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Введение 

 
В системе МЧС техническая вооруженность поисково-спасательных 

отрядов занимает особое место. Она составляет материальную основу 

механизации работ по проведению аварийно-спасательных и других 

неотложных работ. 

Эффективное применение спасательной  техники требует глубокого знания 

конструкции оборудования, механизмов и машин, их технических возможно-

стей и рациональных режимов работы. Их параметры определяют тактико-

технические характеристики машин. Поэтому п е р в о й  з а д а ч е й  курса «Спа-

сательная, пожарная и аварийно-спасательная  техника» является всестороннее 

изучение конструкций машин и их тактико-технических характеристик. 

Чрезвычайные ситуации природного и техногенного характера  возникают 

в случайные, непредсказуемые промежутки времени. Ущерб от них будет тем 

меньше, чем скорее начнется проведение аварийно-спасательные работы. По-

этому в аварийно-спасательная техника должны содержаться в состоянии высо-

кой технической готовности к использованию. Следовательно, изучая курс 

«Спасательная, пожарная и аварийно-спасательная  техника», необходимо ре-

шить в т о р у ю  з а д а ч у ,  которая включает приемы и методы поддержания со-

стояния непрерывной технической готовности  спасательной техники. 

 
Объем и содержание курсовой работы 

 

Цели и задачи курсового проекта 

 

Курсовой проект является завершающим этапом изучения предмета «Спа-

сательная, пожарная и аварийно-спасательная  техника» и предназначена для 

закрепления и углубления знаний поаварийно-спасательной  техники  находя-

щейся на вооружении сил МЧС .  

Курсовой проект ставит перед студентами следующие основные задачи: 

- систематизация, закрепление и углубление теоретических знаний, полу-

ченных при изучении предмета; 

- усвоение основ по тяговому расчету базового транспортного средства; 

- умение правильно обосновать рабочие параметры агрегатов базового 

транспортного средства для его эксплуатации  в конкретных условиях; 

- умение пользоваться технической и нормативно- справочной литерату-

рой, нормативными материалами и стандартами. 
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Задание и указания по оформлению курсового проекта 

 

Курсовой проект по степени сложности соответствует теоретическим 

знаниям, полученным студентами при изучении предмета.  

Задание на курсовой проектопределяется последней и предпоследней циф-

рами номера зачетной книжки студента. 

Курсовой проектсостоит из пояснительной записки и двух листов черте-

жей формата А1.  Все разделы курсового проекта выполняются в соответствии 

с рекомендациями приводимыми в данных указаниях.  

Пояснительная записка должна иметь объем 20…25 страниц рукописного 

текста и оформлена по правилам ЕСКД.   

В тексте записки обязательны ссылки на литературные источники.    

Чертежи выполняются на листах формата А1 в соответствии с требовани-

ями  ГОСТ 2.109 - 79. 

 

Содержание графической части курсовой работы 
 

Лист 1 (формат А1). Результаты тягового расчета базового транспортного 

средства. 

Лист 2 (формат А1). Сборочный чертеж  силового агрегата или  трансмис-

сии (определенного заданием). 

 

2  Порядок выполнения курсового  проекта 

 

Выполнить тяговый расчет базового автомобиля и провести расчет агрега-

та автомобиля, согласно варианту (Таблица 1). 

 

Таблица 1 - Исходные данные 

 
Исходные данные Последняя цифра зачетной книжки 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 0 

Колесная формула автомо-

биля 
4К2 4К4 4К6 4К2 4К4 4К6 4К2 4К4 4К6 4К2 

Номинальная грузоподъем-

ность автомобиля G2 кН 
35 50 92 40 55 85 45 60 90 50 

Максимальная скорость 

движения на прямой пере-

даче, км/ч     

75 70 65 80 75 70 75 80 75 90 

Площадь лобовой поверх-

ности F, м2 
3.6 4.2 5.6 3.6 4.2 5.6 3.6 4.2 5.6 3.6 

Коэффициент обтекаемо-

сти, ко 

0
.5

7
 

0
.6

8
 

0
.8

9
 

0
.6

0
 

0
.6

8
 

0
.8

8
 

0
.6

0
 

0
.6

8
 

0
.8

9
 

0
.6

7
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Продолжение таблицы 1 

 
Число оборотов коленчато-

го вала при максимальной 

скорости движенияп, 

об/мин 3
2
0
0
 

3
2
0
0
 

2
8
0
0
 

3
2
0
0
 

2
1
0
0
 

2
4
0
0
 

2
8
0
0
 

2
1
0
0
 

3
2
0
0
 

1
8
0
0
 

Коэффициент приспособля-

емости двигателя по момен-

ту км 

1.2 1.3 1.4 1.5 1.5 1.4 1.3 1.2 1.1 1.3 

Число передач 4 5 5 4 5 4 5 4 4 5 

Радиус колес rк, м 0.43 0.58 0.58 0.47 0.47 0.43 0.58 0.58 0.58 0.43 

Исходные данные Предпоследняя цифра зачетной книжки 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 0 

Приведенный коэффициент 

дорожного сопротивления, 

ш 0
.0

4
 

0
.0

4
 

0
.0

4
 

0
.0

4
 

0
.0

4
 

0
.0

4
 

0
.0

3
 

0
.0

3
 

0
.0

3
 

0
.0

3
 

Коэффициент сцепления,  0.5 0.5 0.5 0.45 0.5 0.45 0.45 0.5 0.45 0,45 

Агрегат автомобиля 

М
у
ф

та
 с

ц
еп

л
ен

и
я
 

К
ар

д
ан

н
ая

 п
ер

ед
ач
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Г
л
ав
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Глава 1. Тяговый расчет базового транспортного средства 

 

1.1  Выбор двигателя базового транспортного средства 

 

Мощность двигателя автомобиля определяется по формуле, кВт 

 

ВТР

К
е

К

VР
N






1000
, 

 

где КР - касательная сила тяги на ведущих колесах, Н. 

 

При равномерном движении 

 
  WК PGР   sin , 

 

где WP - сила сопротивления воздуха, Н  2

0 VFkPW  ; 
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0k - коэффициент обтекаемости, 
4

2

м

сН 
 ; 

F- площадь лобовой поверхности автомобиля, м2.  HBF  , 

В - колея колес автомобиля, м; 

Н - высота автомобиля, м; 

V - скорость движения автомобиля, м/с. При скорости меньше 30  км/час,  

сила сопротивления воздуха не учитывается; 

  - угол преодолеваемого подъема,   = 120; 

ТР - к.п.д. трансмиссии. ТР = 0,85…0,9; 

КВ – коэффициент использования мощности двигателя, учитывающий  от-

бор мощности на привод вспомогательного оборудования.  

КВ = 0,85..1,0.  

 

Правильность определения мощности двигателя проверяется по величине 

удельной мощности 

 

а

е
УД

G

N
N  , 

 

где   G -  вес  автомобиля без груза, т. 

 

Значение удельных мощностей грузовых автомобилей находится в преде-

лах (кВт/т): 

- автомобили с дизельным двигателем   -  15,0…23,0; 

- автомобили с карбюраторным  двигателем   -  16,0…26,0. 

 

1.2 Построение скоростной характеристики двигателя автомобиля 

 

Скоростная характеристика двигателя с некоторым приближением может 

быть построена по эмпирическим формулам 

Определение зависимости мощности двигателя от числа оборотов двигате-

ля  nfNе   

 











еНеНеН

ее
n

n

n

n
В

n

n
ANN

3

3

2

2

max
, 

 

где  
maxеN -   максимальная мощность двигателя, кВт.  

n -   частота вращения коленчатого вала, мин-1. Берется из характеристики   

двигателя автомобиля прототипа; 

еНn  - частота вращения коленчатого вала двигателя, соответствующая мак-

симальной мощности, мин-1; 

       А ; В; С  - постоянные коэффициенты. Принимаются из таблицы  2.     
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Определение зависимости величины крутящего момента от числа оборотов 

двигателя М = f(n) 

                                                  М = 
n

N
9550  

 

Определение зависимости удельного расхода топлива от числа оборотов 

двигателя qе = f (n) 

 
















2

2

000

еnеn

еnе
n

n
C

n

n
ВАqq , 

 

где  А0, В0, С0 –  постоянные коэффициенты. Смотри таблицу 2.  

 

Таблица 2 - Значения постоянных коэффициентов формул характеристик 

двигателей 

 

Тип двигателя А В А0 В0 С0 

Карбюраторный 

Дизель: 

- с непосредственным впрыском 

- с вихревой камерой 

1,0 

 

0,87 

0,7 

1,0 

 

1,13 

1,3 

1,2 

 

1,55 

1,35 

1,0 

 

1,55 

1,35 

0,8 

 

1,0 

1,0 

 

Определение зависимости часового расхода топлива от числа оборотов 

двигателя GТ = f(n) 

 

GТ =
1000

Nqе   

 

Значения параметров скоростной характеристики вычисляются не менее 

чем в 6 точках с равным интервалом частот и заносятся в таблицу 3. 

 

 

Таблица 3 – Значения параметров скоростной характеристики 

 

Параметр 
Частота вращения двигателя, мин-1 

800 1200 1600 2000 2400 2800 

Nе, кВт       

M, Н∙м       

qе,  Г/кВт∙час       

GТ, кГ/час       

 

По результатам расчета строится скоростная характеристика двигателя.     

Пример построения скоростной  характеристики показан на рисунке 1. 
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Рисунок  1  -  Скоростная характеристика   двигателя 

 

 

1.3.  Тягово-скоростные свойства пожарного автомобиля 

 

Определение передаточных чисел трансмиссии автомобиля 

 

Общее передаточное число трансмиссии автомобиля определяется по фор-

муле 

 

РКОТРi UUUU  1 , 

 

где   U0  –  передаточное число главной передачи; 

UК1 –  передаточное число коробки передач на первой передаче; 

UР  –   передаточное число раздаточной коробки. 

 

Распределение общего передаточного числа трансмиссии между отдель-

ными элементами зависит от схемы трансмиссии.  

Передаточное число главной передачи определяется исходя из обеспече-

ния максимальной скорости движения автомобиля 
 

max

max2
VUU

nr
U

РКZ

К
о




  , 

 

где  Кr   - обобщенный радиус качения колеса, м; 

nmax – максимальная частота вращения коленчатого вала двигателя, с-1; 

UКZ -   передаточное число коробки передач на высшей  передаче.       
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У автомобилей с карбюраторным двигателем UКZ= 1,0.   

У автомобилей с дизельным двигателем UКZ = 0,664…0,613;  

UР – передаточное число раздаточной коробки на высшей передаче. 

UР =   1,0…1,3;   

Vmax– максимальная скорость движения автомобиля на высшейпередаче м с-1.  

Передаточное число коробки передач на первой передаче определяется ис-

ходя из условия преодоления автомобилем максимального дорожного сопро-

тивления при использовании максимального динамического фактора по сцеп-

лению выражаемого равенством 

 

kD max1 , 

 

где            -   коэффициент сцепления движителя с дорогой; 

k -   коэффициент загрузки ведущих колес. Для автомобилей совсеми ведущими 

колесами при блокированном приводе k = 1. 

 

Исходя из условия получения максимальной величины динамического 

фактора автомобиля, определяется передаточное число первой передачи 

 

ТРР

ОНП
К

UUM

rGD
U






0max1

max1

1 , 

 

где    Меmax– максимальный крутящий момент двигателя, определяемый по 

скоростной характеристике; 

ТР - КПД   трансмиссии автомобиля, ТР = 0,85…0,95. 

Минимальное число ступеней Ζ в коробке передач определяется из зави-

симости 

1

lg

lg

0

1

























n

n

U

U

Z
n

КZ

К

, 

 

где       nН   и   n0 –   номинальная частота вращения коленчатого вала двигателя 

и частота вращения коленчатого вала, соответствующая максимальному мо-

менту. Берется из скоростной характеристики.        

 

Для обеспечения наибольшей интенсивности разгона структура передач 

строится по геометрической прогрессии.  

Знаменатель прогрессии для автомобиля с карбюраторным  двигателем 

определяется по формуле 

 

1
1

 Z

КZ

К

U

U
q , 



11 

 

 

Знаменатель прогрессии для автомобиля с дизельным двигателем  

 

2

1

1




 Z

КZ

К

U

U
q , 

 

где       UКZ-1  -  передаточное число коробки передач, предшествующее высшей.   

 

Для автомобиля с карбюраторным двигателем  UК = 1,   для автомобиля с 

дизельным двигателем  UКZ-1 = 1. 

Передаточные числа промежуточных передач 

 

q

U
U К

К
1

2  ,       
q

U
U К

К
2

3  ,            
q

U
U К

К
3

4  ,       
q

U
U К

К
4

5    и т.д. 

 

Передаточное число коробки передач для заднего хода 

 

UКЗХ          =      (1,2…1,3) ∙ UК1 

 

1.4  Построение динамической характеристики автомобиля 

 

Динамическая характеристика представляет собой графическую зависи-

мость свободной силы тяги от скорости движения автомобиля  VfРа   на раз-

личных передачах и является основным документом, характеризующим тягово 

- динамические качества автомобиля.  

Расчет тяговой характеристики производится в следующем порядке. 

В таблицу 4 вносятся значения частоты вращения n коленчатого вала и со-

ответствующие им значения крутящего момента М из скоростной характери-

стики двигателя.   

Скорость движения автомобиля определяется из формулы, м/сек. 

 

ТР

K

U

rn
V


 2  

Касательная сила тяги определяется по формуле, Н 

 

К

ТРТР
КК

r

U
МР


  

Сила сопротивления воздуха, Н 

 
2VFkРW  , 

 

где   k – коэффициент обтекаемости, k = (0,6…0,7) 
4

2

м

сН 
; 
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F – площадь лобовой поверхности автомобиля, м2.  HBF  ;  

В  -  колея колес автомобиля, м. Принимается по прототипу;  

      Н -   высота автомобиля,  м. Принимается по прототипу; 

V -    скорость движения автомобиля, м/с.  Принимается по прототипу.  

              При  скорости движения автомобиля меньше 30 км/час сила сопротив-

ления  воздуха не учитывается.    

 

Свободная сила тяги, Н 

 

WКа PPP   

 

Отношения свободной силы тяги к весу автомобиля называется динамиче-

ским фактором автомобиля 

 

G

PP
D Wа   

Найденные значения величин заносятся в таблицу 4. 

 

Таблица 4-  Параметры  динамической характеристики автомобиля 
 

Передача n    М 

Н·м 

V 

м·с-1 

   РК 

   Н 
  РW 

Н 

     Ра 

 Н 
D 

1 

n1 

……. 

n2 

      

2 

n1 

……. 

n2 

      

3 и т.д.          

 

По данным таблицы строится  в функции от скорости движения тяговая 

 VfРа   и динамическая  VfD  характеристики автомобиля (рис.2).    

Применение динамической характеристики значительно упрощает реше-

ние эксплуатационных задач, так как возможность автомобиля при реализации 

различных видов и величин сопротивлений на каждой передачи могут быть 

определены без дополнительных расчетов. 
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Рисунок  2 – Тяговая и динамическая характеристика автомобиля 

 

Глава 2. Обоснование рабочих параметров агрегатов базового  

транспортного средства 

 

2.1 Фрикционная муфта сцепления автомобиля 
 

Определение параметров фрикционной муфты сцепления 

 

Расчет муфты сцепления производится с целью определения размеров 

поверхностей трения и силы сжатия между ними. Основные размеры муфты 

выбирают исходя из условия передачи максимального момента двигателя за 

счет сил трения при плавном включении сцепления. 

Расчетный крутящий момент муфты сцепления, Нм 

 

Мр = Ме
мах, 

 

где      Ме
мах– максимальный крутящий момент двигателя, Нм.  

Определяется  по скоростной характеристике; 

 -  коэффициент запаса сцепления. 

 

Значение коэффициента запаса сцепления принимается из условия переда-

чи максимального момента двигателя с учетом эксплуатационного износа дис-

ков и предохранения трансмиссии от перегрузок.  = 1,5…3.  

С повышением  увеличивается потребная сила для выключения 
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сцепления и возрастают ударные нагрузки на механизмы силовой передачи при 

резком торможении машины. 

Внешний радиус ведомого диска, м 

 

Rm= 0,86
 

3
32

0 1  cccn

М р


, 

 

где     0 –  давление на фрикционные накладки поверхности трения.   

0 = (150…250) КПа; 

 с   –    отношение внутреннего радиуса ведомого диска к внешнему, с = 

0,52…0,62; 

 -    коэффициент трения дисков,  = 0,25…0,35; 

n –    число пар  трения. У существующих  автомобилей примощности 

двигателя больше 130 кВт устанавливается двухдисковая муфта с   n = 4. 

Однодисковые муфты с n = 2, применяются для передачи крутящих моментов 

не выше 700 Нм.  

 

Расчетный внешний размер ведомого диска необходимо сопоставить с 

размером маховика двигателя, внутри которого он размещается. Внутренний 

радиус ведомого диска выбирается из соотношения радиусов дисков, 

установленного практикой проектирования и проверенного в эксплуатации 

 

Rmin=  (0,5…0,7)Rmax 

 

 

Оценка рабочего процесса включения сцепления при трогании 

автомобиля 

 

Оценка износостойкости рабочих поверхностей сцепления производится 

по двум косвенным показателям напряженности работы пары трения. 

 

По удельной работе буксования 

 

Удельная работа буксования, Дж/м2 

 

L= 
 min

2
max

2

4

DDn

L






, 

 

где      Dmaxи Dmin–    наружный и внутренний диаметры ведомого диска, м. 

L     -   работа буксования сцепления, Дж. 

 

Секундная работа двигателя соответствует секундной работе сил трения 

(буксования) дисков, 
с

мН 
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треNL  981 , 

 

где Ne – мощность двигателя кВт, соответствующая максимальному  

крутящему моменту.  Берется из скоростной характеристики.  

 

Удельная работа буксования при трогании автомобиля с места для 

грузовых автомобилей не должна превышать  1200103 Дж/м2. 

Если удельная работа буксования превышает допустимые пределы, 

необходимо увеличить размеры накладок. 

 

По нагреву нажимного диска за одно включение 

 

При проверке муфты сцепления на нагрев определяется повышение 

температуры дисков при однократном включении 

 

t0= 
сm

L

д 


, 

 

где    - коэффициент, определяющий долю работы сил трения, поглощаемой 

ведущими элементами муфты. Для однодискового    = 0,5. Для двухдискового 

 = 0,25; 

с –   удельная теплоемкость материала ведущих дисков,                            

 с = 480 Дж/кгград; 

mд – масса нажимного диска, mд = (12…15) кг. 

 

Допустимый нагрев нажимного диска  не должно превышать для 

автомобилей  t0  = 20С. Если условие проверки на нагрев не выполняется, то 

следует изменить конструктивные размеры сцепления и всех его деталей. 

 

Оценка влияния рабочего процесса сцепления на 

эксплуатационные свойства автомобиля 

 

Влияние рабочего процесса сцепления на формирование эксплуа-

тационных свойств автомобиля включает в себя оценку: 

1. Возможности работы двигателя при выбранном режиме включения 

сцепления.  

Двигатель глохнет при еХХеКОЛ   , 

где   еКОЛ  - угловая скорость коленчатого вала двигателя вмомент  включения 

сцепления; 
 

еХХ  N 15,0  , 

 

где     N  - угловая скорость коленчатого вала при максимальноймощности  

двигателя. 
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2. Режим включения сцепления 

 1,1...1,0Бt  секунд  - резкое включение; 

 5,2...6,1Бt   секунд – плавное включение. 

 

3. Максимальное ускорение автомобиля в процессе включения 

сцепления 

 

 

ВР

а

К

ТРТРfе

g

G
r

UММ
а










max

<  maxa  = 3,5 м/с2, 

 

где          Gа –   вес автомобиля с грузом, Н; 

UТР–  передаточное число трансмиссии; 

ТР   -  коэффициент полезного действия трансмиссии автомобиля; 

ВР -      коэффициент учета вращающихся масс 

 

ВР  = 1,04 + 0,04  2

КU , 

 

где            КU - передаточное отношение коробки передач. 

 

Момент сопротивления движению автомобиля  Мf 

 

ТРТР

Ка
f

U

rGf
M




 , 

 

где       f  - коэффициент сопротивления движению автомобилю. 

 

4. Ограничение реализации тягово – скоростных свойств автомобиля 

по сцеплению колес с дорогой. Отсутствие пробуксовки колес при трогании 

автомобиля возможно при соблюдении условия 

 

ТРТР

Ка

е
U

rКG
M








max

, 

 

где  К   - коэффициент перераспределения реакций,  

К = 1,05…1,12; 

 -   коэффициент сцепления. 

 

 

Расчет вала муфты сцепления 

 

Вал муфты сцепления, на котором укреплены ведомые диски, 
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рассчитывается на кручение. 

Диаметр вала по внутреннему размеру шлицев, м 

 

dв= 
 

3

2,0 пр

рМ


, 

 

где     пр    -   допускаемое напряжение кручения материала вала,                               

пр = (80…110)  106 Па. 

 

Шлицы вала рассчитываются: 
 

- на смятие                   см= 
 

 см

вв

мах

е

zdD

М
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8
,  

 

где       Dв-      наружный диаметр вала, м.; 

dв-      внутренний диаметр шлицевого вала; 

z –     число шлицев; 
    –   длина шлицев. Длина шлицев выбирается из конструктивных   

соображений. Обычно  = (0,08…0,1) м; 

см -  допускаемое напряжение смятия, см = (15…36)106 Па. 

 

-  на срез 

 
 ср

вв

мах

е

ср
dDвz

М
 








4
, 

 

где   в –  ширина шлица по основанию, в = 6 · 10-3 м; 

ср   -  допускаемое напряжение на срез, ср = (5…14) 106 Па. 

 

Расчет нажимных пружин муфты сцепления 
 

При расчете, ориентируясь на конструкции существующих сцеплений, 

задаются числом нажимных пружин m и их средним диаметром ПР

СРD . В 

конструкциях сцеплений современных автомобилей  m = 9…28, а ПР

СРD = 

(2,2…2,7)10-2 м. 

Для расчета параметров конструкций, характеризующих функциональные 

свойства сцепления, определяют давление на фрикционные накладки (критерий 

надежности) 
 

Рпр = Д

СР

р

Rn

М

 85,0
, 

 

где         РПР -  суммарное усилие пружин при включенном состоянии сцепления; 

0,85  – коэффициент учета неравномерности давления  пружин; 
Д

СРR   – средний радиус ведомого диска, м 



18 

 

Д

СРR = 
2

minmax RR 
. 

 

Диаметр проволоки пружины из расчета на прочность 

 

d= 
 

3
8

кр

ПР

СРПР

m

DР

 


 , 

 

где  кр - допускаемое напряжение кручения, кр = (4…7)108 Па. 

 

Полученный диаметр проволоки округляется до ближайшего по стандарту:     

 

   310-3; 3,210-3; 3,410-3; 3,510-3; 4,010-3; 4,510-3; 5,010-3;  5,510-3 м. 

 

Рабочие число витков пружины 

 

kp= 
 3

4

6,1 ПР

СРпр

ВЫК

DP

Gdf




, 

 

где      Рпр – необходимое усилие одной пружины, Н. При выключенной  муфте 

усилие пружин на 10% .   

 

Поэтому 

Рпр=     
m

РПР1,1
, 

 

где       G–модуль упругости материала пружин на кручение,  

 

Е = 8104 МПа;  

ВЫКf   – дополнительная деформация пружины при выключении сцепления, м. 

 

Предварительная деформация пружины, м 

 




С

Р
f ПР

1
, 

 

где   


С - суммарная жесткость всех пружин 

 

ВЫК

ПРВЫКПР

f

РР
С





. , 

 

где ВЫКПРР .  - суммарное усилие пружин при выключенном состоянии сцепления.  

ПРВЫКПР РР  1,1. ; 
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ВЫКf  - дополнительная деформация пружин при выключенномсцеплении.   

nf ВЫК   ; 

где   -  зазор между фрикционными поверхностями при выключенном 

состоянии сцепления. Для двухдисковой муфты   м31075,0...5,0  . Для 

однодисковой   м3105,1...25,1  ; 

n –   число поверхностей трения. 

 

Деформация пружин при выключенном сцеплении 

 

ВЫКfff  12  
 

Функциональная надежность сцепления 
 

Суммарный износ накладок 

 

ntНИЗН  5,0 , 

 

где   Нt   - толщина фрикционной накладки.   3105...4 Нt м. 

 

Полный износ для приклепываемых накладок составляет  0,5 tН. 

Суммарное усилие пружин при включенном сцеплении и максимально 

изношенных накладках  
 

 ИЗМИЗМПР fСР 


 1.
. 

 

Коэффициент запаса сцепления при максимально изношенных накладках 
 

Р

Д

СРИЗМПР
ИЗМ

М

nRР 



 .

 
 

Строится график (рис 3), позволяющий оценить зависимость 

коэффициента запаса (а следовательно, и зависимость передаваемого момента) 

от степени износа фрикционных накладок 

 
Рисунок 3 – График изменения коэффициента запаса 
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Работа, совершаемая водителем при  выключенном сцеплении 

 
   

П

ВЫКЛПРПР
ВОД

ffРР
А






2

12. , 

 

где     П -   коэффициент полезного действия привода сцепления,   

П = 0,85. 

 

По величине работы, совершаемой водителем, судят о легкости 

управлением сцепления. В соответствии с нормами для легкового автомобиля 

25ВОДА Дж, для грузового 30ВОДА Дж. При максимально изношенных 

накладках работа водителя при выключении сцепления определяется по 

формуле 

 
   

П

ИЗМВЫКПРИЗМПР
ИЗМВОД

ffРР
А






2

12..

.  

 

2.2 Расчет  карданной передача автомобиля 

 

Расчет карданного вала на прочность 

 

Длина карданного вала L выбирается из конструктивных соображений, 

учитывая статический угол наклона основного карданного вала. Также из кон-

структивных соображений выбирают наружный DН и внутренний DВ диаметры 

карданной трубы. Причем полые карданные валы в современных автомобилях 

имеют толщину стенок 1,8 …   3 мм.   

Валы рассчитываются на скручивание в опасном сечении при условии пе-

редачи через него максимального крутящего момента на первой передаче 

 

τ= 
 44

16

ВН

НКР

DD

DUМ






, 

 

где     UК   –   передаточное число трансмиссии от двигателя до кардана. 

 

На кручение шлицевой хвостовик карданного вала   рассчитывается по 

формуле  

 

τ=  
3

16

d

Мр






, 

где    d  -  диаметр шлицевого хвостовика в опасном сечении, м. 

 

Допускаемые напряжения в опасных сечениях не должны превышать 2000 

…2500 МПа. 

Угол закручивания карданных валов определяется по формуле 
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θ˚  ≈   
 442

18032

вн DDG

LМр






 , 

 

где   G  -  модуль упругости при кручении. Для стали  G = 8,5∙104 МПа. 

 

Допускаемая величина  угла закручивания равна 7˚… 8˚. 

 

Определение критического числа оборотов карданного вала 

 

В современных автомобилях наибольшее распространение получили 

передачи открытого типа. Открытый карданный вал рассчитывают как вал 

свободно лежащий в опорах, причем рабочую длину вала - L  принимают 

равной расстоянию между срединами опор. 

Критическое число оборотовnкр для полого карданного вала, свободно 

лежащего в опорах, определяется из выражения  

 

nкр = 12 · 106·
2

22

L

DD вн   

 

Запас по критическому числу оборотов должен быть равен  

 

maxк

кр

n

n
= 1,2…2,0, 

 где    
maxкn - максимальное число оборотов карданного вала, соответствующее 

наибольшей скорости движения автомобиля. 

 

Расчет жестких карданных шарниров 

 

Расчет вилки карданного шарнира производится на изгиб и на кручение 

лапы  вилки в опасном сечении  N – N (рис.4). 

 

 
 

Рисунок  4   – Расчетная схема 
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Действующая на лапу сила приложена в центре отверстия (точка О).  Плечо 

изгибающего момента равно «С», а плечо при расчете на кручение равно  «d».   

Соответственно при расчете на изгиб, Нм  

 

Мизг = 
r

СМр





2
 , 

 

а при расчете на кручение 

 

Мкр = 
r

dМр





2  
 

Момент сопротивления на изгибе для прямоугольного сечения равен, м3 

 

Wизг =  
6

2hв 
, 

 

где        b и h  -    стороны сечения.   

 

Момент сопротивления на кручение, м3 

 

Wкр   =   α · h · b2    , 

 

где   α  -  коэффициент, зависящий от соотношения сторон. Значения ко-

эффициента  α  приведены ниже. 

 

b

h
 1,0 1,5 1,75 2 2,5 3 4 10 

  0,208 0,231 0,239 0,246 0,256 0,267 0,282 0,312 

 

При известных Мизг, W изг ,Мкр,  Wкр определяются соответствующие 

напряжения 

На изгиб                           σ   =  
Wизг

Мизг
 

 

На кручение                     τ    =   
Wкр

Мкр
 

Допускаемые напряжения  

[σи] = 50…80 МПа     и      [τкр] = 80…160 Мпа 

 

Расчет шлицев 

 

Расчет шлицев вилки кардана производится на срез и на смятие. 

На срез 
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                                 τ = 
bln

Ро


, 

 

где          Ро – окружное усилие,  приложенное по среднему радиусу шлиц,  Н 

 

Ро= 
cрr

Мр
; 

         n  -    число шлиц; 

l -    рабочая длина шлиц, м; 

         b  -    ширина шлиц, м. 

 

На смятие  

                                 σ = 
 dDln

Ро



2
 , 

 

   где    D и d  -  наружный и внутренний диаметр по шлицам. 

 

Допустимые напряжения:    [τср]  = (20…30) МПа;    

 

                                                [σсм ]= (40…60) МПа  

 

Расчет пальцев на срез 

 

В крестовине карданного шарнира производится расчет пальца на срез и 

на изгиб по силе - Рш  (рис. 5). 

 

Рш= 
0cos2 r

Мр
, 

 

где  α - угол наклона карданного вала. При небольших углах наклона карданно-

го вала соs αо ≈ 1. 

Напряжения в шипе крестовины определяются по формулам  

- на изгиб 

 

σиз 3

00cos2,0 dr

аМр






  
 

- на срез 

τср 2

00cos2

4

dr

Мр




  
 

Допустимые напряжения:        [σиз] = 350 МПа;           [τcр] = 170 МПа 
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                       Рисунок 5 – Расчетная схема 

 

2.3 Расчетглавной передачи автомобиля 

 

Зубчатые колеса главной передачи относятся к наиболее нагруженным 

деталям автомобиля, которые работают в условиях динамического нагружения.        

Поэтому их изготавливают из высококачественных, высоколегированных 

цементуемых сталей 20Х2Н4А, 18ХГТ, 20ХН3А, 12Х24А. После цементации и 

закалки твердость на поверхностях зубьев достигает HRC 55…63 (а сердцевина 

у основания зуба только HRC 26…35). Это обеспечивает высокую 

поверхностную прочность зубьев, прочность на изгиб и сопротивление 

ударным нагрузкам. Заготовки получают объемной штамповкой. Передаточное 

число не разнесенной двойной главной передачи автомобиля  равно  

 

UО = UОК UОЦ , 

 

где    UОК     -  передаточное число конической пары (первая степень); 

UОЦ  - передаточное числоцилиндрической пары зубчатых колес (вторая 

ступень). 

 

Необходимо, чтобы на коническую пару  главной передачи приходилось 

меньшее передаточное число. 

В зависимости от выбранного значения UОК  выбирается одно из 

приведенных ниже значений числа зубьев конической шестерни Z1 

 

UОК 1,25  1,5   1,75   2 2,25   2,5 3 

Z1 11 10 9 8 7 6 5 

 

Далее, определяется количество зубьев конического  колеса.  

 

Z2  = 1ZUОК   
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Передаточное число цилиндрической пары зубчатых колес определяем из 

отношения 
 

ОК

О
ОЦ

U

U
U 

 
 

Расчет конической пары зубчатых колес главной передачи 

 

Длину образующей делительного конуса L ориентировочно можно 

определить по эмпирической формуле, мм 

 
314 ОКР UМL  , 

 

где  МР – расчетный крутящий момент на ведущем валу конической пары 

главной передачи, Нм; 

Расчетный крутящий момент 

 

ТРРКПКРР UUММ  1

max

2

1
, 

 

где          max

КРМ     -   максимальный крутящий момент двигателя; 

1КПU      -  передаточное число коробки передач на первой передаче; 

РU       -  передаточное число раздаточной коробки; 

ТР       -   К.П.Д. трансмиссии от коленчатого вала двигателя до ведущего 

вала главной передачи, ТР = 0,85…0,88. 

 



 
Рисунок 6  - Схема двойной главной передачи 

Средний нормальный модуль конической передачи рассчитывается из 
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условия прочности на изгиб у основания зуба 

 

    yLZ

M
m

И

p

Н








3

1 1

cos6
, 

 

где           -    угол наклона винтовой линии зуба ведущей шестерни.     

При числе зубьев 5..6,   = 400…450. При числе зубьев более 6,   = 

350…400; 
   -     коэффициент длины зуба (ширина шестерни),  = 0,3; 

 у   –   коэффициент формы зуба, у = 0,1…0,15. 

 

При расчете зубьев на прочность допускаемое напряжение изгиба 

определяется по формуле, Па 

 

 
 




кnв

в
И




,
 

 

где      в – предел прочности материала. Для стали 18ХГТ в = 1000 МПа; 

nв – коэффициент запаса прочности, nв = 2…3; 

к -  эффективный коэффициент концентрации напряжений,  

к = 0,85…1,1. 

 

Торцовый модуль конической передачи  

 

cos




Д

Н
Т

L

Lm
m , 

 

где    ДL -   среднее делительное расстояние, мм. 

вLLД  5,0 , 

в -   длина зуба (ширина шестерни), мм. Lв   . 

 

Полученное значение mТнеобходимо округлить до третьего знака после 

запятой. 

Коническую пару главной передачи делают равно смещенной. Это 

способствует выравниванию удельных скольжений зубьев шестерни и колеса, в 

результате чего повышается сопротивляемость истиранию и заеданию.  

Коэффициент смещения определяется по формуле  

 
















2

1
14,0

ОКU
X  
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Формулы для геометрического расчета основных размеров конической 

пары зубчатых колес представлены в таблице 1. 

Срок службы конических шестерен оценивается по удельному давлению, Па 

 

вr

M
q Р




1

 q  

 

Расчет зубьев шестерен конической пары на контактные напряжения 

проводится по формуле 

 

 ,
11

cos
418,0

21

К

эквэкв

К
rrв

ЕР



 

















 
 

где      α    –  действительный угол зацепления. Угол зацепления выбирают в 

зависимости от числа зубьев шестерни. При числе зубьев                    

Z = 12…14 рекомендуется угол зацепления α  = 220, при числе зубьев Z = 

15 угол зацепления должен быть α = 240; 

     Е  –  модуль упругости первого рода. Для стали Е = (2 … 2.2)∙1011 Па;        

эквr  – эквивалентный радиус ведущей  и ведомой шестерен 
 

1

2

1

1
coscos  

 СР
ЭКВ

r
r

2

2

2

2
coscos  

 СР

ЭКВ

r
r , 

 

где  СРr1 и СРr2  - среднее значение радиуса ведущей и ведомой шестерен; 
 

2

1
1

Zm
r Н

СР




2

2
2

Zm
r Н

СР


 , 

 

где          Нm  -  нормальный модуль зацепления; 

 К  -  допускаемое контактное напряжение,  К  = 1500…2500 МПа. 

Р  –   окружная сила, которую считают приложенной по среднему радиусу 

шестерни, Н. 
 

Контактная прочность шестерен определяется не максимальным 

крутящим моментом передаваемым шестерней, а моментом характеризующий   

средний нагрузочный режим, который  зависит от условий эксплуатации.  
 

Поэтому, окружное усилие Р на зубе шестерни  следует определять по 

Мрасч =  0,5 ∙ Мр. 

Поэтому  

Мрасч= ТРРКПКРР UUММ  1

max

4

1

 
Окружная сила, Н 

1r

М
Р Р  
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Таблица 5  – Геометрический расчет конической пары зубчатых колес 

 

 

Расчет цилиндрической пары зубчатых колес 

 

Межосевое расстояние определяет контактную прочность рабочей 

поверхности зубьев.  

Величину межосевого расстояния можно определить по эмпирической 

формуле, м 

3 Ц

РМсА  , 

 

где Ц

РM -   крутящий момент передаваемый ведущим валом 

цилиндрической пары, Нм 

 

ТРКРКПКР

Ц

Р UUUММ  1

max

2

1
; 

  

        с -    коэффициент. Для автомобилей с карбюраторным двигателем  

с = 0,017…0,019. Для автомобилей с дизельным двигателем  

с =  0,02…0,021. 

 

Модуль зацепления определяет прочность зубьев на изгиб и его значение 

можно вычислить по эмпирической зависимости, м 

 

mН = 0,032...0,040A 

 

Элемент зацепления Формула Значение 

           1. Шаг зацепления, мм  Нmt   

          2. Угол начального конуса   шестерни 

2

1
1

Z

Z
arctg  

 

3. Угол начального конуса колеса 
1

0

2 90     

4. Высота зуба, мм 
Нmh  2,2   

5. Высота головки зуба, мм 
НГ mh    

6. Эквивалентное число зубьев 

шестерни 

колеса 
 2

1

1
1

coscos 


Z
ZЭ  

 2

2

2
2

coscos 


Z
ZЭ  

 

 

 

 

7. Диаметры начальных 

окружностей, мм 

шестерни 

колеса 

 

11 ZmD Н   

22 ZmD Н   
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Значение модуля  округляем до ближайшего значения, предусмотренного 

ГОСТом.  По ГОСТу первый ряд значений модулей, мм 

 1; 1.25; 1.5; 2; 2.5; 3; 4; 5; 6; 7; 8; 10; 12; 16; 20; 32; 40  

Далее, для цилиндрической пары зубчатых колес определяют числа 

зубьев, действительное значение передаточного числа и межосевого 

расстояния. 

В таблице 6 необходимые для этого формулы приведены в той 

последовательности, в которой ведется расчет. 

В таблице угол  - угол наклона зуба. Для грузовых автомобилей его 

рекомендуют принимать в пределах 20…300. В таблицу записывают 

округленные до целого числа значения Z, Z3 и Z4.  

Рабочую ширину в  зубчатого венца (общую часть ширины венцов 

сопряженных зубчатых колес) выбирают в зависимости от модуля. 

Для колес с косыми зубьями, м 

 

 
cos

6,8...7,3 Нm
в




 
 

Для предупреждения преждевременного разрушения зубьев необходимо 

поверочным расчетом установить, удовлетворяют ли принятые значения 

межосевого расстояния, модуля и ширины зубчатого венца условиям прочности 

и выносливости  зубьев, и, если нужно, уточнить эти значения. 

Для предотвращения поломок зубья рассчитывают на изгиб по формуле 

 

  Ируптр

Н

Р
И ККK

KвZmy

M















3

2

cos2
, 

 

где    Мр – расчетный крутящий момент на валу, на котором находится  

рассчитываемое зубчатое колесо; 

y –  коэффициент формы зуба, y = 0.1…0.15; 

К  - коэффициент, учитывающий повышение несущейспособности  косых 

зубьев вследствие наличия осевого перекрытия, К= 1,2…1,9; 

Ктр, Куп, Кр – коэффициенты, учитывающие дополнительные  

нагрузки,возникающие в передаче в следствие: трения  между зубьями; 

упругого перекоса валов; ошибок основного шага(погрешностей изготовления). 

Принимают: для шестерни Ктр= 1.1; для колеса Ктр= 0,9;  Куп = 1…1,2; Кр= 

1,1…1,3. 

Формулы для геометрического расчета основных параметров зубчатой 

пары представлены в таблице 7 
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Таблица 6 - Параметры цилиндрической зубчатой пары главной передачи 

 
Вычисляемая величина Расчетная формула Величина 

1.Суммарное число зубьев 
cos

2







 


Нm

А
Z  

 

2. Число зубьев шестерни 

 13





оцU

Z
Z  

 

3. Число зубьев колеса 
34 ZZZ     

4. Действительное     

   передаточное число 
3

4

Z

Z
UОЦ   

 

5. Действительное   

межосевое расстояние, м. 
 

Нm
ZZ

A 





cos2

43  
 

 

Расчет зубьев шестерен цилиндрической  пары на контактные 

напряжения проводится по формуле 
 

 КК
в

ЕР







 











43

43 )(

cos
418,0 , 

 

где   Р – окружная сила, действующая в полюсе зацепления по начальной 

окружности ведущей шестерни, Н 
 

3

2

D

М
Р Р
 ; 

 

Е  – модуль упругости первого рода, Е = (2 … 2.2) ∙ 1011 Н/м2; 

α –  действительный угол зацепления;  

3  и 4  -  радиусы кривизны поверхностей зубьев соответственно ведущей 

и ведомой шестерен. 
 

Таблица 7 - Геометрический расчет цилиндрической пары 
 

Элемент зацепления Расчетная формула Величина 

 

1. Шаг зацепления Нmt    

1.Делительный диаметр, м.         

шестерни колеса 
3D

3
cos

Z
mН











              44
cos

Z
m

D Н












 

 

 

2.Диаметр окружности вы-

ступов, м 

      Шестерни колеса  

 2
cos

33  Z
m

D Н
B


 

 2
cos

44  Z
m

D Н
B


 

 

 

4. Диаметр окружности впа-

дин, м 

      Шестерни колеса  

 2
cos

33  Z
m

D Н
BП


 2

cos
44  Z

m
D Н

BП
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 При расчетах косозубых шестерен, м 

 






2

3

3
cos2

sin






D
,      






2

4
4

cos2

sin






D
, 

 

где   D3 и D4     - диаметры делительных окружностей; 
 К      - допускаемое контактное напряжение,  К  = 2000…2800 МПа. 

 

Расчет валов главной передачи 
 

Валы главной передачи рассчитывают на прочность и жесткость. Жест-

кость должна обеспечивать постоянство условий зацепления зубчатых колес 

при передаче больших нагрузок. Прочность валов проверяют  при совместном 

действии изгиба и кручения. 

Размеры валов главной передачи автомобиля определяется в основном , 

соображениями жесткости, а не прочности. Поэтому коэффициент запаса проч-

ности для валов главной передача автомобиля высоки и составляют 5…10.  

Из условия жесткости диаметр вала в шлицевой части можно определить 

по эмпирической формуле, мм 

 

3
КРd Mkd  , 

 

где    kd –   эмпирический коэффициент, kd  = 2,6…4; 

МКР –  крутящий момент,  передаваемый валом. Нм. 

Тогда диаметр вал - шестерни, мм 

 
3

1КРdВШ Mkd 
 

 

Диаметр вала цилиндрического редуктора, мм 

 
3

2 КРdЦР Mkd 
 

 

Остальные размеры валов определяются из конструктивных соображений 

при проектирования вала. 

 

Расчет шлицевых соединений 

 

Размеры шлицев определяются из конструктивных соображений при про-

работке конструкции шлицевого соединения. Шлицевые соединения валов рас-

считывают на смятие, а затем проверяют на срез. 

Напряжение смятия в шлицевом соединении вал шестерни, Па 
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 22

8

dDlZ

М Р
СМ




 , 

 

где     Z  – число шлицев; 

l  - длина ступицы; 

D  - наружный диаметр шлицев, D = 0,065м; 

d   -  внутренний диаметр шлицев. 

 

Допускаемое напряжение смятия для неподвижных шлицевых соединений, 

 см  = 40…80 МПа. 

 

Напряжение среза, Па 

 

 dDвlZ

М Р
СР






4
  , 

 

где   в – толщина шлица по основанию, в = 0,01м;  

ср - допускаемое напряжение на срез, ср = (5…14)106 Па. 

 

2.4   Расчет подвески автомобиля 

 

Взаимодействие колес движущегося  автомобиля с неровностями дороги вы-

зывают колебания и вибрации, ухудшающие его техническое состояние и экс-

плуатационные свойства. Одним из главнейших эксплуатационных требований к 

современному автомобилю является улучшение плавности хода, т.е. достижение 

стабильности положения корпуса при движении.    

Связь рамы автомобиля с осями осуществляется подвеской, которая предна-

значается для смягчения динамических ударов, действующих от колес на раму, и 

гашения колебаний подрессоренных и неподрессоренных масс, что обеспечивает 

необходимую плавность хода. 

Наибольшее применение на автомобилях получили листовые рессоры зави-

симого направляющего устройства. 

 

Выбор параметров подвески 

 

Расчетная статическая нагрузка 
1СР  на рессору передней оси 

 

2

11

1

aO

С

GkZ
Р


 , 

 

где   1OZ   нагрузка, действующая на упругие элементы подвески; 

1k - коэффициенты неподрессоренных масс передней подвески. (См. таблицу 8); 

аG - вес автомобиля с грузом, кН. 
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На передний мост автомобиля действует нагрузка 

 
СТ

O ZZ 11  , 

 

где  СТZ1 - статическая нагрузка, действующая на передний мост автомобиля. 

 

Условно можно принять, что на передний мост автомобиля приходится 30% 

от веса автомобиля с грузом, а на задний 70%. 

Расчетная статическая нагрузка 
2СР  на рессору среднего и заднего мостов, 

кН  

2

22

2

aO

С

GkZ
Р


 , 

 

где  2OZ   нагрузка, действующая на упругие элементы подвески; 

2k - коэффициенты неподрессоренных масс задней подвески.   

 

Для автомобилей с колесной формулой 6К4 и  6К6  

 
СТСТ

O ZZZ 322
 , 

 

 где   СТZ2  и СТZ3 - нагрузки, действующие на средний и задний мосты, Н.   

 

Длина рессоры l , количество листов рессоры n, толщина листов рессоры  h , 

а также другие параметры выбираются на основании существующих аналогов из 

таблицы 8. 

Передняя подвеска автомобилей, как правило,  состоит из стальных листо-

вых рессор и гидравлического амортизатора двойного действия. 

Жесткость рессоры переднего моста, Н/м 

 

3

1

1
1

48

l

JE
С

P

O
О







, 

 

где  Е   - модуль упругости первого рода, Е = 2,3  105 МПа; 

P  - коэффициент деформации рессоры, P = 1,25…1,45; 

l1–  полная длина рессоры, м; 

JO1  –   момент инерции всех листов в среднем сечении рессоры, м4;  

 

)(
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3

1 hn
b

JO 
 

 

где       n –  число листов рессоры; 

h - толщина листа рессоры, м; 

b  –  ширина листа рессоры, м. 
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Статический прогиб fC  рессоры переднего моста, м 
 

1

1

1
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С
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P
f 

 
 

У трехосных автомобилей  применяется балансирная подвеска задних мо-

стов, состоящая из реактивных штанг и рессор. Мосты в таком сблокированном 

виде образуют балансирную тележку и крепятся шарнирно к раме автомобиля.    

Жесткость рессоры среднего и заднего мостов, Н/м 

 

2
3

2
2
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, 

 

где         Е   -   модуль упругости первого рода, Е = 2,3  105 МПа; 

P  -    коэффициент деформации рессоры, P = 1,25…1,45; 

l2–  полная длина рессоры, м; 

JO2  –   момент инерции всех листов в среднем сечении рессоры, м4;  
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b
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, 

 

где   n –  число листов рессоры; 

h - толщина листа рессоры, м; 

b  –  ширина листа рессоры, м. 

 

Статический прогиб fC2  рессоры, м 

 

2

2
2

О

С
С

С

P
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Во избежаниягалопирования автомобиля, отношение статической стрелы 

прогиба передней подвески к стреле прогиба задней подвески должно быть близ-

ким к единице. 

2

1

С

С

f

f
> 0,65 

 

Прочностной расчет рессор 

 

Напряжения в листах рессоры определяются не только по расчетной 

нагрузке, но и учитывают силы сопротивления качению автомобиля, тормозное 

усилие, реакции сопротивления боковому скольжению, монтажных напряжений, 

возникающих в процессе сборки.  

Можно ограничится определением напряжений изгиба только в коренном 
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листе по расчетной нагрузке, полагая, что все остальные факторы оказывают 

влияние на увеличение напряжения меньше, чем динамическая нагрузка, учиты-

ваемая коэффициентом динамичности. 

 

Напряжения в коренном листе рессоры переднего моста 

 

1

111

8 J

hlР КЭС
Р




    , 

 

где      lЭ1  –  эффективная длина рессоры м, lЭ1 = l1 –  lО 

lО – расстояние между стремянками, м; 

hК1    – толщина коренного листа , м; 

J1  –   момент инерции рессоры переднего моста,  м4. 

  -   допустимое напряжение при статическом прогибе,   

  = (4…6)  108 Па. 

 

Напряжения в коренном листе рессоры заднего моста 

 

2

222

8 J

hlР КЭС
Р




    , 

 

где                 lЭ2  –  эффективная длина рессоры 

 

lЭ2 = l2–  lО м; 

 

lО –    расстояние между стремянками,  м; 

hК2    –   толщина коренного листа , м; 

J02  –   момент инерции рессоры заднего моста, м4. 

  - допустимое напряжение при статическом прогибе,   

  = (4…6)  108 Па. 

 

Для изготовления рессор применяются рессорно – пружинные стали: 55С2, 

60С2ХА, 50Хг, 65Г, 45ХНМФА. 

Энергоемкость подвески оценивается коэффициентом динамичности. 

Коэффициент динамичности рессоры переднего моста 

 

1

1
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где    Рm1 – максимальная сила упругости, создаваемая рессорой. 

 

Максимальная сила упругости рессоры переднего моста определяется по 

принятому из таблицы предельному прогибу   fП1  . 



36 

 

Тогда 

                                          Рm1 = С01fП1,  Н 

 

Коэффициент динамичности рессоры заднего  моста 

 

2

2

2

С

m
Д

Р

Р
К   

 

Аналогично определяется максимальная сила упругости рессоры заднего 

моста, Н  
 

Рm2 = С02fП2 

 

Напряжение в коренном листе от действия динамической нагрузки 
 

18 J

hlР КЭm




  <    

 

При динамическом прогибе     = (9…10)108 Па. 

Все выбранные и рассчитанные параметры рессоры должны не отличатся от 

рекомендованных в таблице  9. 

 

Таблица 3.9  – Рекомендуемые параметры подвески автомобилей 

 
Параметры Колесная формула 

4К2 4К4 6К4 6К6 

1 2 3 4 5 

Жесткость рессоры, 

Н/м 

-передней 

- задней 

 

 

(1,0…2,0)105 

(1,5…4,5) 105 

 

 

(2,0…2,8)105 

(3,0…5,0) 105 

 

 

(2,0…2,6)105 

(6,0…9,0) 105 

 

 

(2,5…3,0)105 

(6,0…9,0) 105 

Статический прогиб 

fC рессоры, м 

- передней 

- задней 

 

 

0,07…0,1 

0,09…0,12 

 

 

0,07…0,1 

0,09…0,12 

 

 

0,07…0,08 

0,05…0,09 

 

 

0,07…0,08 

0,05…0,09 

Предельный прогиб 

fП рессоры, м 

- передней 

- задней 

 

 

0,15…0,22 

0,18…0,24 

 

 

0,15…0,22 

0,18…0,24 

 

 

0,14…0,18 

0,16…0,23 

 

 

0,14…0,18 

0,16…0,23 

 Длина рессоры, м 

- передней 

- задней 

 

1,1…1,45 

1,3…1,6 

 

1,1…1,45 

1,3…1,6 

 

1,2…1,9 

1,1…1,5 

 

1,2…1,9 

1,1…1,5 

Расстояние между 

стремянками, м 

- передней 

- задней 

 

 

0,10…0,13 

0,15…0,20 

 

 

0,1…0,13 

0,15…0,20 

 

 

0,15…0,2 

0,20…0,25 

 

 

0,15…0,2 

0,20…0,25 
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Количество листов в 

рессоре, шт 

- передней 

- задней  

 

 

8…12 

11…15 

 

 

10…14 

11…15 

 

 

10…17 

10…18 

 

 

10…17 

10…18 

 

Ширина листов, м 

- передней 

- основной 

 

 

0,07…0,10 

0,06…0,09 

 

 

0,07…0,10 

0,06…0,09 

 

 

0,07…0,10 

0,06…0,09 

 

 

0,07…0,10 

0,06…0,09 

Толщина листов, м 

- передней 

задней  

 

0,007…0,012 

0,009…0,012 

 

0,007…0,012 

0,009…0,012 

 

0,007…0,010 

0,010…0,016 

 

0,007…0,010 

0,010…0,016 

Коэффициент не 

подрессоренных 

масс: 

К1 

К2 

 

 

 

0,09…0,12 

0,18…0,2 

 

 

 

0,14…0,16 

0,13…0,15 

 

 

 

0,07…0,10 

0,21…0,23 

 

 

 

0,10…0,15 

0,21…0,23 

Частота собственных 

колебаний, Гц 

 

1,5…2,0 

 

1,2…1,8 

 

1,5…2,0 

 

1,2…1,8 

Динамический коэф-

фициент подвески 

при полной нагрузке 

 

 

2,0…3,0 

 

 

2,5…3,5 

 

 

2,0…3,0 

 

 

2,5…3,5 

 

 
 

2.5 Колесный тормоз автомобиля 

 

Тормозная система предназначена для снижения скорости и полной 

остановки автомобиля, а также для удержания ее на уклоне. Торможение 

представляет собой искусственное создание сопротивления движению 

тормозными механизмами. Кинетическая энергия автомобиля в процессе 

торможения поглощается силами трения, возникающими в тормозе, и 

преобразуется в тепло. Эффективность работы и динамические качества в 

большей мере определяются ее тормозными качествами. 
 

Определение параметров тормоза 
 

Торможение машины производится с целью снижения скорости движе-

ния, быстрой остановки и удержания ее на уклоне. 

Тормозной момент, требуемый для остановки автомобиля на горизонтальном 

пути без учета сопротивлению перекатыванию, определяется по формуле 
 

,
nUg

Grj
М

б

k
т






 
 

где      j   –    замедление при торможении. Рекомендуется принимать 

j = (2,5…4) м/с²;  

rk-     радиус ведущего колеса, м;  

Uб–  передаточное число от тормоза к ведущему колесу, Uб = 1; 
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n–  число одновременно работающих тормозов;  

G–  полный вес автомобиля, Н;  
 

Тормозной момент, необходимый для удержания автомобиля на уклоне 
 

 ,cossin  



 f

nU

Gr
М

б

k
т

 
 

где      α – угол уклона, α = 12º; 

f – коэффициент сопротивления качению. 

 

Для дальнейшего расчета принимается максимальный тормозной момент. 

 

Расчет тормоза 

 

Требуемые значения разжимающих сил 

 

 

бт

тт

r

M
P










4

1
1   и 

 

 

бт

тт

r

M
P










4

1
1 , 

 

где     т  - коэффициент трения между колодками и барабаном,  

35,0...3,0т ;  

бr -      радиус тормозного барабана. 
 

Ширина фрикционной накладки колодки определяется исходя из допуска-

емого давления 

  ,2МПа
br

N
P

б





  

 

где        N – равнодействующая нормальных реакций тормозного барабана, при-

ложенная в середине дуги накладки,  
 

бт

т

r

M
N




4
; 

 

b– ширина тормозной накладки, м; 

β – угол обхвата колодки, рад. Угол обхвата в градусах составляет    

90º…120º. Принимаем угол равный 100º = 1,57  рад. 
 

Срок службы накладок зависит не только от давления Р, но и от их энерго-

напряженности, которая оценивается работой трения на единицу поверхности 

накладок – удельной работой трения Lуд, Дж/м2. 



39 

 

  4
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где    аV  - скорость автопоезда в начале торможения, км/ч. чкмVа /30 ; 

 общF - суммарная площадь всех фрикционных накладок, м2.  
 

LbnFобщ  , 
 

где    n – число тормозных накладок; 

b – ширина тормозной накладки, м; 

L – длина тормозной накладки,  
 

где                  


2
360





D

L
, 

 

 D – диаметр барабана, м; 

α – центральный угол рабочей поверхности. 

 
Коэффициент эффективности тормоза 
 

  ./ 21 бтЭ rРРМК 
 

 

где  тМ  - суммарный тормозной момент на колесе от действия двух  колодок, Н·м;  

1Р  и 2Р  - силы, действующие со стороны разжимного устройства на колодки, 

Н; 

бr  - радиус тормозного барабана, м. 
 

Температура нагрева тормозного барабана: 
 

,
2

ncG

L

nсG

VG
t

бб

аа
б







  

 

где          L – работа трения, 
 

ДжFLL общУД  ; 
 

бG  - вес барабана; 

с – удельная теплоемкость барабана. Для чугуна с = 482 Дж/(кг·К). 
 

Вес тормозного барабана определяется 
 

чбб VG  , 
 

где         бV  - объем барабана, м³; 

ч - плотность чугуна, кг/м²; ./7400 3мкгч   
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210 VVVVб  ; 

 

4

2

0

D
BV


 , 

 

где     B – ширина тормозного барабана,  м; 
D0 – наружный диаметр тормозного барабана, м; 

D – внутренний диаметр барабана, м. 
 

 
4

0
1

D
SBV





, 

 
где     S – толщина тормозного барабана; 
 

4

2

2

d
bV





; 

 

Вопросы для контроля 
 

1. Что называется внешней характеристикой двигателя? 
2. Что называется динамическим фактором автомобиля? 
3. Что называется динамической характеристикой автомобиля? 
4. Какие эксплуатационные задачи можно решать с помощью динамиче-

ской характеристики? 
5. Как изменится динамический фактор автомобиля при изменении его веса? 

 

 

Тема проекта с элементами УИРС:  

 

"Исследование жесткости элементов металлоконструкции  

спасательной техники" 

 

1.1. Общие понятия и определения 

 

 Этот раздел можно считать разделом математики, необходимым для ана-

лиза. Величина внутренних сил в загруженном состоянии стержня зависит не 

только от величины внешних сил, но и от размеров и формы сечений стержня. 

В этой связи мы должны ознакомиться с основными геометрическими характе-

ристиками фигур сечений.  

Все геометрические характеристики плоских сечений стержня представляют 

собой моменты относительно осей или полюса: 

–площадь фигуры – момент нулевого порядка:  

 

                                             А = dA;                                         (1)   

                                                                                    A 
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–статические моменты сечения – моменты первого порядка: 

 

                                 SX = ydA;                    SY = xdA;                                             (2) 

                                        A                                                           A 

  

–осевые (3), полярный (4) и центробежный (5) моменты инерции – моменты 

второго порядка: 

 

                            IX =  y2 dA;                           IY =  x2 dA;                                      (3)  

                                   A                                                                        A 
  

                               I =  2 dA =   (x2 + y2) dA = IX + IY;                                         (4) 
                                                               A                  A 

 

                                             IXY =  xy dA.                                                                 (5) 
                                                                                         A 

 

где dA – элемент площади, x, y – расстояния до одноименной оси,  – расстоя-

ние до полюса. 

 Размерности: площади – м2; статических моментов – м3; осевых, поляр-

ного и центробежного – м4. 

 

1.2. Статические моменты сечения 
 

 Статическим моментом сечения называют интеграл произведений эле-

ментарных площадок dA на их расстояния x, y до этих осей – рисунок 1. 

Значительно проще определять статические моменты, если известны координа-

ты центра тяжести yC, xC  сечения 

 

SX = yCA;   SY = xCA,    (6)   откуда      yC = SX/A;  xC = SY/A.       (7) 

 

y

x

y

x

dA

yc

xc



 

Рисунок 1. 
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Следовательно, статический момент сечения относительно оси, прохо-

дящей через его центр масс С равен нулю.  

Сложные фигуры, при вычислении их статического момента, разбивают на 

простые составляющие части – для каждой из которых известна площадь и по-

ложение центра масс – рисунок 2.  

 

Y

X

1

2

X1

X2

Y2
Y1

C1

C2

 
Рисунок 2. 

 

 

Статический момент площади всей фигуры относительно данной оси 

определяют как сумму статических моментов каждой части                

 

                                                                  m                                                                                                    

SX=y1A1+...+ynAn=yiAi; 
                       i =1 

 

                     n 

Sy=x1A1+...+xmAm=xjAj. 

                                                                          j = 1 

 

Статические моменты сечений, равновеликих по площади, но разных по 

форме, относительно данной оси одинаковы (рисунок 3).  

Величина статического момента не учитывает формы сечения и не является той 

геометрической характеристикой, которая используется при расчете напряже-

ний и деформаций. Статический момент характеризует расположение сечения 

относительно данной оси. 
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X

YC

 
Рисунок 3. 

 

 

1.3. Моменты инерции плоских фигур 

 

Осевой (экваториальный) момент инерции (3) – интеграл произведений 

площадей элементарных площадок на квадраты их расстояний x, y до рассмат-

риваемой оси.  

Осевые моменты инерции относительно центральных осей являются гео-

метрической характеристикой сечений при изгибе относительно этих осей.  

Полярный момент инерции (4) – интеграл произведений площадей эле-

ментарных площадок на квадрат их расстояний  до полюса  – центра пересе-

чения осей x, y. Полярный момент инерции относительно оси стержня является 

геометрической характеристикой круглых сечений (сплошного и кольцевого) 

при кручении.  

Центробежный момент инерции (5) – интеграл произведений площадей 

элементарных площадок на их расстояния от координатных осей x, y. 

Если оси x, y проходят через центр масс сечения, то их называют цен-

тральными осями, а моменты инерции называют моментами инерции отно-

сительно центральных осей. Центробежный момент инерции может быть  0 

или  0 (в зависимости от положения осей). Две взаимно перпендикулярные 

оси, относительно которых центробежный момент инерции равен нулю, назы-

вают главными осями инерции.  

Если эти оси проходят через центр масс сечения, то их называют глав-

ными центральными осями инерции, относительно которых осевые моменты 

инерции принимают экстремальные значения. Положение главных осей опре-

деляют направления наибольшей и наименьшей жесткости стержня.  

 

1.4 Основные леммы и теоремы о моментах инерции 

 

 Лемма 1: момент инерции сложного сечения равен алгебраической сумме 

моментов инерции его частей. Эта лемма является прямым следствием извест-

ного положения – интеграл суммы равен алгебраической сумме интегралов. 

 Лемма 2: момент инерции сечения относительно любой оси не изменит-

ся, если все сечение или отдельные его части переместить параллельно этой 
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оси. Особых доказательств здесь не требуется: как угодно смещая фигуры 

вдоль оси Х на рисунке 3, мы не меняем величин сечений, и их расстояний до 

этой оси, следовательно, не меняем и моментов инерции. 

Теорема 1: момент инерции сечения относительно оси, параллельной цен-

тральной, равен моменту инерции этого же сечения относительно централь-

ной оси плюс произведение площади сечения на квадрат расстояний между 

осями. 

 

 

 
Рисунок 4. 

 

Пусть дано сечение (рисунок 4) и известен его момент инерции IХ относи-

тельно оси Х, проходящей через центр тяжести сечения.   

Требуется определить момент инерции IX1, относительно оси Х1, парал-

лельной оси Х.  Обозначим расстояние от элементарной площадки dA до оси 

Х1 через у = yС + a, следовательно, с учетом формулы (3), имеем: 

 

IX1 = y2dA = (yС + а)2dA = yС
2dA + 2а yСdA +a2  dA. 

                           A                    A                                    A                              A                          A 

 

           Первый член полученного выражения равен моменту инерции данного 

сечения относительно оси, проходящей через центр тяжести IXC =  yС
2dA; вто-
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рой член равен нулю, так как статический момент сечения SX =yСdA относи-

тельно оси, проходящей через центр тяжести равен нулю; третий член равен 

произведению а2А, следовательно,  

 

                                                IX1 = IXC + а2А.                        (8) 

 

Теорема 2: центробежный момент инерции сечения относительно осей, па-

раллельных центральным, равен центробежному моменту инерции этого же 

сечения относительно центральных осей плюс произведение площади сечения 

на координаты его центра тяжести в новых осях. С учетом формулы (5), не-

трудно показать, что имеем:  

 

IXY = xydA  = (xС + а)(yС + b)dA =  IxСyС + abA.                        (9) 
                                                    A                    A 

Если центральные оси являются главными, то формула (9) принимает вид: IXY = 

abA. Итак, если оси x, y для рассматриваемого сечения являются центральны-

ми, а оси x1, y1 – параллельные им, то, при известных значениях: статических 

моментов сечения (SX; SY) моментов инерции (IX; IY; IXY; I) относительно цен-

тральных осей и площади сечения А можно определить названные величины 

относительно параллельных осей x1, y1 по формулам  

 

                      SX1 = SX + aA;    SY1 = SY + bA; 

 

                       IX1 = IX + a2A;        IY1 = IY + b2A;  

 

                       IX1Y1 = IXY + abA;  I1 = I + (a2 + b2) A.  

 

Это формулы перехода при параллельном переносе осей. 

 

 Теорема 3: полярный момент инерции сечения относительно начала ко-

ординат равен сумме двух осевых моментов инерции относительно осей коор-

динат, что доказывается элементарно, с учетом формул (3) рисунка 8 и отра-

жено в формуле (4). 

 Теорема 4: сумма осевых моментов инерции относительно двух взаимно 

перпендикулярных центральных осей есть величина постоянная. 

Пусть система x1y1 повернута относительно системы ху на угол , который 

считается положительным, если поворот выполнен против хода часовой стрел-

ки (рисунок 5). Сумма проекций отрезков, составляющих замкнутую ломаную, 

на любую ось равна нулю, то составив суммы проекций ломаной CABDC на 

оси x1 и y1, получим: 

 

y1 = AB = KB – АК = KB – ND = ycos – xsin; 

 

x1 = CA = AN + NC = KD + NC = ysin + xcos. 
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Подставляя полученные значения в формулы (3) и преобразуя их, получим вы-

ражения 

 

                 IY1 = IY cos2 + IX sin2 + IXY sin2;                              (10) 

 

                    IX1 = IX cos2 + IY sin2 – IXY sin2.                             (11) 

  

Складывая полученные выражения, получим, что  

                          IY + IX = IY1 + IX1 = const. 

Это формулы перехода при повороте осей. Центробежный момент инерции 

относительно повернутых осей определяют по формуле    

 

IX1Y1 = [(IX – IY)/2] sin2 + IXY cos2.                            (12) 

 

x

dA
y1

x1

y



С

А

В

D



x1

x

y1

y

K

N

 
Рисунок  5. 

 

Значения осевых моментов инерции зависят от угла , но сумма их неиз-

менна. Вывод: осевые моменты инерции обладают свойствами экстремально-

сти (рисунок 6).  





+0,25 +0,5 +0,75

IX

IY

IXY

 
Рисунок 6. 
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Можно найти такое значение угла 0, при котором моменты инерции при-

нимают экстремальные значения (при  = 0 значение IXY = 0). Для нахождения 

0, описывающего положение главных осей возьмем первую производную по  

от IY1 (или IX1).  

dIX1/d = IX cos2 + IY sin2 – IXY sin2/d =  

= – 2IX sin cos + 2IYcos sin – 2IXYcos =  

            = (IY – IX) sin20 – 2IXYcos2 0= 0,                                  (13) 

 

где: cos2 = cos *cos = cos' *cos + cos *cos' = – sin *cos – sin *cos = 

– 2 sin *cos; sin2 = sin sin = sin '*sin + sin *sin' = cos* sin + cos* 

sin = 2 cos* sin; sin2 = 2 cos. 

 

[Правило: u*v =u'*v + u*v']  

 

Из (13) имеем значение tg 20 = 2 IXY / (IY – IX).                                                  (14) 

 

Подставляя (14) в формулык (10) и (11), получим эстремальные значения мо-

ментов инерции  

 

        Imax (min) = 0,5 (IY + IX)  0,5[(IY – IX)2 + 4I2
XY]1/2,                     (15) 

 

где знак "+" соответствует максимальному моменту инерции, а знак "–" соот-

ветствует минимальному моменту инерции. 

 

Обратная задача: определить моменты инерции Ix1 Iy1 относительно лю-

бых центральных осей, составляющих некоторый угол  с главными осями, ес-

ли известны величины главных центральных моментов инерции Iх  Iy.  

Центробежный момент инерции относительно главных осей равен нулю, 

следовательно 

                                          Ix1 = Ix cos2 + Iy sin2;                                    (16) 

 

                                         Iy1 = Ix sin2 + Iy cos2;                                       (17) 

 

                                         Ix1y1 = 0,5(Ix – Iy) sin2.                                      (18) 

 

1.5 Радиус и эллипс инерции 

 

Чтобы судить о жесткости поперечного сечения бруса строят эллипс инерции. 

Для этого необходимо знать величину радиуса инерции. Физический смысл ра-

диуса инерции можно представить следующим образом (рисунок 7).  

Пусть имеется произвольное сечение. Мысленно разделим его на элементарные 

полоски и выстроим их в одну бесконечно длинную полосу, параллельную рас-

сматриваемой оси Х, на таком расстоянии YX от нее, чтобы момент инерции 

полосы был равен моменту инерции всего сечения относительно этой же оси. 
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Расстояние от этой полосы до оси rX называют радиусом инерции. Радиус 

инерции всегда больше координаты центра тяжести YC.  

Радиус инерции определяют по формуле 

 

                                              ri = (Ii / Ai)
1/2,                                              (19) 

 

где Ii  – момент инерции, Ai площадь сечения. 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Главным центральным осям инерции соответствуют главные радиусы 

инерции, которые являются полуосями эллипса инерции. Радиус инерции от-

кладывается перпендикулярно той оси, к которой он относится (одноименной).  

Эллипс, построенный на главных радиусах инерции как на полуосях, называют 

эллипсом инерции. Свойство эллипса инерции: радиус инерции относительно 

любой центральной оси XС* (рисунок 11) равен длине перпендикуляра r*, опу-

щенного из центра эллипса на касательную к нему, параллельную этой оси. Из-

мерив значение r*, находим момент инерции относительно оси ХС*:  

 

                                  IXс*  =  (r*)2A.                                (20) 

 

1.6 Моменты сопротивления 

 

 Осевым моментом сопротивления (Wx, Wy) называют отношение мо-

мента инерции относительно данной оси (Ix, Iy) к расстоянию (Ymax, Xmax) от оси 

до наиболее удаленной точки поперечного сечения:  

 

Wx = Ix /Ymax; Wy = Iy /Xmax.                      (21) 

 

С

YC

rX

XC

X

r*

XC*



 
Рисунок 7. 
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1.7. Определение моментов инерции по методу Мора 

 

 Преобразуем уравнение (11):  

 

IX1 = IX cos2 + IYsin2 – IXYsin2. 

IX1 = IX (1 + cos2/2) + IY (1 – cos2/2) – IXY sin2 =  

= IX  + IX cos2/2 + IY – IY cos2/2 – IXY sin2 = 

= (IX  + IY)/2 + (IX– IY) cos2/2– IXY sin2. 

Запишем полученное выражение в виде  

 

IX1 – (IX  + IY)/2 = (IX– IY) cos2/2 – IXYsin2. 

 

Центробежный момент инерции относительно повернутых осей равен (12)  IX1Y1 

= [(IX– IY)/2] + IXYcos2.  

 

Возведем каждое уравнение в квадрат, сложим их почленно, преобразуем:  

 

[IX1 – (IX  + IY)/2]2 = [(IX– IY) cos2/2 – IXY sin2]2 = 

=[(IX– IY) cos2/2]2 – 2[(IX– IY) cos2/2]IXY sin2 –  

– I2
XYsin22.  

I2
X1Y1 = [(IX – IY)/2]2 sin22 +  

 + 2[(IX – IY)/2] sin2IXY cos2 + I2
XY cos22. 

[IX1 – (IX  + IY)/2]2 + I2
X1Y1 =  [(IX– IY) cos2/2]2 –  

– 2[(IX– IY) cos2/2]* IXY sin2–  I2
X Y sin22 +  

 + [(IX – IY)/2]2 sin22 + 2[(IX – IY) sin2/2] IXY cos2  +  I2
XY cos22 = 

= [(IX – IY)/2]2(cos22 + sin22) + I2
X Y (sin22 + cos22) =  [(IX – IY)/2]2 + I2

X Y. 

  

Обозначив: [IX1 – (IX  + IY)/2]2 = (х – а)2; I2
XY= у2; R2 =  [(IX– IY)/2]2 + I2

XY, 

получим уравнение окружности радиуса (х – а)2 + у2 = R2.  

 

Следовательно, если мы построим окружность, центр которой будет 

находиться на расстоянии а = (IX  + IY)/2 от начала координат, а радиус ее будет 
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равен R =  0,5{[(IX– IY)/2]2 + 4I2
XY}0,5, то ординаты точек этой окружности в 

принятом масштабе дадут нам значения центробежных моментов инерции, а 

абсциссы – значения осевых моментов инерции относительно осей, повернутых 

на конкретный угол относительно заданных осей.  

 Пусть для сечения произвольной формы нам известны моменты инерции 

IX, IY, IXY. Допустим, что IX>IY и IXY> 0. Необходимо определить значения глав-

ных моментов инерции и положения главных осей инерции. 

Возьмем прямоугольную систему координат (рисунок 10), отложим в 

масштабе осевой момент инерции IY, а в конце этого отрезка – из точки А1 пер-

пендикулярно оси Х в принятом масштабе отложим отрезок IXY с его заданным 

знаком (в рассматриваемом случае вверх).  

 Точка А называется главной точкой круга инерции. 

 

B’

А’

А

B

ось максимум

ось минимум

D C F

M

IXY

IX, IY

Imin

Imax

Ix

IX+IY

2

IX–IY

2

IY

1

21

2

22

IXY

IXY

 
Рисунок 10. 

 

В том же масштабе отложим значение IX, а в конце этого отрезка – из точ-
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ки В1 перпендикулярно оси Х в принятом масштабе отложим отрезок IXY со 

знаком, обратным заданному (в рассматриваемом случае вниз). Получим точку 

В. Соединив точки А и В, построим на отрезке АВ, как на диаметре, окруж-

ность, которая называется кругом инерции: 
 

OC = IY + (IX – IY)/2 = (IY + IX)/2 = a;  

CA = {[(IX – IY)/2]2 + I2
X Y}1/2 = R. 

 

Отрезок OF = OC + CF =  

= (IY + IX)/2 +{[(IX – IY)/2]2 + I2
X Y}1/2 = Imax. 

 

Отрезок OD = OC –ОD =  

= (IY + IX)/2 – {[(IX  – IY)/2]2 + I2
XY}1/2 = Imin. 

  

Так как tgFCB = tg(1800 + FCB) =  

= – 2IXY/(IX – IY) = = tg21,2,  
 

то, соединив главную точку круга инерции с точками максимума F и минимума 

D, получим положения главных осей инерции, которые наносят на сечение. 

Наибольший центробежный момент инерции графически равен радиусу круга 

инерции СМ и будет иметь место относительно осей, составляющих с главны-

ми осями углы 450 (на круге СМ составляет с осью Х угол 2 = 450).  

 Оси с экстремальными центробежными моментами инерции являются 

биссекторными по отношению к главным – образуют с ними углы  450, так как 

угол МАF опирается на четверть окружности. 

 При помощи круга инерции можно решить и обратную задачу – по задан-

ным моментам инерции найти моменты инерции относительно осей, составля-

ющих любой угол с главными осями. 
 

1.8. Определение геометрических характеристик  

сложного сечения 
 

 Сечение металлоконструкции рамы спасательной машины состоит из 

двух швеллеров №12 (рисунок 11). Исследовать это сечение на жесткость. 

Для этого следует найти центр масс сечения, положения его главных 

осей, определить аналитическим и графическим способом его главные цен-

тральные моменты инерции, определить погрешность вычислений, определить 

радиусы инерции, построить эллипс инерции и сделать выводы. 

Для определения геометрических характеристик сложного сечения целе-

сообразно соблюдать следующий ниже порядок расчета. 

1. Выберем для швеллера № 12 по ГОСТ 8240–72 значения данных, необ-

ходимых для расчета: площадь сечения А = 13,3 см2, моменты инерции сечения 

относительно собственных осей IX = 31,2 см4, IY = 304 см4, координаты центра 

масс сечения х = 1,54 см, у = 6 см. 

2. Проведем через центры масс каждой составляющей части (1, 2) сечения 

собственные центральные оси: Х1, Y1 и Х2, Y2. Выберем вспомогательные оси, 

например, оси Х1 и Y1. 
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3. Определим центр масс всего сечения, представив данные в виде таблицы 

 

Часть Площадь Координаты Статические  

сече-

ния 

фигуры 

(см2) 

ц. масс (см) моменты сечения (см3) 

№ AI xI yI AIxI AIyI 

1 13,3 0 0 0 0 

2 13,3 -4,46 7,54 -59,318 100,282 

Сумма 26,6   -59,318 100,282 

 

С учетом формул (7) рассчитаем координаты центра масс всего сечения:  

 

XC = SYI / AI =  AI xI / AI = 59,318 / 26,6 = 2,281 см;        

 

YC = SXI / AI = =  AI yI / AI = 100,282 / 26,6 = 3,857 см.   
 

 4. Через центр масс всего сечения проводим новые вспомогательной оси – 

центральные оси сечения Х0 и Y0. Расстояния между осями равны:  

 

C

2

1

X1

X2

X0

XC

YC Y0 Y1Y2


rX

rY

а1

а2

b2 b1

 
 

Рисунок 11. 
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а1 = –3,857 см;  

 

а2 = 6 + 1,54 – 3,857 = 3,684 см.  

 

b1 = 2,281 см; b2 = 1,54 + 2,281– 6 = –2,179 см. 

  

5. Определим моменты инерции всего сечения, используя формулы пере-

хода при параллельном переносе осей.  

 

IX0 = IX1 + a1
2A1 + IX2 + a2

2A2 = 

 = 304 + (–3,857)213,3 + 31,2 + 3, 684213,3 =  

= 713,56 см4. 

 

IY0 = IY1 + b1
2A1 + IY2 + b2

2A2 = 

= 31,2 +  2,281213,3 + 304 + (–2,179)213,3 = 467,54 см4. 

 

IX0Y0 = IX1Y1 +a1b1A1 + IX2Y2 + a2b2A2 =  

= 0 + (–3,857)2,281*13,3 + 0 + 3,684(–2,179)13,3 =  

= –227,78 см4. 

 

 6. Определим угол наклона главных осей инерции 

tg 20 = 2 IX0Y0 / (IY0 – IX0) = –2*227,78 / (467,54 – 713,56) = = 1,8517. 0 = 

30048'52,18"; 

 

cos20 = 0,7376; sin20 = 0,2624; sin20 = 0,8799. 

 

 Угол 0 положительный, поэтому откладываем его против часовой стрел-

ки и проводим главные центральные оси инерции. 

 7. Определяем величину главных центральных моментов инерции 

 

IXc = IX0 cos2 + IY0 sin2 – IX0Y0 sin2 =  

713,56*0,7376 + 467,54*0,2624 – (–227,78) 0,8799 =  

= 849,43 см4.    

 

IYc = IX0 sin2 + IY0 cos2 + IX0Y0 sin2 =  

= 713,56*0,2624 + 467,54*0,7376 + (–227,78)0,8799 = 

= 331,67 см4.        

 

Проверка: IX0 + IY0 = IXc+ IYc = 713,56 + 467,54 =  

= 849,43 + 331,67 = 1181,1 см4. 

 

 8. Определить главные центральные моменты инерции сечения методом 

Мора. Построить круг инерции (рисунок 12) и график изменения моментов 

инерции (см. рисунок 13), сравнить данные, полученные аналитическим и гра-
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фическим путем; вычислить погрешности. 

 9. Находим значения главных радиусов инерции 

 

rx = (IXc / AI)
1/2 = (849,43 / 26,6)1/2 = 5,65 см; 

 

ry = (IYc / AI)
1/2 = (331,67 / 26,6)1/2 = 3,53 см. 

 

10. Отложив радиусы инерции перпендикулярно к одноименным осям строим 

на них эллипс инерции (рисунок 11). 
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Рисунок 12 
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Рисунок 13. 
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