лях средней и большой грузоподъемно
сти вследствие ряда преимуществ, 
основными из которых являются: 
1) меньшие размеры межколесного 
дифференциала и диаметр полуосей 
ввиду малой степени редукции момен
та, подводимого к межколесному диф
ференциалу; 2) компактность цент
ральной части ведущего моста и до
статочно большой дорожный просвет 
под центральной частью балки ведуще
го моста; 3) возможность изменить пе
редаточное число главной передачи без 
изменения центрального редуктора и 
центральной части балки ведущего мо
ста.

В практике конструирования приво
да ведущих колес редукторы двойной 
разнесенной главной передачи разде
ляют на бортовые, расположенные пе
ред ведущими колесами или непосред
ственно за межколесным дифференци
алом, и колесные, расположенные в 
ступице колеса или его тормозного ба
рабана.

Применяют следующие виды редук
торов: с цилиндрической передачей 
внешнего зацепления (рис. 7.7, а, г ) ;  
с конической передачей внешнего з а 
цепления (рис. 7.7, в ) ;  с цилиндричес
кой передачей внутреннего зацепления 
(рис. 7.7, д, е); с цилиндрической пла
нетарной передачей с заторможенными 
эпициклической (рис. 7.7, б, ж) или сол
нечной (7.7, з) шестернями; с коничес
кой планетарной передачей (рис. 7.7,
и).

Типовая конструкция бортового ре
дуктора с цилиндрической передачей 
внешнего зацепления изображена на 
рис. 7.8, а. Вал 9 служит для передачи

Ь з = _

___ „

L  J P
Ц  а д‘-1
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Т [ 1 3 т
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Рис. 7.7. Схемы редукторов привода ведущих 
колес:

а...в — бортовые: г...и — колесные

крутящего момента от центрального 
редуктора к шестерне 6 бортового ре
дуктора. Он размещен в картере 7 на 
двух подшипниках 5 и 8. Косозубая ше
стерня 6 входит в зацепление с коле
сом 2, установленным в картере 7 на 
конических роликовых подшипниках 1 
и 3. Зубчатое колесо 2 располагается 
на шлицах вала 4 привода ведущего 
колеса.

По сложности конструкции такие 
редукторы занимают промежуточное 
место между двойными центральными 
передачами и передачами с колесными 
планетарными редукторами. Одним из 
недостатков их схемы является труд
ность получения относительно большо
го передаточного числа.

Этого недостатка лишена схема с 
цилиндрической передачей внутреннего 
зацепления, которая к тому же обла
дает большей компактностью кон-
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струкции. К недостаткам этой схемы 
следует отнести некоторую сложность 
в размещении тормозов и установке 
ступицы колеса.

Разнесенные главные передачи с 
многосателлитными планетарными и 
непланетарными цилиндрическими пе
редачами благодаря повышенной не
сущей способности и компактности 
конструкции получили наиболее ши
рокое применение. Некоторая слож
ность конструкции ограничивает их при
менение в мостах с осевой нагрузкой 
менее 60 кН.

В колесном редукторе автомобиля 
MA3-5335 (рис. 7.8, б) все зубчатые 
колеса цилиндрические, прямозубые. 
Солнечная шестерня 16 посажена на 
эвольвентные шлицы внешнего конца 
вала 7 ведущего колеса и ограничена 
от осевого перемещения с одной сторо
ны упором 6, с другой — кольцом 17. 
Солнечная шестерня находится в з а 
цеплении с тремя сателлитами 20, уста
новленными на роликоподшипниках 22 
на осях 21. Оси изготовлены из легиро
ванной стали и термически обработаны. 
Закреплены стопорными болтами 23 в 
кронштейне-водиле, состоящем из двух 
частей: внутренней чашки 8, кованой 
из стали, и литого стального фланца 
15 сложной формы. Обе части скрепле
ны тремя болтами 11.

Водило ступицей внутренней чашки 
8 соединено на шлицах с концом тру
бы рукава 5, и закреплено на трубе 
вместе с подшипниками 9 ступицы ко
леса 10 гайкой 4 со стопорной шайбой 
3 и контргайкой 2.

Сателлиты 20 входят в зацепление 
с эпициклической шестерней 1, при
крепленной болтами 13 к ступице коле
са 10. Редуктор закрыт литым кожухом
14 с крышкой 19. Между шестерней 1 и 
ступицей 10, а также между шестерней
1 и кожухом 14 установлены уплотни
тельные прокладки 12. В кожухе 14 
расположено отверстие для слива мас
ла, закрытое пробкой 24. В централь
ную выточку крышки 19 запрессован

упорный сухарь 18, ограничивающий 
перемещение полуоси.

Редукторы с многосателлитными не
планетарными передачами (с затормо
женным водилом) практически обеспе
чивают передаточные числа в пределах
2...5. Преимуществом таких конструк
ций является несколько меньшая отно
сительная скорость вращения подшип
ников сателлитов. Редукторы с затор
моженной эпициклической шестерней, 
благодаря возможности получения 
больших передаточных чисел (ык. Р= 
= 3...6), получили наибольшее распро
странение в ведущих мостах автомоби
лей.

Колесная планетарная передача, 
изображенная на рис. 7.8, в, имеет сол
нечную шестерню 9, соединенную с ва 
лом ведущего колеса 10, эпицикличес
кую шестерню 6, неподвижную относи
тельно трубчатого рукава 4 вала 
ведущего колеса, и сателлиты 3, нахо
дящиеся в зацеплении с обеими ше
стернями. Сателлиты установлены на 
подшипниках скольжения 1 на осях 2, 
закрепленных в водиле 8, которое сое
динено шпильками 7 со ступицей ко
леса 5.

При заторможенной солнечной ше
стерне передаточные числа планетар
ной передачи находятся в пределах 
«к. р= 1,2...1,5, что ограничивает ее при
менение.

В цилиндрических планетарных ко
лесных передачах обычно три сателли
та. Находят применение конструкции 
с четырьмя и пятью сателлитами. Од
нако увеличение числа сателлитов при
водит к повышению стоимости кон
струкции, а также требует дополнитель
ных конструктивных мероприятий по 
выравниванию нагрузки между ними.

Двойные разнесенные главные пе
редачи с планетарной конической пе
редачей отличаются особой компакт
ностью. Однако сложность получения 
передаточных чисел более трех ограни
чивает применение этой конструкции.

Некоторые фирмы Италии, Фран-
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Рис. 7.9. Схемы двухступенчатых главных передач

ции и ФРГ используют на отдельных 
моделях автомобилей разнесенные 
главные передачи, представляющие со
бой сочетание двойного (коническая и 
цилиндрическая пары) центрального 
редуктора и колесного — планетарного 
или цилиндрического.

Д в у х с т у п е н ч а т а я  г л а в н а я  
п е р е д а ч а  позволяет расширить диа
пазон передаточных чисел трансмиссии 
при сохранении без изменений ее уз
лов. Низшая ступень такой передачи 
используется при движении автомоби
ля в тяжелых дорожных условиях (на
пример, в горной местности) для пре
одоления значительного сопротивления 
движению. Она позволяет реже приме
нять промежуточные передачи в короб
ке. Использование высшей ступени в 
легких дорожных условиях или при 
неполной загрузке автомобиля способ
ствует улучшению его экономичности, 
увеличению средней скорости движе
ния и уменьшению крутящего момента 
в приводе ведущих колес.

Двухступенчатая главная передача 
может быть получена за счет установ
ки блокируемого планетарного ряда 
между дифференциалом и ведомой ко
нической шестерней (рис. 7.9, а ) или 
дополнительной пары цилиндрических 
зубчатых колес (рис. 7.9, б).

Первая схема применима для оди
нарных и двойных главных передач. 
Выполненная по этой схеме конструк

ция двухступенчатой главной передачи 
показана на рис. 7.10. На высшей пе
редаче солнечная шестерня 9 блокиру
ется с водилом 10 планетарного ряда 
(корпусом дифференциала) и вращает
ся как одно целое со скоростью ведомо
го конического колеса 1. На низшей пе
редаче солнечная шестерня зубчатым 
венцом 6 через гайку 5 блокируется с 
картером 4 главной передачи, благода
ря чему эпициклическая шестерня 8, 
составляющая одно целое с коническим 
колесом /, вращает через сателлиты 2 
и оси 3 водило 10 планетарного редук
тора, соответственно уменьшая его у г 
ловую скорость. Переключение передач 
осуществляется перемещением солнеч
ной шестерни в осевом направлении. 
Для включения повышающей передачи 
необходимо шестерню 9 ввести в з а 
цепление с зубчатым венцом 7, связан
ным с водилом (корпусом дифферен
циала), для включения понижающей 
с зубьями гайки 5, соединенной с кор
пусом 4. Передаточное число планетар
ного редуктора двухступенчатой пере
дачи равно 1,391.

Вторая схема используется при раз
работке двухступенчатой главной пе
редачи на базе двойной центральной, 
изображенной на рис. 7.3, а. В данном 
случае на промежуточном валу и кор
пусе дифференциала установлены две 
пары цилиндрических зубчатых колес. 
Шестерни на промежуточном валу
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Рис. 7.10. Двухступенчатая главная передача опытной модели автомобиля
МАЗ-500А

устанавливаются на подшипниках 
скольжения и соединяются с валом че
рез зубчатую муфту.

К недостаткам двухступенчатых 
главных передач следует отнести не
которую сложность конструкции и то,

что без усложнения управления невоз
можно осуществить переключение сту
пеней при движении автомобиля. Кро
ме того, главные передачи выпускают
ся максимально унифицированными и 
приспособленными не только для авто-



Рас. 7.11. Схемы установки зубчатых колес и подшипников главной передачи

мобилен с одним ведущим мостом, но 
также и для многоприводных автомо
билей. При необходимости синхронно
го переключения нескольких ступенча
тых главных передач на одном авто
мобиле усложняется система управле
ния и снижается ее надежность. Эти 
недостатки в условиях широкого рас
пространения многоступенчатых коро
бок передач обусловили ограничение 
двухступенчатых главных передач.

Зубчатые колеса главных передач 
изготовляют из высококачественных 
легированных и высоколегированных 
сталей марок 20ХНМ (ГАЗ), ЗОХГТ, 
20Х2Н4А, 20ХГНМ (ЗИЛ), 25ХГНМ 
(КамАЗ), 20ХГНТА и 15ХГН2ТА 
(КраАЗ) с цементацией на глубину
1.2... 1,5 мм. После закалки твердость 
поверхностного слоя зубьев составляет
59...65 HRC3, что обусловливает их вы
сокую износостойкость. Твердость серд
цевины у основания зубьев — HRC3
26...35, чем обеспечивается вязкое со
противление ударным нагрузкам и 
прочность на изгиб.

Картер главной передачи изготов
ляют как одно целое с балкой ведуще
го моста или отделяемым от балки с 
разъемными гнездами под подшипники 
корпуса дифференциала (см. рис. 7.2, 
7.4). Наибольшее распространение име
ет вторая конструкция, облегчающая 
монтажно-демонтажные и регулировоч
ные работы. Для облегчения сборки 
часто горловину картера, в которой 
размещены ведущий вал и его подшип
ники, делают разъемной (см. рис. 7.4). 
В отдельном картере предусматривают

фланец для крепления главной переда
чи к балке моста.

Основное требование, предъявляе
мое к картеру главной передачи,— 
жесткость конструкции. Последняя 
определяет точность зацепления зубча
тых колес главных передач. Для увели
чения жесткости на картере главной: 
передачи делают наружные и внутрен
ние ребра (см. рис. 7.2). Повышение 
жесткости опор конического колеса до
стигается тем, что гнезда этих опор рас
полагают непосредственно в корпусе 
картера. Картер главной передачи из
готовляют из ковкого чугуна КЧ 37-12 
КЧ 35-10 или высокопрочного чугуна 
ВЧ 50-2.

Вал конической шестерни в совре
менных конструкциях устанавливают, 
как правило, по двум типовым схемам: 
с креплением вала на подшипниках 
консольно (рис. 7.11, а) или по обе сто
роны шестерни (рис. 7.11, б). Схема с 
креплением вала на подшипниках, рас
положенных по обе стороны шестерни, 
обеспечивает большую жесткость кон
струкции, чем первая. Однако она кон
структивно сложнее и применяется в 
основном в одинарных главных переда
чах. Схема с консольным креплением 
вала на двух подшипниках применяет
ся чаще в двойных главных передачах.

Повышение жесткости узла шестер
ни главной передачи достигается: уве
личением расстояния b между опора
ми, расположенными с одной стороны 
шестерни, и уменьшением длины консо
ли а (рис. 7.11, а); уменьшением рас
стояния между опорами (а+b), распо-
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Рис. 7.12. Допустимые прогибы и перемеще
ния вала, шестерни и колеса главной пере

дачи

ложенными по обе стороны шестерни 
(рис. 7.11, б).

Жесткость вала должна быть та 
кой, чтобы обеспечивалось постоянство 
зацепления зубчатых колес централь
ного редуктора при максимальных на
грузках.

Допустимые прогибы и перемеще
ния (в миллиметрах) валов, шестерни 
и колеса главной передачи в трех на
правлениях указаны на схеме, изобра
женной на рис. 7.12.

Подшипники (их тип и расположе
ние) также оказывают большое влия
ние на жесткость главной передачи. 
Так, для передачи, изображенной на 
рис. 7.4, угловое смещение оси ше
стерни 9 зависит главным образом от 
типа подшипника 27, установленного у 
основания данной шестерни, диаметра 
внутреннего кольца подшипника, рас
стояния между опорами и длины кон
соли. Тип подшипника 29 хвостовика 
шестерни 9 влияет на жесткость кон
струкции значительно меньше. При 
установке роликоподшипника (кониче
ского или цилиндрического) у основа
ния шестерни жесткость конструк
ции больше, чем при шарикоподшип
нике.

Для уменьшения длины консоли а 
и увеличения расстояния между опора
ми b конические роликоподшипники 
следует располагать так, чтобы верши
ны их конусов были обращены внутрь

вала, навстречу один другому (см. 
рис. 7.11).

Для повышения жесткости главной 
передачи расстояние c+d  между опо
рами (см. рис. 7.11, в) должно быть по 
возможности малым, для чего кониче
ские роликоподшипники устанавлива
ют так, чтобы вершины их конусов бы
ли обращены наружу по отношению к 
корпусу дифференциала. С целью по
вышения жесткости при сборке глав
ной передачи производят предваритель
ный натяг подшипников. Сущность 
предварительного натяга поясняют 
схемы на рис. 7.13. При отсутствии 
предварительного поджатия пружин 1 
и 2 (рис. 7.13, а) зависимость между 
осевой силой F и деформацией (укоро
чением) пружины f носит линейный ха 
рактер (штриховая линия на рис. 7.13,
б ) : F = cf, где с — жесткость одной пру
жины. Если пружины предварительно 
поджать на величину /ь осевая сила 
определяется формулой F — 2cf (сплош
ная линия до точки А), т. е. при нали
чии предварительного натяга уменьша
ется деформация при той же осевой си
ле. Так, при наличии предварительного 
натяга сила F\ вызывает деформацию 
f 1, а при его отсутствии — f2. Следова
тельно, цель предварительного натяга 
подшипника заключается в устранении 
зазора между его кольцами и ролика
ми и создании некоторой деформации 
элементов подшипника.

Предварительный натяг подшипни
ков влияет на долговечность главной 
передачи. С увеличением натяга повы
шается стабильность зацепления зуб
чатых колес. Однако чрезмерный натяг

Рис. 7.13. Схема предварительного на
тяга подшипников
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Табл. 7.1. Различные случаи отпечатков на рабочих поверхностях зубьев шестерни
главной передачи

Взаимное расположение зацепляю щ ихся 
зубчаты х колес

Характер отпечатков

без н агрузки  (при 
сборке)

с полной н а гр у з 
кой (в работе)

Колесо слишком далеко отодвинуто вдоль своей оси от 
шестерни

Колесо слишком близко придвинуто вдоль своей оси к 
шестерне

Шестерня слишком далеко отодвинута вдоль своей оси от 
колеса

Шестерня слишком близко придвинута вдоль своей оси к 
колесу

Правильное взаимное расположение зубчатых колес

вреден, так как он может ухудшить 
условия работы подшипников, снизить 
КПД передачи и привести к ускорен
ному ее изнашиванию. Предваритель
ный натяг контролируется измерением 
момента, необходимого для проворачи
вания вала. Для подшипников коничес
ких шестерен главной передачи грузо
вых автомобилей натяг составляет 
О,ОЗ...0,05 мм, при этом момент, необ
ходимый для проворачивания шестерен 
главной передачи,— 1...3 Н-м.

В качестве опор конического зубча
того колеса могут применяться сфери
ческие роликоподшипники. Грузоподъ
емность! и. жесткость этих подшипников 
меньше, чем конических роликоподшип
ников, но зато они самоустанавливаю- 
щиеся и потому менее чувствительны к 
перекосам, что весьма существенно при 
значительных размерах подшипников

колеса главной передачи. Шарикопод
шипники, для которых не требуется ре
гулировки, устанавливают в настоящее 
время только в главных передачах 
малолитражных легковых автомоби
лей.

Регулировка подшипников и шесте
рен главной передачи производится 
следующим образом. Подшипники ва
ла шестерни главной передачи обычно 
регулируют при помощи регулировоч
ных колец 6 (см. рис. 7.4) или 19 (см. 
рис. 7.5, а).

Для регулировки подшипников глав
ной передачи 13 и 25 (см. рис. 7.2) при
меняют регулировочные гайки 14, 24, 
упирающиеся в наружные кольца под
шипников, или регулировочные про
кладки 10 (см. рис. 7.4).

После регулировки подшипников ре
гулируют зацепление конических ше
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стерен. Зацепление конических шесте
рен должно быть отрегулировано так, 
чтобы зубья сопрягаемых шестерен 
входили в зацепление по всей длине и 
между зубьями был определенный бо
ковой зазор, равный в среднем 0,15... 
0,30 мм. Данный зазор проверяют по 
угловому перемещению фланца кар
данного шарнира, закрепленного на 
валу шестерни главной передачи. При 
этом зубчатое колесо должно быть за 
креплено.

Правильность зацепления коничес
ких шестерен проверяют по расположе
нию пятна контакта на зубьях. Для 
этой цели на зубья шестерни наносят 
слой краски, затем шестерни провора
чивают. При правильном зацеплении 
шестерен пятно контакта располагает
ся по середине высоты зуба с неболь
шим сдвигом к его узкому концу.

В табл. 7.1 приведены возможные 
случаи расположения пятна контакта 
на зубьях шестерни и указано взаим
ное расположение при этом зубчатых 
колес.

Шестерню 9 (см. рис. 7.4) при ре
гулировке зацепления перемещают с 
помощью регулировочных прокладок 8, 
расположенных между картером глав
ной передачи и фланцем стакана. Ана
логично производится регулировка ше
стерни 4 прокладками 16 (см. рис.
7.5, а). Если подшипники шестерни 1 
(см. рис. 7.2) установлены непосред
ственно в картере, перемещение вала 
шестерни осуществляется путем изме
нения толщины кольца 11.

Для перемещения зубчатого колеса 
20 (см. рис. 7.2) отворачивают на оп
ределенный угол гайку 14, упирающу
юся в наружное кольцо подшипни
ка 13, и заворачивают на такой же 
угол гайку 24 с противоположной сто
роны. Эту же регулировку можно осу
ществлять перестановкой необходимо
го числа прокладок 10 (см. рис. 7.4) с 
одной стороны на другую, не изменяя 
их общего числа, чтобы не нарушить 
предварительный натяг подшипников.

7.3. Выбор конструктивных параметров 
и расчет главных передач

Одинарная главная передача и 
центральные редукторы двойных глав
ных передач выполняются с парой ко
нических или гипоидных колес.

Зубчатые колеса гипоидных передач 
внешне похожи на конические колеса 
с круговыми зубьями, но их геометрия 
существенно отличается от геометрии 
последних. Основные особенности ги
поидных передач заключаются в том, 
что оси вращения шестерни и колеса 
перекрещиваются; средние углы на
клона зубьев шестерни рт1 и колеса 
рт2 неодинаковы (Pmi>Pm2), окружной 
модуль шестерни больше окружного 
модуля колеса. Последнее означает, 
что шестерня гипоидной передачи имеет 
больший диаметр по сравнению с соот
ветствующей конической шестерней, 
чем обеспечивается и большая ее проч
ность. Кроме того, передаточное число 
гипоидной передачи и0. г будет больше, 
чем конической при одинаковом отно
шении чисел зубьев. Так, передаточное 
число конической передачи U0.K=Z2/Z\, 
а гипоид'.'ой передачи u0.r= (z2/zl)kr, 
где k,—  коэффициент увеличения диа
метра гипоидной шестерни: kr= 
=  COS Pm2/COS Pm l-

П О С КО ЛЬК У Pml>Pm2, &r> 1 И U0K> 
>«о.к- В гипоидных передачах kr =  
= 1,3... 1,5, а угол Pmi = 50° при числе 
зубьев шестерни Z!<13 и pmi = 45° при
2,>14.

Приближенное значение внешнего 
делительного диаметра гипоидного ко
леса de2 (см) и среднего угла наклона 
линии зуба гипоидной шестерни Pmi 
(в градусах) могут быть найдены по 
формулам:

de2« ( l , 8 1  ... 2,06) V  MpUo.r ;
pmi да 25 -j- 5 ]/ u0. r -f- 90E/de2. 

Гипоидное смещение E (см. рис.
7.1, б) в главных передачах легковых 
автомобилей не должно превышать
0,20^ 2, а в грузовых —0,125^2-
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Рис. 7.14. Основные размеры конической пе
редачи с межосевым углом 90°

Внешний окружной модуль кониче
ской передачи mte зависит от переда
ваемого передачей момента Мр. Вид 
этой зависимости может быть опреде
лен путем аппроксимации данных, по
лученных в результате анализа значе
ний mte и Мр в существующих конст
рукциях конических передач с 
круговыми зубьями:

т и ж { 3,13 ... 4 ,63)|^Мр,
где Мр — расчетный крутящий момент 
на шестерне главной передачи, Н-м.

Среднее делительное расстояние 
Rm и средний нормальный модуль т пт 
(рис. 7.14) определяются в такой по
следовательности:

Re = 0,5rtlte ]/" 2? +  22 Ь — 0,3 Re', 

Rm =  Re 0,5ft;
Шпт = mte (Rm/Re) COS 0 m.

Средний угол наклона линии зуба 
pm (в градусах) определяется из выра
жения:

Рт  « 2 5  +  ЪУ  ы0.к •
При выборе размеров цилиндриче

ской пары двойной центральной глав
ной передачи можно воспользоваться 
выражениями, аппроксимирующими 
зависимость межосевого расстояния 
aw (мм) и рабочей ширины зубчатых

венцов b (мм) от крутящего момента 
в существующих конструкциях:

а „ « ( 87,7 ... 100,16)1/М"р;
Ь «  (0,38 ... 0,41) aw.

У косозубых колес двойных цент
ральных главных передач угол накло
на зуба р= 16...20°.

Валы главной передачи рассчиты
вают на прочность и жесткость, кото
рая должна обеспечивать постоянство 
зацепления зубчатых колес при пере
даче больших нагрузок.

Расчет подшипников и шестерен 
цилиндрической пары главной переда
чи производится по методике, приня
той для расчета аналогичных элемен
тов в коробке передач (см. гл. 3). При 
расчете конических и гипоидных зуб
чатых колес учитывают следующие 
особенности.

1. Напряжения определяются исхо
дя из параметров среднего сечения 
зубчатого колеса. Поэтому в расчетные 
формулы вместо начального диаметра 
dw подставляется начальный средний 
диаметр d wmy а вместо модуля Шп — 
нормальный средний модуль mnm.

2. Коэффициент контактного напря
жения Z„ определяется по формулам: 
Z„ = 2 V  ы2+  1 cos2Pm/(usin2a„)—для 
конической передачи с межосевым уг
лом V = 90° (см. рис. 7.14);

ZH = 2 sin б2 [(ctg бх/Л:г) +
+  kr ctg 62] cos2 рср l(u sin 2a„) —

для гипоидной передачи, где 6] и 62 — 
угол делительного конуса соответствен
но шестерни и колеса; рСр — среднее 
значение углов наклона зубьев шестер
ни и колеса: Рср = 0,5 ((5т 1 + Рт2).

3. Коэффициент напряжения изгиба
Y°f определяется по графику, приведен
ному на рис. 3.25, исходя из коэффи
циента X и эквивалентного числа зубьев 
2„, определяемого по формуле zv= 
=  г/(cos 8 • cos3 pm). Для прямозубых 
конических колес в приведенных фор
мулах рт = о.
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7.4. Межколесные дифференциалы

Межколесные дифференциалы 
обычно устанавливают совместно с 
главной передачей. По конструктив
ному выполнению межколесные 
дифференциалы могут быть ш е с т е 
р е н ч а т ы м и ,  к у л а ч к о в ы м и ,  
ч е р в я ч н ы м и  и с м у ф т а м и  
с в о б о д н о г о  х о д а .

Кинематическая схема симметрич
ного шестеренчатого конического диф
ференциала изображена на рис. 7.15. 
Данный дифференциал представляет 
собой планетарный механизм, который 
состоит из ведущего звена 1 (водила), 
полуосевых шестерен 3 и 4 и сателли
тов 2 (рис. 7.15, 7.16).

Конструкции конических диффе
ренциалов, как  составных частей глав
ных передач, представлены на рис. 7.2,
7.4, 7.5, б и 7.10.

Дифференциал обеспечивает пере
дачу крутящих моментов на колеса, 
которые вращаются с различными 
угловыми скоростями при движении на 
повороте, по неровной дороге и при 
неизбежном различии радиусов каче
ния ведущих колес. В симметричных 
дифференциалах с коническими или 
цилиндрическими зубчатыми колесами 
внутреннее трение мало и они распре
деляют крутящий момент между полу
осями почти поровну. Поэтому если 
одно из колес начинает буксовать, вто

' —\ j r ^
/

Рис. 7.15. Схема симмет
ричного конического диф

ференциала

рое останавливается, движение авто
мобиля прекращается.

Пусть, например, сцепные качества 
у одного колеса низкие ( ф т ! п  = 0,1), а 
у другого высокие ( ф т а х  = 0,8), тогда 
при дифференциальном приводе м ак
симальная сила ТЯГИ max =  О сц ф тШ  =  
= 0,1 всц, где фтт — минимальный ко
эффициент сцепления; GC4 — сцепной 
вес автомобиля. Если заблокировать 
полуоси, чтобы ведущие колеса рабо
тали совместно как соединенные между 
собой жестким валом, максимальная 
сила тяги Ркшах увеличится за счет 
использования силы сцепления друго
го колеса, находящегося в более бла
гоприятных условиях, т. е. при блоки
рованном приводе /Гктах = 0 ,50Сцфт1п + 
+  0,5 Ссцф max = 0,45 G сц.

Из сопоставления двух последних 
выражений видно, что во втором слу
чае вследствие полного использования 
сцепного веса максимальное тяговое 
усилие увеличивается в 4,5 раза. По
этому в автомобилях высокой прохо
димости с целью улучшения тяговых 
свойств применяют блокирующиеся 
дифференциалы.

Наиболее простым способом полной 
блокировки является блокировка с 
помощью зубчатой или штифтовой 
муфты (5 на рис. 7.16). Однако посто
янное движение с включенной муфтой 
может привести при повороте автомо
биля к интенсивному изнашиванию 
шин или поломке полуосей.

Применяют также самоблокирую- 
щиеся дифференциалы. Дифференци
алы, в которых самоблокировка осуще
ствляется вследствие увеличения 
внутреннего трения, называются диф
ференциалами с повышенным внутрен
ним трением. В случае применения та
кого дифференциала моменты на ва 
лах привода ведущих колес (или полу
осях) при их относительном вращении 
будут неодинаковыми. Их соотношение 
зависит от момента внутреннего трения 
механизма.
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5 4

Рис. 7.16. Блокируемый конический дифференциал

КПД дифференциала при относи
тельном вращении полуосей

Т )Д = М ,Ш 2. (7.1)
Относительное вращение полуосей 

может возникнуть при повороте авто
мобиля, тогда Мj — момент на наруж
ной полуоси (меньший), М2 — момент 
на внутренней полуоси (больший). Ве
личину, обратную т)д, называют коэф
фициентом блокировки дифференци
ала:

£б1= М 2/Л1, = 1/пд. (7.2)
Чем ниже КПД дифференциала, 

т. е. чем больше внутренние силы тре
ния, тем выше коэффициент блокиров

ки. Дифференциал с повышенным вну
тренним трением при забегании или 
пробуксовке одного колеса вызывает 
повышение тягового усилия на другом 
колесе в раз.

При проектировании не следует вы
бирать коэффициент блокировки &ei 
Фтах к фтш не превышает 8. Исследо- 
слишком большим, так как отношение 
вания тяговой динамики автомобилей 
и практики их эксплуатации показы
вают, что для 80% случаев достаточно 
иметь £б1 = 3, а для 9 4 % — &6i=5. 
В современных блокирующихся диф
ференциалах &6i = 2...5.

Максимальная сила тяги моста с
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Рис. 7.17. Дифференциал повышенного трения 
с фрикционными конусами

блокирующимся дифференциалом оп
ределяется из выражения:
/7fcmax =  F h\-\-Fh2~ F hi +  Fh\̂ 6\ — (1 +

+ ̂ 61) Осцфт1п-
Следовательно, блокирующийся диф
ференциал повышает проходимость 
автомобиля.

Установим зависимость между мо
ментом внутреннего трения дифферен
циала Мтр и коэффициентом блокиров
ки &бь Баланс внешних моментов, 
действующих на дифференциал (трех
звенный механизм), выражается урав
нением:

М\-\-М2—A f0, (7 -3)

где М0 — крутящий момент, подводи
мый к корпусу дифференциала.

Баланс моментов, действующих на 
валы:

M2—Mi = MTp. (7.4)

Складывая и вычитая уравнения
(7.3) и (7.4), получим:

Л12 =  0 ,5 (Л 1о  +  Л1Тр ) ; М\ = 0 ,5  (Mq —Л1Тр ) .
Тогда, в соответствии с выраже

нием (7.2):
&6i = (-Мо + Мтр) / (М0 — Л1тр) = (1 + 

МТр/Мо)/( I —МТр/Мо). ( 1 .5 )

Иногда предпочитают связывать сте
пень перераспределения крутящих мо
ментов по полуосям (М2 — М\) с момен
том на корпусе дифференциала М0 и 
коэффициентом блокировки называют 
отношение £б2 = -Мтр/Л1о.

Между двумя коэффициентами бло
кировки существует связь:
6̂1 = ( 1 + ̂ 62) / ( 1 —̂ 62) или &б2= (̂ 61 —

- 1 ) / ( А б 1  +  1 ) .

Дифференциалы, изображенные на 
рис. 7.17, отличаются от обычных тем, 
что в них крестовина заменена двумя 
осями 1 и 6, соединенными между со
бой и водилом 5 дифференциала через 
V-образные кулаки, а также тем, что 
на торцах полуосевых шестерен 3 этих 
дифференциалов установлены фрик
ционные конусные чашки 2 (см. рис. 
7.17, а) или диски 7 и 8 (на рис. 7.17, б). 
Момент внутреннего трения с учетом 
нормального давления в зубчатом за 
цеплении и давления со стороны V-об
разных скосов (кулаков) на осях са
теллитов 4 (рис. 7.17, а) для диффе
ренциала с конусными чашками:
М т р  =  ( A f o n t g  а / Г д .с р )  [гкл  c o s  б/s i n  v  +  
+  r T. cp(2n/Zc ) s i n  б ]  +  [ М 0ц / ( Я - t g P ) ]  X  
X  (Г т .ч  +  Гк.ч/ s i n  у ) ,
где ц — коэффициент трения; а  — угол 
зацепления зубьев шестерен диффе
ренциала; Г п .ср , Г к .ч , Г т .ч  И Г т.ср  
средние радиусы соответственно на
чального конуса полуосевой шестерни,
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Рис. 7.19. Силы, действующие на плунжер ку
лачкового дифференциала:

а  — схема сил; б  — треугольник сил

конусной и торцевой поверхностей 
чашек и опорных поверхностей торцов 
сателлитов; у и б — половины углов 
соответственно при вершине конуса ча
шек и начального конуса сателлитов; 
Р — угол скоса на осях сателлитов; 
R — плечо окружной силы на скосах 
корпуса дифференциала; za и zc — 
число зубьев соответственно полуосе- 
вой шестерни и сателлита.

Первое слагаемое равно моменту 
трения на торцевых поверхностях са
теллитов и конусных чашек полуосе- 
вых шестерен при действии давления со 
стороны зубчатого зацепления, а вто
рое — трению на торцах и конусах ча
шек под действием давления со сто
роны V-образных скосов.

Коэффициент блокировки &б2 при 
этом:
&б2 = Мтр/Мо= (p-tg а/Гц.ср) X
X [rK.4cos б/sin v+  гт.ср (Zn/Zc) sin б] -Ь

+ [ц/ (Я tg Р) ] (Гт.ч + Гк.ч/sin у).
Зубчатые колеса шестеренчатых 

дифференциалов рассчитывают на 
прочность при максимальном динами
ческом моменте на корпусе дифферен
циала.

Шип крестовины рассчитывается 
на смятие и срез. Напряжение смятия 
не должно превышать 100 МПа, а сре

з а — 120 МПа. Напряжение смятия 
между торцом сателлита и корпусом 
дифференциала не должно превышать 
200 МПа.

Кулачковый дифференциал с по
вышенным внутренним трением и ра
диальным расположением кулачков 
показан на рис. 7.18. Момент от зубча
того колеса главной передачи подво
дится к сепаратору 1, в пазах которого 
расположены плунжеры 2. Наружные 
концы плунжеров соприкасаются с 
внутренней поверхностью обоймы 3, 
связанной шлицевым соединением с 
правой полуосью. Внутренние концы 
плунжеров соприкасаются со звездоч
кой 4, насаженной на шлицах на ле
вую полуось. Внутренняя поверхность 
обоймы 3 и наружная поверхность 
звездочки 4 имеют кулачки, очерчен
ные по определенному профилю. При 
повороте автомобиля плунжеры пере
мещаются в радиальном направлении 
в сепараторе 1 и, скользя по кулачкам 
обоймы 3 и звездочки 4, обеспечивают 
разные скорости вращения полуосей.

На плунжер (рис. 7.19, а) со сто
роны обоймы 3 (см. рис. 7.18) действу
ет сила F1, со стороны звездочки 4 — 
сила F2 и со стороны сепаратора 1 
(водила) — сила F.

На рис. 7.19, б показан треугольник 
сил, действующих на плунжер. Со
гласно теореме синусов
/ y s in  [90° — (р2 +  2ф)] = F2/sin [90° —

— (Pi — 2ф>] = f/sin(p1+  рг), (7.6)

где Pi и р2 — углы профилей обоймы 
и звездочки; ф — угол трения.

Спроектировав на горизонтальную 
ось силы Fi и Fo, получим:
F'i =  Fi sin (Pj — ф); F2 = F2 sin (p2 +  ф).

(7.7)
Подставив значения Fx и F2t полу

ченные из формулы (7.6), в (7.7), по
лучим выражения для определения 
крутящих моментов на полуосях:

М2 =  F’2r2 - F sin [90° — (Рх —

234



7Г
Рис. 7.20. Червячный дифференциал

— 2ф)] sin (р2 +  ф) • r2/sin (pi +  р2);

Mi = Firl = F sin [90° — (P2 +
+  2ф)] sin (Px — ф) • rj/sin (Px +  p,).

Следовательно, коэффициент бло
кировки
к6i = AJ2/Af, = cos (Pi — 2ф) sin (р2 + ф)Х 

X r2/[cos (р2 + 2ф) ■ sin (Pi — ф)г,].

Коэффициент блокировки кулачко
вого дифференциала £б2 = 0,4...0,5.

Расчет плунжеров, кулачков обой
мы и звездочки производится на смя
тие для случая прямолинейного дви
жения автомобиля

°см =  0 ,4 18  } л F h2)E [(1/Pi +  (1 /Рг)]/̂  .
(7-8)

где Е — модуль упругости, для стали 
£  = 200 ГПа; pi и р2 — радиусы кри
визны контактирующих поверхностей 
плунжера и кулачка, для которых 
определено значение FH2h I — длина

пятна контакта плунжера и кулачка 
вдоль образующей кулачка.

В выражении (7.8) знак «плюс» 
соответствует случаю контакта обеих 
выпуклых поверхностей соприкасаю
щихся деталей, а знак «м инус»— вы
пуклой с вогнутой. Напряжение а см не 
должно превышать 2500 МПа.

К числу дифференциалов с повы
шенным внутренним трением относит
ся также червячный дифференциал 
(рис. 7.20). На концах полуосей на 
шлицах расположены червячные коле
са / и 5, находящиеся в зацеплении с 
червяками 2 и 4. Червяки входят в з а 
цепление с сателлитами 3. Если кру
тящие моменты на колесах У и 5 не 
равны, то при определенной разности 
моментов происходит относительное 
вращение сателлитов 3 и червяков 4,
2 по отношению к корпусу дифферен
циала (водилу); если моменты равны, 
весь механизм вращается как одно 
целое.
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Коэффициент блокировки червяч
ного дифференциала определяется 
КПД всех последовательно соединен
ных червячных пар. КПД определяется 
при условии: при неподвижном водиле 
мощность подводится к одной полуоси 
и снимается с другой — т]д = г) 12Г)2311з4Г)45. 
КПД червячной пары с ведущим чер
вячным колесом и ведомым червяком 
Tll2 = T|34 = tg  (P~p)/tg р, где р — угол 
наклона витков червяка; р — угол тре
ния.

КПД червячной пары с ведущим 
червяком и ведомым червячным коле
сом Г]23 = Г|45 = tg p/tg (Р + р). Согласно 
выражению (7.2),
*61 = 1/Лд = 1/Л12-'П23Г)34Г145 = tg (Р + 

+p)/tg ( р - р ) .
Рекомендуется угол р принимать 

равным 20...30°, чтобы по мере изна
шивания дифференциала коэффициент 
блокировки несколько уменьшался и 
тем самым исключалась возможность 
самоблокировки червячной пары.

Угол трения р определяется из ра
венства p, = tgp , где ц — коэффициент 
трения, равный 0,08...0,15.

Для самоблокирующегося червяч
ного дифференциала возможны высо
кие значения коэффициента блокиров
ки (&6i = 5,65...9; йб2 = 0,7...0,8). В этом 
случае г̂ д = 0,1 ...0,17 и дифференциал 
будет быстро изнашиваться. При мень
ших значениях коэффициента блоки
ровки (&б1 = 2,65...3; &б2 = 0,4...0,5) срок 
службы может быть удовлетворитель
ным. Однако применение данных диф
ференциалов ограничено из-за слож
ности их конструкции и высоких тре
бований к точности изготовления.

Находят применение и дифферен
циалы, представляющие собой ролико
вые или кулачковые муфты свободного 
хода. Ведущим элементом кулачковой 
(зубчатой) муфты (рис. 7.21) являет
ся кольцо 1, жестко связанное с кор
пусом муфты. На обоих торцах кольца 
нарезаны прямоугольные, сходящиеся 
к центру зубья. Внутри ведущего коль
ца 1 установлено центральное опорное

кольцо- 2, на обоих торцах которого 
нарезаны зубья с криволинейным про
филем. От осевого перемещения цент
ральное кольцо 2 удерживается сто
порным кольцом 3. Центральное коль
цо может поворачиваться в пределах 
зазора между боковыми поверхностя
ми шпонки 8 и паза на центральном 
кольце 2.

Ведомыми элементами являются 
две полумуфты 5, которые на внутрен
нем торце имеют по два ряда зубьев 
(кулачков). Наружный ряд зубьев за 
цепляется с аналогичными зубьями 
ведущего кольца 1. Ширина впадин 
между зубьями принята из расчета 
образования бокового зазора, необхо
димого для выхода силовых зубьев 
при отключении муфты.

На наружную цилиндрическую по
верхность внутреннего ряда зубьев 
полумуфты надевается разрезное з а 
порное кольцо 10, которое может пере
мещаться по окружности в пределах 
зазора между шпонкой и срезами коль
ца. На внутреннем торце кольца 
выполнены трапецеидальные зубья 
одинакового профиля с зубьями полу
муфты, но имеющие меньшую толщи
ну. Полумуфты прижимаются к веду
щему кольцу пружинами 7. Пружины 
опираются наружными кольцами на 
ступицу полумуфты 4, а внутренни
ми —на стакан 9. Между ступицами 
установлена втулка 6.

При прямолинейном движении 
автомобиля ведущие и ведомые звенья 
муфты свободного хода заблокирова
ны, полуоси соединены шлицами со 
ступицами полумуфт 4 и вращаются 
как одно целое со скоростью ведуще
го кольца 1.

При повороте автомобиля происхо
дит автоматическое отключение забе
гающей полумуфты от ведущего коль
ца. В период выключения наружная 
полумуфта разгружается от переда
ваемого крутящего момента и стремит
ся повернуться вперед. При этом на ее 
зубья в точке контакта с зубьями
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центрального кольца воздействует 
реактивная сила, горизонтальная со
ставляющая которой стремится пере
местить полумуфту вправо. Переме
щаясь вправо и сжимая пружину 7, 
полумуфта увлекает за собой запор
ное кольцо. Выйдя из зацепления с си
ловыми зубьями ведущего кольца, а 
затем и с зубьями центрального коль
ца, полумуфта начинает свободно вра
щаться. При этом запорное кольцо по
ворачивается, выбирая зазор между 
торцами среза и шпонкой, и его зубья 
•становятся напротив зубьев централь
ного кольца 1, что препятствует вклю
чению забегающей полумуфты. Весь 
крутящий момент в этом случае под
водится к одному ведущему колесу.

При выходе автомобиля из поворо
та  и незначительном опережении веду
щего элемента отключенная полумуф
та  вместе с запорным кольцом 
повернется в обратную сторону относи
тельно кольца 2. Вершины зубьев за 
порного кольца сойдут с зубьев коль
ца 2 и под действием силы сжатой пру
жины полумуфта войдет в зацепление 
с зубьями кольца 2 и ведущим коль
цом 1. Ведущие и ведомые элементы 
муфты блокируются.

Работа муфты свободного хода на 
повороте при движении задним ходом 
или накатом аналогична рассмотрен
ной выше. При этом или меняются ра
бочие поверхности выключающего 
устройства, или ведущие элементы 
становятся ведомыми.

Шестерни и крестовины дифферен
циалов, звездочки и кулачковые муф
ты изготовляют из хромоникелевых 
(20ХН2М, 15ХГН2ТА и др.) и безни- 
келевых (20ХГРА, 18ХГТА) сталей хо
рошей прокаливаемое™ с высокими 
механическими свойствами.

Химико-термическая обработка, ко
торой подвергают шестерни дифферен
циалов,— это цементация на глубину
0,9...1,5 мм, закалка и отпуск; твер
дость поверхностного слоя 59...64 HRC3, 
твердость сердцевины 32...43 HRC3.

Для шестерен дифференциалов лег
ковых автомобилей используют также 
стали 35Х, 40ХН и ЗОХГТ; шестерни 
цианируют на глубину 0,2...0,4 мм, 
твердость поверхностного слоя 57...59 
HRC3.

Детали кулачковых дифференциа
лов подвергают фосфатированию на 
глубину 0,005...0,010 мм для предот
вращения появления задиров и улуч
шения антифрикционных свойств. 
Опорные шайбы и втулки сателлитов 
изготовляются из бронзы БрОЦС 5-5-5, 
БрОЦС 6-6-3, фрикционные диски — 
из стали 65Г, 60С2 с закалкой или 
40Х и 45 с цианированием и закалкой 
до твердости 57...61 HRC3.

7.5. Привод к ведущим колесам

Крутящий момент от межколесного 
дифференциала к каждому из ведущих 
колес может передаваться с помощью: 
вала и шарнира в приводе ведущих 
управляемых колес (см. параграф 
6.6); редуктора привода ведущих ко
лес (см. параграф 6.2); вала, соеди
няющего непосредственно ведущее ко
лесо с дифференциалом.

В зависимости от схемы подшипни
кового узла вал ведущего колеса 
(полуось) может быть или нагружен 
изгибающим моментом от сил взаимо
действия колес с дорогой или разгру
жен от таких моментов.

На рис. 7.22 приведены схемы трех 
вариантов подшипникового узла веду
щего колеса. В первом варианте (рис.
7.22, а) колесо имеет ступицу, которая 
установлена на двух подшипниках, 
расположенных на картере ведущего 
моста. Благодаря тому, что подшипни
ки несколько разнесены, изгибающие 
моменты от сил взаимодействия колес 
с дорогой воспринимаются картером. 
При такой схеме узла полуось называ
ется разгруженной. Второй вариант 
(рис. 7.22, б) отличается от первого 
тем, что вместо двух подшипников
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а

Рис. 7.22. Схемы к расчету полуосей

имеется лишь один. Изгибающие мо
менты от сил взаимодействия колеса с 
дорогой воспринимаются совместно 
полуосью и картером ведущего моста. 
Полуось при этой схеме называется 
разгруженной на три четверти.

В третьем варианте (рис. 7.22, в) 
полуось у внешнего конца имеет шей
ку, на которую установлен подшипник, 
расположенный во внутренней расточ
ке картера ведущего моста. На внеш
нем конце полуоси крепится ступица 
колеса, а если она отсутствует, полу
ось выполняется с фланцем, к которо
му крепится тормозной барабан и 
диск колеса. В данном варианте изги
бающие моменты от сил взаимодей
ствия колеса с дорогой воспринимают
ся полуосью. Моменты от вертикаль
ной Rz и продольной Rx сил малы, так 
как  плечо а выполняется возможно 
меньшим, момент от поперечной силы 
Ry может быть значительным. Полуось

при такой схеме узла называется полу- 
разгруженной.

По первой схеме (рис. 7.22, а) вы
полняется подшипниковый узел коле
са в грузовых автомобилях, вторая 
(рис. 7.22, б) — применяется редко, 
по третьей схеме (рис. 7.22, а ) ,  наибо
лее простой, выполняется подшипни
ковый узел колеса в легковых автомо
билях.

Расчет полуосей производят на ста
тическую прочность и выносливость. 
При расчете на прочность разгружен
ной полуоси определяются напряжения 
кручения т и деформация кручения 0 :

^max = Rxr0IWx = Mjmax/Wi',
6 m ax  =  [M j m ax //(G/ т ) ]  ( 1 8 0 7 л ) ,

где Wx — момент сопротивления сече
ния полуоси; М jmax —  максимальный 
динамический момент на полуоси; 1Х— 
полярный момент инерции сечения; 
G — модуль упругости при кручении; 
/ — длина полуоси.

Ориентировочно можно принимать 
M j m a x  =  M q , ,  T m a x  = 500...700 МПа; 0тах“  
= 6...15° на 1 м длины полуоси.

При расчете на прочность полураз- 
груженной полуоси (см. рис. 7.22, в) 
рассматриваются три характерных ре
жима нагрузок.

1. Интенсивное торможение или 
разгон:

а) вертикальная сила Rz имеет зна
чение Rz max- При отсутствии данных 
для расчета можно принимать Rz m ax=  
= 1,2RZCt, где Rzct — нагрузка на ко
лесо при статистическом состоянии 
автомобиля;

б) продольная сила Rx имеет пре
дельное значение

^ х т а х ^ ^ г т а х ф т а х ,  ГД е ф т а х  =  0 ,8 ;
в) поперечная сила Ry отсутствует.
2. Занос на повороте:
а) вертикальная сила Rz имеет зна

чение, соответствующее повороту авто
мобиля или заносу ведущего моста, 
при которых к центру тяжести массы, 
относящейся к ведущему мосту, при
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ложена сила Fy = G2(fmax (см. рис.
7.22, г ) ,  где G2 — вес, приходящийся на 
ведущий мост автомобиля.

Расчет силы R z производится в от
дельности для наружного и внутренне
го колес:

Rzb — G-2 Rzн, где ф ш ах — 1|

б) поперечная сила R y имеет пре
дельное значение:

R yH =  ^ н ф т а х  И R y u  =  ^ ? г в ф т а х !

в) продольная сила R x отсутствует.
3. Переезд через препятствие:
а) вертикальная сила Rz имеет зна

чение /?2Д, соответствующее случаю 
удара колеса о дорожное препятствие:

R zn~ RZ ст& д , 

где &д — коэффициент динамичности 
(1,75 — для легковых автомобилей; 
2,0 — для грузовых автомобилей и 
2,5 — для автомобилей высокой прохо
димости) ;

б) продольная сила Rx отсутствует;
в) поперечная сила R y отсутствует.
Для первого режима определяется

суммарное напряжение изгиба и кру
чения

о' = \га2 -J- 4т2,

а ]/" R\mzx + #Lax 
где а = --------------------------

__ х̂тах̂ кО
И Т =  ----------------- .

На втором режиме определяется 
напряжение изгиба для полуоси на
ружного колеса <тн и полуоси внутрен
него колеса сгв:

Он =  (RyнГкО RzuCl) IW  
<Ув=  { Ry вг ко R zbO) Wа.

Напряжение изгиба для третьего 
режима

О т а х  > = :  RzpfllW( j .

Выполненные конструкции полу- 
разгруженных полуосей имеют напря
жения в пределах а '  = 600...750 МПа.

Валы ведущих колес (или полуоси) 
изготовляют из сталей 35ХГСА (МАЗ), 
45РП (КамАЗ, ЗИЛ), 40Г, 35ХГС 
(ГАЗ), 40 (АЗЛК). Твердость шлицев
46...54 HRC3.
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