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ВВЕДЕНИЕ
Для подготовки специалистов в области производства, эксплуатации, сервисного обслуживания и ремонта автомобилей и тракторов необходимо заложить навыки по практическому применению знаний в области расчета на прочность деталей и узлов, составляющих конструкцию машин. Эти знания закладывались в курсах: «Сопротивление материалов», «Теоретическая механика», «Детали машин» и др. Дисциплина «Расчета автомобиля» объединяет предшествующие дисциплины, являя их практическое применение в конструкции автомобиля.

Студентам специальности: «Наземные транспортно-технологические средства», а также направления: «Наземные транспортно-технологические комплексы» необходимо освоить теоретические основы и получить практические навыки расчета деталей автомобиля и подбора параметров узлов и агрегатов. Такие основы дает предлагаемое учебное пособие. При необходимости, опираясь на полученную базу, возможно углубление знаний в любом направлении расчета конструкции автомобиля.
В учебном пособии на примере трансмиссии автомобиля, рулевого и тормозного управления проанализированы конструкции агрегатов и приведены основы расчета деталей и узлов. 
ГЛАВА 1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 
§ 1.1. Историческая справка

1741 год – Леонтий Шамшуренков сделал грузовую повозку, которую приводили в движение два человека. Можно было перевозить двоих водителей и еще 150 кг груза.

1791 – Иван Петрович Кулибин построил практически шасси автомобиля (самокатка Кулибина). На ней впервые были использованы: 

      - маховик - накопитель энергии (мускульной энергии);

          - муфта свободного хода в трансмиссии (аналог современного сцепления);

- трехступенчатая коробка передач;

- подшипники качения (сейчас шарикоподшипники);

- ленточный трансмиссионный тормоз;

- часы в сочетании с верстомером (аналог спидометра).

 Приводилась самокатка в движение человеческой мускульной силой (человек в среднем длительное время способен развивать около 0,1 – 0,15 киловатт мощности, кратковременно – около 0,7кВт, то есть 1,0 лошадиную силу).

До полноценного автомобиля недоставало двигателя.

1690 – Во Франции начали работать над паровым двигателем.

1763 – Иван Ползунов разработал и в 1766 году изготовил паровую машину. Мощность двигателя составляла 40 л.с. 

 1769 – Кюньо (Франция, Рис.1) поставил паровой двигатель на тележку и, таким образом, создал паромобиль на двух человек. Он же ввел термины: "автомобиль" и "шофер» (истопник). Это был экипаж на трех колесах с двигателем и котлом впереди.


[image: image1]
Рис. 1. Паромобиль Кюньо
Паровой двигатель имел низкий КПД и требовал трудоемкого обслуживания кочегаром. Кроме того, он был тяжелым. Впоследствии такой двигатель перешел на паровоз.

1820 – Сади Карно (Франция) опубликовал трактат о действующей силе огня, из которого следовало, что топливо надо сжигать не под паровым котлом, а внутри цилиндра.

1860 – Ленуар (Франция) изготовил двухтактный газовый двигатель внутреннего сгорания. Этот двигатель не был похож на современный двигатель внутреннего сгорания (ДВС). У двигателя был очень низкий КПД.

1864 – Николос Отто (Германия) начал работу по четырехтактному рабочему процессу ДВС и в 1877 году получил патент на такой газовый двигатель.

1879 – Олег Костович (Россия) спроектировал шестицилиндровый оппозитный ДВС на бензине, но доработал его лишь в 1887г.

1885 – Даймлер (Германия) запатентовал бензиновый двигатель, построил и установил его на спроектированный им же автомобиль.

1898 – Рудольф Дизель (Германия) запатентовал двигатель с самовоспламенения от сжатия. 

В России
1901 год – Борис Луцкой разработал и построил первый в России автомобиль. Это был грузовик, который имел собственную массу 1700 кг, а перевозить мог до 5000 кг груза. Не смотря на низкую скорость движения, себестоимость перевозок оказалась в восемь раз ниже, чем на лошадях.

1908 – Русобалтийский вагоностроительный завод открыл цех по сборке легковых и грузовых автомобилей. За границей закупали электрооборудование, шины и разные мелочи. Просуществовало производство до 1916 года и было выпущено 450 автомобилей. Закрыли из-за высокой себестоимости автомобилей.

1917 – после революции остался парк из 18000 автомобилей от 300 фирм изготовителей, из которых лишь 4500 были на ходу.

1924 – был выпущен первый отечественный автомобиль на заводе АМО (ныне ЗИЛ). Назывался – АМО-Ф-15.

1932 – заработал первый отечественный автомобильный конвейер на заводе ГАЗ. Выпускались автомобили легковые – ГАЗ-А, грузовые – ГАЗ-АА.

 Сейчас легковые автомобили выпускаются в основном на заводах: ВАЗ, ИЖ, УАЗ, а также на автосборочных предприятиях, выпускающих автомобили иностранных производителей («Тойота», «Ниссан», «Рено» и др.; грузовые - ГАЗ, ЗИЛ, КАМАЗ; автобусы – ПАЗ, ЛиАЗ.
§ 1.2. Классификация современных автомобилей

Современный подвижной состав (ПС) классифицируют по укрупненным параметрам и характеристикам, часть из которых вносят в маркировку автомобилей. Классификационные признаки и деления автомобилей на отдельные классы подробно изложены в справочнике НИИАТ.

По назначению ПС делят на:

- пассажирский (легковые и автобусы);

- грузовой;

- специальный (для нетранспортных работ).

Маркировочные цифры сведены в таблицу 1.
 
Таблица 1
Классификация автомобилей в России
	Рабочий объем двигателя (литры) для легковых автомобилей
	ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ

	
	До
	1,2
	1,8
	3,5
	--
	--
	--
	ПРИЦЕПЫ
	ПОЛУПРИЦЕПЫ

	
	1,2
	1,8
	3,5
	Бол.
	
	
	
	
	

	Габаритная длина (метры) для автобусов
	
	До
	6,0
	8,0
	10,0
	16,5
	--
	
	

	
	
	5,0
	7,5
	9,5
	16,0
	Бол.
	
	
	

	Полная масса (тонн) для грузовых
	До
	1,2
	2,0
	8,0
	14,0
	20,0
	40,0
	
	

	
	1,2
	2,0
	8,0
	14,0
	20,0
	40,0
	Бол.
	
	

	1. Легковые
	11
	21
	31
	41
	
	
	
	81
	91

	2. Автобусы
	
	22
	32
	42
	52
	62
	
	82
	92

	Грузовые
	3. Бортовые
	13
	23
	33
	43
	53
	63
	73
	83
	93

	
	4. Седельн. тяг.
	14
	24
	34
	44
	54
	64
	74
	
	

	
	5. Самосвалы
	15
	25
	35
	45
	55
	65
	75
	85
	95

	
	6. Цистерны
	16
	26
	36
	46
	56
	66
	76
	86
	96

	
	7. Фургоны
	17
	27
	37
	47
	57
	67
	77
	87
	97

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	9. СПЕЦИАЛЬНЫЕ
	19
	29
	39
	49
	59
	69
	79
	89
	99


В качестве примера дается расшифровка моделей автомобилей:
ВАЗ 21099:

В – Волжский, А – автомобильный, З – завод, 2 – объем двигателя от 1,2 до 1,8 литров, 1 – легковой, 09 – девятая базовая модель, 9 – девятая модификация.

КамАЗ 5511:

Кам – Камский, А – автомобильный, З – завод, 5 – полная масса от 14 до 20 тонн, 5 – самосвал, 11 – одиннадцатая базовая модель.

§ 1.3. Требования к современным автомобилям
Принято различать требования:

- общие;

- эксплуатационные;

- ремонтные.

                                       ОБЩИЕ:
1. Минимальные вес и габариты.

2. Максимальная простота и технологичность.

          3. Максимальная приспособленность к климатическим и дорожным условиям конкретных регионов.

4. Соответствие конструкции требованиям ГОСТа и нормалей.

5. Перспективность конструкции.

6. Соответствие требованиям аэродинамики, моды.

7. Не дефицитность и дешевизна материалов.

8. Высокая прочность, надежность и долговечность.

9. Максимально возможная комфортабельность.

10. Приспособленность к перевозкам на других транспортных средствах.

11. Соответствие требованиям зарубежного рынка.

12. Патентная чистота.

13. Безопасность (активная, пассивная, экологическая, послеаварийная).
                               ЭКСПЛУАТАЦИОННЫЕ:
1. Минимальные расходы на эксплуатацию.

2. Максимально возможные среднетехнические скорости движения.

3. Максимально возможный объем кузова для пассажиров, груза.

4. Высокая топливная экономичность.

5. Максимально возможные пробеги.

6. Минимально возможное количество точек обслуживания.

7. Приспособленность конструкции для проведения обслуживания малоквалифицированным персоналом.

8. Легкий доступ к крепежным элементам и максимальная их унификация.

9. Возможность быстрой заправки и простой контроль.

10.  Придание конструкции автомобиля форм, обеспечивающих быструю и качественную мойку.

11. Удобство выполнения погрузо-разгрузочных работ.

                            РЕМОНТНЫЕ:
1. Наличие на узлах массой более 30 кг специальных захватов для механизированного демонтажа.

2. Обеспечение сохранности баз при разборке и сборке.

3. Приспособленность конструкции к современным методам ремонта.

4. Обеспечение достаточной жесткости и прочности после ремонта со снятием металла.

5. Для мало износостойких деталей обеспечение возможности нескольких ремонтов.

§ 1.4. Компоновка и планировка современных автомобилей

Компоновка – взаимное размещение основных узлов и агрегатов, образующих данную конструкцию автомобиля.

Планировка – выбор геометрических размеров и взаимное размещение мест водителя, пассажиров, груза и багажа.

В процессе компоновки решаются задачи:

1. Обеспечение минимально возможного габарита и веса узлов и агрегатов.

2. Обеспечение максимально возможной компактности автомобиля в целом.

3. Обеспечение необходимой развесовки по осям.

4. Обеспечение макс. возможного просвета между дорогой и узлами шасси.

6. Рациональное использование встречного потока воздуха для охлаждения термонагруженных агрегатов и узлов авто.

7. Обеспечение макс. простоты органов управления узлами и агрегатами.

8. Обеспечение надежной защиты узлов от повреждений при движении по дорогам низкого качества.

9. Обеспечение легкости демонтажа узлов.

Задачи планировки:

1. Удобство посадки – высадки, погрузки.

2. Размещение водителя в зоне наибольшего комфорта.

3. Хорошая обзорность для водителя и пассажиров.

4. Свободные проходы между сидениями.

5. Наилучшая защита людей при ДТП. 

6. Придание необходимых геометрических и эстетических форм кузову.
§ 1.5. Анализ компоновочных схем автомобилей

Грузовые автомобили

1. Капотная: (Рис.2), двигатель над передней осью, кабина за двигателем.
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Рис. 2. Капотная компоновка
Представителем такой компоновки считается автомобиль ГАЗ

Преимущества: 1 - удобный доступ к узлам силового блока; 2-хорошая развесовка по осям (у груженого около 30% веса приходится на передний мост); 3-удобное расположение кабины для доступа водителем. 

Недостатки: 1 - недостаточно большой кузов; 2-ограниченная обзорность.

2. Короткокапотная:  двигатель над передней (Рис.3) осью, кабина надвинута на двигатель. 
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Рис. 3. Короткокапотная компоновка

Представителем такой компоновки можно считать автомобиль ЗИЛ-4331

Преимущества: 1 - увеличение площади грузовой платформы; 2-достаточный доступ к силовому агрегату; 3-хорошая развесовка по осям; 3-уменьшение длины автомобиля.

Недостатки: 1 - ухудшен доступ к задней части двигателя и к сцеплению; 2-пол кабины поднялся и доступ в кабину затруднился.

3. Кабина над двигателем: двигатель над передней осью (Рис.4), кабина над двигателем.
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Рис. 4. Кабина над двигателем

Такое решение имеет автомобиль ГАЗ-66

Преимущества: 1- увеличение площади грузовой платформы; 2-хорошая обзорность.

Недостатки: 1-перегружена передняя ось (это может быть полезным для автомобилей повышенной проходимости); 2-очень высоко кабина, что значительно затрудняет доступ; 3-двигатель в кабине (шум, вибрации, запахи, температура, затрудняет установку третьего сидения); 4-трудный доступ к силовому агрегату (требуется откидывать вперед кабину, что в свою очередь усложняет конструкцию рулевого вала и приводов управления сцеплением и коробкой передач); 5-повышенная лобовая площадь из-за высокой кабины.

Это компоновочное решение считается мало приемлемым в силу большого количества недостатков.

4.Передняя кабина: двигатель сдвинут назад (Рис. 5), кабина выведена перед передней осью.
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Рис. 5. Передняя кабина

Такое компоновочное решение имеет автомобиль КамАЗ

Преимущества: 1-максимальная обзорность; 2-наибольшая площадь грузовой платформы; 3-удобная для водителя и пассажиров кабина.

Недостатки: 1-перегружена передняя ось (если она не ведущая, то значительно снижается проходимость по бездорожью); 2-усложнен привод органов управления; 3-кабина находится в зоне повышенных вертикальных колебаний на подвеске.

Для автомобилей особо большой грузоподъемности применяются компоновочные решения, когда двигатель впереди, а кабина над двигателем сбоку (одна или две), как, например, у автомобиля БелАЗ
Автобусы

В целях унификации некоторые автобусы изготавливают путем установки пассажирского салона на шасси грузового автомобиля. Но такое компромиссное решение для автобуса не является оптимальным из-за уменьшения пассажировместимости (много места занимает капот). Наилучшей для автобуса  является вагонная компоновка. Автобусы вагонной компоновки различают по расположению двигателя:

1. Переднее центральное или боковое (Рис.6):
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Рис. 6. Переднее расположение двигателя

В таких решениях двигатель занимает много места, отнимая его у пассажиров. Водитель испытывает неудобства сидя рядом с двигателем (шум, вибрации, газ, температура и т.д.).

2. Расположение двигателя под полом (Рис.7):
              
[image: image8]
Рис. 7. Двигатель под полом

Двигатель расположен под полом. Двигатель плоский (оппозитный или рядный, положенный набок). Несмотря на это, пол несколько поднимается, что затрудняет вход пассажирам.

Наиболее удачной для автобусов средней и большой пассажировместимости является компоновка с задним продольным или поперечным расположением двигателя (Рис.8).
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Рис. 8. Заднее расположение двигателя

При такой компоновке негативное влияние двигателя на пассажиров и водителя наименьшее.
§ 1.6. Компоновка легковых автомобилей
1. Классическая компоновка (Рис.9): двигатель впереди, ведущая ось задняя.

                  
[image: image11]
Рис. 9. Классическая компоновка
К такой компоновке относятся автомобили "Нива", "Волга"и др.

Преимущества: 1 - хорошая доступность узлов в моторном отсеке; 2 - давно отработанная схема (более 100 лет).

Недостатки: 1 - дополнительный узел - карданная передача; 2 - наличие в днище кузова тоннеля для карданной передачи и заднего моста; 3 - увеличение длины и массы автомобиля; 4 - склонность к заносу в тяговом режиме на скользкой дороге.

2. Переднеприводная (Рис.10): двигатель впереди (вдоль или поперек), ведущая ось передняя.
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Рис. 10. Переднеприводная компоновка

К такой схеме относятся большинство современных легковых автомобилей.
Преимущества: 1 - компактность силового агрегата с трансмиссией; 2 - уменьшение габаритов и веса автомобиля; 3 - направление тяговой силы совпадает с направлением движения (повышается проходимость); 4 - отсутствие карданной передачи; 5 - плоское днище (повышается проходимость и обтекаемость); 6 - отсутствие тяговой силы на задних колесах снижает вероятность заноса задней оси, что повышает устойчивость особенно на скользкой дороге  (в тормозном режиме это достоинство отсутствует); 7 - большый объем багажника из-за отсутствия картера главной передачи под ним; 8-равномерное распределение веса по осям у полностью груженого автомобиля. 

Недостатки: 1 - усложнение доступа к отдельным механизмам из-за высокой компактности в моторном отсеке; 2 - большая загрузка передней оси, если в салоне один водитель или водитель с пассажиром на переднем сидении и отсутствие груза в багажнике (наиболее частый режим эксплуатации).

Переднеприводная компоновка по совокупности показателей считается предпочтительной, и поэтому получила широкое распространение в мире. 

3.Заднемоторная (Рис.11): двигатель сзади, ведущая ось задняя.
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Рис. 11. Заднемоторная компоновка

Преимущества: 1 - высокая компактность силового агрегата; 2 - легкость рулевого управления из-за малой загрузки передней оси; 3 - отсутствие карданной передачи; 4-плоское днище и повышенная загрузка ведущих колес повышает проходимость; 5-относительная дешевизна конструкции.

Недостатки: 1 - перегружается задняя ось; 2 - для уменьшения загрузки задней оси применяется воздушное охлаждение, что повышает шум и отбирается повышенная мощность на вентилятор; 3 - двигатель расположен в зоне повышенной запыленности; 4 - нерационально используется встречный поток воздуха; 5 - длинные приводы управления двигателем и трансмиссией; 6 - из-за воздушной вентиляции необходимо устанавливать автономную печку; 7 - избыточная поворачиваемость (большая масса у задней оси); 8 - малое багажное отделение (место занимают ноги водителя и пассажира, аккумулятор, рулевой механизм); 9 - нельзя сделать кузов "универсал".

Большое количество недостатков привело к редкому использованию такой компоновки.
§ 1.7. Виды кузовов

На Рис.12 представлены схемы основных видов кузовов легковых автомобилей:

[image: image14]1) Лимузин-

удлиненная база, четыре боковые двери, два-три ряда сидений, застекленная перегородка за первым рядом сидений.


[image: image15]2) Седан-

нормальная база, четыре (две) боковые двери, два ряда сидений.


[image: image16]3) Купе-

укороченная база, две боковые двери, один ряд сидений (возможен второй ряд сидений с уменьшенными размерами)

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 


4) Универсал-

задние сидения складываются вперед, создавая большую площадку для груза.

      
[image: image18]  5) Хэтчбек (комби)-

задняя стенка имеет дверь и сильно наклонена (среднее между седаном и универсалом).          


[image: image19]6) Пикап-

легковой автомобиль с грузовой платформой.

        
[image: image20]     7) Кабриолет–седан (фаэтон):

крыша из мягкого откидывающегося тента, база нормальная, два ряда сидений, четыре боковые двери.

         SHAPE  \* MERGEFORMAT 


 8) Кабриолет–купе (родстер) укороченная база, второй ряд сидений,если установлен, уменьшенного размера.

        
[image: image22] 9) Минивэн (спейс):                                                                            
 увеличенный объем  с добавлением третьего ряда сидений, двери по бокам (сбоку могут быть сдвижными) и сзади.
Рис. 12. Основные виды кузовов легковых автомобилей

§ 1.8. Весовые и геометрические параметры автомобилей

1. Сухая масса (сухой вес) – масса законченной конструкции автомобиля без запасного колеса, запасного инструмента и принадлежностей (ЗИП), нестандартного оборудования и заправки больших заправочных емкостей (бензобак, система охлаждения).

2. Снаряженная (собственная) масса (вес) – масса автомобиля, подготовленного к конкретным условиям эксплуатации без водителя, пассажиров, груза и багажа.

3. Полная масса (вес) – масса снаряженного и груженого номинальной нагрузкой автомобиля с водителем, пассажирами и багажом.

4. Номинальная грузоподъемность – максимальное значение груза, которое обеспечивает расчетное значение напряжений деталей и узлов автомобиля, его эксплуатационные характеристики, планируемую долговечность.

Удельная масса узлов и агрегатов автомобиля в процентах от его собственной массы:

- Двигатель: 12 – 16%

- Сцепление: 0,5 – 0,7%

- Коробка передач: 2,5 – 5%

- Карданная передача: 1 – 1.5%

- Ведущие мосты: 10 – 16%

- Ведомые мосты: 5 – 9%

- Все колеса в сборе с шинами: 7 – 20%

- Рама: 10 – 15%

- Кабина: 5 – 14%

- Бортовая платформа: 11 – 16%.

      Габариты автомобиля должны иметь минимальные размеры, к тому же, не превышающие по ширине 2,5 м; по высоте – 3,8 м с возможностью понижения до 3,1 м для транспортировки по железной дороге.

По длине одиночный двухосный автомобиль не должен превышать 11 м, трехосный – 13 м, седельный тягач – 15 м, тягач с двухосным прицепом – 18 м, тягач с двумя прицепами – 24 м, городской сочлененный автобус – 16 м.
§ 1.9. Основные понятия о надежности и долговечности

Надежность – свойство сохранять эксплуатационные показатели в заданных пределах в течении требуемого промежутка времени или определенного пробега [2, с. 17].

Обеспечить 100% надежности невозможно, так как она зависит от множества случайных факторов (условия эксплуатации, разброс характеристик материалов, условия хранения и т.д.). Численно надежность характеризуется вероятностью безотказной работы за установленное время или пробег автомобиля:
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 - вероятность безотказной работы по времени; 
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 -  вероятность безотказной работы по пробегу; 
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 - количество деталей;      
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 -  количество деталей отказавших за то же время.

Вероятность безотказной работы зависит от характера соединения элементов в конструкции. При последовательном соединении вероятность безотказной работы всей системы определится путем   перемножения вероятностей безотказной работы отдельных деталей:
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Вероятность безотказной работы всей системы оказывается всегда ниже вероятности безотказной работы самого ненадежного звена:
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При параллельном соединении вероятность безотказной работы резко возрастает:
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Тогда:
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Работоспособность - такое состояние механизма, при котором он в данный момент соответствует всем требованиям, устанавливаемым в отношении его основных параметров. 
Прочность – способность деталей сопротивляться всем видам разрушения или изменения форм под воздействием окружающей среды и нагрузок, изменяющихся в определенных пределах.

а) Статическая прочность – способность сопротивляться разрушению от максимальных кратковременных нагрузок (появляются в условиях тяжелой эксплуатации и ударных воздействий).

б) Усталостная прочность (выносливость) - способность сопротивляться разрушению под влиянием многократно повторяющихся, в том числе очень малых нагрузок. 

Износостойкость – способность противостоять изменению размеров, форм и массы.

Усталость – процесс постепенного развития повреждений от суммы повторяющихся нагрузок.

Предельный износ – величина износа, не позволяющая дальше эксплуатировать деталь в данных условиях.

Коррозия – поверхностное разрушение от электрохимического воздействия внешней среды.

Старение – общее изменение свойств детали от химических и физических воздействий внешней среды.

Долговечность – свойство сохранять работоспособность с возможными остановками на ТО и ремонт (до разрушения или другого предельного состояния).

Срок службы – календарная продолжительность эксплуатации или пробег до капитального ремонта.

Ремонтопригодность – приспособленность детали (механизма) к проведению операций ТО и ремонта.

Отказ – событие, заканчивающееся полной или частичной утратой работоспособности

Нагрузочной режим – совокупность нагрузок, которые испытывает деталь или механизм во время эксплуатации в данных условиях.

Расчетно-нагрузочный режим – величина нагрузок, которые принимают в основу расчета на прочность путем обобщения нагрузочных режимов для различных условий эксплуатации.

ГЛАВА 2. ОПРЕДЕЛЕНИЕ НАПРЯЖЕНИЙ
§ 2.1. Диаграмма напряжений 
[image: image37.wmf](

)

e

=

s

f

, предельные напряжения, коэффициент запаса прочности

Если взять стальной цилиндрический стержень (Рис.13) длиной L, зажать его по краям в гидравлическую разрывную машину и начать растягивать силой F, стержень будет деформироваться (удлиняться), оказывая внутреннее сопротивление растяжению пропорционально напрягая свою структуру. Внутреннее напряжение в материале обозначается буквой-
[image: image38.wmf]σ

(сигма, размерность в мегоПаскалях, т.е. МПа).


[image: image39]
Рис. 13. Растяжение стержня

Деформируясь, стержень удлинится на величину ΔL. Величина, равная отношению деформации ΔL к начальному  размеру L называется относительной деформацией 
[image: image40.wmf]ε

:
                                         
[image: image41.wmf]ε
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Вначале внутреннее напряжение в металле растет прямо пропорционально деформации по линейному закону (Рис.14). В этой зоне металл работает хорошо и готов работать долго, если не превышать напряжение 
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- предел упругости (предел пропорциональности).

           
[image: image44]
Рис. 14. Диаграмма внутреннего напряжения металла

Если еще увеличить деформацию, то напряжение превысит предел упругости и образец попадет в зону необратимого искажения внутренней структуры (пластическая деформация). Вернуться к прежней форме поврежденный образец уже не сможет, даже при полностью снятой нагрузке (он будет длиннее, чем был). Эта зона называется зоной текучести, а предельное напряжение – пределом текучести 
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s

. Попадать в эту зону в эксплуатации нельзя, иначе деталь придется заменить. При дальнейшем растяжении происходит мгновенный процесс разрушения (стержень лопается поперек). Внутреннее напряжение перед моментом разрушения подскакивает до максимальной величины. Остановить разрушение в этой зоне уже не возможно и поэтому максимальное напряжение 
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 называется временным напряжением или пределом прочности.

В первой зоне (упругой) наблюдается линейная зависимость между деформацией и напряжением. Поэтому, точно замерив деформацию 
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 и зная коэффициент пропорциональности (Е-модуль упругости первого рода) можно определить напряжение внутри материала по формуле:
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Коэффициент Е – справочная величина (для сталей, например он равен 2∙105 МПа). Таким образом, определив напряжение в материале можно сравнить его с 
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 - также справочные данные для любого материала) и сделать вывод, как близко от опасной зоны работает деталь. Так поступают при испытании новых конструкций.

Пример: деталь изготовлена из стали марки Ст 15 с пределом текучести 
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=240 МПа. После экспериментального замера при максимальной нагрузке величины деформации 
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 и подсчета по формуле оказалось: 
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 = 170 МПа.

Превышение 
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 составляет всего 
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, то есть остается маленький запас прочности (40%). Отношение предельного напряжения к максимально допускаемому в эксплуатации (оно пишется в квадратных скобках 
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 и называется допускаемым) определяет коэффициент запаса прочности КЗ:
                                              КЗ 
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 В нашем случае КЗ=1,4.

 Вывод можно сделать такой: следует изготовить деталь из более прочной стали (Рис.15), например, Ст 45 (
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=340 МПа). Тогда коэффициент запаса будет равен КЗ = 340/170 = 2. Графическое выражение сказанному представлено на Рис.15.
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Рис. 15. Увеличение коэффициента запаса прочности

Представленные выше характеристики напряжений характерны для упругопластических материалов, к которым относятся большинство среднеуглеродистых не легированных и малолегированных сталей.

  У хрупких – зона текучести практически отсутствует (Рис.16). Эти материалы работают в линейной зоне до разрушения, то есть до предела прочности. Поэтому коэффициент запаса прочности у таких материалов определяется по пределу прочности:

                                      Кз = 
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Выражение (2.1) или (2.2) является основополагающим, поскольку позволяет определить: 

1. Задав коэффициент запаса прочности КЗ  и материал 
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) – размеры детали, входящие в формулу допускаемого напряжения 
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;

2. Задав коэффициент запаса прочности КЗ и рассчитав допускаемое напряжение 
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 - подобрать по таблице материал 
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3. Задав материал 
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) и размеры детали, входящие в формулу допускаемого напряжения 
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 - определить с каким коэффициентом запаса КЗ  будет работать деталь.
К хрупким материалам относятся чугуны, высокоуглеродистые не легированные и легированные стали с упрочнением (закалка, цементация, азотирование).

Графически в этом случае будет, как на Рис.16.
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Рис. 16. Диаграмма для хрупких металлов

У пластических материалов наоборот - зона текучести распространяется практически на всю характеристику и поэтому из предельных напряжений также выделен только предел прочности (Рис.17).

  К пластическим материалам относятся малоуглеродистые не легированные стали и цветные металлы.
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Рис. 17. Диаграмма для мягких металлов

§ 2.2. Тензомост

Как было сказано выше, практическое определение напряжения в детали сводится к замеру деформации
[image: image75.wmf]ε

, как таковой и использованию формулы 
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(величина Е берется в справочниках по "Сопротивлению материалов"). Для определения деформации используется проволока из специального сплава (константановая). Эту проволоку приклеивают к испытуемой детали и к концам подводят стабилизированное электрическое напряжение. Если деталь в процессе нагружения, например растягивается, то вместе с ней растягивается и проволока. При удлинении электрическое сопротивление проводника увеличивается, уменьшая ток в цепи по закону Ома: 
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где I – сила тока в цепи; U – напряжение тока; R - электрическое сопротивление проводника. 
Сила тока фиксируется амперметром. Его показания будут пропорциональны деформации детали. Эта пропорциональность заранее определяется отдельным экспериментом. Таким образом в принципе можно узнать величину деформации 
[image: image78.wmf]ε

.

Однако, деформация детали очень мала, поэтому изменения тока тоже очень малы по отношению к его исходной величине. Кроме того, электрическое сопротивление проводника сильно зависит от его температуры, а значит от температуры окружающей среды. Еще одним недостатком является относительно большие размеры проводника (чем длиннее проводник, тем он чувствительнее).

Размеры проводника удалось уменьшить, сложив его в спираль и скрепив клеевой пленкой (подложкой). Таким образом получился тензодатчик (тензорезистор), показанный на Рис.18: 
                                
[image: image79]
Рис. 18. Тензодатчик

Для устранения двух других недостатков тензодатчики собрали в мостовую схему (Рис.19 а).

 
[image: image80]
Рис. 19. а - соединение датчиков в мостовую схему;

б – наклеивание тензодатчиков на деталь.

В мостовой схеме амперметр не реагирует на относительно большой ток питания, что позволяет установить гораздо более чувствительный прибор – микроамперметр. Все четыре тензорезистора исходно имеют одинаковое сопротивление R1=R2=R3=R4 (см. Рис19 а) на следующей странице). Электрический ток следуя от «+» к «-» согласно закону Кирхгофа в равной степени расходится в точке В и, следуя через точки А и С уходит в точку D. Поэтому разность потенциалов в точках А и С отсутствует и ток через микроамперметр не течет. Мост в этом случае сбалансирован. Так устранилось влияние тока питания на ток измерения.

 Чтобы ток измерения появился, тензодатчики наклеивают на исследуемую деталь, как показано на Рис.19 б (балка в заделке):

На балку действует изгибающая сила Р. Верхние волокна у балки растягиваются (на них наклеены датчики R1 и R3). Нижние – сжимаются (на них наклеены датчики R2 и R4). На рисунке датчики обозначены в скобках потому, что их не видно из-за расположенных перед ними датчиков. Тензодатчики R1 и R2 наклеены на один слой металла друг против друга, а снаружи теплоизолированы, поэтому будут иметь одну температуру, как у металла, на который наклеены. Поскольку температура у датчиков R1 и R2 одинакова, то одинаково изменится и сопротивление от температуры. На распределение тока в точке В тензомоста равное изменение сопротивления тензорезисторов R1 и R2 не повлияет. Датчики R3 и R4 наклеены также друг против друга по тому же принципу, что R1 и R2, а значит и их изменение сопротивление от температуры не нарушит баланс моста. Таким способом избавились от влияния температуры на показания микроамперметра.

Под действием силы Р верхние волокна балки вместе с датчиками R1 и R3 растягиваются. Электрическое сопротивление этих датчиков увеличивается. В соответствии с законом Кирхгофа из точки В больше тока пойдет по пути меньшего сопротивления в точку С. Потенциал точки С станет выше, чет у точки А и часть тока пойдет от С к А и далее к D. Микроамперметр покажет этот ток. Еще больше тока пойдет по пути В, С, А, D через микроамперметр из-за того, что датчики R2 и R4 сжимаясь вместе с волокнами балки уменьшают свое электрическое сопротивление. 

Таким образом, чем больше сила F, тем больше деформируется балка, растет ее внутреннее напряжение 
[image: image81.wmf]σ

, пропорционально деформируются тензодатчики, увеличивается показание микроамперметра. То есть, показания прибора прямо пропорционально отражают напряжения (деформацию) в балке.

Если взять точно такой же тензомост и приклеить его на балку равного сопротивления изгибу (у такой балки по сей длине напряжение изгиба одинаково), к концу приложить известную заранее силу (подвесить груз), подсчитать по формуле напряжение 
[image: image82.wmf]s

 в балке и зафиксировать значение тока по микроамперметру, то впредь будет известна по показаниям микроамперметра величина напряжения в любой детали, на которую наклеен такой же (с теми же тензорезисторами) тензомост.  Этот процесс привязки называется тарировкой.

Деталь с наклеенным тензомостом устанавливается в механизм и записываются показания тока в процессе эксплуатации. Записывать можно с помощью самописца, магнитографа или прямо в память компьютера. В дальнейшем значения электрического тока переводятся в значения внутреннего напряжения 
[image: image83.wmf]s

 и анализируется прочность детали. Анализ сводится к сравнению напряжений в эксплуатации с предельными напряжениями по справочнику 
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 и определению реального коэффициента запаса прочности КЗ. 

В сложных деталях бывает трудно "на глаз" установить опасное место, куда следует наклеить тензомост. Для нахождения таких мест применяется метод лакового покрытия. На всю деталь наносится тонкий слой хрупкого лакового покрытия (например, канифоль). Деталь нагружается и в местах с большим напряжением в лаковом слое появляются трещины. В эти места наклеивается тензомост и уже точно замеряется напряжение.  
§ 2.3. Расчетные методы определения напряжений
На стадии проектирования конструктор определяет напряжения в будущей детали расчетом. Существуют простые виды напряжений: растяжение, сжатие, срез, смятие, чистый изгиб, чистое кручение. Они называются простыми потому, что возникают под действием одного силового фактора.
1. Растяжение и 2. Сжатие
         
[image: image86]
Рис. 20. а – растяжение детали, б - сжатие детали

На Рис.20, а) – напряжение растяжения определяется:
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где F – растягивающая сила, Н; S – площадь опасного сечения, м2. Размерность напряжения в МПа. Обозначается напряжение буквой 
[image: image88.wmf]s

(сигма), если площадь опасного сечения (площадь по которой произойдет разрушение) перпендикулярна действующей силе. Если площадь опасного сечения располагается по касательной к направлению действия силы, то напряжение обозначается буквой 
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 (тау).

На Рис.20 б) – напряжение сжатия: 
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                      3. Контактное напряжение (смятие):
Площадь опасного сечения перпендикулярна действующей силе, поэтому: 
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[image: image92]
Рис. 21. Схема для определения контактного напряжения (смятия)
4. Напряжение среза (чистый сдвиг):
При срезе сила действует по касательной к опасному сечению, поэтому напряжение обозначается буквой 
[image: image93.wmf]τ
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[image: image95]
Рис. 22. Схема напряжения среза

5. Изгиб:
При изгибе (Рис.23) изгибающий момент 
[image: image96.wmf]L
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  вызывает силы, которые растягивают верхние и сжимают нижние волокна балки. Эти силы перпендикулярны плоскости опасного сечения S (сечения, по которому произойдет разрушение), а значит, напряжение обозначится буквой 
[image: image97.wmf]s

. 

         
[image: image98]
Рис. 23. Схема напряжения изгиба

Чем дальше от силы F, тем больше изгибающий момент и тем больше напряжения в балке (см. эпюры внутренних напряжений на плече L1 и L2). Отсюда следует, что наибольший момент будет в заделке на плече L, а значит там опасное сечение. Если двигаться по сечению балки сверху вниз, то эпюра напряжений начнет уменьшаться до нуля, а затем сменит знак и будет расти. Средние волокна (нейтральная линия) не испытывают напряжений и обозначаются Х-Х (пунктирная линия). 
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где 
[image: image100.wmf]L

F

M

×

=

 - изгибающий момент, Н∙м; WХ – момент сопротивления изгибу, м3.

Момент сопротивления изгибу – справочная величина ("Сопромат"). Пример, для некоторых распространенных сечений показан на Рис.24:


[image: image101]
Рис. 24. Примеры определения моментов сопротивления изгибу

Как уже говорилось, при изгибе средние волокна не испытывают напряжений, следовательно, вблизи нейтральной линии не рационально использовать много материала (вспомним двутавр).

6. Кручение:
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[image: image103]
Рис. 25. Схема напряжения кручения и моменты сопротивления кручению

При чистом кручении, чем дальше от полюса сечения Р, тем напряжение кручения больше (Рис.25). В самом полюсе напряжений нет. Поэтому выгоднее применять на кручение не сплошное, а трубчатое сечение, чтобы весь металл был в работе. Напряжение имеет одинаковую величину по всей окружности и лишь для наглядности эпюру показывают в одном месте сечения, как на Рис.25.

 WP – полярный момент сопротивления кручению (справочная величина), м3.

По выше приведенным формулам рассчитывается любой вид простого напряжения 
[image: image104.wmf]расчет
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. 
Если при расчете в формулу подставлять максимальную величину силового фактора (силы или момента), которая ожидается в эксплуатации, то получится максимальное расчетное напряжение. Его и считают допускаемым 
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. По нему, умножив на коэффициент запаса прочности КЗ, и приравняв произведение к предельному напряжению 
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), подбирают материал. Математически вышесказанное запишется так:
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(для хрупких материалов вместо предела текучести применяется предел прочности - 
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) – по величине предельного напряжения в таблицах "Сопромата" находят подходящий металл, у которого 
[image: image111.wmf]Т

s

, (если он указан) или 
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 (если 
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 не указан) имеют такую величину.
§ 2.4. Типы расчетов

1. Проектный расчет (подбор материала)
По известным: максимальной силе Р (моменте) и форме (форма дает величину площади опасного сечения или данные для расчета момента сопротивления 
[image: image114.wmf]W

) конструктор определяет допускаемое напряжение (формулы (2.3)…(2.8) смотри выше). Умножает допускаемое напряжение на заданный конструктором же коэффициент запаса прочности 
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. Полученное произведение считает предельным (
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 или 
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) и по нему подбирает материал в справочнике. 

2. Проектный расчет (подбор размеров)

Зная материал (знание материала дает по справочнику величину 
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 или 
[image: image119.wmf]В

s

) и коэффициент запаса прочности КЗ, определяют допускаемое напряжение по формуле (2.9): 
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. Допускаемое напряжение приравнивают к максимальному расчетному и по нему и максимальной действующей силе Р по одной из формул (для простых видов напряжения, см. формулы (2.3)…(2.8)) вычисляют площадь опасного сечения S (или момент сопротивления 
[image: image121.wmf]W

). Определив площадь, рассчитывают соответствующие размеры сечения.

3. Проверочный расчет (проверка коэффициента запаса прочности)
Зная размеры детали, определяют площадь опасного сечения S (или 
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). Разделив максимальную действующую силу F ( или момент) на S (если момент, то делится на 
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), находится максимальное расчетное напряжение 
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 (оно будет равно допускаемому - 
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). В проверочном расчете материал детали уже известен, а значит, известны 
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 или 
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. Последним действием делят предельное напряжение (
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) на допускаемое напряжение 
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 из формулы (2.9), вычисляя коэффициент запаса прочности КЗ. Затем анализируется возможность эксплуатации детали с таким коэффициентом запаса прочности.

§ 2.5. Сложнонапряженное состояние, теории прочности

Зачастую на деталь действуют одновременно несколько разных силовых факторов. Примером может являться карданный вал автомобиля. Карданный вал передает от коробки передач на главную передачу крутящий момент, кроме того, поскольку он имеет большую длину, поперечные колебания вызывают в нем напряжения изгиба. На вал также действуют силы растяжения и сжатия из-за перемещения ведущего моста на подвеске, заставляя его менять длину. 

Если на деталь одновременно действуют и нормальные напряжения 
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 и касательные 
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, то деталь находится в сложнонапряженном состоянии. По отдельности эти напряжения сравнивать с предельными (
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, а также 
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 и 
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) по справочнику нельзя, поскольку одни добавляются к другим и истинное напряжение, которое будет разрушать деталь превысит каждое из них в отдельности. Просто складывать можно только однотипные напряжения (отдельно нормальные или касательные). Учесть же их совместно возможно лишь используя специальные формулы для сложнонапряженного состояния. 

В настоящее время применяются три варианта формул соответственно трем теориям прочности.

1. Первая теория называется: "Теория наибольших касательных напряжений". Эта теория позволяет рассчитать эквивалентное напряжение для сложнонапряженного состояния упруго-пластичных материалов. К таким материалам относятся большинство среднеуглеродистых не легированных и мало легированных сталей.
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Эквивалентное напряжение 
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 - нормальное расчетное напряжение, к которому приведены совместные действия всех других напряжений (и нормальных и касательных). Это напряжение (
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) уже можно сравнивать с предельными значениями нормальных напряжений 
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 по справочнику "Сопромата", как в простых случаях нагружения (см. § 2.4).

Если в расчете берутся максимальные напряжения 
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 и 
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, то 
[image: image144.wmf]экв

s

 будет максимальным и будет равно допускаемому напряжению (
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). Таким образом можно производить проектный и проверочный расчет для сложнонапряженного нагружения деталей.

2. "Теория наибольших энергий формообразования (энергетическая)"

Позволяет определить эквивалентное напряжение 
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 для пластических материалов:
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К пластическим материалам относятся малоуглеродистые не легированные стали, цветные металлы и т.д.

3. "Теория Мора"
Позволяет определить эквивалентное напряжение для хрупких материалов:
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К – коэффициент, зависящий от предела прочности на растяжение и предела прочности на сжатие. 
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. У хрупких материалов, например у чугунов, предел прочности на сжатие может быть выше, чем на растяжение (из чугуна не рекомендуется делать растяжки). В справочнике указаны обе величины.

К хрупким относятся кроме чугуна еще высоко углеродистые не легированные и легированные стали с упрочнением (закалка, цементация, азотирование и т.д.)

Если у материала по справочнику предел прочности один, то коэффициент К = 1 и  формула по теории Мора превращается автоматически в формулу по первой теории.
§ 2.6. Методы определения допускаемых напряжений (коэффициента запаса прочности)

На стадии проектирования конструктору приходится "закладывать" в деталь запас прочности (коэффициент запаса прочности), или знать, какое принять допускаемое напряжение, что по сути одно и то же.

Если допускаемое напряжение получится маленьким (большой коэффициент запаса прочности), тогда деталь получится дорогой, что особенно скажется в условиях массового производства. Если же допускаемое напряжение большое (коэф. запаса маленький), то возможное разрушение приведет к катастрофе.
1. Табличный метод
В условиях крупносерийного и массового производства используется статистический опыт производства, оформленный в таблицы. Таблицы составляют для определенной формы детали, которая давно освоена на этом производстве и имеются наблюдения за ее эксплуатацией.

В начале перед таблицей изображается форма детали. И только для этой формы составляется таблица на основе статистических данных.

                                                                                                           Таблица 2

              Пример таблицы по первому методу
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МПа
	Допускаемое напряжение

	
	
	
	
	Постоянная

нагрузка
	Пульсирующая
нагрузка
	Переменная

нагрузка

	Ст 15
	210
	240
	420
	120-140
	100-130
	85-100

	Ст 45
	270
	340
	600
	170-200
	130-175
	100-130


 Если существенно меняется форма детали или технология ее производства, то применять таблицу уже нельзя.
2. Метод по эмпирическим формулам
При единичном производстве можно применять для определения допускаемых напряжений (коэффициента запаса прочности) формулы, которые дают грубые значения, заранее завышенные коэффициенты запаса прочности. В качестве примера показана таблица для углеродистой и легированной сталей:
                                                                                                            Таблица 3

                Пример таблицы по второму методу

	Режим

работы
	Характер

нагружения
	Допускаемое напряжение и КЗ
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	КЗ

	1
	Постоянная
	0,33[image: image156.wmf]В

σ


	3
	0,2
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	5

	2
	Пульсирующая
	0,16[image: image158.wmf]В

σ


	6,3
	0,1
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	10

	3
	Знакопеременная
	0,09[image: image160.wmf]В

σ


	11,1
	0,06
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	16,7


Первый и второй методы используют фиксированные значения КЗ, однако для каждой детали должен быть свой коэффициент с учетом особенностей ее работы.

Если производство не массовое и дорогое (например, авиастроение), требуется очень точное значение КЗ изначально.
3. Дифференциальный метод определения коэффициента запаса прочности (допускаемого напряжения)

Этот метод точный. По нему величина КЗ определяется путем перемножения ряда частных коэффициентов запаса прочности. Каждому частному коэффициенту посвящены глубокие научные изыскания.
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В зависимости от степени ответственности рассчитываемой детали частных коэффициентов К1, К2 и т.д. может быть до десяти.

Первые пять коэффициентов называются коэффициентами общего значения:

К1 – учитывает степень ответственности детали;

К2 – учитывает надежность материала и его характеристик с зависимости от метода изготовления (для проката – 1,1, для литья – 1,3 и т.д.);

К3 – точность используемых формул или методик расчета напряжений в детали;

К4 – наличие концентраторов напряжений;

К5 – вид нагружения (постоянная, пульсирующая, знакопеременная);

Для малоответственных расчетов достаточно использовать коэффициенты этой группы (часть из них или все пять). Если использовать только первую группу коэффициентов, то коэффициент запаса КЗ будет иметь значения от 1,7 до 2,0. Для ответственных расчетов добавляют коэффициенты из второй группы (с шестого по десятый). Их называют коэффициентами специального значения: 

К6 – учитывает метод определения предельных характеристик прочности (
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);

К7 – учитывает размеры детали (возможные внутренние трещины и пузыри воздуха в крупных заготовках);

К8 – шероховатость поверхности после обработки;

К9 – дополнительные напряжения от термообработки;

К10 – дополнительные напряжения при сборке.

Если перемножить друг на друга только коэффициенты второй группы (коэффициенты специального значения), хотя использовать их без первых пяти нельзя, то получится от 2,5 до 5,0.

Таким образом, при использовании всех десяти коэффициентов можно получить Кзап = 4,25…10.
ГЛАВА 3. СЦЕПЛЕНИЕ
§ 3.1. Общие положения
На Рис.26 двигатель внутреннего сгорания (ДВС) 1 предназначен для преобразования тепловой энергии сгорающего газа в механическую энергию вращения маховика. Далее, как и в любом механическом приводе, между источником механической энергии и трансмиссией устанавливается предохранительная муфта (в данном случае фрикционная) для защиты от перегрузок. У автомобиля эта муфта называется сцеплением 2. Далее следует коробка передач (КП) 3, карданная передача 4, главная передача 5, дифференциал 6, полуоси 7 и ведущие колеса 8.
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Рис. 26. Общая схема трансмиссии автомобиля классической компоновки

Назначение сцепления

Сцепление является первым узлом трансмиссии автомобиля и, как уже говорилось, предназначено для защиты ДВС и трансмиссии от перегрузок. Кроме того, сцепление служит для:

- кратковременного отключения двигателя от трансмиссии (при переключении передач, торможении и т.д.);

- последующего их плавного соединения (после включения передачи или при трогании с места);

- ограничения амплитуд крутильных колебаний в трансмиссии;

- ограничения динамических нагрузок в трансмиссии.
Классификация сцепления

По принципу передачи крутящего момента:

1. Фрикционные (на автомобилях применяют в основном сцепления такого типа).

2. Гидродинамические (гидромуфта или гидротрансформатор на автомобилях с гидромеханической коробкой передач). Такие применяются на автобусах ЛиАЗ или иномарках.

3. Электромагнитные (на автомобилях с ручным управлением для инвалидов).

 Фрикционные в свою очередь делятся по форме фрикционных поверхностей на:

1. Конические (сейчас не применяются, т.к. работает не стабильно, подклинивает).

2. Цилиндрические, или барабанные (на снегоходах для автоматического включения от центробежного эффекта).

3. Дисковые (основной тип).

Дисковые делятся по числу ведомых дисков на:

1. Однодисковые (на автомобилях с малым крутящим моментом).

2. Двухдисковые (при передаче большого момента).

3. Многодисковые (на мотоциклах из-за высокой компактности).

Одно и двухдисковые работают с сухими дисками, а многодисковые – в масляной ванне для стабильной работы (их трудно гарантированно развести при выключении, поэтому диски обильно смазаны маслом, чтобы сцепление не вело). 

Наиболее распространенным способом сжатия фрикционных дисков является усилие от предварительно сжатых пружин.

По расположению пружин сцепления бывают:

1. С центральной пружиной (особенно у легковых автомобилей сцепление с центральной диафрагменной пружиной).

2. С периферийными пружинами (сейчас в основном на грузовых).

Сами пружины по форме делятся на: 

1. Витые цилиндрические (обычные пружины сжатия).

2. Витые конические (применяются редко).

3. Диафрагменные (тарельчатые) периферийные или центральная.

По механизму управления (приводу):

1. С механическим приводом.

2. Гидравлическим.

3. Вакуумным.

4. Пневматическим. 

5. Электрическим.

6. Комбинированным.

Все эти варианты могут быть с усилителем или без него.
§ 3.2. Сцепление с периферийными цилиндрическими пружинами
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Рис. 27. Схема сцепления с цилиндрическими нажимными пружинами

В нормальном состоянии ведомый диск с фрикционными накладками 5 зажат между маховиком 2 и нажимным диском 6 силою предварительно сжатых периферийных пружин 7 (Рис.27). В этом случае крутящий момент от двигателя передается маховиком 2 посредством трения сразу на ведомый диск 5 и вторым путем - через маховик 2 на кожух 4, нажимной диск 5 и также на ведомый диск 5, но уже справа. С ведомого диска момент через шлицевую втулку ведомого диска попадает на шлицы первичного вала коробки передач 9 (первичный вал слева имеет подшипниковую опору 1 в маховике 2). 

Для выключения сцепления (отсоединения двигателя от трансмиссии), водитель ногой нажимает на педаль 11. Жидкость выталкивается из главного цилиндра 12 и по трубопроводу 15 давит на поршень рабочего цилиндра 16, перемещая нижний конец вилки 14 вправо. Вокруг опоры 13 верхний конец вилки 14 перемещает влево выжимной подшипник 8 (упор    ный шариковый). Подшипник проходит зазор между собой и головкой рычага 10 и надавливает на рычаг 10 влево.

Рычаг 10 поворачивается вокруг опоры 17, закрепленной на кожухе 4. Нижний конец рычага 10 перемещается вправо вместе с прикрепленным к нему нажимным диском 6. Ведомый диск 5 освобождается (нет прижатия – нет и трения – нет передачи крутящего момента). 

Все сцепление закрыто снаружи картером (корпусом) 3, который слева крепится к картеру двигателя, а справа -  к  картеру коробки передач.   Упругая характеристика сцепления с периферийными пружинами показана на Рис.28:
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Рис. 28. Упругая характеристика сцепления с цилиндрическими нажимными пружинами 

Чтобы через ведомый диск прошел максимальный момент
 двигателя без относительной пробуксовки, диски необходимо сжать силой FН (Рис.28). Для этого периферийные пружины должны быть предварительно сжаты на fраб. Характеристика витых цилиндрических пружин линейная. Такая характеристика имеет два недостатка в сцеплении. При износе фрикционных накладок ведомого диска сцепления он становится тоньше, нажимной диск на величину износа накладок Δfизнос приближается к маховику. На эту же величину Δfизнос уменьшается предварительная деформация пружин и их усилие на нажимной диск становится меньшим (Fизнос). Поскольку уменьшается сила прижатия – уменьшается и сила трения между дисками и возможна пробуксовка дисков при передаче большого крутящего момента двигателя. Вторым недостатком является увеличение усилия пружин при выключении сцепления. Рычаги отводят нажимной диск от ведомого на величину Δfвыкл.. Деформация пружин возрастает на эту же величину. Сила, создаваемая пружинами также возрастает по линейному закону до значения Fвыкл. И это большое усилие приходится, по сути, создавать ногой водителю.

Указанные недостатки можно устранить, используя в сцеплении диафрагменную пружину 4 (Рис.29).
§ 3.3. Сцепление с диафрагменной пружиной

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 29. Схема сцепления с диафрагменной пружиной

В таком сцеплении диафрагменная пружина 4 своим наружным диаметром давит на нажимной диск 2, создавая нужное усилие прижатия дисков PН. Упирается пружина в кожух 1 с помощью многочисленных опор 6.

При выключении выжимной подшипник 5 перемещается влево, надавливает на диафрагменную пружину по ее внутреннему диаметру. Пружина деформируется вокруг опор 6 и ее наружный диаметр отходит вправо, оттаскивая за крючок 3 нажимной диск от ведомого.

Преимущества использования центральной диафрагменной пружины не только в отсутствии рычагов выключения, но, главное, в нелинейной характеристике такой пружины.

Если наложить на упругую характеристику периферийных цилиндрических пружин характеристику диафрагменной (Рис.30), то преимущества обозначатся наглядно:


[image: image169]
Рис. 30. Сравнение упругих характеристик сцеплений

При износе накладок диафрагменная пружина также уменьшает деформацию на Δfизнос. Однако, сила нажатия PН падает незначительно до величины F'износ (см. пунктирные стрелки). Это означает, что вероятность пробуксовки дисков также незначительна.

Второе преимущество проявляется при выключении. Как видно из графика, при дополнительной деформации диафрагменной пружины на величину Δfвыкл. усилие пружины не растет, а даже падает до F'выкл. (см. пунктирную стрелку).

Ведомый диск сцепления нужно сжимать с такой силой PН, чтобы созданный момент трения между дисками превышал передаваемый через сцепление момент двигателя. Иначе будет пробуксовка дисков между собой. Величина, показывающая, на сколько момент трения между дисками сцепления МСЦ больше максимального момента двигателя Ме max называется коэффициентом запаса сцепления β:
                                  β = МСЦ / Ме max                                            (3.1)   
β = 1,2 – 1,25 для легковых автомобилей (момент трения превышает максимальный момент двигателя на 20 – 25 %).

β = 1,5 – 1,8 для грузовых.

β = 2,0 – 2,5 для автомобилей повышенной проходимости.

§ 3.4. Специальные требования, предъявляемые к сцеплению и способы их выполнения

1. Быстрое и полное выключение сцепления
 Если сцепление выключается не полностью (сцепление "ведет"), то очень трудно или невозможно переключить передачи. Если сцепление не быстро отключает двигатель от трансмиссии, то двигатель мешает процессу торможения, особенно в экстренных случаях.

Выполняется это требование путем:

1) Ограничением рабочего хода педали сцепления до 160 – 180 мм у легковых и 180 – 200 мм у грузовых автомобилей.

2) Ограничением свободного хода по педали до 35 – 40 мм, что соответствует 1 – 5 мм зазору между выжимным подшипником и головками рычагов отвода нажимного диска (или до диафрагменной пружины).

Первые два пункта обеспечивают быстроту выключения. Следующие пункты обеспечивают полноту (чистоту) выключения:

3) Наличие гарантированных зазоров между поверхностями трения (между накладками ведомого диска и маховиком, и нажимным диском). Зазоры должны быть у однодискового сцепления на каждую сторону по 1 – 1,2 мм, у двухдискового сцепления - 0,25 – 0,5 мм. Выдержать гарантированно такой маленький зазор у двухдискового сложно. Для этого в двухдисковых сцеплениях существуют специальные устройства.

На Рис.31 показано устройство похожее на подпружиненную вертушку, которая всегда стремится силою внутренней пружины повернуться против часовой стрелки. При выключении сцепления крайний нажимной диск отводится рычагами, а средний, отталкиваясь от него и маховика рассматриваемым устройством, всегда выставляется ровно между ними. Таким образом зазоры выставляются принудительно и гарантированно.
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Рис. 31. Приспособление для разведения нажимных дисков
4) Головки рычагов выключения выставляются в одну плоскость (Рис.32), параллельную выжимному подшипнику.
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Рис. 32. Выставление рычагов выключения
На Рис.32 нижний рычаг больше удален от выжимного подшипника. При выключении в таком случае сначала отойдет верхний край нажимного диска, и лишь затем выжимной подшипник подойдет к нижнему рычагу. В итоге нажимной диск встанет с перекосом и будет одним краем (здесь – нижним) задевать ведомый, передавая через это касание небольшой момент от работающего двигателя. Сцепление «ведет». Такого касания достаточно, чтобы сделать невозможным переключение передач в КП. 

Исправить положение можно регулировкой опоры рычага, чтобы его головка встала в общую плоскость, отмеченную пунктирной линией на Рис.32.

2. Плавное соединение дисков при включении
Здесь имеется ввиду относительно плавное соединение дисков, когда нога водителя соскользнула с нажатой педали сцепления и мощные нажимные пружины устремляют нажимной диск на ведомый. Если ничего не предусмотреть, нажимной диск ударит по ведомому. В этот момент сила прижатия дисков будет очень большой, значит большим будет момент трения и сцепление уже не сработает, как защитное устройство (особенно такая ситуация опасна при трогании с места после включения первой передачи в коробке передач).
Для смягчения соединения дисков можно ведомый диск сделать упругим, так чтобы сила нажатия дисков друг на друга вырастала не мгновенно, а по мере деформации упругого ведомого диска.
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Рис. 33. Разрезанный на секторы ведомый диск
Чтобы ведомый диск был упругим можно использовать один из вариантов:

1) Разрезать стальной закаленный ведомый диск на секторы и отогнуть их в разные стороны (Рис.33, 34, 35). Фрикционные накладки приклепываются к отогнутым в одну сторону секторам.

Недостатком такого способа является возможность образования трещин по основанию секторов.

2) Приклепать к ступице ведомого диска волнистые секторы, как на Рис.34.
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Рис. 34. Приклепанные волнистые пластины
3) Приклепать к ведомому диску стальные пружины, как на Рис.35.
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Рис. 35. Приклепанные к диску пружинящие пластины
Чтобы уменьшить силу удара в момент соединения дисков лучше иметь диафрагменную пружину, так как в выключенном состоянии такая пружина меньше наращивает усилие, чем периферийные витые (см. характеристику диафрагменной пружины на Рис.30).

Можно вообще затормозить процесс включения, например, гидравлическим сопротивлением в приводе. Если внутренний диаметр трубопровода гидравлического привода уменьшить, то при включении жидкость из рабочего цилиндра будет медленнее перетекать в главный замедляя процесс включения. Внутренний диаметр трубопровода не должен превышать трех миллиметров.

3. Ограничение амплитуд крутильных колебаний (Демпфер крутильных колебаний)
Все детали двигателя, участвующие во вращении, обладают достаточно большой массой. Эта масса посредством валов трансмиссии (валы коробки передач + карданный вал + полуоси) соединена через ведущие колеса с самим автомобилем. Получаем как бы два маховика по концам объединенного упругого вала трансмиссии. Такая система представляет собой колебательный контур крутильных колебаний с фиксированными собственными частотами.

Если с частотой собственных крутильных колебаний трансмиссии совпадет (или будет кратна ей) частота внешняя, например, вращения валов трансмиссии или колебания подвески на неровностях дороги, то в трансмиссии возникнет резонанс крутильных колебаний. Углы закручивания валов будут расти, напряженность работы деталей резко увеличится.

Собственная частота крутильных колебаний определяется по формуле:
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где с – крутильная жесткость трансмиссии; J – момент инерции маховой массы двигателя или автомобиля.

Если в момент возникновения резонанса изменить собственную частоту крутильных колебаний трансмиссии ω путем изменения жесткости трансмиссии с, условия развития резонанса устранятся (не будет совпадения собственных частот с вынужденными).

На практике при появлении резонанса крутильную жесткость трансмиссии меняют демпферные пружины (Рис.36).
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Рис. 36. Ведомый диск с демпферными пружинами
Ведомый диск состоит из венца с фрикционными накладками 2 и ступицы 1 с приваренной шлицевой втулкой 9. Фрикционные накладки снимают момент с маховика и нажимного диска, а шлицевая втулка 9 отправляет его в коробку передач, поскольку располагается на первичном валу коробки.

Венец 2 проходит за ступицей 1, не доходя до шлицевой втулки 9. Венец имеет окна (позиция 3 и напротив) точно совпадающие по длине с вырезами 5 в ступице 1. Эти окна совмещаются и в них вставляются пружины. Торцами пружины перекрывают оба диска 1 и 2, как показано на поперечном разрезе ведомого диска.
Момент двигателя от маховика и нажимного дисков посредством трения о накладки передается на венец нажимного диска 2. Далее с венца момент передается через окно 3, пружину 4, вырез 5 на ступицу 1 и приваренную к ней шлицевую втулку 9. Одновременно с пружиной 4 работает пружина 10 с противоположной стороны. Пружины 7 и 11 в работу не вступают так как между их торцами и окном в венце имеется зазор ∆, который больше, чем деформация пружин 4 и 10. 

При появлении вынужденной частоты, равной или кратной собственной возникает резонанс. Амплитуда крутильных колебаний (углы закручивания) увеличивается, зазор Δ перед пружинами 7 и 11 выбирается, и они вступают в работу параллельно уже работающим пружинам 4 и 10. Общая крутильная жесткость трансмиссии с из-за добавочных пружин 7 и 11 увеличивается, а значит увеличивается собственная частота крутильных колебаний всей трансмиссии ω (смотри формулу (3.2)). Новая собственная частота перестает совпадать с вынужденной, которая вызвала резонанс, условия резонанса устраняются. Таким образом, специальная установка демпферных пружин приводит к переменной крутильной жесткости трансмиссии, что в свою очередь позволяет уйти от резонансных частот.

Уже накопленная энергия колебаний (ведь именно возросшие углы закрутки ввели в работу дополнительные пружины 7 и 11) гасится прокладками 12 (сухарики). Сухарики 12 зажаты между дисками венца 2 и ступицы 1 с большой силой трения. Во время крутильных колебаний венец 2 поворачивается относительно ступицы 1, деформируя демпферные пружины, и трется по сухарикам 12. В процессе трения кинетическая энергия перемещения дисков (крутильных колебаний) превращается в тепловую энергию и рассеивается вентиляцией в атмосферу.

Упругая характеристика ведомого диска (демпферных пружин) показана на Рис.37.
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Рис. 37. Упругая характеристика демпфера крутильных
Колебаний
По такому же принципу избавления от резонанса с помощью нелинейной характеристики упругого звена устроены и некоторые другие узлы автомобиля.

Демпферный узел может быть размещен и не в ведомом диске, а в любом месте трансмиссии (в коробке передач, например) и даже в ДВС.

4. Уменьшение динамических нагрузок в трансмиссии
Достигается: 

1) Ограничением коэффициента запаса сцепления (β = МСЦ / Ме max) путем уменьшения момента трения сцепления МСЦ, что приведет к пробуксовке дисков в случае перегрузки.

2) Уменьшением жесткости трансмиссии на кручение. Это позволяет достигать больших углов закручивания трансмиссии, сглаживая ударные нагрузки. Особенно большой вклад вносят полуоси. Чтобы валы трансмиссии закручивались на большие углы, они должны быть тоньше. Однако, прочность при этом пострадать не должна. Все выше сказанное приводит к использованию дорогих высоко легированных металлов.

3) Применением предохранительных упругих муфт в трансмиссии (например, резиновых).
5. Отсутствие буксования в рабочих режимах эксплуатации
Основной причиной буксования дисков сцепления является низкое трение между ними. Коэффициент трения снижается из-за сильного нагрева трущихся поверхностей. Таким образом задача сводится к охлаждению дисков сцепления.

Достигается требование:

1) Подбором материалов трущихся поверхностей со стабильным коэффициентом трения (накладки ведомого диска) и высокой теплопроводностью (маховик и нажимной диск).

2) Увеличением массы нажимного диска, что обеспечит лучший отвод тепла в этот диск от поверхности трения. Однако, здесь необходимо помнить, что масса нажимного диска участвует в расчете двигателя, как часть его маховой массы вместе с маховиком.

3) Созданием внутри нажимного диска радиальных вентиляционных канавок, проходя через которые воздух снимает тепло с диска. Воздух прогоняется по канавкам центробежными силами при вращении сцепления вместе с маховиком двигателя.

4) За счет крупных вентиляционных окон на кожухе сцепления.

5) За счет разделения внутренней полости картера направляющей диафрагменной перегородкой (Рис.38), соединенной с неподвижным картером.
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Рис. 38. Вентиляция сцепления
Центробежными силами от вращения нажимного диска и кожуха воздух захватывается от центра вращения (там возникает зона разряжения) и отбрасывается к периферии (там образуется зона повышенного давления). Поскольку непосредственно центральную часть (зону разряжения) нельзя соединить окном с атмосферой (слева от сцепления ДВС, справа – коробка передач), то можно подвести зону разряжения к впускному окну с помощью диафрагменной перегородки, а зону повышенного давления соединить окном в картере с атмосферой.

6) Путем использования нажимных рычагов еще и как лопастей осевого вентилятора, придав им соответствующую форму.

6. Очистка фрикционных поверхностей
Очищаться сцепление должно в нормальном режиме эксплуатации от продуктов износа, а в аварийных режимах от масла, попавшего через неисправный сальник коленчатого вала двигателя или из коробки передач.

Достигается это требование путем:

1) Применения дренажных канавок на фрикционных накладках ведомого диска.

2) Усиления потока вентилирующего воздуха до такой скорости, при которой частицы захватываются и уносятся воздухом из картера сцепления.

3) Применения на маховике маслоуловителей (Рис.39) с отводом масла в безопасную зону на другую сторону маховика:
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Рис. 39. Маховик с маслоуловителем
Масло, попавшее в сцепление, отводится через маслоуловители и отводящие канавки центробежными силами на другую сторону маховика подальше от рабочей поверхности.

4) Сверления дренажного отверстия в поддоне картера. В это отверстие вставлен с большим зазором шплинт, который от вибрации все время хаотично перемещается по отверстию, очищая его от грязи.
7. Минимальный момент инерции ведомых деталей
При переключении передач синхронизаторы в КП гасят кинетическую энергию вращения деталей сцепления. Чем быстрее произойдет это гашение, тем быстрее включится следующая передача. По этой причине ведомый диск сцепления должен быть малоинерционным.

Достигается такое требование:

1) Уменьшением наружного диаметра, ширины и толщины фрикционных колец (накладок).

2) Применением разрезных ведомых дисков, то есть без пружинных подкладок, утяжеляющих диск.

3) Изготовлением тонкого ведомого диска из высокопрочной стали с упрочнением (закалка).

4) Переносом демпфера крутильных колебаний из ведомого диска в другое место трансмиссии.

 8. Уменьшение затрат энергии водителем на управление
Достигается:

1) Увеличением передаточного числа привода.

2) Повышением КПД механизма выключения сцепления за счет уменьшения числа шарниров, улучшения смазки, замены скользящих сопряжений на качение, заменой механического привода выключения на гидравлический (у него выше КПД).

3) Применением сервопружин в приводе:
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Рис. 40. Принцип работы сервопружины
Сервопружина вначале выключения препятствует нажатию на педаль (Рис.40), когда усилие нажимных пружин на нажимной диск относительно небольшое. При дальнейшем нажатии на педаль реакция нажимных пружин растет, однако, сервопружина пройдя вертикальную ось начинает помогать нажатию. 

4) Применением диафрагменных пружин вместо периферийных цилиндрических (смотри § 3.3).

5) При неэффективности всего перечисленного применяются усилители (вакуумный, пневматический, электрический и т.д.).

§ 3.5. Подбор и проверка параметров сцепления
Геометрические параметры сцепления стандартизованы. По известным значениям максимального крутящего момента двигателя Меmax и максимальной угловой скорости коленчатого вала ωеmax выбираются минимально допустимый диаметр ведомого диска Dд. Диаметр выбирается минимальным, чтобы был минимальный момент инерции ведомого диска.
Фрикционные кольца (накладки) имеют наружный диаметр, равный диаметру ведомого диска Dд. Толщина и внутренний диаметр накладок выбирается по рекомендациям ГОСТа.

В целях уменьшения момента инерции ведомого диска внутренний диаметр накладок вначале берется из предлагаемых наибольшим (это имеет значение и при размещении демпфера в ведомом диске), а толщину наименьшей.

Сила сжатия дисков Fн определяется из условия обеспечения требуемого момента трения МСЦ , то есть обеспечения требуемого коэффициента запаса сцепления β = МСЦ / Ме max (смотри § 3.3, формула (3.1)).
Момент трения накладок можно определить из Рис.41:

                                    МСЦ = Fтр∙ Rср∙Z,                                                (3.3)

где Z- количество поверхностей трения (накладок); Fтр- приведенная сила  трения, Н; Rср – средний радиус накладки, м. Сила трения Fтр равна произведению силы прижатия Fн на коэффициент трения µ. 

Тогда выражение (3.3) запишется:

                                 МСЦ = Fн∙µ ∙ Rср∙Z                                                (3.4)
Момент трения можно также выразить из (3.1):

                          МСЦ = Меmax∙β                                                    (3.5)
У двух последних уравнений левые части равны (МСЦ). Приравниваем правые части этих уравнений и выражаем (выносим в левую часть) силу нажатия на фрикционные поверхности накладок Fн:
                      Fн= Меmax∙β/ μ∙ Rср∙Z
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Рис. 41. Расчетная схема накладки
Так можно определить силу, с которой пружины должны сжать диски сцепления.

Проверка параметров сцепления

1. Проверка давления на фрикционные поверхности (накладки):
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МПа – давление на накладки.
SН – фактическая площадь одной поверхности накладки с учетом отверстий под заклепки и дренажные канавки (давление на всех поверхностях всех накладок будет таким же), м.

SН ≈ 0,785∙(D2H – D2B), где DH и DВ – наружный и внутренний диаметры накладки соответственно, м.

При большом давлении из накладок выдавливается смола и после длительного хранения автомобиля возможно склеивание дисков. Кроме того, высокое давление увеличивает износ накладок, снижая их ресурс. 

Если давление оказалось выше допускаемого, можно увеличить площадь накладок SН уменьшив внутренний диаметр DВ. И лишь в крайнем случае увеличить наружный диаметр DH.
2. Проверка по удельной работе буксования сцепления:
Если на поверхностях трения выделяется при буксовании дисков (процесс трогания с места) слишком много тепловой энергии на единицу площади накладки, то накладки могут сгореть.

Вся работа буксования AБ при трогании автомобиля с места может быть приравнена в первом приближении к кинетической энергии WK, которую получает автомобиль разгоняясь до минимально устойчивой скорости движения:

                             AБ ≈ WK = MA∙V2 / 2,
где AБ – полная работа буксования, Дж; WK – кинетическая энергия, полученная автомобилем, Дж; MA – масса автомобиля, кг; V – минимально устойчивая скорость движения автомобиля, м/с.

Определив полную работу буксования AБ, определяют удельную работу:           

                  
АУД = AБ / ∑ SН  ≤ 2…4 МДж/м2.

Если удельная работа превышает допустимый предел, увеличивают общую площадь поверхности трения накладок ∑ SН (берется вся площадь, по которой происходит трение с обеих сторон ведомого диска, м2).

Площадь накладок увеличивается таким же образом, как и в первом случае.
3. Проверка теплонапряженности нажимного диска:
Маховик с одной стороны и нажимной диск с другой - впитывают тепловую энергию от поверхностей трения. 

За одно трогание полностью груженого автомобиля с места по горизонтальному асфальту нажимной диск не должен нагреться от трения более, чем на 100…150:
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 ≤ 100…150,
где γ – коэффициент распределения тепла между дисками (маховиком и нажимным). У однодискового сцепления γ = 0,5, то есть половина тепловой энергии забирает маховик и половину – нажимной диск. У двухдискового γ = 0,25; С – теплоемкость материала нажимного диска (≈ 482 Дж/кг∙градус); m – масса диска, кг.

Из этой формулы находится масса нажимного диска и, зная его наружный и внутренний диаметры (они соответственно равны диаметрам накладок) и плотность материала определяется толщина диска.
Температура нагрева нажимного диска за одно трогание автомобиля с места 100…150 берется из расчета тяжелого дорожного случая, когда придется трогаться подряд двадцать раз (выезд из грязи "в раскачку") и его фактическая температура достигнет ≈ 2500…3000.
§ 3.6. Расчет деталей сцепления на прочность

Расчет цилиндрических пружин

Максимальная сила, которую должна создавать каждая пружина, определяется по формуле:
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При выключении сцепления пружина еще больше деформируется (на 20%) соответственно своей линейной характеристики (см. § 3.2, Рис.28), поэтому числитель в формуле умножили на 1,2. Z – количество нажимных пружин. FН – общая сила сжатия дисков, создаваемая всеми пружинами.

С целью уменьшения напряженности работы пружины, обусловленной кривизной витка (чем сильнее закручена проволока, тем напряженнее работа витка), а также для повышения поперечной устойчивости пружин от центробежной силы при вращении сцепления рекомендуется определенное отношение между средним диаметром пружины и диаметром проволоки:

D/d = m = 5…8 –модуль пружины.
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Рис. 42. Расчетная схема пружины
Напряжение кручения, которое испытывает каждый виток определяется по формуле:
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           (3.6)
Здесь МКР – крутящий момент, действующий в сечении витка, Н∙м; WP – момент сопротивления кручению круглого сечения, м3.
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  - коэффициент, учитывающий влияние на прочность кривизны витка пружины.

Преобразуя формулу напряжения кручения (3.6) с учетом D = d∙m, можно определить диаметр проволоки пружины:
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Допускаемое напряжение кручения [τ] = 700…900 МПа.

Для определения числа рабочих витков можно воспользоваться формулой деформации цилиндрической витой пружины.

При выключении, как уже говорилось, пружина увеличивает усилие на 20%, т.е. на 0,2∙(FН/Z). Деформируется же пружина на величину суммарного зазора между ведомым диском, маховиком и нажимным диском в выключенном положении, т.е. у однодискового сцепления Δfвыкл=1,2мм+1,2мм = 2,4мм (у двухдискового - Δfвыкл= 0,5 ∙ 4 = 2,0мм).

Формула деформации пружины записывается так:
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Из этой формулы определяется количество рабочих витков nP. Все остальные величины уже известны. G – модуль упругости второго рода (на кручение). Для стали G = 8∙104 МПа.

Существуют еще нерабочие поджатые опорные витки (1,5…2,0 шт.).

Полное число витков у пружины будет  n = nP + (1,5…2,0).
Расчет демпферных пружин

Пружины демпфера крутильных колебаний рассчитываются аналогично нажимным. Поскольку демпферные пружины делают из условий компактности меньшего диаметра, то их модуль m = D/d будет около 4,0…4,5.

Силу, действующую на каждую пружину, определяют, разделив максимальный крутящий момент на средний радиус размещения пружин и их количество:
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где Меmax – максимальный момент двигателя, Н∙м; β – коэффициент запаса сцепления (см. § 3.3, формула (3.1)); Rср – средний радиус расположения пружин (определяется по месту, оставленному внутренним диаметром фрикционных накладок), м; Z – количество пружин (4…8); (1,2…1,3) – возможное увеличение момента при броске педали сцепления.

Жесткость демпферных пружин: 
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Расчет шлицевой части вала (первичный вал КП)

Вал рассчитывается на кручение в шлицевой части. Берется диаметр вала по впадинам – dВ. Из формулы напряжения на кручение:
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Из этой формулы определяется диаметр вала dВ , с учетом τкр = [τ] = 100…150 МПа.

По рассчитанному диаметру вала определяются параметры шлицев по ГОСТ 6038 – 52. Выбранные шлицы проверяются на срез и смятие.

Если: Z – число шлицев; h – высота шлица, м; b – ширина шлица, м; L – рабочая длина шлица (равна длине ступицы ведомого диска и составляет около 1,2…1,5 от диаметра вала по впадинам dВ), м, тогда:
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Для расчета берется τср = [τ] = 15 МПа, σсм = [σ] =30 МПа (у подвижного шлицевого сопряжения допускаемые напряжения во много раз ниже, чем у неподвижного).
§ 3.7. Способы передачи крутящего момента от маховика на нажимной диск

Ведомый диск принимает момент от маховика двигателя и от нажимного диска. На нажимной диск момент приходит также от маховика одним из перечисленных способов.

1. Выступами нажимного диска (Рис.43), входящими в пазы "глубокого" маховика. Так передается момент у двухдисковых сцеплений (автомобиль КамАЗ):


[image: image197]
Рис. 43. Передача момента путем «выступ в паз»
2. Приливами нажимного диска, входящими в окна кожуха.

Так передается момент у автомобилей ГАЗ:
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Рис. 44. Передача момента от окна кожуха на прилив нажимного диска

3.Пластинчатыми пружинами, соединяющими кожух с нажимным диском.

Так передается момент у автомобилей ВАЗ, ЗИЛ.

 Тонкие стальные пластины собираются по нескольку в пакет. Такая сборная полоска одним концом крепится к нажимному диску, а другим – к кожуху. В поперечном направлении пластины упруго деформируются и не мешают нажимному диску отходить при выключении. Количество мест размещения пластин кратно количеству рычагов выключения.
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Рис. 45. Передача момента пластинами
В первом и втором случае производится расчет передающих момент поверхностей на смятие по площади контакта (выступов с маховиком, приливов с кожухом). В третьем случае пакет пластинчатых пружин рассчитывается на растяжение. Средний радиус контакта (в первых двух случаях) и размещения пластин (третий вариант) определяется конструктивно.

Материалы деталей

Ведомый диск изготавливается из высокоуглеродистой стали, не легированной (Ст 60, Ст 80) толщиной 1,3…2,0 мм. Закаливается в масле до твердости HRC 38 – 48.

Кожух – из малоуглеродистой не легированной стали.

Пластинчатые пружины – из высокоуглеродистой стали толщиной около 1,5 мм. Закаливается в масле.

Нажимной диск – из серого чугуна СЧ 18 – 36, СЧ 16 – 32.

Пружины из легированной стали марок 65Г…85Г. Закалка до твердости HRC 68…80.
ГЛАВА 4. КОРОБКА ПЕРЕДАЧ
§ 4.1. Общие положения
Необходимость применения коробки передач

Механическая коробка передач (КП) необходима для: изменения крутящего момента, идущего к колесам от двигателя; длительного отключения двигателя от трансмиссии; движения задним ходом; изменения скорости движения автомобиля.

Узкий диапазон крутящего момента и угловой скорости двигателя не позволяет использовать их без значительных преобразований во многих режимах движения автомобиля.

В качестве примера рассмотрим уравнение силового баланса легкового автомобиля:
                           Fk = Ff +Fi+Fw+Fj                                                          

где       Fk      -  сила тяги на ведущих колесах;
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  -  сила сопротивления качению;

   
[image: image201.wmf]i

F

    -  сила сопротивления уклона;
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  -  сила сопротивления воздуха;
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   -  сила сопротивления инерции.

Графическое представление силового баланса показано на Рис.46 При движении по горизонтальному асфальту на прямой (четвертой) передаче (КП не меняет крутящего момента и угловой скорости от двигателя) максимальная сила тяги ведущих колес соответствует кривой Fk4. На этой передаче достигается наибольшая скорость движения 
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. Однако, для трогания с места четвертая передача не пригодна по двум причинам. Первая – на этой передаче автомобиль имеет высокую минимально устойчивую скорость 
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, что приводит к росту работы буксования сцепления с выделением большого количества тепловой энергии. Вторая причина заключается в недостаточном запасе силы тяги, идущей на преодоление сил инерции автомобиля Fj, что дает малое ускорение. Следовательно, трогаться лучше на низшей передаче с большим передаточным числом (например, на первой), которая позволит значительно увеличить тяговую силу на колесах Fk1.

При движении в гору по асфальтированной дороге кривая сил сопротивления «Асфальт» поднимается на величину силы сопротивления уклона и занимает место кривой «Уклон» выше кривой Fk4. Из чего следует, что движение на прямой передаче невозможно. Также требуется увеличить момент, подводимый к ведущим колесам при движении по сухому песку (кривая «Песок»), когда сила сопротивления качению вырастает до значения Ff1.
Для экономичного расхода топлива можно использовать повышенную (пятую) передачу с наименьшим передаточным числом. Однако, максимальная скорость движения автомобиля уменьшится до величины V5max.
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Рис. 46. График силового баланса автомобиля
Специальные требования к КП

1. Должна обеспечить необходимый диапазон изменения передаточных чисел (от 3…4 у легковых, до 20…25 – вездеходы).

2. Должна обеспечить минимально возможный интервал между передаточными числами соседних передач, для рациональной загрузки двигателя.

3. Сближение передаточных чисел наиболее ходовых передач.

4. Минимальную работу буксования сцепления при трогании автомобиля с места путем обеспечения низкой минимально устойчивой скорости.

5. Минимальное время для переключения передач.

6. Минимальные затраты энергии водителем на управление коробкой.

7. Возможность отбора мощности для использования вспомогательных агрегатов (кран, лебедка и т.д.).

8. Произвольный характер изменения передаточного числа, а не как на мотоциклах – только последовательно.

9. Устранение ошибок при включении передачи заднего хода и невозможность включения двух передач одновременно.       

10. Надежная фиксация включенной передачи при любых режимах эксплуатации.

11. Бесшумность работы КП.

Классификация КП

1. По характеру изменения передаточного числа:

    1) ступенчатые,

    2) бесступенчатые.

2. Ступенчатые по способу изменения передаточного числа:

    1) с подвижными шестернями (прямозубые),

    2) с подвижными муфтами синхронизированного и несинхронизированного типов (при постоянно зацепленных косозубых шестернях).

3. По кинематике движения валов:

    1) простые (закрепленные в пространстве валы),

    2) планетарные.

4. По автоматизации:

    1) не автоматические КП,

    2) полуавтоматические,

    3) автоматические.

§ 4.2. Бесступенчатые трансмиссии

Ступенчатые коробки передач имеют некоторые недостатки. Водителю приходится постоянно (особенно в условиях городского движения) управлять КП, по своему опыту подбирая передачу. Меняются передачи всегда через нейтральную, во время которой ДВС отсоединен от ведущих колес. При движении в гору или по болоту потеря времени на переключение передач не позволяет изменить передачу, угрожая полной остановкой в самой невыгодной ситуации.

В бесступенчатой трансмиссии передаточное число меняется плавно и, если угловая скорость двигателя из-за растущих сил сопротивления движению падает, сила тяги на колесах также плавно, соответственно росту передаточного числа, увеличивается. Это соответствие отражено на Рис.47:
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Рис. 47. Сравнение тяговых характеристик
На Рис.47 кривые с цифрами 1,2,3 – силы тяги ведущих колес на соответствующих передачах в трехступенчатой КП. Непрерывной линией (гиперболой) показана характеристика силы тяги у автомобиля с бесступенчатой трансмиссией. Такая характеристика считается идеальной.

1. Клиноременный вариатор (фрикционная передача)
Клиноременные вариаторы уже давно применяются на сельхоз машинах (комбайнах), и снегоходах. Применение в автомобильном транспорте сдерживал быстрый износ клинового ремня. Сейчас эта проблема решена с помощью стального ремня. Продолжительность работы ремней превышает 100 тыс. км. пробега. 

Требуемое передаточное число поддерживает либо механическая система регулирования, либо – электронный блок управления.
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Рис. 48. Схема клиноременного вариатора
Момент из двигателя (Рис.48) переходит на верхний раздвижной шкив, положением которого управляет механический или электронный блок, которым, в свою очередь, управляет водитель и датчики. Например, для уменьшения крутящего момента блок управления сдвигает правую чашку верхнего шкива влево. Клиновой ремень выдавливается из шкива к наружному диаметру. Поскольку ремень практически не растяжим, он врезается в нижний шкив, преодолевая сдвижную пружину и раздвигает нижний шкив. Таким образом, клиновой ремень охватывает верхний шкив по большому диаметру D1, а нижний - по малому D2. Передаточное число u = D2/D1 уменьшается.

2. Гидромеханическая передача ГМП (гидродинамическая)
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Рис. 49. Схема ГМП
Момент от ДВС попадает на насосное колесо (Рис.49). Насосное колесо своими лопатками разгоняет жидкость, которая динамическим напором давит на лопатки турбинного колеса, передавая ему кинетическую энергию.

 Когда автомобиль стоит на месте, турбинное колесо неподвижно. В таком случае при работающем двигателе напор жидкости с насосного колеса на турбинное наибольший. Силовое передаточное число (коэффициент трансформации) также наибольшее (около 3,5). Однако такое передаточное число для грузовых автомобилей и автобусов недостаточно (требуется около 7,0). Поэтому, за гидротрансформатором в одном корпусе с ним располагают механическую КП (на рисунке 2-х ступенчатая КП). При трогании с места в КП включается низшая передача (верхний фрикцион разблокирован, нижний – заблокирован). 

Момент с турбинного колеса идет по КП через две пары шестерен, увеличиваясь примерно в два раза. По мере разгона автомобиля (и турбинного колеса) коэффициент трансформации гидротрансформатора уменьшается. Происходит переключение на прямую передачу (верхний фрикцион блокируется, нижний – разблокируется). Момент с турбинного колеса через верхний фрикцион проходит КП насквозь не изменяясь (прямая передача). Поскольку передаточное число уменьшилось, турбинное колесо снизило во столько же раз скорость вращения и напор жидкости на него с насосного колеса резко возрос, увеличивая силовое передаточное число гидротрансформатора.

Характеристика тяговой силы, если в трансмиссии установлена ГМП с двухступенчатой КП показана на рисунке:
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Рис. 50. Тяговая характеристика автомобиля с ГМП
Для оптимизации характеристики трансмиссии в коробке передач ГМП могут быть и 3, и 4 передачи (у иномарок). Кроме того, имеется фрикцион, блокирующий насосное и турбинное колеса, когда разница скоростей между ними мала (на высокой скорости движения автомобиля).

3. Дизель-электрическая трансмиссия (электромеханическая)

Применяется в тепловозах и автомобилях особо большой грузоподъемности (автомобили «БелАЗ» полной массой более 100 тонн).


[image: image211]
Рис. 51. Схема дизель-электрической трансмиссии
Характеристика крутящего момента генератора постоянного тока представляет собой идеальную. Такая характеристика передается на ведущие колеса автомобиля через моторы, встроенные прямо в колеса.

У троллейбуса ДВС и генератор отсутствуют, а электромоторы питаются прямо из контактной сети.

§ 4.3. Механическая коробка передач 

Кинематическая схема

Наибольшее распространение на грузовых автомобилях, а также легковых классической компоновки получили трехвальные коробки передач. Примерная схема такой КП показана на Рис.52 (автомобиль МАЗ).

Крутящий момент от двигателя передается на ведомый диск сцепления 1 (Рис.52) и далее по первичному валу коробки 2 на шестерню 3. 
[image: image398.wmf][

]

σ


Рис. 52. Трехвальная коробка передач
Все шестерни в данной КП косозубые за исключением шестерен первой передачи. Косозубые шестерни работают с меньшим шумом, однако, ввести их в зацепление между собой путем относительного перемещения, например, как прямозубые первой передачи, невозможно. Поэтому, они введены в зацепление постоянно при сборке, а со вторичным валом 7 в крутильном направлении жестко не связаны (установлены на подшипнике относительно вала). Для их соединения со вторичным валом служат синхронизаторы. 
При включении, к примеру, второй передачи, водитель, перемещая рычаг 11, передвигает ползуном 9 синхронизатор 6 вдоль вала 7 налево к шестерне. Синхронизаторы 4 и 6 устанавливаются на вторичном валу 7 с помощью шлицев. У косозубых шестерен вторичного вала имеется еще один зубчатый венец для соединения с синхронизатором (здесь этот венец не показан, подробнее см на Рис.53 синхронизатора ниже). 
Подойдя к шестерне, синхронизатор 6 соединяется с ней своим зубчатым венцом, обеспечивая связь этой шестерни с вторичным валом через себя. Момент с первичного вала 2 через первую пару шестерен (она принимает участие во всех, кроме прямой передачах и называется поэтому "постоянная") переходит на промежуточный вал 5 и далее через вторую пару шестерен (эти пары шестерен меняются в зависимости от выбранной передачи и называются «сменные») и синхронизатор 6 на вторичный вал 7.
 Проходя зубчатые зацепления, момент меняется пропорционально их передаточному числу. Таким же образом включаются третья и пятая передачи. При включении первой передачи водитель ползуном 8 перемещает прямозубую шестерню по шлицам вторичного вала до вхождения ее в зацепление с соответствующей прямозубой шестерней промежуточного вала.

При включении прямой (четвертой) передачи синхронизатор 4 ползуном 10 перемещается вправо до зацепления с шестерней 3 первичного вала. В этом случае момент с первичного вала через синхронизатор 4 переходит сразу на вторичный вал 7, не изменяясь, т.е. напрямую.

Передаточное число каждой передачи, кроме прямой, вычисляется путем перемножения передаточных чисел обеих пар шестерен, принимающих участие в данной передаче. Передаточное число пары шестерен можно определить отношением диаметра ведомой шестерни к диаметру ведущей.  

§ 4.4 Работа инерционного синхронизатора

Работа инерционного синхронизатора показана на примере включения второй передачи. Синхронизатор с блокирующим корпусом.

Водитель рычагом из кабины передает усилие на палец 8 (Рис.53, а) в сторону шестерни 2. Ступица 10 вместе с корпусом 6, соединенным со ступицей фиксатором 11 переместится к шестерне 2 до соприкосновения корпуса с конической поверхностью 4 шестерни.

В общем случае угловая скорость шестерни 2 отличается от угловой скорости вторичного вала 1 и синхронизатора на нем, поскольку вторичный вал вращается со скоростью, соответствующей предыдущей, только что отключенной передаче. По выравнивающей поверхности 4 начинается скольжение между шестерней и корпусом синхронизатора. Возникающий момент трения захватывает корпус синхронизатора и стремится повернуть его за шестерней 2. Однако корпус 6 поворачивается в окружном направлении лишь на величину зазора «а» между корпусом и пальцем 8 (Рис.53 б, в).
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Рис. 53. Инерционный синхронизатор с блокирующим корпусом

а – конструкция синхронизатора; б, в, г – работа механизма блокировки.

Палец 8 попадает в паз 12 корпуса 6 и удерживается там силой трения «F». Любое усилие «F1» от пальца 8 передается через блокирующую поверхность 13 с углом «β» на корпус 6 и далее на поверхность 4 (рис. а) шестерни 2, что приводит к еще большему росту силы трения «F» и надежному удержанию пальца в пазе корпуса.                     

Работа трения по выравнивающей поверхности 4 преобразует кинетическую энергию шестерни 2 и связанных с ней деталей КП и сцепления в энергию тепловую до тех пор, пока угловые скорости шестерни 2 и корпуса 6 не сравняются.

При отсутствии относительного проскальзывания корпус 6 перестает давить на палец 8 силой трения «F». Палец под действием силы «F1» на поверхность 13 отталкивает корпус 6 в окружном направлении назад на величину «а» (Рис.53 б), выходит из паза 12 и продвигается к шестерне 2 вместе со ступицей 10. Шарик фиксатора 11 утопает, сжимая пружину, и не препятствует перемещению ступицы относительно корпуса синхронизатора 6. Перемещаясь на величину «в» (Рис.53 г), ступица вводит в зацепление зубчатые венцы 5 и 7 (Рис.53 а).

Крутящий момент с шестерни промежуточного вала переходит на шестерню 2 по зубчатому венцу 3, далее через венцы 5 и 7, ступицу 10 на вторичный вал 1.

Синхронизирующая поверхность 4 с углом наклона «Υ» служит для выравнивания угловых скоростей шестерни и вторичного вала с помощью работы сил трения.

Блокирующая поверхность 13 с углом наклона «β» служит для удержания от соприкосновения зубчатых венцов 5 и 7 до устранения их относительной скорости.

Для того, чтобы не произошло преждевременного включения должно выполняться условие: 
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. Коэффициент трения μ = 0,1…0,15.

Еще широкое распространение получили синхронизаторы с блокирующими пальцами (КамАЗ) и с блокирующими кольцами ("ВАЗ"). Принцип их работы точно такой же, как и у рассмотренного синхронизатора с блокирующим корпусом.

§ 4.5. Основы расчета КП

1. На основе требований к КП обосновывается минимально потребный диапазон передаточных чисел и количество ступеней КП.

2. На основе тягово-динамического и экономического расчетов определяется передаточный ряд. Передачу с передаточным числом "1" обычно принимают в качестве скоростной и это значение передаточного числа подставляют в формулу на место uK для расчета передаточного числа главной передачи: 
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, здесь r – радиус качения ведущих колес, м; ωemax – максимальная угловая скорость двигателя, рад/с; Vmax - максимальная скорость движения автомобиля из мощностного баланса, м/с; uK - передаточное число, при котором достигается максимальная скорость движения. Передаточное число первой передачи uK1 рассчитывается из условия максимального динамического фактора, соответствующего данному типу автомобилей. Ограничивается uK1 по условиям отсутствия пробуксовки ведущих колес при трогании автомобиля с места по сухому асфальту.

Передаточные числа остальных передач подбирают, считая их членами ряда геометрической прогрессии.

Кроме того, добавляется еще "экономичная" передача с передаточным числом меньше единицы. Это число может выпадать из ряда геометрической прогрессии. Значение его лежит обычно в диапазоне 0,7…0,8. Максимальная скорость на этой передаче не достигается.

3. Поскольку в каждой передаче, кроме прямой, участвует постоянная пара зацепления и сменная (см. Рмс.52), передаточное число определится:
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производится разбивка передаточного числа каждой передачи между постоянной (первой) парой шестерен 
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 и сменной 
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. Постоянная пара для всех передач одна, и она сразу определяется из практического опыта по передаточному числу первой передачи:    
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 Соответственно передаточное число любой сменной пары:                                            
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4. Определяется количество зубьев наименьшей шестерни первой передачи. Обычно эта шестерня является сменной и располагается на промежуточном валу. 

По опыту для трехвальных КП:  
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5. Определяется число зубьев сопряженной шестерни (ведомая сменная шестерня первой передачи, расположенная на вторичном валу):
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Из опыта известно, что суммарное количество   зубьев сопряженных шестерен :
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6. Сохраняя принятое 
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 для всех пар однотипных шестерен (всех косозубых или всех прямозубых) корректируются передаточные числа всех передач, но чтобы их фактические значения отличались не более 5% от рассчитанных по пункту 2. 
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 должно быть для всех шестерен одинаково, поскольку у всех пар шестерен одно межосевое расстояние (расстояние от промежуточного вала до вторичного и первичного).

7. Подбирается окружной нормальный модуль шестерен, обычно по номограмме и округляется до ближайшего по ГОСТу. Модуль определяется для самой напряженной передачи (это первая передача), и у всех остальных он будет такой же, чтобы сохранить межосевое расстояние для всех пар шестерен.

Номограмма для определения модуля выглядит, как на Рис.54.
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Рис. 54. Вид номограммы для определения модуля
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- ближе к этому значению для легковых автомобилей и легких условий эксплуатации,
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 - большие значения модуля для грузовых автомобилей и тяжелых условий эксплуатации.

8. Для косозубых шестерен определяется торцевой модуль:
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где: γ – угол наклона зуба, 20…450 (у прямозубых γ = 0). Меньшие значения угла у легковых автомобилей.

9. Определяется межосевое расстояние для прямозубых шестерен:
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- диаметр делительной окружности, м.

для косозубых:
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10. Определяются геометрические параметры шестерен (Рис.55).
Диаметр делительной окружности у прямозубых шестерен:
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Высота головки зуба, м:
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Высота ножки зуба, м:
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Наружный диаметр шестерни, м:
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Диаметр шестерни по впадинам, м:
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Рис. 55. Геометрические параметры шестерни

11. Ширина зубчатого венца b определяется по условиям прочности зуба на изгиб из формул:
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 - для прямозубых шестерен,
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где F – окружная сила, действующая на расчетный зуб со стороны зуба сопряженной шестерни, Н; y – коэффициент формы зуба, определяется по справочнику; b – ширина зубчатого венца, м.

12. В завершении производится проверка зубьев на контактную прочность. [σК] = 1000…1800 МПа.

Смазка с высокой вязкостью значительно повышает площадь контакта. Если масленый слой разорвется, то площадь контакта резко уменьшится и начнется задир поверхности зуба.

Для оценки характера нагружения валов и построения действительных эпюр изгибающих и крутящих моментов необходимо выполнить эскизную проработку КП. Геометрические размеры шестерен уже известны (см. пункты с 1 по 12). Компоновка и кинематика КП также известны (см. первый рис. текущей лекции). Известны и силовые факторы (силы и моменты). Все это вместе позволяет построить эпюры моментов, по которым производится расчет валов.

 Валы рассчитываются на жесткость, что заранее обеспечивает их прочность. Прогиб валов не должен превышать 0,2 мм, что обеспечивает малую шумность работы КП и допускаемые величины динамических нагрузок зубьев шестерен.

 Изготавливают валы одного диаметра, наибольшего по расчету, чтобы избежать концентраторов напряжений в местах перехода диаметров.

 Материал шестерен – сталь: 12ХН3А, 18ХГТ, 35Х, 40Х, 40ХА.

ГЛАВА 5. КАРДАННАЯ ПЕРЕДАЧА
§ 5.1. Общие положения
Карданная передача служит для передачи потока мощности между узлами трансмиссии, взаимное линейное и угловое положение которых изменяется в процессе работы.

Требования к карданной передаче

1. Обеспечивать синхронную связь угловых скоростей вращения ведущего и ведомого звеньев.

2. Допускать углы отклонения между осями валов превышающие максимально возможные в процессе эксплуатации.

3. Критические частоты вращения должны превышать максимально возможные в течении всего периода эксплуатации.

4. Обеспечивать частичное демпфирование динамических нагрузок трансмиссии.

5. Не допускать возникновение шумов и вибраций во всем интервале рабочих скоростей.

Классификация карданных шарниров
1. По кинематике.

   1) Шарниры равных угловых скоростей (ШРУС).

   2) Шарниры неравных угловых скоростей.

2. По конструкции.

   1) С простыми карданными шарнирами (шарнирами Гука, Рис.56). Это шарниры неравных угловых скоростей (асинхронные).

            
[image: image241]
Рис. 56. Асинхронный карданный шарнир Гука
2) Шариковые шарниры равных угловых скоростей с делительными рычажками или делительными канавками.
[image: image401.wmf]σ

Шарнир равных угловых скоростей (ШРУС) с делительным рычажком типа "Рцепп" показан на Рис.57:
Рис. 57. ШРУС с делительным рычажком

1 - ведомый вал, 2 – делительный рычажок, 3 – сферическая чашка (часть ведомого вала), 4 – сферический кулак (на шлицах ведущего вала), 5 – ведущий вал, 6 – сферической сепаратор шариков, 8 – пружина сжатия для беззазорной установки рычажка.
Наибольшее распространение получили ШРУСы с делительными канавками (Рис.58). На современных отечественных автомобилях передний привод осуществляется с использованием как раз таких шарниров. Снаружи (возле колеса) обычно устанавливается шестишариковый шарнир типа "Бирфильд". Он позволяет поворачивать управляемое колесо до 450.
На Рис.58 а) показан чертеж шарнира, а на б) - схема размещения шарика 2 в корпусе 1 и звездочке 4. Под цифрой 3 показан сферический сепаратор, который одновременно сопрягается со сферической поверхностью корпуса 1 по радиусу R2 и сферической поверхностью звездочки 4 по радиусу R1. Сферы звездочки R3 и корпуса R4 имеют смещенные центры относительно центра сферы сепаратора, что определяет перекатывание шариков в плоскость биссектрисы при появлении угла между осями валов 5.
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Рис. 58. ШРУС "Бирфильд"

Внутренний шарнир равных угловых скоростей (Рис.59) еще позволяет менять длину привода для компенсации от хода подвески, перемещаясь продольно.
[image: image243.png]



Рис. 59. Внутренний ШРУС
В нем сепаратор 4 имеет разные центры наружной и внутренней сферы. Канавки в корпусе 1 и звездочке 3 продольные, поэтому шарики 2 не только перекатываются, но и проскальзывает во время продольного перемещения вала, что приводит к большей нагруженности в его работе. Максимальный угол наклона такого шарнира, в связи с выше перечисленным, не превышает 200.

3) Трехшиповые карданные шарниры равных угловых скоростей.
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Рис. 60. Трехшиповой ШРУС
а) Жесткий (только меняет угол между валами, поэтому стоит снаружи. Он показан на Рис.60). На три шипа 2 надеты ролики 3, которые перекатываются по вилке 4. Кроме того, возможно перемещение ролика вдоль шипа 2.

б) универсальный шарнир такого же типа позволяет иметь продольные перемещения приводу для компенсации перемещения от подвески. Применяется, как внутренний.
4) Кулачковые и дисковые карданные шарниры равных угловых скоростей.
            [image: image244.png]



Рис. 61. Дисковый ШРУС
3. По жесткости на кручение:
   1) С жесткими шарнирами.

   2) С упругими (эластичными) шарнирами.

4. По предельному углу отклонения:
   1) С полными карданами (угол отклонения более 400). Эти шарниры рассмотрены выше.

   2) С полукарданными шарнирами (углы не превышают 1,5…2,00,).
К полукарданным шарнирам относятся также и упругие муфты. 

§ 5.2. Кинематика асинхронного карданного шарнира Гука

У такого шарнира (Рис.62) ведомый вал вращается неравномерно относительно ведущего, если между осями валов есть угол отклонения α.

                
[image: image245]
Рис. 62. Кинематическая схема асинхронного шарнира Гука
Ведущий вал вращается равномерно со скоростью ω1. Это ровное вращение вал получает от КП и его скорость вращения известна. Можно определить угловую скорость ω2 через ω1.

Если взять любую произвольную точку, принадлежащую обоим валам, например точку А, и найти линейную скорость этой точки через угловые скорости валов ω1 и ω2 и соответствующие радиусы r1 и r2, то получим соответственно:
                                      
[image: image246.wmf]1

1

r

V

A

×

w

=

 

                                      
[image: image247.wmf]2

2

r

V

A

×

w

=


  Поскольку левые части формул есть одно и то же - VА, то и правые части уравнений равны. Приравняем правые части уравнений и выразим неизвестную:
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Из прямоугольного треугольника АВС (Рис. 62) видно, что:
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следовательно,
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   Поскольку в общем случае косинус угла меньше 1, тогда ω2 больше ω1. 
Через 900 поворота первого вала вокруг своей оси валы займут положение, как показано на Рис.63.

[image: image251]
Рис. 63. Схема после поворота ведущего вала на 900
Точка А теперь неудобна для рассмотрения, т.к. на плоскости рисунка не будет видно расстояния от точки до валов. Выбираем другую точку, например - М.

Используя ту же логику: сначала определить линейную скорость точки М через угловую скорость и радиус первого вала, затем через угловую скорость и радиус второго вала, приравнять правые части этих двух формул, выразить, как неизвестную ω2 через ω1, получим прежнюю зависимость:
                                   
[image: image252.wmf]2

1

1

2

r

r

×

w

=

w


Однако, теперь соотношение радиусов из прямоугольного треугольника МНО изменилось: 
                                   
[image: image253.wmf]a

=

cos

2

1

r

r

,
 а значит:
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В общем случае косинус меньше 1, следовательно, ω2 будет меньше ω1.

Еще через 900 (от первого случая 1800) валы займут положение, как на Рис. 62 и ведомый вал снова будет опережать ведущий.

Вывод: если угол α отличен от 0, то ведомый вал расположенный за асинхронным шарниром Гука получает колебание угловой скорости, то опережая ведущий вал, то отставая от него по синусоидальному закону. Так происходит с периодом 1800 поворота валов вокруг своей оси. Ведомый вал в таком случае имеет угловую скорость:
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Если же α = 0, то cos α = 1, тогда ω2 = ω1.

Два правила установки асинхронных шарниров

Биение угловой скорости после прохождения асинхронного шарнира приведет к колебаниям линейной скорости движения автомобиля, что вызовет значительные инерционные силы. Чтобы избежать этот недостаток необходимо компенсировать колебания угловой скорости после первого шарнира установкой второго такого же шарнира, работающего с той же амплитудой, но в противофазе относительно первого. Тогда второй шарнир будет полностью гасить колебания первого. Т.е. необходимо выполнить два правила.
Первое правило. Углы α1 и α2 (Рис.64) должны быть равны, чтобы второй шарнир работал с такой же амплитудой биения угловой скорости, как у первого.
Второе правило. Вилки по концам одного вала должны лежать в одной плоскости, чтобы второй шарнир работал в противофазе к первому.

[image: image256]
Рис. 64. Схема установки асинхронных шарниров в карданной передаче
Графически компенсация биения вторым шарниром первого выглядит, как показано на Рис.65.
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Рис. 65. График компенсации биения угловой скорости

Первое правило нарушить сложно, т.к. обеспечивается оно установкой агрегатов на заводе.

Второе правило часто нарушается при разборке карданной передачи. В карданной передаче имеется шлицевая муфта, позволяющая валу менять свою длину (передний конец карданной передачи закреплен в КП, а задний конец совершает вертикальные перемещения вместе с ведущим мостом на подвеске, из-за чего длина вала должна меняется, что и позволяет шлицевая муфта). Если при ремонте вал разъединяется по шлицевой муфте, расположенной, как показано на схеме, то дальнейшая сборка муфты по незнанию или невнимательности возможна с нарушением второго правила. Такое (в середине вала) расположение муфты характерно автомобилям повышенной проходимости из-за больших углов отклонения валов. У дорожных автомобилей угол отклонения валов небольшой (до 8…100), что позволяет вынести шлицевую муфту перед первым шарниром и сделать вал неразборным.

В случае использования непарного шарнира (например, третьего) угол отклонения валов в этом шарнире стремятся задать близким к 00, но не равным нулю, т.к. при нулевом угле подшипники в шарнире перестают перекатываться и давят в одном месте, выдавливая смазку и деформируя поверхности шипов крестовины в месте контакта с роликами (бринеллирование).

При больших углах отклонения валов у подшипников шарниров падает КПД из-за больших потерь на перекатывание роликов, а, следовательно, и ресурс. При малых углах – падает ресурс из-за ухудшения смазки и бринеллирования. Оптимальным считаются углы для парных шарниров 4…60, для одиночных -  1…20.

§ 5.3. Критическая частота вращения карданной передачи

(КЧВ)

КЧВ – такая фиксированная частота вращения вала, при которой наблюдается потеря поперечной устойчивости вала вследствие резонанса поперечных колебаний (поперечный прогиб резко возрастает вплоть до разрушения).

При вращении вала в докритической зоне возникает центробежная сила (Рис.66) из-за смещенного центра масс вала относительно его центра вращения. Это смещение вызвано погрешностью при изготовлении и сборке и называется дисбалансом. Центробежная сила возмущает поперечные колебания на поперечной упругости вала. Каждому текущему значению частоты вращения будет соответствовать своя амплитуда прогиба.
При достижении критической скорости вращения частота вынужденных колебаний от центробежных сил совпадает с собственной частотой поперечных колебаний – возникает резонанс поперечных колебаний. Амплитуда прогиба резко увеличивается и возможно разрушение деталей карданной передачи.

    
[image: image258]
Рис. 66. Профиль карданного вала с дисбалансом

Если быстро пройти эту критическую (собственную) частоту, продолжая наращивать скорость, вал снова попадет в устойчивое состояние, т.к. частота вынужденных колебаний перестанет совпадать с собственной. Однако, для возникновения резонанса достаточно и кратной частоты вынужденных колебаний. Поэтому существует не только первая, но и вторая, третья и т.д. резонансные частоты.

В эксплуатации максимальные рабочие частоты вращения карданного вала не должны достигать первой резонансной частоты. При этом необходимо учитывать, что в результате износа опор, появления зазоров собственная частота поперечных колебаний вала уменьшается, приближаясь к максимальной эксплуатационной, как показано на графике (Рис.67). Коэффициент запаса должен быть не меньше 1,5…2,0.


[image: image259]
Рис. 67. Падение собственной частоты поперечных колебаний

Для критической частоты вращения была выведена эмпирическая зависимость [3, с. 169]:
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где nкр – критическая частота вращения карданного вала (собственная частота поперечных колебаний карданного вала), min-1; D – наружный диаметр вала трубчатого сечения, м; d – внутренний диаметр вала, м; L – длина вала, м.

Как уже говорилось, необходимо, чтобы: 
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§ 5.4. Расчет на прочность деталей карданной передачи

Короткие валы (L/D ≤ 10) рассчитываются только на простой вид нагружения – кручение:
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Длинные валы считают еще и на критическую частоту nкр.

Крестовины по основанию шипа рассчитываются на срез и на изгиб:

                       
[image: image263]
Рис. 68. Расчетная схема крестовины
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Вилка считается на изгиб и кручение одновременно (сложнонапряженное состояние):


[image: image266]
Рис. 69. Расчетная схема вилки
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ГЛАВА 6. ГЛАВНАЯ ПЕРЕДАЧА С ДИФФЕРЕНЦИАЛОМ
§ 6.1. Главная передача (ГП)

Главная передача служит для увеличения крутящего момента и передачи его под определенным фиксированным углом через дифференциал на ведущие колеса.

Чертеж ГП показан на Рис.70, а схема на Рис.71.
             [image: image268.jpg]



Рис. 70. Одинарная коническая главная передача с дифференциалом

[image: image269]
Рис. 71. Упрощенная схема главной передачи с дифференциалом
ГП представляет собой в простом случае пару конических шестерен. Чем больше передаточное число ГП (u0), тем меньших размеров получается коробка передач и наоборот. Поскольку, чем меньше от общего передаточного числа приходится на данный узел (КП или ГП), тем меньше в нем диаметры ведомых шестерен, определяющих размер узла. Общее передаточное число трансмиссии (
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), обеспечивающее движение в различных дорожных условиях и режимах находится в диапазоне от 12 у легковых автомобилей до 50 у дорожных грузовых. 

Классификация ГП

1. По числу пар зацепления.

   1) Одинарная ГП (рассмотренная выше на Рис.70, характерна для легковых и легких грузовых автомобилей).

   2) Двойная ГП показана на Рис.72 (применяется у средних и тяжелых грузовых автомобилей):
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Рис. 72. Двойная центральная главная передача с дифференциалом
     1 – ведущая коническая шестерня первой пары шестерен;
     2 – ведомая;
     3 – ведущая цилиндрическая шестерня второй пары зацепления;
     4 – ведомая;
     5 – дифференциал.

2. По расположению в трансмиссии двойные делятся на: 

   1) Центральные (показана на рисунке выше).

   2) Разнесенные. У разнесенных цилиндрическая пара зацепления уносится в колеса в виде колесного редуктора (шестерни размещаются внутри колеса):

Двойная разнесенная ГП может быть и с бортовым редуктором (пара зацепления размещается у колеса перед ним).

Двойная центральная ГП может быть с переменными передаточными числами (двухступенчатая ГП), как у коробки передач.

3. По виду шестерен одинарные ГП делятся на:

   1) Червячные.

   2) Конические.

   3) Гипоидные.

   4) Цилиндрические (у переднеприводных с поперечным расположением двигателя).
 Первые три показаны на Рис.73.

[image: image272]
Рис. 73. Виды главных передач.
1) – червячная; 2) – коническая; 3) – гипоидная.

4. По форме зубчатого зацепления бывают:

   1) Прямозубые (сейчас практически не применяются).

   2) Косозубые.

   3) Шевронные.

   4) С винтовым зубом.

Применение двойных разнесенных ГП позволяет существенно увеличить дорожный просвет и разгрузить детали трансмиссии от центрального редуктора до ведущих колес в 3…6 раз. Применяются такие передачи в автомобилях МАЗ, Икарус, троллейбусах и т.д.

Двойные двухступенчатые ГП обычно применяют для автомобилей, работающих на пересеченной местности: 

Такая передача позволяет существенно расширить передаточный ряд и сохранить стандартные узлы трансмиссии, заменив лишь задний ведущий мост. К недостаткам можно отнести более высокую стоимость и больший вес неподрессоренных масс.

В последнее время простые конические передачи вытесняются гипоидными, которые имеют многие преимущества червячных передач:

- повышенная плавность зацепления и бесшумность работы;

- повышенная нагрузочная способность при тех же габаритах;

- обеспечивает компоновочные преимущества за счет смещения ведущего вала вверх у грузовых и вниз у легковых автомобилей.

Недостатком гипоидных передач является более низкий КПД, тем ниже, чем больше смещение е (см. Рис.73.3).
Основы расчета ГП

Поскольку большинство конических пар рассчитываются по среднему радиусу зацепления, их расчет можно производить по методике цилиндрических пар путем замены реальной конической на эквивалентную цилиндрическую. Замена производится путем поворота ведомой и ведущей шестерен вокруг полюса зацепления Р в одну плоскость с сохранением величин средних радиусов и ширины "в".
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Рис. 74. Способ перевода конической передачи в цилиндрическую

Конические пары требуют очень тщательной регулировки с точностью совпадения вершин образующих конусов до сотых долей миллиметра. Только в этом случае достигается максимальная площадь контакта.
При малейшем изменении регулировки площадь контакта резко снижается: 

Подшипники устанавливаются с преднатягом. Взаимное положение шестерен выверяется индикаторной головкой (сначала устанавливается ведущая шестерня, а вместо ведомой вал-приспособление с индикаторной головкой, потом ставится ведомая шестерня относительно ведущей).

Качество регулировки проверяется на краску (тонким слоем красятся   зубья ведущей шестерни, прокатываются по ведомой и визуально оценивается площадь отпечатанного контакта).

Признаками разрегулировки являются шум и масло на гайке хвостовика.
§ 6.2. Дифференциал. Принцип работы, блокировка

Дифференциал служит для распределения потока мощности между ведущими мостами или колесами в определенной пропорции, обеспечивая независимое вращение ведомых звеньев с различными угловыми скоростями (на повороте, по неровной дороге, при различном давлении воздуха в шинах или разном износе протектора, разной степени загрузки ведущих колес и т.д.)
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Рис. 75. Кинематическая схема дифференциала
Момент от ведомой шестерни ГП передается жестко закрепленному с ней корпусу дифференциала (Рис.75). От него момент переходит на встроенный в корпус палец сателлита. С пальца – на сателлит, который может свободно вращаться на пальце. Сателлит представляет собой шестерню (коническую в данном случае) и находится в зацеплении одновременно с двумя полуосевыми шестернями, на зубья которых передает силу от пальца. 

Поскольку сателлит может свободно вращаться на пальце, то сила его давления на одну полуосевую шестерню не может отличаться от силы на другую. Именно поэтому моменты на обоих колесах будут равны, независимо от угловых скоростей колес (разные угловые скорости колес легко обеспечиваются сателлитом его вращением вокруг своей оси).

Отмеченное положительное свойство дифференциала в определенных дорожных условиях вызывает большие проблемы. Например, если одно колесо (предположим верхнее на Рис.75) находится в воздухе и поворачивается свободно, то к нему нельзя приложить усилие со стороны сателлита (оно не оказывает реакции). Сателлит, легко вращаясь на пальце обкатывает полуосевую шестерню другого, стоящего на земле колеса, и не может надавить на ее. В таком случае на обоих колесах из-за дифференциала сила тяги будет равна нулю.

Подобный эффект произойдет, если одно из колес находится на поверхности с низким сцеплением (грязь или лед). Другому колесу, стоящему на асфальте сателлит дифференциала будет сообщать точно такой же момент, как первому, т.к. силы по обе стороны сателлита могут быть только одинаковы.

Таким образом, общая сила тяги ведущих колес при работающем симметричном дифференциале определяется колесом, находящимся в худших условиях сцепления с дорогой.

Если сателлиту (Рис.76) не позволить вращаться на пальце вокруг своей оси (заблокировать), то он сможет передавать усилие даже одной своей стороной на одно ведущее колесо (например, когда другое колесо повисло в воздухе). В этом случае заблокированного дифференциала кинематические и силовые взаимодействия будут, как если правое и левое ведущие колеса соединены одной жесткой осью. Проходимость автомобиля значительно повышается из-за полного использования сцепления с дорогой каждым ведущим колесом независимо от другого.

Принудительно заблокировать дифференциал (исключить возможность вращения сателлита вокруг своей оси) можно, используя, например, конструкцию, показанную на Рис.76.
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Рис. 76. Схема блокировки дифференциала

В этой конструкции блокирующая муфта установлена на полуоси с помощью шлицев. Она имеет зубчатый венец, которым может соединиться с зубчатым венцом, закрепленным на ведомой шестерни ГП. При зацеплении зубчатых венцов с помощью привода исключается возможность вращения сателлита вокруг своей оси (см. Рис.76 справа снизу) – принудительное блокирование дифференциала.

Существуют принципиально другие конструкции, повышающие проходимость автомобиля. В них провороту сателлита на пальце препятствует трение (Рис.77). Такой дифференциал называются дифференциалом повышенного трения (самоблокирующийся). Пока трение не позволяет провернуться сателлиту, дифференциал вообще заблокирован, как в предыдущем случае. Например, если одно колесо в воздухе, то сателлит давит на полуосевую шестерню другого колеса силой трения, мешающей ему проворачиваться на пальце. Момент трения продолжает действовать и далее, после того, как сателлит начал вращаться вокруг пальца. Момент трения всегда передается сателлитом отстающему колесу (стоящему неподвижно или вращающемуся медленнее другого, забегающего), потому что именно надавливая на его полуосевую шестерню сателлит преодолевает трение, начиная проворачиваться. По этой причине, в случае буксования одного колеса на другое (отстающее) идет момент больший, чем на буксующее (забегающее) на величину момента трения в дифференциале.
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Рис. 77. Схема дифференциала повышенного трения
В обычных дифференциалах (не повышенного трения) также имеется некоторый момент трения, обусловленный касанием сателлита и полуосевых шестерен корпуса дифференциала.  

Все выше сказанное относится и к межосевому дифференциалу с той разницей, что вместо ведущих колес у него ведущие мосты.

Классификация дифференциала

1. По расположению в трансмиссии.

   1) Межколесный (рассмотрен выше).

   2) Межосевой (Рис.78).
                 
[image: image277] 
Рис. 78. Расположение межосевого дифференциала
2. По кинематике.

   1) Симметричный (рассмотрены выше).

   2) Несимметричный (Рис.79).
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Рис. 79. Межосевой несимметричный дифференциал
    Этот дифференциал вперед отправляет одну часть момента, а назад – две, соответственно количеству ведущих мостов.

3. По способу распределения момента между ведомыми звеньями.

   1) Неблокируемые.

   2) Самоблокирующиеся (повышенного трения).

   3) С принудительной блокировкой.

4.По конструкции.

   1) Шестеренчатые конические (из набора конических шестерен, как показано выше на схемах и чертежах).

   2) Шестеренчатые цилиндрические (на Рис.80 – межосевой несимметричный для варианта, показанного на Рис.79).
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Рис. 80. Пример межосевого несимметричного дифференциала
   3) Червячные.

   4) Кулачковые.

   5) С муфтами свободного хода.

§ 6.3. Кинематические и силовые аспекты работы дифференциала
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Рис. 81. Угловые скорости и моменты симметричного дифференциала

В общем случае движения по множеству причин одно из колес имеет угловую скорость отличную от другого. Допустим, сейчас, нижнее на Рис.81 колесо – отстающее (либо вращается медленнее другого, либо стоит на месте), а верхнее – забегающее. 

Для симметричного дифференциала зависимость, связывающая угловые скорости колес ωот, ωзаб и корпуса дифференциала ωд выглядит так:

                             (ωот + ωзаб) / 2 =  ωд
А в идеальном случае, когда скорости колес равны, они вращаются со скоростью корпуса дифференциала:

                               ωот = ωзаб =  ωд.

Момент с корпуса дифференциала распределяется по колесам так:

                                       Мот + Мзаб = Мд.

В то же время, о чем говорилось выше, на отстающее колесо действует такой же момент, как на забегающее и еще добавляется момент трения в дифференциале - Мт: 

                             Мот = Мзаб + Мт.

В идеальном случае момент распределяется между колесами поровну.

Величина момента трения в дифференциале говорит о степени его заблокированности. Определяется эта величина коэффициентом блокировки:

                                      Кб = Мот / Мзаб.                                       (6.1)
Максимальный крутящий момент ведущих колес по условиям сцепления:
                           Мот = FК от∙ rК = φот∙ GK∙ rК,                              (6.2)
                         Мзаб = FК заб∙ rК = φзаб∙ GK∙ rК ,                            (6.3)
где FК – сила тяги на ведущем колесе, Н; rК – радиус качения колеса, м; GK – вес, приходящийся на ведущее колесо (принят одинаковым на оба колеса), Н; φ - коэффициент сцепления между колесом и дорогой.

Подставляя (6.2) и (6.3) в (6.1) получим выражение для коэффициента блокировки:

                                         Кб = φот /φзаб 

Если под одним колесом асфальт (φот = 0,8), а под другим – лед (φзаб = 0,1), то коэффициент блокировки потребуется: Кб = 0,8 / 0,1 = 8, чтобы колеса полностью использовали сцепление с дорогой. Применив записанные выше выражения можно определить, какой требуется для такого случая момент трения в дифференциале:

Кб = Мот / Мзаб = (Мзаб + Мт) / Мзаб = 1 + Мт / Мзаб = 1 + Мт / φзаб∙ GK∙ rК 

Подставив сюда Кб = 8 и φзаб = 0,1 получим выражение для момента трения: Мт = 0,7∙ GK∙ rК. Это очень высокое внутреннее трение и его может обеспечить только дифференциал специальной конструкции (самоблокирующийся), например, червячный.

Несмотря на лучшую проходимость автомобиля с дифференциалом повышенного трения, имеются существенные недостатки: 

- из-за потерь на трение падает КПД трансмиссии;

- увеличивается расход топлива;

- ухудшается управляемость и устойчивость автомобиля на твердой дороге;

- увеличивается износ шин.

Обычно: у большинства дорожных автомобилей Кб = 2…2,5; 

у кулачкового (повышенного трения) – 3…4;

у червячного – 6…12;

у принудительно заблокированного - Кб = ∞.

§ 6.4. Основы расчета дифференциала
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Рис. 82. Расчетная схема дифференциала

В этом дифференциале (Рис.82) два сателлита расположенных на одной оси.

На каждый сателлит от корпуса дифференциала действует сила, Н:
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 где Меmax – максимальный момент двигателя, Н∙м; uК1 – передаточное число КП первой передачи; u0 – передаточное число главной передачи; rср – средний радиус приложения силы к сателлиту, м; r1 – радиус приложения силы в корпусе, м; Z – число сателлитов.

От этой силы ось под сателлитом испытывает напряжение смятия:
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где d – диаметр оси, м; l1 – высота сателлита, м; 
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МПа - допускаемое напряжение смятия материала оси.

Напряжение среза оси по основанию сателлита:
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где S – площадь среза, м2; 
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МПа - допускаемое напряжение среза оси.

В корпусе дифференциала на ось действует сила смятия, Н:
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Под действием этой силы ось в корпусе испытывает напряжение смятия:
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где l2 – высота заделки оси в корпусе дифференциала, м; допускаемое напряжение смятия 
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ГЛАВА 7. ПОЛУОСИ И БАЛКИ МОСТОВ
§ 7.1. Полуоси

Полуоси предназначены для передачи потока мощности от дифференциала на ведущие колеса. Полуоси могут частично или полностью воспринимать силы и моменты, действующие на колеса.

Классификация полуосей

1. По условиям нагружения.

   1) Полностью нагруженная полуось (Рис.83):
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Рис. 83. Полностью нагруженная полуось
Сейчас такая конструкция не применяется, поскольку поломка полуоси между подшипником и корпусом дифференциала приводит к разрушению балки моста и главной передачи.

   2) Полуразгруженная полуось (Рис.84):

                 
[image: image290]  
Рис. 84. Полуразгруженная полуось
  Такая конструкция применяется в легковых автомобилях классической компоновки.

   3) На 3/4 разгруженная полуось (Рис.85):
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Рис. 85. На 3/4 разгруженная полуось
Конструкция применялась раньше на грузовых автомобилях. Теперь не применяется.

   4) Полностью разгруженная полуось (Рис. 86):

Применяется на современных грузовых автомобилях.
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Рис. 86 Полностью разгруженная полуось
2. По конструктивным особенностям (по назначению).

   1) Безшарнирные.

   2) Шарнирные (у переднеприводных).

3. По способу связи с ведущими колесами.

   1) Фланцевые.

   2) Безфланцевые. 
§ 7.2. Основы расчета полуосей

Разгруженные полуоси рассчитываются по напряжению кручения:
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где: 
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 - крутящий момент на колесе, Н∙м; Меmax – максимальный момент двигателя, Н∙м.
Коэффициент 0,7 перед моментом двигателя говорит о том, что из-за трения в дифференциале на отстающее колесо может передаваться больше половины момента (70% в данном случае).

Для расчета других полуосей нужно кроме крутящего момента учитывать все силовые факторы, действующие на колесо.
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Рис. 87. Силовые факторы, действующие на колесо
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 – величина статической нагрузки на колесо, Н; m - коэффициент перераспределения нагрузки по осям при разгоне и торможении (1,1…1,4 – большие значения у легковых автомобилей).

GКД = GК∙КД – динамическая нагрузка на колесо при движении по неровной дороге, Н. КД = 2 для дорожных автомобилей, для автомобилей повышенной проходимости – 3…4.
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 - момент на колесе, Н∙м. Он же - момент на полуоси (повторение формулы из начала раздела),

FК, FТ – тяговая и тормозная силы на колесе, Н:
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где rК – радиус качения колеса принимается равным радиусу качения в свободном режиме, м; φmax – коэффициент сцепления колеса с дорогой.
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RY – боковая сила, Н:
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, здесь hg – высота центра тяжести автомобиля, м; В – колея автомобиля, м.

Поскольку эти силовые факторы действуют не одновременно, а в определенном сочетании, расчет полуосей, а также балок мостов производится по четырем расчетным режимам поочередно. В результате выбирается наиболее напряженный режим:

1. Движение с максимальной тяговой силой.

Учитываются силовые факторы: GK, МК, FК.

2. Движение с предельным торможением:

                                                         GK, FТ, МТ – если тормозной момент через полуось не передается (с колеса через тормозной механизм воспринимается балкой), то он и не учитывается в этом режиме.

 3. Движение с боковым заносом:

                                                         GK, RY.

4. Движение по неровной дороге с высокой скоростью:

                                                          GКД.

Пример расчета полуоси (полуразгруженной)

[image: image301]
Рис. 88. Расчетная схема полуразгруженной полуоси
1. По первому расчетному режиму:
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2. По второму расчетному режиму:
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3. По третьему расчетному режиму:
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4. По четвертому расчетному случаю:
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Материал полуосей – сталь 40ХН, закалка с нормализацией.

§ 7.3. Балки мостов

Балка служит для жесткой связи между собой ведущих или управляемых колес автомобиля, а также для передачи силовых факторов на подвеску.

Классификация балок

1. По выполняемым функциям (назначению) бывают балки мостов:

   1) Поддерживающих.

   2) Ведущих.

   3) Управляемых.

2. По технологии изготовления:

   1) Кованные.

   2) Литые.

   3) Комбинированные.

3. По особенностям конструкции:

   1) Неразъемные.

   2) Разъемные.

§ 7.4. Основы расчета балок мостов
Наиболее нагруженным сечением является зона крепления упругого элемента подвески. Расчет производится на сложнонапряженное состояние по четырем расчетным режимам, как у полуосей:

1. Движение с максимальной тяговой силой.

                                            GK, МК.

2. Движение с предельным торможением:

                                            GK, FТ, МТ 

 3. Движение с боковым заносом:

                                             GK, RY.

4. Движение по неровной дороге с высокой скоростью:

                                               GКД.

При расчете балки ведущих мостов необходимо учитывать тип полуосей. У балок, полностью разгруженных и на 3/4 разгруженных полуосей расчет изгибных напряжений в сечении 1-1 (Рис.89) от сил, действующих в плоскости качения колеса производится на плече а. Определяются изгибающие моменты в вертикальной и горизонтальной плоскостях и крутящий момент от тормозной силы. Затем определяется результирующий момент Миз (в отличии от полуосей в первом расчетном режиме не будет крутящего момента, а во втором режиме появляется тормозной момент, который передается на балку с тормозного щита). Результирующий момент делится на момент сопротивления изгибу WX и так определяется напряжение изгиба.

[image: image306]
Рис. 89. Расчетная схема балки ведущего моста
Крутящий момент тоже воспринимается балкой, но он расположен по другую сторону опасного сечения (в данном случае) или вообще не достигает места крепления упругого элемента (с ним работает отдельный узел направляющего элемента подвески – реактивные штанги).

При расчете балок управляемых мостов (Рис.90) надо учитывать наличие шарнира поворотного устройства колеса (шкворень в данном случае) и изогнутость балки в вертикальной плоскости.
Расчет изгибающего напряжения в горизонтальной плоскости от тяговых (если мост еще и ведущий) или тормозных сил производится с переносом действия этих сил на ось шарнира (т.е. силы будут действовать на плече в). Это происходит потому, что на плече, а до шкворня момент от указанных сил уравновешивается рулевой трапецией. В ней возникают силы растяжения и сжатия, мало влияющие на саму балку. 

           
[image: image307]
Рис. 90. Расчетная схема балки управляемого моста
При расчете балки на кручение в опасном сечении необходимо уменьшить плечо rД на величину с:
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Расчет цапфы поворотного кулака производится в опасном сечении на плече f  и только при действии боковой силы:

                             Миз = GК∙f + RY∙rд.
Шкворень (стержень шарнира поворотного кулака, как показано на Рис.90) рассчитывается на изгиб, срез и смятие по нижней, наиболее нагруженной части, входящей в нижнюю проушину поворотной цапфы. Нижняя часть шкворня нагружена сильно при торможении, потому что ее отгибают назад и тормозная сила, и тормозной момент. На верхнюю часть шкворня эти силовые факторы действуют в разные стороны (тормозная сила также – назад, а сила от тормозного момента – вперед).
ГЛАВА 8. ПОДВЕСКА АВТОМОБИЛЯ
§ 8.1. Общие положения
Подвеска служит для снижения динамических нагрузок на автомобиль при его движении по неровной дороге. Подвеска включает в себя упругое, направляющее и гасящее устройство [1, с. 195].
Требования к подвеске

1. Обеспечение собственных частот колебаний автомобиля в зоне комфортабельности при различных весовых состояниях.

2. Минимальное изменение дорожного просвета при различных весовых состояниях.

3. Минимально возможная амплитуда колебаний кузова при движении по неровной поверхности.

4. Быстрое затухание колебаний (80…90% энергии за одно колебание должен рассеивать амортизатор).

5. Сохранение заданных углов установки колес при амплитудах колебаний.

6. Отсутствие жестких пробоев подвески (высокая энергоемкость).

7. Согласованность кинематики рулевого привода и направляющего устройства подвески.

8. Минимально возможный поперечный крен при движении на повороте и косогоре.

9. Обеспечение необходимой управляемости и устойчивости автомобиля.

Всякая подвеска выполняет три функции: 

1. - направляющего устройства – воспринимает все, кроме вертикальных, нагрузки и обеспечивает кинематическую связь колеса с кузовом автомобиля;

2. - упругого элемента – смягчает динамические вертикальные нагрузки;

3. - гасителя колебаний – превращает кинетическую энергию колебаний в тепловую и рассеивает в атмосферу.

Классификация подвесок

1. По характеру связи между колесами одной оси.

   1) Зависимые.

   2) Независимые.

2. По количеству рычагов направляющего устройства.

   1) Одно рычажные.
   2) Двух рычажные на рычагах равной (продольные рычаги) и неравной длины (поперечные рычаги).

   3) С многорычажным направляющим устройством.

3. По типу упругого элемента.

   1) С металлическим упругим элементом.

   2) С неметаллическим упругим элементом.

4. По конструкции металлического упругого элемента.

   1) Рессоры.

   2) Пружины.

   3) Торсионы.

   4) Комбинированные упругие элементы.

5. По конструкции неметаллического упругого элемента.

   1) Резиновые.

   2) Пневматические.

   3) Гидравлические.

6. По типу гасящего устройства.

   1) С фрикционным гасителем.

   2) С гидравлическим амортизатором.

   3) С пневматическим амортизатором.

Зависимая подвеска на полуэллиптических рессорах
Направляющим устройством такой подвески являются рессоры в сочетании с картером моста, упругим элементом – полуэллиптическая рессора, гасителем колебаний – межлистовое трение или гидравлический амортизатор.

      
[image: image309]
Рис. 91. Схема применения зависимой рессорной подвески
Рессора представляет собой балку равного сопротивления изгибу, разрезанную на продольные полосы (листы рессоры), которые присоединены в середине стремянками к балке моста, а по концам кронштейнами к раме автомобиля (Рис.91).

Фактически передняя рессора выглядит, как на Рис.92.
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Рис. 92. Передняя рессорная подвеска
Листы передней рессоры (Рис.92) узкие и тонкие, поэтому межлистового трения недостаточно для гашения колебаний. В помощь межлистовому трению установлен гидравлический амортизатор. Большой ход сжатия ограничивает дополнительный упругий элемент, размещенный на балке моста. При большом ходе подвески дополнительный упругий элемент упирается в раму и увеличивает общую вертикальную жесткость подвески.

На задние рессоры приходится больший вес груженого автомобиля и там стоят более "мощные" рессоры (Рис.93, 2) со значительным межлистовым трением. Дополнительным упругим элементом в задней подвеске является подрессорник – короткая жесткая рессора 1, которая вступает в работу при загрузке автомобиля или больших динамических прогибах задней подвески. Крепиться к раме задняя основная рессора может, как передняя или с помощью кронштейнов других конструкций.
[image: image311.png]



Рис. 93. Задняя рессорная подвеска
Подрессорник 1 просто упирается по концам в упоры 4 на раме. Когда прогиб основной рессоры небольшой, между подрессорником и упорами 4 на раме имеются зазоры. В этом случае работает только основная рессора 2.

Недостатком листовой рессоры является межлистовое сухое трение. Недостаток выражается в том, что пока сила трения между листами не преодолена, листы не прогибаются (при прогибе листы меняют свою кривизну, скользя друг по другу). Таким образом, вертикальная нагрузка от неровностей дороги меньшая, чем требуется для преодоления трения проходит через негнущуюся рессору, как через абсолютно жесткую и действует, не смягчаясь на раму и кузов автомобиля.

Зависимая пружинная подвеска

Такая задняя подвеска (Рис.94) применяется у автомобилей "Жигули", "Нива" и многих зарубежных автомобилей.

[image: image312]
Рис. 94. Схема зависимой пружинной подвески
Тормозная и тяговая силы передаются от колеса на кузов через продольную штангу. Реактивная штанга располагается выше и параллельно продольной. Совместно с продольной штангой реактивная создает реакцию крутящему и тормозному моментам. Поперечная штанга передает боковые силы. Пять штанг (по две на каждое колесо и одна поперечная) совместно с балкой моста составляют направляющее устройство подвески.

Упругими элементами являются пружины и дополнительные резиновые ограничители хода, увеличивающие вертикальную жесткость подвески при динамических прогибах (на рисунке не показаны).

Гасят колебания колес и кузова гидравлические телескопические амортизаторы. Они же могут ограничивать ход колеса вниз.

Независимая подвеска на поперечных рычагах и рычажно-телескопическая подвеска

                   
[image: image313]
Рис. 95. Примеры независимых подвесок
На Рис.95 слева – схема подвески на поперечных рычагах, справа - рычажно-телескопическая. Все рычаги на виде сверху имеют треугольную форму, что позволяет им жестко передавать продольные силы.

          В рычажно-телескопической подвеске направляющим элементом является рычаг и амортизаторная стойка. Упругим элементом– пружина и резиновые ограничители в конструкции амортизатора. Гасителем – гидравлический телескопический амортизатор.
         Рычажно-телескопическая подвеска установлена на современных легковых переднеприводных автомобилях.

§ 8.2. Упругая характеристика подвески

Биологические исследования показали, что если собственная частота колебания кузова автомобиля на подвеске составляет 0,8…1,5 Гц (50…90 мин-1), то она очень хорошо переносится организмом, являясь частотой вертикальных колебаний тела человека при ходьбе, и автомобиль с такой подвеской считается комфортабельным.

Преобразуя зависимости собственных частот колебаний подрессоренных масс (рама автомобиля с закрепленными на ней узлами и агрегатами, груз и т.д.; неподрессоренные массы – колеса, балки мостов, часть от направляющих и упругих элементов и т.д.), можно получить простую зависимость:
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где Ω – собственная частота колебаний, Гц;  fсm – статический (при неподвижном автомобиле) прогиб подвески, м, ускорение свободного падения, м/с2.
С позиции сохранности перевозимых грузов (перевозка грузов в незакрепленном виде без отрыва его от опорной поверхности грузовой платформы) верхняя граница частоты колебаний может быть поднята до 1,6…1,9 Гц (100…110 мин-1). Частоты выше указанных приводят к повышенной утомляемости, а ниже 0,8 Гц – может вызвать укачивание.

Если взять самую комфортабельную частоту Ω = 1,0 Гц и определить статический прогиб подвески, выразив его из формулы (8.1), то получим очень большие значения прогиба:
                                
[image: image316.wmf]25

,

0

5

,

0

2

=

÷

ø

ö

ç

è

æ

W

=

ст

f

 метра.

Но, так как при движении по дорогам даже удовлетворительного качества, коэффициент динамичности вертикальных сил на колесе достигает 2,0…2,5, а на плохих – 3,0…3,5, то легко можно понять – полный прогиб подвески составит очень большую величину (Рис.96 пунктирная линия характеристики):
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По компоновочным соображениям такого прогиба обеспечить нельзя. Кроме того, собственный вес автомобиля меняется в зависимости от его загрузки (до 250% у грузовых автомобилей), а значит требуется другая (большая) жесткость упругого элемента подвески. 

В связи с отмеченными причинами задачи плавности хода решают компромиссным путем. При амплитудах колебаний, близких к положению статического равновесия (fсm, GКcm на Рис.96) стремятся поддержать потребную собственную частоту. При росте динамических и статических нагрузок – увеличивают вертикальную жесткость упругого элемента подвески (плавно или ступенчато). Жесткость подвески можно увеличить, подключая параллельно к основному упругому элементу дополнительный (положение А на Рис.96), но тогда в момент подключения возможны неприятные ощущения - удар. Упругая характеристика такой подвески представляет собой ломаную линию 0-А-В.

[image: image318]
Рис. 96. Коррекция упругой характеристики подвески
В точке А дополнительный упругий элемент вступил в работу и значительно увеличил общую жесткость подвески (жесткость – тангенс угла наклона характеристики относительно оси абсцисс), уменьшив полный прогиб до точки В. 

 Если используется прогрессивная характеристика основного упругого элемента (переменный шаг или диаметр витков пружины, переменная рабочая площадь пневматического упругого элемента и т.д.), жесткость увеличивается плавно (Рис.97).  
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Рис. 97. Плавное изменение жесткости подвески
Однако, и такая характеристика невыгодна большим статическим прогибом и тогда используется еще один дополнительный упругий элемент, ограничивающий ход подвески вниз при ходе отбоя (Рис.98). Получается прогрессивно-регрессивная форма упругой характеристики.
        
[image: image320]
Рис. 98. Прогрессивно-регрессивная характеристика
Так выглядит упругая характеристика подвески современного легкового автомобиля.

Построение упругой характеристики подвески

1. Выбирают и обосновывают собственные частоты колебаний подрессоренных масс (кузова автомобиля):

          Ω = 0,8…1,3 Гц – для легковых автомобилей;

          Ω = 1,0…1,4 Гц – для автобусов;

          Ω = 1,3…1,9 Гц – для грузовых.

2. Подставляя в формулу (8.1) Ω находят статический прогиб:
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3. По известным величинам статической нагрузки GКcm  и статического прогиба fcm находят положение исходной точки Х характеристики (Рис.99).
Для упругого элемента с линейной характеристикой эту точку соединяют с началом координат и получают исходную упругую характеристику подвески.

       
[image: image322]
Рис. 99. Построение характеристики основного упругого элемента подвески
4. Зная условия эксплуатации автомобиля определяют динамические нагрузки на колесо 
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 (Кд – 1,75…2,5 для хороших дорог) и соответственно полный и динамический ход колеса по выше приведенному графику (Рис.96).

 Если найденное значение динамического хода конструктивно выполнить невозможно, его ограничивают (Рис.100), сохраняя ту же динамическую нагрузку GKД. Это достигается применением дополнительного упругого элемента (подрессорника, резинового буфера и т.д.), который включается в работу на участке характеристики за преобладающим размахом колебаний АСР. Исследования показали, что на дорогах среднего качества преобладающий размах вынужденных установившихся колебаний сравнительно не высок и составляет 3…10 см.

Кроме того, если в подвеске не применяют амортизаторов, участок отбоя не ограничивается. При использовании амортизаторов, чтобы не повредить его в конце хода отбоя, часто вводят дополнительный упругий элемент, ограничивающий ход отбоя.

В результате проделанных дополнений характеристика принимает прогрессивно-регрессивный вид (Рис.100).

[image: image324]
Рис.100. Окончательный вид упругой характеристики подвески
Далее, по упругой характеристике у зависимой подвески производится расчет параметров упругого элемента.

В том случае, если подвеска независимая, ее упругая характеристика пересчитывается для определения характеристики упругого элемента, поскольку он испытывает другие количественно нагрузки соответственно плечам в схеме его нагружения (Рис.101). 

                    
[image: image325]
Рис. 101. Расчетная схема для упругого элемента подвески
Затем производится расчет параметров самого упругого элемента.

ГЛАВА 9. РУЛЕВОЕ УПРАВЛЕНИЕ
§ 9.1. Общие положения
Рулевое управление (РУ) служит для изменения направления движения автомобиля. РУ включает в себя:

· рулевой механизм;

· рулевой привод;

· усилитель (если есть необходимость).


[image: image326]
Рис. 102. Схема рулевого управления с червячным механизмом
Требования к РУ

1. Обеспечение высокой маневренности.

2. Минимальные затраты энергии на управление.

3. Минимальные обратные удары на рулевое колесо при движении по неровной дороге.

4. Отсутствие люфтов в приводе.

5. Стабилизация управляемых колес в направлении прямолинейного движения.

6. Правильная кинематика поворота управляемых колес, обеспечивающая чистое качение управляемых колес без бокового проскальзывания.

Классификация РУ

1. По компоновке.

         1) Левостороннее расположение руля.

         2) Правостороннее (Япония, Англия, Австралия, Индия и т.д.).

2. По способу изменения траектории движения.

         1) С поворотом управляемых колес.

         2) С поворотом управляемых осей (пневмокаток).

         3) Складыванием шарнирно-сочлененных звеньев (К-700).

         4) Изменением тягово-тормозных сил по бортам.

3. По конструкции рулевого механизма.

         1) Червячные:

             а) червяк – сектор (Рис.103), применяются редко из-за низкого КПД.
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Рис. 103. Рулевой механизм «червяк-сектор».
1 – червяк; 2 – зубчатый сектор; 3 – рулевой вал; 4 – золотник гидроусилителя.

             б) червяк – ролик (Рис.104), применяется часто на легковых автомобилях классической компоновки. Здесь поворот передается от глобоидного червяка к двухгребневому ролику (ролик на рисунке заштрихован).
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Рис. 104. Схема рулевого механизма «червяк-ролик»
  2) Винтовые:

              а) винторычажные рулевые механизмы (применяются крайне редко);

              б) винтореечные рулевые механизмы (Рис.105), применяются широко на автомобилях ЗИЛ, МАЗ, КамАЗ и т.д.
                [image: image329.png]



Рис. 105. Винтореечный рулевой механизм

  3) Шестеренные. На Рис.106 показан реечный рулевой механизм, который относится к шестеренчатым. Применяется на переднеприводных автомобилях. 
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Рис. 106. Рулевое управление с реечным рулевым механизмом.

1 – рулевой вал; 2 – шестерня; 3 – зубчатая рейка; 4 – упор рейки.
Другой вид шестеренных рулевых механизмов в виде редуктора из зубчатых колес применяется редко.

         4) Кривошипные (практически не применяются).

4. По типу усилителя.

         1) С гидравлическим усилителем руля.

         2) С пневматическим.

         3) С вакуумным.

         4) С комбинированным.

Передаточные числа рулевого управления

Передаточное число РУ выбирается исходя из нормированных усилий на рулевом колесе (220…500 Н – максимальное усилие без усилителя) с учетом максимально возможной маневренности и возможности сохранения управления автомобилем при отказе усилителя руля.

Общее передаточное число рулевого управления определяется, как произведение передаточного числа рулевого механизма на передаточное число рулевого привода:
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uру – 10…15 у легковых автомобилей;

uру – 20…25 у грузовых и автобусов.

Ввиду низкого значения КПД привода (особенно в обратном направлении от управляемых колес на руль 
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h

= 0,4…0,45) принято различать угловое и силовое передаточные числа рулевого управления.
Угловое передаточное число определяется как отношение элементарного угла поворота рулевого колеса к углу поворота управляемого колеса:
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 Силовое передаточное число определяется как отношение момента на управляемом колесе к моменту на рулевом колесе:
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Во втором случае передаточное число будет меньше из-за потерь на трение: 
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Для компромисса между легкостью управления и минимальными обратными толчками обычно применяют рулевые механизмы червячного и винтового типов, для которых 
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h

= 0,8…0,85, 
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h

= 0,4…0,45. Низкий обратный КПД значительно уменьшает толчки и удары, проходящие от колеса на руль.

Реечный рулевой механизм получил распространение на легковых автомобилях из-за удобства компоновки, простоты и технологичности конструкции. Однако, реечный механизм имеет одинаковый КПД в прямом и обратном направлении и поэтому удары со стороны дороги на рулевое колесо чувствительнее. Особенно выгодно сочетание реечного рулевого механизма и усилителя, который противодействует воздействию неровностей дороги.

С целью обеспечения минимальных затрат усилий на рулевом колесе и безопасности управления автомобилем на высоких скоростях предпочтение следует отдавать рулевым механизмам с переменным передаточным числом, например, как показано на Рис.107.

[image: image338]
Рис. 107. Переменное передаточное число рулевого механизма
Такую закономерность обеспечивают, в частности, механизмы типа «глобоидный червяк – ролик» с переменным наклоном винтовой линии β, схема которого показана на Рис.108.
            
[image: image339]
Рис. 108. Схема рулевого механизма «глобоидный червяк – ролик»
β' > β – угол подъема винтовой линии в середине червяка меньше, а значит ролик будет перемещаться на меньший угол за тот же поворот червяка, передаточное число рулевого механизма в середине из-за этого больше.

Такие механизмы позволяют обходиться без применения усилителей у автомобилей с ограниченной нагрузкой на управляемую ось (легковые и малотоннажные грузовые). Для других автомобилей применяют рулевой механизм с постоянным передаточным числом (реечный или винтовой), который обычно дополняется усилителем руля.

§ 9.2. Основы расчета деталей рулевого управления на прочность

При расчете силовых характеристик привода и расчетах на прочность деталей обычно исходят из максимального момента сопротивления повороту управляемых колес неподвижного груженого автомобиля на асфальтированной площадке (Рис.109):
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где Мφ – момент сопротивления повороту колеса относительно середины контакта, Н∙м; Мf – момент сопротивления перекатыванию колеса относительно оси шкворня на плече обкатки 
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Рис. 109. Расчетная схема поворота управляемых колес
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где 0,132 ∙ r0 – принятое из опыта плечо приложения силы сцепления в контакте, м; Gось∙ φmax – сила сцепления в контакте (на асфальте φmax = 0,8), Н. 
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 – плечо обкатки (от середины шкворня до середины контакта колеса с дорогой), м; f – коэффициент сопротивления качению (Gось∙ f  - сила сопротивления качению, Н).

Подставив (9.2) и (9.3) в (9.1) и с учетом потерь на трение в приводе, получим:
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 Если же определить момент на управляемых колесах исходя из усилия, которое прикладывает водитель на рулевое колесо, с учетом Рис.110:
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где  Fрк - усилие на рулевом колесе, Н; Rрк – радиус рулевого колеса, м; 
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- угловое передаточное число, то решая совместно (9.4) и (9.5) относительно Ррк можно определить усилие на рулевом колесе.
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Рис. 110. Расчетная схема рулевого колеса
Диаметр рулевого колеса, а значит и Rрк, задается отраслевой нормалью (380…500 мм).

Если сила на рулевом колесе получается больше, чем допускается отраслевой нормалью (60…120 Н), то устанавливается усилитель.

Поскольку РУ является очень ответственной системой, расчету подлежат все детали.

1. Рулевое колесо – рассчитывается по напряжению изгиба спиц (см. Рис.110) и напряжению среза и смятия шлицев в ступице.
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Максимальная сила на рулевом колесе принимается 400 Н для легковых и 700 Н для грузовых. Z – число спиц, WX – момент сопротивления изгибу (для сплошного круглого сечения́ ≈ 0,1d 3).

Напряжение смятия и среза шлицев определяется, как в сцеплении.

2. Рулевой вал считается на напряжение кручения и угол закручивания:
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 Wp – здесь момент сопротивления кручению подставлен для сплошного круглого сечения, а для трубчатого: 
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Допускается угол закручивания вала на один метр длины 5…80.

3. Рулевой механизм.

На примере червячного рулевого механизма (Рис.111).

[image: image353]
Рис. 111. Расчетная схема рулевого механизма с одним роликом
Червяк давит на ролик в окружном направлении с силой:
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Окружная сила на угле подъема винтовой линии β создает осевую силу
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Тогда напряжение смятия поверхности контакта ролика и червяка выразится:
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4. Вал сошки рассчитывается на напряжение кручения: 

                         
[image: image357.wmf][

]

кр

с

рм

рк

Р

кр

кр

d

u

М

W

М

t

£

×

p

×

=

=

t

16

/

3

.

5. Сошка считается на сложнонапряженное состояние по сечению 1-1 от силы, действующей на шаровой палец (Рис.112), Н:
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[image: image362]
Рис. 112. Расчетная схема рулевой сошки и шарового пальца
6. Шаровой палец считается на смятие шаровой поверхности и на изгиб по основанию (сечение 2-2 на Рис.112):
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7. Шаровые пальцы рулевого привода рассчитываются по аналогии с пальцем сошки (необходимо учитывать передаточное число рулевого привода).

8. Рулевые тяги считают на растяжение-сжатие и на устойчивости при сжатии с использованием формулы Эйлера.

Материалы: тяги и валы – сталь 30…40; рычаги и сошка – сталь 40, 40Х, 40ХН; шаровые пальцы – 12ХН3, 15НМ; червяк и ролик – 30ХН3А, 20Х или 12ХН3А.
ГЛАВА 10. ТОРМОЗНОЕ УПРАВЛЕНИЕ
§ 10.1. Общие положения
Тормозное управление служит для быстрого уменьшения скорости движения автомобиля до полной его остановки и удержания в неподвижном состоянии на уклоне.

Требования

1. Минимально возможное время срабатывания.

2. Максимальное тормозное замедление.

3. Сохранение управляемости и устойчивости движения в процессе торможения (исключение заноса).

4. Малые затраты энергии водителем на торможение (в городе происходит 2…3 торможения на один километр пути).

5. Пропорциональность между усилием на педали и тормозным моментом на колесах.

6. Плавность срабатывания тормозов.

7. Сохранение эффективности торможения при длительном непрерывном или циклическом процессах торможения.

8. Сохранение тормозных качеств не ниже номинальных в процессе длительной эксплуатации тормозов.

9. Автоматическое затормаживание прицепных звеньев автопоезда при отрыве от тягача в процессе движения.

Классификация

1. По назначению

     1) Основная тормозная система (служебная).

     2) Стояночная тормозная система.

     3) Вспомогательная (тормоз-замедлитель).

     4) Аварийная.

     5) Противооткатная (башмаки).

2. По типу тормозного механизма

     1) Барабанные колодочные.

     2) Барабанные ленточные.

     3) Дисковые.

     4) Комбинированные.

3. По компоновке

     1) Колесные.

     2) Полуосевые.

     3) Центральные (трансмиссионные).

4. По типу привода

     1) С механическим приводом.

     2) Гидравлическим.

     3) Пневматическим.

     4) Электрическим.

     5) Комбинированным.

5. По типу усилителя привода

     1) Без усилителя.

     2) Вакуумный усилитель.

     3) Пневматический усилитель.

     4) Электрический усилитель.

§ 10.2. Выбор основных параметров колодочных тормозных механизмов

Схема барабанного колодочного тормозного механизма (гидравлического) показана на Рис.113. Тормозной барабан на рисунке не изображен. Колодки прижимаются к барабану изнутри, как видно на Рис.114. Барабан вращается против часовой стрелки.
        
[image: image365]
Рис. 113. Схема тормозного механизма с гидравлическим приводом 
Чертеж такого тормозного механизма показан на Рис.114.
  [image: image366.png]



Рис. 114. Тормозной механизм с гидравлическим приводом
Из условий сцепления колеса с опорной поверхностью максимальный потребный тормозной момент определится:
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   где mT – величина перераспределения нормальной нагрузки на ось при торможении (mT = 1,2…1,4); FТ – максимальная тормозная сила тормозящего колеса, Н; φmax – максимальный коэффициент сцепления шины с дорогой (φmax = 0,8); rК – радиус качения колеса, м; GК – вес, приходящийся на колесо, Н.
Для двухколодочного тормозного механизма, развиваемый тормозной момент равен сумме тормозных моментов, развиваемых каждой колодкой:
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где µ - коэффициент трения накладки по барабану.
Для оценки привода формулу (10.2) надо раскрыть и представить в более общем виде. Для этого надо найти выражения для у1 и у2 и подставить в формулу (10.2).

Из Рис.113 запишем уравнение моментов на левую колодку (активную):
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откуда:
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где y1 – сила прижатия колодки к барабану, Н.

Решая уравнение (10.3) относительно y1 получим:
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            (10.5)                              Проведя аналогичные (10.3), (10.4) вычисления для правой колодки (пассивной):
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Подставляя (10.5) и (10.6) в (10.2) получим:
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                 (10.7)
Это важное уравнение для решения ряда задач.
Максимальный тормозной момент колеса МТ находится из условий сцепления по формуле (10.1). Подставив МТ из (10.1) в (10.7) можно определить требуемые величины разжимных сил и геометрические параметры тормозного механизма.

Например, для расчета тормозного привода потребуется определить разжимные усилия F1 и F2, которые позволят реализовать МТmax.

1. При использовании гидравлического привода тормозов или разжимного кулака плавающего типа, разжимные силы F1 = F2 = F.

В таком случае в уравнении (10.7) разжимное усилие F можно вынести за скобки и выразить, как неизвестное, а вместо МТ подставить его выражение по уравнению (10.1):
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Подставив в (10.8) значения параметров определяется численное значение силы Р. Подставляя эту величину в (10.5) и (10.6) рассчитывают y1 и y2.

2. Для разжимного механизма с жестким кулаком (тормозной механизм барабанный колодочный с пневматическим приводом на Рис.115) после приработки фрикционных накладок выравниваются результирующие нормальных сил (y1 и y2), а силы F1 и F2 будут разными.

В уравнениях (10.5) и (10.6) для данного случая левые части получаются равными, можно приравнять правые и выразить Р2 через Р1:
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Выражение (10.9) подставляем в (10.7) и решаем относительно F1. Далее, подставив численные значения параметров в это уравнение находим численное значение F1. Затем, подставив численное значение F1 в (10.9), определяем численное значение 
F2. Подставляя численные значения F1 и F2 в уравнения (10.5) и (10.6) можно получить значения сил нормального давления на фрикционные поверхности y1 и y2.
          [image: image376.png]///
- / ‘
D “s‘





Рис. 115. Барабанный тормозной механизм с жестким кулаком и пневматическим приводом
Оценка работоспособности тормозного механизма

После подбора и расчета основных параметров тормозного механизма (см. предыдущий раздел) необходимо произвести оценку удачности выбора параметров. Оценка производится, как и в механизме фрикционного сцепления, по трем параметрам:

1. Проверка по величине нормального давления на фрикционные накладки.

                           
[image: image377.wmf]£

=

)

2

,

1

(

)

2

,

1

(

H

S

y

q

 0,2…0,25 МПа,
где 
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 - площадь накладки, м2; R – радиус тормозного барабана, м; β – угол обхвата накладки, рад; в – ширина накладки, м.

При больших значениях давления необходимо увеличить площадь накладки.

В тормозном механизме с гидравлическим приводом силы y1 и y2 разные. На Рис.113 y1 > y2 , поскольку y1 активная в нашем случае вращения колеса против часовой стрелки. Она дожимается к тормозному барабану моментом от сил трения, а другая колодка, пассивная наоборот отталкивается моментом трения от барабана. 

С целью выравнивания интенсивности износа накладки на активной колодке ее делают больше по сравнению со второй. Пропорция в этом случае выдерживается такая:
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Для тормозного механизма пневматического привода (с разжимным кулаком) β1 = β2, поскольку y1 = y2.

2. Проверка по удельной работе трения:
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[Aуд] = 0,5…1,0 МДж/м2 -  у легковых автомобилей, 0,7…2,0 - у грузовых и автобусов; ∑SH – суммарная площадь накладок во всех тормозящих колесах, м2.

Полная работа трения АБ, выделенная во всех тормозных механизмах автомобиля при его остановке со скорости 30 км/ч приравнивается к его кинетической энергии WK при этой скорости:
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3. Проверка по теплонапряженности производится определением приращения температуры тормозным барабаном за одно торможение до полной остановки со скорости 30 км/ч:
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mБ – масса одного тормозного барабана, кг; Z – количество тормозных барабанов на автомобиле; СБ – теплоемкость металла барабана (482 Дж/(кг∙градус)).
§ 10.3. Расчет тормозного привода

Гидравлический привод

[image: image383]
Рис. 116. Расчетная схема тормозного гидравлического привода.
РЦ – рабочий цилиндр; ГЦ – главный цилиндр; F -  разжимные силы, Н; FГ – сила на штоке главного цилиндра, Н; FH - сила нажатия на педаль, Н.

1. Расчет диаметра рабочего (колесного) тормозного цилиндра гидравлической тормозной системы производится исходя из нормированного давления жидкости q = 8…10 МПа, определяемого прочностью гибких тормозных шлангов:
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где q – давление жидкости в системе, МПа; Sрц – площадь рабочего цилиндра, м2; d – диаметр рабочего цилиндра, м.

Из этого уравнения можно определить диаметр рабочего цилиндра:
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Чтобы создать такое давление q в системе, главному цилиндру нужна площадь S = FГ / q. Сила FГ, развиваемая на главном тормозном цилиндре определяется произведением нормированной по ГОСТу силой на педали FН (максимально 500 Н – у легковых, 700 Н – у грузовых) на передаточное число по педали: 
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Записав формулой выше сказанное, имеем:
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отсюда диаметр главного тормозного цилиндра:
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 КПД по педали (ηП) = 0,92…0,95.

Ход поршня главного тормозного цилиндр определяется ходами рабочих тормозных цилиндров, отношением диаметров цилиндров и податливостью трубопроводов (в основном резиновой части).

Пневматический привод с жестким кулаком
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Рис. 117. Расчетная схема пневматического тормозного механизма с жестким кулаком
На Рис.117: М– момент поворота кулака 
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, Н∙м; FК – сила на штоке тормозной камеры, м; F1 и F2 – разжимные силы, Н; qв – давление воздуха в системе (обычно qв max – 0,6 МПа). Разжимной момент М можно выразить и через разжимные силы:
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В последнее уравнение вместо момента можно подставить его выражение: 
[image: image391.wmf]1

l

F

М

К

×

=

, а FК записать, как: 
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где S – эффективная площадь тормозной камеры, м2; η – 0,95. F1 + F2 – находится из расчета тормозного механизма.
 Из последнего уравнения можно определить требуемую площадь тормозной пневмокамеры для создания максимального по условиям сцепления тормозного момента. 
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