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1. МЕТОДИЧЕСКИЕ УКАЗАНИЯ  

ПО ПРОВЕДЕНИЮ ПРАКТИЧЕСКИХ ЗАНЯТИЙ 

 

1.1 Практическое занятие №1 (2 часа). 

Тема: «Расчет шатунно-поршневой группы»           
 

1.1.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать поршень 

2. Рассчитать поршневые кольца 

3. Рассчитать поршневой палец 

4. Рассчитать поршневую головку шатуна 

5. Рассчитать кривошипную головку шатуна. 

6. Рассчитать стержень шатуна 

7. Рассчитать шатунный болт 

 

1.1.2 Краткое описание проводимого занятия: 
1.Расчет поршня 

Наиболее напряженным элементом поршневой группы является поршень (рис. 1). 
Основные конструктивные соотношения размеров элементов поршня (рисунок 1) приведены в 

таблице 1.  
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Рис. 1. Схема поршня 

 

Днище поршня рассчитывается на изгиб от действия максимальных газовых усилий maxZp  как 

равномерно нагруженная круглая плита, свободно опирающаяся на цилиндр. Для карбюраторных 
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двигателей наибольшее давление газов достигается при работе на режиме максимального крутящего 
момента. Для дизелей максимальное давление газов обычно достигается при работе на режиме 
максимальной мощности. 

Напряжение изгиба (МПа) в днище поршня 

( ) ,// 2
max δσ iZИЗИЗИЗ rpWМ ⋅==  

где ( ) 3
max3/1 iZИЗ rрМ ⋅⋅= – изгибающий момент, МНм; ( ) 23/1 δiИЗ rW ⋅=  – момент сопротивления 

изгибу плоского днища, м3; ZZ pр =max  –  максимальное давление сгорания, МПа; 

( )[ ]ttsDri ∆++−= 2/  –  внутренний радиус днища, м; 

здесь s  - толщина стенки головки поршня, м 

При отсутствии у днища ребер жесткости допустимые значения напряжений [ ]ИЗσ  (МПа) лежат в 

пределах: 
Для поршней из алюминиевых сплавов………………….20—25  

При наличии ребер жесткости [ ]ИЗσ  возрастают:  

Для поршней из алюминиевых сплавов ………………до 50—150  
Кроме напряжений от давления газов в днище поршня возникают тепловые напряжения из-за 

разности температур внутренней и наружной поверхностей.  
Головка поршня в сечении хх −  (рисунок 1), ослабленная отверстиями для отвода масла, 

проверяется на сжатие и разрыв. 
Напряжение сжатия (МПа) 

xxzсж FP −= /maxσ , 

где Пzz FpP ⋅=max — максимальная сила давления газов на днище поршня, МН; xxF −  — площадь сечения 

хх − , м2: 

( ) ( ) FnddF Miкxx ′⋅′−−⋅=−
224/π  

Здесь ( )ttDdк ∆+⋅−= 2  — диаметр поршня по дну канавок, м; ( )[ ] Miк dddF ⋅−=′ 2/ — площадь 

продольного диаметрального сечения масляного канала, м2. 

Допустимые напряжения на сжатие для поршней из алюминиевых сплавов [ ] 4030 ÷=сжσ МПа. 

Напряжение разрыва (МПа) в сечении хх −  

xxjр FP −= /σ , 

Сила инерции возвратно-поступательно движущихся масс (МН) определяется для режима 
максимальной частоты вращения при холостом ходе двигателя 

( ) 62
max.. 10]1[ −

− ⋅+⋅⋅⋅= λω xxxxj RmP , 

где xxm −  — масса головки поршня с кольцами, расположенная выше сечения xx −  (рисунок 1), 

определяемая по геометрическим размерам или ( ) пxx mm ⋅÷≈− 6,04,0 , кг; nпп Fтт ⋅′=  — масса 

поршневой группы, кг; 350200 ÷=′пт  – отнесенная масса поршневой группы кг/м2; 2/SR =  — радиус 

кривошипа, м; 30/max..max.. xxxx n⋅= πω  максимальная угловая скорость холостого хода двигателя, рад/с; 

( )рнxx Кпn +⋅= 1max..  – частота вращения холостого хода двигателя, об/мин; 08,006,0 ÷=рК  – 

степень неравномерности регулятора. 
Допустимые напряжения на разрыв для поршней из алюминиевых сплавов [ ] 104 ÷=рσ МПа. 

Напряжение среза кольцевой перемычки (МПа) 

пz hDр /0314,0 ⋅⋅=τ , 

где D  и пh  — диаметр поршня и толщина верхней кольцевой перемычки, мм. 

Напряжение изгиба кольцевой перемычки (МПа) 

( )2/0045,0 пzиз hDр ⋅⋅=σ . 

Сложное напряжение по третьей теории прочности (МПа) 
22 4 τσσ ⋅+=Σ из  

Допускаемые напряжения Σσ  в верхних кольцевых перемычках с учетом значительных 

температурных нагрузок находятся в пределах: 
Для поршней из алюминиевых сплавов................................30—40 

Максимальные удельные давления (МПа) юбки поршня юh  и всей высоты Н  поршня на стенку 
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цилиндра определяются соответственно из уравнений: 

( )DhNq ю ⋅= /max1 ; 

( )DHNq ⋅= /max2 , 

где maxN  — наибольшая нормальная сила (МН), действующая на стенку цилиндра при работе двигателя на 

режиме максимальной мощности и определяемая по данным динамического расчета. 

( ) zрN ⋅÷≈ 0012,00008,0max  

Для современных автомобильных и тракторных двигателей 0,13,01 ÷=q  и 7,02,02 ÷=q  МПа. 

В целях предотвращения заклинивания поршней при работе двигателя размеры диаметров головки 

ГD  и юбки ЮD  поршня определяют, исходя из наличия необходимых зазоров Г∆  и Ю∆  между стенками 

цилиндра и поршня в холодном состоянии. По статистическим данным для алюминиевых поршней с 

неразрезными юбками ( ) DГ ⋅÷=∆ 008,0006,0 и ( ) DЮ ⋅÷=∆ 002,0001,0 . Установив Г∆  и Ю∆ , 

определяют ГГ DD ∆−=  и ЮЮ DD ∆−= . 

Правильность установленных размеров ГD  и ЮD  проверяют по формулам: 

( )[ ] ( )[ ]00 11 ТТDТТD ГпГццГ −⋅+⋅−−⋅+⋅=∆′ αα , 

( )[ ] ( )[ ]00 11 ТТDТТD ЮпЮццЮ −⋅+⋅−−⋅+⋅=∆′ αα , 

где Г∆′ и Ю∆′  — диаметральные зазоры в горячем состоянии соответственно между стенкой цилиндра и 

головкой поршня и между стенкой цилиндра и юбкой поршня; мм; цα и пα  — коэффициенты линейного 

расширения материалов цилиндра и поршня. Для чугуна 
61011 −⋅== пц αα  1/К; для алюминиевых 

сплавов 
61022 −⋅== пц αα  1/К; цТ , ГТ  и ЮТ  — соответственно температура стенок цилиндра, головки 

и юбки поршня в рабочем состоянии. При водяном охлаждении 388383 ÷=цТ , 723473÷=ГТ  и 

473403 ÷=ЮТ  К, а при воздушном 463443 ÷=цТ , 873573÷=ГТ  и 613483 ÷=ЮТ  К; 

2930 =Т К — начальная температура цилиндра и поршня. 

При получении отрицательных значений Г∆′  или Ю∆′  (натяг) поршень непригоден к работе. В 

этом случае необходимо увеличить Г∆ или Ю∆ и соответственно уменьшить ГD  или ЮD  или 

предусмотреть разрез юбки поршня. При нормальной работе поршня ( ) DГ ⋅÷=∆′ 0025,0002,0  и 

( ) DЮ ⋅÷=∆′ 0015,00005,0 . 

 
2.Расчет поршневых колец 

Среднее давление (МПа) кольца на стенку цилиндра 

( ) ( )tDtD

tА
Ерср

/1/

/
152,0

3
0

⋅−
⋅⋅= ,  

где E  — модуль упругости материала кольца (для серого чугуна 5101⋅=E  МПа, для легированного 

чугуна 5102,1 ⋅=E  МПа, для стали ( ) 5103,22 ⋅÷=E  МПа); tА ⋅= 30 , здесь t  - радиальная толщина 

кольца. 
Давление (МПа) кольца на стенку цилиндра в различных точках окружности  

ксррр µ⋅=   

Среднее радиальное давление срр  (МПа) будет: 

Для компрессионных колец............0,11—0,37 
Для маслосъемных колец................0,2—0,4 
Угол ϕ , град...................     0       30      60     90    120   150    180 

Отношение ксррр µ=/       1,05   1,05   1,14  0,90  0,45  0,67   2,85 

По этим данным построена эпюра давлений кольца на стенку цилиндра (рисунок 2). 
Напряжения изгиба кольца (МПа): 
в рабочем состоянии 

( )2
1 1/61,2 −⋅⋅= tDрсризσ ,  

при надевании его на поршень 



 6

( )
( ) ( )tDtDm

tАЕ
из /4,1/

/114,014 0
2 ⋅−⋅

⋅−⋅⋅
=σ , 

где m  — коэффициент, зависящий от способа надевания кольца (при расчете принимается 57,1=m ). 

Допустимые напряжения при изгибе кольца [ ] 450220 ÷=изσ  МПа. Нижний предел относится к 

двигателям с большим диаметром цилиндра. Обычно 12 изиз σσ >  на 10 – 30%. 

Монтажный зазор (мм) в прямом замке поршневого кольца в холодном состоянии 

( ) ( )[ ]00 ТТТТD ццкккк −⋅−−⋅⋅⋅+∆′=∆ ααπ ,  

где к∆′  — минимально допустимый зазор в замке кольца во время работы двигателя 

( )10,006,0 ÷=∆′к мм; кα  и цα  — коэффициенты линейного расширения материала кольца и гильзы 

цилиндра для чугуна Кцк /11011 6−⋅== αα ; кТ , цТ и 0Т  — соответственно температура кольца, 

стенок цилиндра в рабочем состоянии и начальная температура 2930 =Т К; при водяном охлаждении 

573473÷=кТ К; при воздушном, 723523÷=кТ  К. 
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Рисунок 2. Эпюра давлений компрессионного кольца дизеля 

 
3.Расчет поршневого пальца  

Газовая расчетная сила (МН), действующая на поршневой палец: 

jz PkРР ⋅+= max  

где 81,068,0 ÷=k — коэффициент, учитывающий массу поршневого пальца;  

Сила инерции возвратно-поступательно движущих масс (МН) определяется для режима 
номинальной частоты вращения  

( ) 62 101 −⋅+⋅⋅⋅−= λω RmP nj  

где 30/нn⋅= πω  - номинальная угловая скорость двигателя, рад/с 
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Удельное давление (МПа) пальца на втулку поршневой головки шатуна 

( )шпш ldРq ⋅= / , 

где пd  - наружный диаметр пальца, м, шl  - длина опорной поверхности пальца в головке шатуна, м. 

Удельное давление (МПа) плавающего пальца на бобышки 

( )[ ]bldРq ппб −⋅= / , 

где пl  — общая длина пальца, м; b  — расстояние между торцами бобышек, м; ( )blп −  — длина опорной 

поверхности пальца в бобышках, м. 

Для современных автомобильных и тракторных двигателей 6020 ÷=шq  и 5015 ÷=бq МПа. 

Нижние пределы относятся к тракторным двигателям. 
Напряжение изгиба (МПа) в среднем сечении пальца согласно эпюре, приведенной на рис. 3 

( ) ( )[ ]3412,1/5,12 ïøïèç dlblÐ ⋅−⋅⋅−⋅+⋅= ασ , 

где пв dd /=α  — отношение внутреннего диаметра пальца к наружному. 

Для автомобильных и тракторных двигателей [ ] 250100 ÷=изσ МПа.  

Касательные напряжения от среза пальца в сечениях, распложенных между бобышками и головкой 
шатуна: 

( ) ( )[ ]242 1/185,0 пdР ⋅−++⋅⋅= ααατ  

Для автомобильных и тракторных двигателей [ ] 25060÷=τ  МПа.  

Нижние пределы относятся к тракторным двигателям, а верхние — к пальцам, изготовленным из 
легированной стали. 
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Рисунок 3. Расчетная схема поршневого пальца: 
а — распределение нагрузки; б — эпюры напряжений 

 
Наибольшее увеличение горизонтального диаметра пальца (мм) при овализации 

( )[ ]3
3
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P
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где Е  — модуль упругости материала пальца (для стали ( ) 5103,20,2 ⋅÷=Е МПа). 

Значение maxпd∆ не должно быть больше 05,002,0 −  мм. 

Напряжения овализации пальца на внешней поверхности пальца (рисунок 3): 
в горизонтальной плоскости (точки 1, 0=ψ °) 

( ) ( )
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Р
o  МПа; 

в вертикальной плоскости (точки 3, 90=ψ °) 
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( ) ( )
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Напряжения овализации на внутренней поверхности пальца (рисунок 3): 
в горизонтальной плоскости (точки 2, 0=ψ °) 

( ) ( )
( )
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в вертикальной плоскости (точки 4, 90=ψ °) 

( ) ( )
( )
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Наибольшее напряжение овализации возникает на внутренней поверхности пальца в 

горизонтальной плоскости. Это напряжение, не должно превышать 350300 ÷ МПа. 

Наименование Карбюраторные 
двигатели 

Дизели 

Толщина днища поршня δ  ( ) D⋅÷ 10,005,0  ( ) D⋅÷ 20,012,0  

Высота поршня Н  ( ) D⋅÷ 3,18,0  ( ) D⋅÷ 7,10,1  

Высота верхней части поршня 1h  ( ) D⋅÷ 75,045,0  ( ) D⋅÷ 0,16,0  

Высота юбки поршня юh  ( ) D⋅÷ 80,06,0  ( ) D⋅÷ 1,16,0  

Диаметр бобышки бd  ( ) D⋅÷ 50,03,0  ( ) D⋅÷ 50,03,0  

Расстояние между торцами бобышек b  ( ) D⋅÷ 50,03,0  ( ) D⋅÷ 50,03,0  

Толщина стенки юбки поршня юδ  5,45,1 ÷  0,50,2 ÷  

Толщина стенки головки поршня s  ( ) D⋅÷ 10,005,0  ( ) D⋅÷ 10,005,0  

Расстояние до первой поршневой канавки l  ( ) D⋅÷ 12,006,0  ( ) D⋅÷ 20,011,0  

Толщина первой кольцевой перемычки пh  ( ) D⋅÷ 05,003,0  ( ) D⋅÷ 07,004,0  

Радиальная толщина кольца t :   

компрессионного ( ) D⋅÷ 045,0040,0  ( ) D⋅÷ 045,0040,0  

маслосъемного ( ) D⋅÷ 043,0038,0  ( ) D⋅÷ 043,0038,0  

Высота кольца a , мм 42 ÷  53 ÷  
Разность между величинами зазоров замка кольца в 

свободном и рабочем состоянии 0А   

 

( ) t⋅÷ 0,45,2  

 

( ) t⋅÷ 0,42,3  

Радиальный зазор кольца в канавке поршня t∆ , мм:   

компрессионного 95,07,0 ÷  95,07,0 ÷  

маслосъемного 1,19,0 ÷  1,19,0 ÷  

Внутренний диаметр поршня id  ( )ttsD ∆++⋅− 2  

Число масляных отверстий в поршне Mn′  126 ÷  126 ÷  

Диаметр масляного канала Md  ( ) a⋅÷ 5,03,0  ( ) a⋅÷ 5,03,0  

Наружный диаметр пальца пd  ( ) D⋅÷ 28,022,0  ( ) D⋅÷ 38,030,0  

Внутренний диаметр пальца вd  ( ) пd⋅÷ 75,065,0  ( ) пd⋅÷ 70,050,0  

Длина пальца пl :   

закрепленного  ( ) D⋅÷ 93,088,0  ( ) D⋅÷ 93,088,0  

плавающего  ( ) D⋅÷ 88,078,0  ( ) D⋅÷ 90,080,0  

Длина втулки шатуна шl :   
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Таблица 1 
 

5.Расчет поршневой головки шатуна 
Необходимые данные берутся из предыдущих расчетов, по таблице 1 выбираются значения 

основных конструктивных параметров поршневой головки (рис 1). Выбирается материалы шатуна, втулки. 

По таблицам 2 и 3 для выбранного материала шатуна принимаются: предел прочности Вσ , предел 

усталости при изгибе 1−σ  и растижении-сжатии р1−σ , предел текучести Тσ , коэффициенты приведения 

цикла при изгибе σα  и при растяжении-сжатия σα . Модуль упругости стального шатуна 

5102,2 ⋅=шЕ МПа; Модуль упругости бронзовой втулки 51015,1 ⋅=ВЕ МПа. 

l    ш    

d
  
  

п 
   

d
  
  

d
  
  

г 
   

h
  
  

г 
   

s 
  
 

в 
   

L
  
  

1 
   

t 
  
 

в 
   

l    к    

d
  
  

1 
   

d
  
  

ш
   

 
.  

  
ш

   
 

.  
  

С    б    

L
  
  

ш
   

 

В    В    
b

  
  

ш
   

 

h    ш    

t    ш    

I    I    

A    

A    

I 
  
 

I 
  
 

I 
  
 

I 
  
 

a
  
  

ш
   

 

х    

х    
у    у    

 
Рис. 1. Расчетная схема шатунной группы 

Отношение предела усталости: 
при изгибе  

Тσσβσ /1−=  и ( ) ( )σσσ βαβ −− 1/ ; 

при растяжении-сжатии  

ТР σσβσ /1−=  и ( ) ( )σσσ βαβ −− 1/ . 

Расчет сечения II −  (рис.1)  
максимальное напряжение пульсирующего цикла 

( ) ( ) ( )шГххГВn lhRmm ⋅⋅+⋅⋅⋅+= 2/12
max..max λωσ  

где шГВ тт ⋅= 08,0..  - масса части головки выше сечения II − ; Пшш Fтт ⋅′=  - масса шатуна, кг; шт′  - 

закрепленного пальца ( ) D⋅÷ 32,028,0  ( ) D⋅÷ 32,028,0  
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конструктивная масса шатуна, 340250 ÷=′шт  кг/м2; Гh - радиальная толщина стенки головки, м таблица 

1. 
Среднее напряжение и амплитуда напряжений (МПа) 

2/max00 σσσ == ат  

( )ПМаак k εεσσ σ ⋅⋅= /00  

где ( )400108,12,1 4 −⋅⋅+= −
Вk σσ  - эффективный коэффициент концентрации напряжений (головка не 

имеет резких переходов); Мε  - масштабный коэффициент, определяется по таблице 4, (размер детали 

принимают равному пd ); Пε  - коэффициент поверхностной чувствительности, определяется по таблице 5 

(грубое обтачивание без поверхностного упрочнения). 

так как ( ) ( )σσσ βαβσσ −−> 1// 00 так , то запас прочности в сечении II −  определяется по 

пределу усталости  

( )001 / такРп σασσ σσ ⋅+= −  

Запас прочности составляет для автомобильных и тракторных двигателей 2,5—5.  
Напряжения от запрессованной втулки: 
суммарный натяг, мм 

t∆+∆=∑∆ , 

где ∆  — натяг посадки бронзовой втулки, 04,0=∆  мм; t∆ — температурный натяг, мм: 

( ) Тd ГВt ∆⋅−⋅=∆ αα  здесь d  — внутренний диаметр головки, мм; 5108,1 −⋅=Вα 1/К — термический 

коэффициент расширения бронзовой втулки; 5100,1 −⋅=Гα  1/К — термический коэффициент расширения 

стальной головки; 120100 ÷=∆Т  К — средняя температура подогрева головки и втулки при работе 
двигателя. 

Удельное давление (МПа) от суммарного натяга на поверхности соприкосновения втулки с 
головкой 

( ) ( ) ( ) ( )







 −−+
+

+−+
⋅

∑∆
=

В

nn

ш

ГГ

E

dddd

E

dddd
d

р
µµ 22222222 //

, 

где Гd , d  и nd  — соответственно наружный и внутренний диаметры головки и внутренний диаметр 

втулки, мм; 3,0=µ  — коэффициент Пуассона; 

Напряжения (МПа) от суммарного натяга внутренней поверхности поршневой головки  

22

22

dd

dd
p

Г

Г
i −

+
⋅=′σ , 

Напряжения (МПа) от суммарного натяга на внешней поверхности поршневой головки  

22

22

dd

d
р

Г
а −

⋅
⋅=′σ  

Значения аσ ′  и iσ ′  могут достигать 100—150 МПа. 

Расчет сечение AA −  (рис. 1, 2) на изгиб: 

максимальная сила (Н), растягивающая головку на режиме нпп =  при 370=ϕ °: 

( )λω +⋅⋅⋅−= 12RmР njn , 

где пт  — масса поршневой группы, кг; ω  — угловая скорость 30/нп⋅= πω  рад/с 

Нормальная сила (Н) и избегающий момент (Нм) в сечении 00 − : 

( )..0 0008,0572,0 зшjnj PN ϕ⋅−⋅−= ; 

где ..çøϕ  - угол заделки град; 

( )0297,000033,0 ..0 −⋅⋅⋅−= зшсрjпj rPМ ϕ  

где ( ) 4/ddr Гср +=  — средний радиус поршневой головки, м. 
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M    j    o    
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Рис. 2. Распределение нагрузок на поршневую головку шатуна: 
а — при растяжении; б — при сжатии 

 
Нормальная сила (Н) и избегающий момент (Нм) в сечении в расчетном сечении от: 

растягивающей силы: 

( )......0 cossin5,0cos
.. зшзшjnзшjj РNN

зш
ϕϕϕϕ −⋅⋅−⋅= ; 

( ) ( )......00 cossin5,0cos1
.. зшзшсрjnзшсрjjj rРrNMМ

зш
ϕϕϕϕ −⋅⋅⋅+−⋅⋅+= .   

Напряжение (МПа) на внешнем волокне от растягивающей силы 

( ) Гш
зшj

ГсрГ

Гср
зшjj hl

NК
hrh

hr
M

⋅
⋅












⋅+

+⋅⋅

+⋅
⋅=

−6

....

10

2

6
2 ϕϕασ ;  

где К  коэффициент 

( )ВВГшГш FЕFЕFЕК ⋅+⋅⋅= / , 

где ( ) шГГ lddF ⋅−=  и ( ) шnВ lddF ⋅−=  — соответственно площадь сечения стенок головки и втулки. 

Суммарная сила (Н), сжимающая головку: 

( ) ( )ϕλϕω 2coscos2
0 ⋅+⋅⋅⋅−⋅−= RmFppР nnzсж  

Нормальная сила (Н) и изгибающий момент (Нм) в расчетном сечении от сжимающей силы: 

















⋅−⋅−+⋅= зшзш

зшзш

сж

сж
сжсж Р

N
РN

ЗШ ..
..0 cos

1
sin

2

sin
..

ϕ
π

ϕ
π

ϕϕ
ϕ  

где сжсж РN /0  определяются по таблице 6, ....
.... cos

1
sin

2

sin
зшзш

зшзш ϕ
π

ϕ
π

ϕϕ
⋅−⋅⋅−  определяются по 

таблице 7. 

( )



















⋅−⋅−−−⋅+

⋅
⋅⋅= зшзш

зшзш
зш

сж

сж

срсж

сж
срсжсж сos

Р

N

rР

М
rРМ

ЗШ ..
..

.
00 cos

1
sin

2

sin
1

.
ϕ

π
ϕ

π
ϕϕ

ϕϕ

где )/(0 срсжсж rРМ ⋅  определяются по таблице 6, ..1 зшсosϕ− , определяются по таблице 7. 

Напряжения на внешнем волокне от сжимающей силы (МПа) 
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( ) Гш
зшсж

ГсрГ

Гср
зшсжасж hl

NК
hrh

hr
M

⋅
⋅












⋅+

+⋅⋅

+⋅
⋅=

−6

....

10

2

6
2 ϕϕσ   

Максимальное и минимальное напряжения асимметричного цикла (МПа): 

aja σσσ +′=max ; 

aссa σσσ +′=min  . 

Среднее напряжение и амплитуда напряжений (МПа): 

( ) 2/minmax σσσ +=ò  

( ) 2/minmax σσσ −=a   

( )ÏÌààê k εεσσ σ ⋅⋅= /  

 

Если ( ) ( )σσσ ββσσ −−> 1// aтак , то запас прочности в сечении AA −  определяется по 

пределу усталости  

( )такп σασσ σσ ⋅+= − /1 . 

Если ( ) ( )σσσ ββσσ −−< 1// aтак , то запас прочности в сечении AA −  определяется по 

пределу текучести  

( )такTTп σσσσ += / . 

Запас прочности поршневых головок изменяется в пределах 2,5— 5,0. 
 
6.Расчет кривошипной головки шатуна. 

Данные берутся из динамического расчета и расчета поршневой головки шатуна. 
По таблице 8 принимаем основные конструктивные размеры.  
Максимальная сила инерции (Н) 

( ) ( ) ( )[ ] 6
....

2
max. 101 −⋅−++⋅+⋅⋅−= кркшпшnxxjp ттmmRP λω , 

где ..пшт  и кшт .  — соответственно массы шатунной группы, совершающие  

возвратно-поступательное и вращательное движения, шпш тт ⋅= 275,0.. , шкш тт ⋅= 725,0.  кг; 

( ) шкр тт ⋅÷≈ 28,020,0  — масса крышки кривошипной головки, кг; шт  — масса шатунной группы, кг. 

Момент сопротивления расчетного сечения, м3 

( ) 6/5,0 2
1rсlW бкиз −⋅⋅= , 

где бс  - расстояние между шатунными болтами, м таблица 8; кl  - длина кривошипной головки, м таблица 8; 

( )Bшш tdr ⋅+⋅= 25,0 .1  - внутренний радиус кривошипной головки шатуна, м. 

Момент инерции вкладыша и крышки, м4 
3
BкB tlJ ⋅= , 

( )3
15,0 rclJ бк −⋅⋅= . 

Напряжение изгиба крышки и вкладыша, (МПа) 

( ) 







+

⋅+

⋅
⋅=

ГизB

б
jpиз FWJJ

с
Р

4,0

/1

023,0
σ , 

где ( )шшбкГ dсlF .5,0 −⋅⋅=  — суммарная площадь крышки и вкладыша в расчетном сечении, м2. 

Значение изσ  изменяется в пределах 100 — 300 МПа. 

 
3.Расчет стержня шатуна  

Основными конструктивными параметрами стержня шатуна кроме длины λ/RLШ =  являются 

размеры его среднего сечения В - В (см. рисунок 1). 
Значения этих параметров для отечественных автомобильных и тракторных двигателей приведены в 

таблице 9. 
Площадь и моменты инерции расчетного сечения В - В, м2 

( ) ( )шшшшшшср thаbbhF ⋅−⋅−−⋅= 2 , 

где шh , шb , ша и шt – размеры сечения шатуна, м. 
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( ) ( )[ ] 12/2 33
шшшшшшx thаbhbJ ⋅−⋅−−⋅= ; 

( ) ( )[ ] 12/2 33
шшшшшшу abthbhJ −⋅⋅−−⋅= , 

Максимальное напряжение от сжимающей силы, МПа 
в плоскости качения шатуна 

срсжхx FРК /max ⋅=σ , 

где ср
x

ш

ш

е
х F

J

L

Е
К ⋅⋅

⋅
+=

2

2
1

π
σ

– коэффициент, учитывающий влияние продольного изгиба шатуна в 

плоскости качения шатуна; λ/RLш = – длина шатуна, м; Вe σσ = – предел упругости материала шатуна, 

МПа; шЕ – модуль упругости стального шатуна, МПа; 

( ) ( )[ ] 62
0 102coscos −⋅⋅+⋅⋅⋅−−⋅= ϕλϕωRmpрFР jzПсж  – сила, сжимающий шатун при 

°= 370ϕ , здесь шnj тmm ⋅+= 275,0  – масса возвратно движущихся частей кривошипно-шатунного 

механизма, кг. 
в плоскости, перпендикулярной плоскости качения шатуна 

срсжyy FРК /max ⋅=σ , 

где ср
yш

е
у F

J

L

Е
К ⋅

⋅
⋅

⋅
+=

4
1

2
1

2π
σ

 – коэффициент, учитывающий влияние продольного изгиба шатуна в 

плоскости, перпендикулярной плоскости качения шатуна; ( ) 2/11 ddLL ш +−= – длина стержня шатуна 

между поршневой и кривошипной головки, м; 

Для современных автомобильных и тракторных двигателей напряжения xmaxσ и уmaxσ  (МПа) не 

должны превышать: 
Для углеродистых сталей.................160—250 
Для легированных сталей................200—350 
Минимальное напряжение от растягивающей силы  

срp FP /min =σ ,  

где ( )[ ] 62 101 −⋅+⋅⋅⋅−⋅= λωRmFрР jПrр  – сила, растягивающая шатун, МПа, 

здесь rp  – давление остаточных газов, кr рp ⋅÷= )98,075,0(  с наддувом, 20,015,0 ÷=кр  МПа – 

давление наддувочного воздуха, 0)25,105,1( рpr ⋅÷=  без наддува. 

Средние напряжения от растягивающей силы 

( ) 2/minmax σσσ += хтх                       ( ) 2/minmax σσσ += уту  

( ) 2/minmax σσσ −= хaх                        ( ) 2/minmax σσσ −= уaу  

( )ПМахакх k εεσσ σ ⋅⋅= /                      ( )ПМауаку k εεσσ σ ⋅⋅= /  

где )400(108,12,1 4 −⋅⋅+= −
Вk σσ – коэффициент концентрации напряжения; мε  – определяется по 

максимальному размеру сечения стержня шатуна (таблица 4);  

Пε  – определяется по таблице 5 с учетом поверхностного упрочнения стержня шатуна обдувкой дробью. 

так как 
σ

σσ

β
αβ

σ
σ

−

−
>

1тх

акх  и 
σ

σσ

β
αβ

σ

σ

−

−
>

1тy

акy
, то запас прочности в сечении  

В — В определяются по пределу усталости 

где 
σ

σσ

β
αβ

−

−

1
(см. расчет поршневой головки шатуна при растяжении-сжатия) 

( )тхакхрхп σασσ σσ ⋅+= − /1  

( )туакуруп σασσ σσ ⋅+= − /1  

Для шатунов автомобильных и тракторных двигателей значения хпσ  и упσ  не должны быть ниже 

1,5.  
7.Расчет шатунного болта  

По табл. 2 и 3 для выбранного материала определяем  
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предел прочности Вσ , текучести Тσ и усталости при растяжении-сжатии р1−σ ; коэффициент 

приведения цикла при растяжении-сжатии σα  

Определяем 

Тр σσβσ /1−= ; ( ) ( )σσσ βαβ −− 1/  

Сила предварительной затяжки (МН) 

( ) бjpпр iРР /32 ⋅÷= , 

где jpР – максимальная сила инерции, разрывающая кривошипную головку и шатунные болты (берется из 

расчета кривошипной головки без учета знака); бi – количество болтов. 

Суммарная сила (МН), растягивающая болт 

бjрпрб iРРР /⋅+= χ , 

где 25,015,0 ÷=χ  — коэффициент основной нагрузки резьбового соединения. 

Максимальные и минимальные напряжения (МПа), возникающие в болте 

( )2
max /4 вб dP ⋅⋅= πσ ,  

( )2
min /4 впр dP ⋅⋅= πσ ,  

где tddв ⋅−= 4,1  — внутренний диаметр резьбы болта, м; d — номинальный диаметр болта (таблица 10), 

м; t  — шаг резьбы (таблица 10), м. 
Среднее напряжение и амплитуды цикла (МПа) 

( ) 2/minmax σσσ +=ò , 

( ) 2/minmax σσσ −=a ,  

( )ПМаак k εεσσ σ ⋅⋅= / , 

где ( )11 −⋅+= σσ α кqk  – коэффициент концентрации напряжения; 5,40,3 ÷=σα к  острая V - образная 

выточка (резьба), q - коэффициент чувствительности материала к концентрации напряжения определяется 

по рисунок 3; Мε  - масштабный коэффициент, определяется по таблице 3 при номинальном диаметре 

болта; Пε  - коэффициент поверхностной чувствительности, определяется по таблице 4 без учета 

поверхностного упрочнения грубое обтачивание; 

если 
σ

σσ

β
αβ

σ
σ

−

−
>

1т

ак , то запас прочности в сечении болта определяется по пределу усталости 

( )такрп σασσ σσ ⋅+= − /1  

если 
σ

σσ

β
αβ

σ
σ

−

−
<

1т

ак , то запас прочности в сечении болта определяется по пределу текучести 

( )тaкTTп σσσσ += /  

Для шатунных болтов значения запаса прочности не должно быть ниже 2. 
 

0    

0    ,    2    

0    ,    4    

0    ,    6    

0    ,    8    

q    

4    0    0    6    0    0    8    0    0    1    0    0    0    1    2    0    0    σ    в    ,    М    П    а    

α    к    б    =    1    ,    2    

1    ,    3    

1    ,    4    

1    ,    5    
1    ,    6    

1    ,    7    

1    ,    8    -    4    ,    5    

 
Рис.3. Коэффициент чувствительности сталей к концентрации напряжений 

Таблица 1 
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Таблица 2  

Марка стали Механические свойства легированных сталей, МПа 

Вσ  Тσ  1−σ  р1−σ  
Тτ  1−τ  

20Х 650-850 400-600 310-380 230 360 230 
30Х 700-900 600-800 360 260 420 220 

30ХМА 950 750 470 - - - 
35Х 950 750 - - - - 

35ХМА 950 800 - - - - 
38ХА 950 800 - - - - 
40Х 750-1050 650-950 320-480 240-340 - 210-260 

40ХН 1000-1450 800-1300 460-600 320-420 390 240 
45Х 850-1050 700-950 400-500 - - - 

50ХН 1100 850 550 - - - 
12ХН3А 950-1400 700-1100 420-640 270-320 400 220-300 

18ХН24А 1100 850 - - - - 
18ХНВА 1150-1400 850-1200 540-620 360-400 550 300-360 
25ХНМА 1150 - - - - - 
20ХНЗА 950-1450 850-1100 430-650 310 - 240-310 
25ХНВА 1100-1150 950-1050 460-540 310-360 600 280-310 
30ХГСА 1100 850 510-540 500-530 - 220-245 
37ХНЗА 1150-1600 1000-1400 520-700 - - 320-400 
40ХНМА 1150-1700 850-1600 550-700 - 700 300-400 

 
 

Таблица 3 
Пределы прочности, 

Вσ , МПа 
Изгиб σα  Растяжение-сжатие 

σα  
Кручение τα  

350-450 0,06-0,10 0,06-0,08 0 
450-600 0,08-0,13 0,07-0,10 0 
600-800 0,12-0,18 0,09-0,14 0-0,08 
800-1000 0,16-0,22 0,12-0,17 0,06-0,10 

1000-1200 0,20-0,24 0,16-0,20 0,08-0,16 
1200-1400 0,22-0,25 0,16-0,23 0,10-0,18 
1400-1600 0,25-0,30 0,23-0,25 0,18-0,20 

 
 
 
 
 

Таблица 4  

Величина  Карбюраторные  
двигатели 

Дизели 

Внутренний диаметр поршневой 

головки d : 
без втулки  
с втулкой  

 
 

пdd ≈  

( ) пd⋅÷ 25,110,1  

 
 

пdd ≈  

( ) пd⋅÷ 25,110,1  

Наружный диаметр головки Гd   

( ) пd⋅÷ 65,125,1  

 

( ) пd⋅÷ 7,13,1  

Длина поршневой головки шатуна 

шl : 

       закрепленный палец 
       плавающий палец 

 
 

( ) D⋅÷ 32,028,0  

( ) D⋅÷ 45,033,0  

 
 

( ) D⋅÷ 32,028,0  

( ) D⋅÷ 45,033,0  

Минимальная радиальная 

толщина стенки головки Гh  

 

( ) nd⋅÷ 27,016,0  

 

( ) nd⋅÷ 27,016,0  

Радиальная толщина стенки 

втулки Вs  

 

( ) nd⋅÷ 085,0055,0  

 

( ) nd⋅÷ 085,0070,0  
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Масштабные  
коэффициенты 

Размеры детали, мм 
10 10-15 15-20 20-30 30-40 40-50 50-100 100-200 

σε м  1 1,0-0,95 0,95-
0,90 

0,90-
0,85 

0,85-
0,80 

0,80-
0,75 

0,75-
0,65 

0,65- 
0,55 

τε м  1 1,0-0,94 0,94-
0,88 

0,88-
0,83 

0,83-
0,78 

0,78-
0,72 

0,72-
0,60 

0,60- 
0,50 

 
Таблица 5 

Вид обработки или 
поверхностного упрочнения 

 

τσ εε ПП ≈  

Вид обработки или 
поверхностного 

упрочнения 

 

τσ εε ПП ≈  

Полирование без поверхностного 
упрочнения 

 
1 

Обдувка дробью 1,1-2,0 

Шлифование без поверхностного 
упрочнения 

 
0,97-0,85 

Обкатка роликом 1,1-2,2 

Чистовое обтачивание без 
поверхностного упрочнения 

 
0,94-0,80 

Цементация 1,2-2,5 

Грубое обтачивание без 
поверхностного упрочнения 

 
0,88-0,60 

Закалка 1,2-2,8 

Без обработки и без поверхностного 
упрочнения 

 
0,76-0,50 

Азотирование 1,2-3,0 

 
 

Таблица 6  
Параметры 

 
Угол заделки ..зшϕ , град 

100 105 110 115 120 125 130 

сжсж РN /0  

)/(0 срсжсж rРМ ⋅  

0,00010 0,0005 
0,00010 

0,0009 
0,00025 

0,0018 
0,00060 

0,0030 
0,00110 

0,0060 
0,00180 

0,0085 
0,00300 

 
 

Таблица 7 

( )..зшf ϕ  Угол заделки ..зшϕ , град 

100 105 110 115 120 125 130 

..зшсosϕ  -0,1736 -0,2588 -0,3420 -0,4226 -0,500 -0,5736 -0,6428 

..1 зшсosϕ−  1,1736 1,2588 1,3420 1,4226 1,500 1,5736 1,6428 

....sin зшзш сosϕϕ −  1,1584 1,2247 1,2817 1,3289 1,3660 1,3928 1,4088 

....

....

cos
1

sin

2

sin

зшзш

зшзш

ϕ
π

ϕ

π
ϕϕ

⋅−⋅

⋅−
 

0,0011 0,0020 0,0047 0,0086 0,0130 0,0235 0,304 

 
Таблица 8 

Размеры кривошипной 
головки 

Пределы изменения Размеры кривошипной 
головки 

Пределы изменения 

Диаметр шатунной  

шейки ..ШШd  

 

( ) D⋅÷ 75,056,0  

Расстояние между 

шатунными болтами бc  

 

( ) ..75,13,1 ШШd⋅÷  

Толщина стенки  

Вкладыша Вt : 

тонкостенного 
толстостенного 

 
 

( ) ..05,003,0 ШШd⋅÷  

..1,0 ШШd⋅  

Длина кривошипной 

головки кl  

 

( ) ..95,045,0 ШШd⋅÷  

 
 

Таблица 9 
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Размеры сечения 
шатуна 

Карбюраторные  
двигатели 

Дизели 

minШh  ( ) Гd⋅÷ 55,05,0  ( ) Гd⋅÷ 55,05,0  

Шh  ( ) min4,12,1 Шh⋅÷  ( ) min4,12,1 Шh⋅÷  

Шb  ( ) Шl⋅÷ 60,050,0  ( ) Шl⋅÷ 75,055,0  

ШШ tа ≈  ( )0,45,2 ÷  ( )5,70,4 ÷  

 
Таблица 10 

номинальный 
диаметр болта, 

d , мм 

шаг резьбы 
t , мм 

номинальный 
диаметр болта, 

d , мм 

шаг резьбы 
t , мм 

номинальный 
диаметр болта, 

d , мм 

шаг резьбы 
t , мм 

9 1,25 12 1,5 16 1,5 
9 1 12 1,25 16 1 
10 1,5 12 1 17 1,5 
10 1,25 14 1,5 17 1 
10 1 14 1,25 18 2,5 
11 1,5 14 1 18 2 
11 1 15 1,5 18 1,5 
12 1,75 15 1 18 1 

 

1.1.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета шатунно-поршневой группы 

 

1.2 Практическое занятие №2 (2 часа). 

Тема: «Расчет компрессора»            
          

1.2.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать компрессор 

 

1.2.1 Краткое описание проводимого занятия: 

Параметры окружающей среды и физические константы для воздуха приняты по данным теплового 
расчета. 

 Компрессор радиально-осевой с лопаточным диффузором, одноступенчатый. 
Массовый расход воздуха через двигатель, кг/с 

2
0

1036 ⋅

⋅⋅⋅
= TП

B

Gl
G

ϕα
, 

где 0,1=Пϕ  — коэффициент продувки; 8,16,1 ÷=α  — коэффициент избытка воздуха, дизель с 

наддувом; 452,140 =l кг возд/кг топл. — количество воздуха, теоретически необходимое для полного 

сгорания 1 кг жидкого топлива; 

TG – часовой расход топлива, кг/ч. 

Плотность воздуха на входе в компрессор, кг/м3;  

( )0
6

00 /10 TRр B ⋅⋅=ρ  

где BR  - удельная газовая постоянная воздуха, 287=BR  Дж/(кг К). 

Объемный расход воздуха через компрессор, м3/с 

0/ ρBB GQ =  

Расчет входного устройства и рабочего колеса. Температура воздуха в сечении BXa  — BXa  (см. 

рисунок 1). 

0TTaBX =  

Давление воздуха в сечении BXa  — BXa  
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BCaBX ppp ∆−= 0 , 

где 006,0002,0 ÷=∆ BCp  — потери давления на всасывании в компрессор, МПа. 

Степень повышения давления воздуха в компрессоре 

аВХкк рр /=π , 

где - 20,015,0 ÷=кр  МПа – давление наддувочного воздуха. 
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Рис.1. Схема проточной части центробежного компрессора  
с лопастным диффузором. 

 

По известным значениям BQ  и кπ  используя графические зависимости (см. рисунок 2), 

определяем типоразмер турбокомпрессора, а по таблице 1 находим номинальный базовый диаметр колеса 

компрессора — 2D . 

Адиабатическая работа сжатия в компрессоре, Дж/кг 

( )( )1
1

/1
. −⋅⋅⋅

−
= − kk

кaBXBкад TR
k

k
L π   

где 4,1=k  - показатель политропы. 

Окружная скорость на наружном диаметре колеса компрессора, м/с 

кад

кад

Н

L
u

.

.
2 = , 

где 64,056,0. ÷=кадН  — коэффициент напора.  

Частота вращения колеса компрессора, об/мин 

( )22 /60 Dипк ⋅⋅= π   
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Рисунок 2. Расходные характеристики турбокомпрессора  

по ГОСТ 9658-66. 
 

Температура воздуха на входе в колесо компрессора (сечение I  — I ), К 

p

aBX
aBX c

cc
TT

⋅

−
+=

2

2
1

2

1  

где 5030 ÷=aBXc  м/с — скорость воздуха во входном сечении; 150601 ÷=c  м/с — абсолютная 

скорость потока перед колесом; pc =1005 — теплоемкость воздуха при постоянном давлении, Дж/(кг К).  

Потери в воздухоподводящем патрубке компрессора, Дж/кг 

2/2
1cL BXrBX ⋅= ξ  

где 06,003,0 ÷=BXξ  — коэффициент потерь для патрубков с осевым входом. 

Показатель политропны BXn  на участке входа воздуха в компрессор определяем из выражения 

( )aBXB

rBX

BX

BX

TTR

L

k

k

n

n

−⋅
−

−
=

− 111
 

Давление перед колесом компрессора, МПа 

( ) ( )1/
11 / −⋅= ВХВХ пп

аВХaBX ТТpp  

Плотность воздуха в сечении I  — I , кг/м3 

( )1
6

11 /10 TRр B ⋅⋅=ρ . 

Площадь поперечного сечения I  — I , м2 

( )111 / ρ⋅= cGF B . 

Диаметр рабочего колеса на входе в компрессор, мм 

( )( )[ ]2
10

1
1

/1785,0 DD

F
D

−⋅
=  
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где 60,025,0/ 10 ÷=DD  — отношение диаметра втулки колеса к его диамату на  

входе. 
Диаметр втулки рабочего колеса компрессора, мм 

1010 / DDDD ⋅= . 

Относительный диаметр втулки рабочего колеса, 

200 / DDD = .  

Относительный диаметр колеса на входе, 

211 / DDD = .  

Относительный средний диаметр на входе в колесо 

( )
2

2
1

2
0

1

DD
D ср

+
= .  

Коэффициент мощности для осерадиальных колес 













−
⋅⋅+=

2
11

1

3

2
1/1

срк Dz

π
µ  

где 1612 ÷=кz  — число лопаток рабочего колеса компрессора. Для колес малых диаметров 

110702 ÷=D мм принимают меньшее значение кz . 

Окружная составляющая абсолютной скорости на выходе из колеса, м/с 

22 ис и ⋅= µ  

Радиальная составляющая абсолютной скорости, м/с  

( ) 22 40,025,0 uс r ⋅÷= .  

Абсолютная скорость воздуха на выходе из колеса (см. рисунок 1), м/с 
2
2

2
22 ru ccc += . 

Обычно ( ) 22 97,090,0 ис ⋅÷= .  

Температура воздуха на выходе из колеса, К 

( ) pf cuTT /2/ 2
2

2
12 ⋅−++= µαµ  

 где 08,004,0 ÷=fα  — коэффициент дисковых потерь. 

Давление воздуха на выходе из колеса, МПа 

( ) ( )1/
1212 / −⋅= кк ппТТрр . 

где 6,14,1 ÷=кn  - показателем политропы сжатия в рабочем колесе  

Плотность воздуха за рабочим колесом, кг/м3 

( )2
6

22 /10 TRр B ⋅⋅=ρ . 

Высота лопаток рабочего колеса на диаметре 2D  (см. рисунок 1), мм 

( )2222 / ρπ ⋅⋅⋅= rВ cDGb .  

Относительная высота лопаток в выходном сечении колеса 

222 / Dbb = .  

Относительная ширина колеса компрессора 

2/ DBB = , 

где 033,00275,0 ÷=B  — ширина колеса компрессора, м. 

Расчет диффузоров и воздухосборника. Ширину лопаток диффузора принимаем равной высоте 
лопаток колеса на выходе (см. рисунок 1) 

23 bb = .  

Абсолютная скорость на выходе из безлопаточного диффузора, м/с 

3

2

3

2
3 b

b

D

c
c ⋅=  

где 20,105,13 ÷=D  — относительный наружный диаметр диффузора.  

Отношение 32 / cc  не должно превышает 25,108,1 ÷ .  

Наружный диаметр безлопаточного диффузора, м  
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323 DDD ⋅=  

Давление за лопаточным диффузором, МПа 

кaBXpp π⋅=4  

Температура воздуха за лопаточным диффузором, К 

( )( ) дд ппррТТ /1
2424 / −⋅= .  

где 8,16,1 ÷=дп  - показатель политропы сжатия в диффузорах. 

Скорость воздуха на выходе из лопаточного диффузора, м/с  

( ) рсТТсс ⋅⋅−−= 224
2
24  

Наружный диаметр лопаточного диффузора (см. рисунок 1) находится в пределах 

( ) 24 70,135,1 DD ⋅÷= .  

Ширина лопаточного диффузора на выходе, мм 

( ) 2/3434 νtgDDbb ⋅−+=  

где °÷= 65ν  — угол раскрытия стенок лопаточного диффузора.  
Скорость воздуха на выходе из воздухосборника, м/с 

45 cc = .  

Потери в воздухосборнике (улитке) Дж/кг 

2/2
4сL улrул ⋅= ξ , 

где 3,01,0 ÷=улξ  — коэффициент потерь в воздухосборнике.  

Давление на выходе из улитки, МПа 
( )1/

5
45

1
1

−








 −
⋅

⋅
−⋅=

kk

B

rул

k

k

TR

L
рр , 

где 45 ТТ =  – температура на выходе из улитки. 

Давление воздуха в компрессоре можно повысить, если выходной патрубок воздухосборника будет 
диффузорным (см. рисунок 3).  

Расчет основных параметров компрессора. 

Конечное давление 5р  на выходе из компрессора не должно отличается от принятого кр  более 

чем на 42 ÷ %. 
Действительная степень повышения давления в компрессоре  

аВХк рр /5=π . 

Адиабатический к. п. д. компрессора 
( )( ) ( )05

/1
0. /1 TTТ kk

ккад −−⋅= −πη , 

 

D    
,    

5    

ϕ    

l    в    ы    х    
к    

к    

R    ϕ    

0    

 
Рис. 3. Схема улитки. 
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Адиабатическая работа, определенная по действительной степени повышения давления, Дж/кг 

( )( )1
1

/1
. −⋅⋅⋅

−
= − kk

кaBXBкад TR
k

k
L π  

Коэффициент напора 
2
2.. / иLH кадкад =   

Величина кадH .  не должно отличается от принятого в расчете кадH .  более чем на 42 − %.  
Мощность, затрачиваемая на привод компрессора, кВт 

кадBкадк GLN .. 1000/ η⋅⋅= . 

 

1.2.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета компрессора 
 
1.3 Практическое занятие №3 (2 часа). 

Тема: «Расчет турбины»                      
 

1.3.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать турбину 

 

1.3.2 Краткое описание проводимого занятия: 

Количество выпускаемых газов, поступающих на турбину от двигателя кг/с 

( )[ ]0/11 lGG ПBГ ⋅⋅+⋅= ϕα . 

Давление газа в выпускном патрубке зависит от системы наддува и изменяется в четырехтактных 

двигателях в пределах ( ) кр рр ⋅÷= 92,080,0 . Имея в виду, что рр  должно быть выше давления Тр  

перед турбиной. 

Температура газа перед турбиной при 1=Пϕ , К  

( )







−⋅+⋅⋅== 11

1
m

p

p
Т

т
ТТ

b

p

bРТ , 

где PT  — температура газа в выпускном патрубке; 5,13,1 ÷=m  — показатель политропы расширения в 

процессе выпуска; 12001000 ÷=bТ К — температура в конце процесса расширения; 5,02,0 ÷=bр  МПа 

— значения давления в конце процесса расширения;  
Необходимо иметь в виду, что температура газа пред турбиной при длительной работе двигателя не 

должно превышать значений приведенных в таблице 1. 

Противодавление за турбиной ( ) 02 05,102,1 pp ⋅÷=  МПа.  

Показатель изоэнтропы Гk  выпускных газов рассчитывают по температуре газа, составу топлива и 

коэффициенту избытка воздуха. Для четырехтактных двигателей 35,133,1 ÷=Гk .  

Молекулярная масса газа перед турбиной находится с учетом параметров, определенных в тепловом 
расчете дизеля, кг/кмоль 

00

01

l

l

П

П
ВГ ⋅⋅⋅

⋅⋅+
⋅=

ϕαµ
ϕα

µµ ; 

где 037,10 =µ — коэффициент молекулярного изменения свежей смеси; 96,28=Bµ  кг/кмоль — масса 1 

кмоль воздуха.  
Газовая постоянная выпускных газов Дж/(кг К) 

ГГ RR µ/= ; 

где 8315=R  Дж/кмоль град — универсальная газовая постоянная. 
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В соответствии с определенным ранее типом турбокомпрессора, принимаем для расчета изобарную 

радиальную турбину с к.п.д. Тη  равным принимают из таблицы 1. 

Давление газа перед турбиной, МПа 

( )1/

.

.

2

1

1

−



















⋅⋅⋅⋅

⋅⋅
−

−

=
ГГ kk

ГТГкадT

Bкад
Г

Г

Т

GТR

GL
k

k

р
р

ηη

  

Для четырехтактных двигателей 2,11,1/ ÷=Тк рр . 

Расчет направляющего аппарата (сопла). 
Полная адиабатическая работа расширения газа в турбине, Дж/кг 

( )ГкадTBкадТад GGLL ⋅⋅⋅= ... / ηη  

Адиабатическая работа расширения в направляющем аппарате, Дж/кг 

( ) ТадTc LL .1 ⋅−= ρ  

где 55,045,0 ÷=Тρ  — степень реактивности. 

Абсолютная скорость газа перед рабочим колесом, м/с 

cс Lс ⋅⋅= 21 ϕ , 

где 96,092,0 ÷=cϕ  — коэффициент скорости. 

Температура газа за направляющим аппаратом, К 

( )1/2

2
1

1 −⋅⋅
−=

ГГГ
T kRk

c
TT . 

Число Маха 

1

1
1

ТRk

с
М

ГГ ⋅⋅
=  

Если 11 <М , то поток газа – дозвуковой и сопло турбины должно быть конфузорного типа 

(суживающееся).  

I    I    

I    I    

I    I    

0    0    

n    

b    1    

D
  
  

в 
   т
   

 b
  
  

2 
   

D
  
  

с 
   р 

   

D
  
  

2 
   

D
  
  

с 
   р 
   в 

   х 
   

D
  
  

1 
   

D
  
  

0 
   

Б    -    Б    
u    2    с    р    

С    2    а    

С    2    u    
u    2    с    р    

w    2    u    

w    2    C    2    

β    2    

Б    Б    

В    и    д    А    

С    1    u    

C    1    
C    1    r    

α    1    

Рисунок 4. Схема проточной части радиальной турбины 
 
Радиальная и окружная составляющие абсолютной скорости газа перед рабочим колесом (см. 

рисунок 4), м/с 
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111 sinα⋅= cс r ;  

111 cosα⋅= cc u , 

где °÷= 27121α  — угол выхода потока из направляющего аппарата. 

Угол входа потока на лопатки рабочего колеса 

r

u

c

cu
arctg

1

11
1 90

−
⋅+°=β , 

где 1и  — окружная скорость на наружном диаметре колеса. 

С целью повышения к. п. д. турбины принимают ucи 11 >  приближенно на 109 ÷  %. 

Условная адиабатическая скорость истечения газа, м/с 

Тадад Lс .2 ⋅= .  

Параметр быстроходности турбины 

адсих /1= , 

 лежит в диапазоне 0,65—0,70.  
Относительная скорость потока перед колесом, м/с 

111 sin/ βω rс= .  

Наружный диаметр рабочего колеса, мм 

( )TnuD ⋅⋅= π/60 11 .  

Необходимо иметь в виду, что кT nn = .  

Потери энергии в направляющем аппарате, Дж/кг 

2
1

1 2
1

2

c
L

c

c ⋅







−=∆

ϕ
 

Входной диаметр направляющего аппарата определяется величиной 10 / DD , которая в 

выполненных конструкциях турбины изменяется в пределах 5,13,1 ÷ , мм 

( )1010 / DDDD ⋅= .  

Показатель политропы расширения в направляющем аппарате 

( )111 ТТR

L

k

k

п

п

ТГ

c

Г

Г

с

с

−⋅

∆
+

−
=

−
. 

Давление газа на выходе из направляющего аппарата, МПа 
( )1/

1
1

−









⋅=

сс пп

Т
Т Т

Т
рр   

Плотность газового потока, кг/м3 

( )1
6

11 /10 ТRр Г ⋅⋅=ρ  

Ширина лопаток направляющего аппарата, мм 

1111
1 sinαρπ ⋅⋅⋅⋅

=′
cD

G
b Г . 

Расчет рабочего колеса. Адиабатическая работа расширения газа в колесе турбины, Дж/кг 

ТадТкр LL .. ⋅= ρ . 

Данные расчета конструктивных параметров рабочего колеса запишем в таблицу 2. 
Относительная скорость газа на выходе из рабочего колеса, м/с 

( )2
2

2
1.

2
12 12 сркр DиL −⋅−⋅+⋅= ωψω , 

где 85,080,0 ÷=ψ  — коэффициент скорости, учитывающий потери в рабочем колесе турбины; 

122 / DDD срср =  — относительный среднеквадратичный диаметр колеса на выходе.  

Окружная скорость на диаметре срD2 , м/с 

60/22 Тсрср пDи ⋅⋅= π .  

Считая выход потока газа осевым ( )асс 22 = , из треугольника скоростей (см. рисунок 4) находим 

величину абсолютной скорости на выходе из колеса, м/с 
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2
2

2
22 срис −= ω . 

Температура газа на выходе из колеса, К 
 

( )
( ) 







 −
−⋅−⋅

−⋅
−=

2
1

1/

1 2
2

2
12

112

cc
u

kRk
ТТ f

ГГГ

α , 

где 08,004,0 ÷=fα  — коэффициент дисковых потерь. 

Адиабатический к. п. д. турбины без учета потерь с выходной 
скоростью 

( )( )[ ]UГ kk
ТТ

Т
Тад

ррТ

ТТ
/1

2

2
.

/1 −−⋅

−
=′η . 

Адиабатический к. п. д. турбины с учетом потерь с выходной скоростью 

Тад
ТадТад L

с

.

2
2

.. 2 ⋅
−′= ηη  

Общий к. п. д. турбины 

мехТКТадТ .. ηηη ⋅= , 

где 96,092,0. ÷=мехТКη  — механический к. п. д. турбокомпрессора.  

Расчетное значение величины Тη  не должно отличаться более чем на 42 ÷ %. В противном случае 

требуется повторить расчет, изменив газодинамические и конструктивные параметры турбины. 
К. п. д. турбокомпрессора 

кадТТК .ηηη ⋅= .  

Мощность, развиваемая турбиной, кВт 

T
ГТад

T

GL
N η⋅

⋅
=

1000
.  должна соответствовать мощности кN , потребляемой компрессором ( )кT NN = . 

 

 

 

 

Основные параметры и 
размеры 

 

Типоразмеры 
ТКР-7 ТКР-8,5 ТКР-11 ТКР-14 ТКР-18 ТКР-23 

Номинальный базовый 
диаметр колеса 
компрессора, мм 
Степень повышения 
давления 

 
 

70 

 
 

85 

 
 

110 

 
 

140 

 
 

180 

 
 

230 

1,3-1,9 1,3-2,5 1,3-3,5 

Температура газов перед 
турбиной при длительной 
работе, °С не более 

 
 

650 
Максимальная температура 
газов перед турбиной, 
допускается в течении 1 ч, 
°С не более 

 
 
 

700 
К.п.д. компрессора на 
заданном режиме, не менее: 
       с лопастным 
диффузором  
       с безлопастным 
диффузором 
К.п.д. турбины, не менее 

Применение лопаточного 
диффузора не рекомендуется 

 
 
 
 

0,75 
 

0,72 
 

0,74 

 
 
 
 

0,76 
 

0,72 
 

0,76 

 
 
 
 

0,78 
 

0,74 
 

0,76 

0,66 
 

0,70 

0,68 
 

0,72 

0,70 
 

0,74 
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Таблица 2 

Параметры Значение, м 

Внутренний диаметр при  ( )1212 / DDDD ⋅=  

Втулочный диаметр при   ( )11 / DDDD ВТВТ ⋅=  

Среднеквадратичный диаметр колеса на выходе  ( ) 2/22
22 ВТср DDD +=  

Ширина лопаток колеса на входе  
11 bb ′=  

Ширина колеса при 35,030,0/ 1 ÷=DB  ( )11 / DBDB ⋅=  

 

1.3.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета турбины 

 

1.4 Практическое занятие №4 (2 часа). 

Тема: «Расчет элементов топливной системы дизеля»                      
 

1.4.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать элементы топливной системы дизеля  

1.4.2 Краткое описание проводимого занятия: 

1.Топливный насос высокого давления 
Топливный насос высокого давления является основным конструктивным 

элементом системы питания дизелей. 
По результатом теплового расчета дизеля определяем диаметр и ход плунжера 

топливного насоса высокого давления. 
Цикловая подача, мм3/цикл 

T

T
ц iп

G
V

ρ
τ

⋅⋅⋅

⋅⋅
=

120

106

 , 

где τ  - тактность двигателя; i  - число цилиндров; плотность топлива 842,0=Тρ 3/ смг  
Теоретическая подача секции топливного насоса мм3/цикл 

нцТ VV η/= ,  

где 90,070,0 ÷=нη - коэффициент подачи насоса. 

Полная производительность топливного насоса, мм3/цикл 
( ) Тн VV ⋅÷= 2,35,2 . 

Диаметр плунжера, мм  

3

/

4

плпл

н
пл dS

V
d

⋅

⋅
=

π
, 

где отношение плпл dS /  изменяется в пределах 7,10,1 ÷ . 

Диаметр плунжера должен быть не менее 6 мм. 
Полный ход плунжера, мм  

плплплпл dSdS /⋅=  

Основные конструктивные параметры топливных насосов высокого давления 
должны находится в соответствии с ГОСТ 10578-74. 

82,070,0/ 12 ÷=DD

3,02,0/ 1 ÷=DDВТ
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Диметр плунжера плd , мм …5; 5,5; 6; 6,5; 7; 7,5; 8; 8,5; 9; 10; 11; 12. 

Ход плунжера плS , мм …7; 8; 9; 10; 12; 16; 20. 

Активный ход плунжера, мм 
( )2/4 плТакт dVS ⋅⋅= π . 

 
2.Расчет форсунки 

По результатом теплового расчета дизеля и топливного насоса высокого давления 
определяем диаметр сопловых отверстий форсунки.  

Время истечения топлива, с 
( )nt ⋅∆=∆ 6/ϕ   

где °÷=∆ 2515ϕ  - угол поворота коленчатого вала, град. 
Среднее давление газа в цилиндре в период впрыска, МПа  

( ) 2/zсц ррр +′′=  

где ( ) сс рр ⋅÷=′′ 25,115,1 , здесь 0,95,5 ÷=ср  - давление в конце сжатия. 

Средняя скорость истечения топлива через сопловые отверстия, м/с  

( ) 6

3
10

10

2
⋅−⋅

⋅
= цф

Т

ф рр
ρ

ω , 

где фр - среднее давление впрыска топлива, 4015 ÷=фр МПа,  

Величина средней скорости истечения топлива лежит в пределе 300150 ÷  м/с. 
Суммарная площадь сопловых отверстий, мм2 

310⋅∆⋅⋅
=

t

V
f

фф

ц
с ωµ

, 

где 85,065,0 ÷=фµ  - коэффициент расхода топлива. 

Диаметр соплового отверстия, мм 

( )тfd cс ⋅⋅= π/4 , 

где т  - число сопловых отверстий. 
 

Марка двигателя Марка форсунки Число отверстий т  Диаметр сопла cd , мм 

Д-20 ФШ1×14 1 3,6 

СМД-14 ФШ2×25 1 2,0 

КДМ-46 КДМ 1 0,645 

ЯМЗ-240 ЯЗТА 4 0,32 

Д-12А - 6 0,25 

 

1.4.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета элементов топливной системы дизеля 

 

1.5 Практическое занятие №5 (2 часа). 

Тема: «Расчет элементов системы смазки и системы охлаждения»  
 

1.5.1 Задание для работы: 

1.Рассчитать элементы системы смазки 

2. Рассчитать элементы системы охлаждения 
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1.5.2 Краткое описание проводимого занятия: 

1.Основные размеры шестерен масляного насоса   
Количество тепла, отводимого маслом от двигателя, кДж/с 

0026,0 QQм ⋅= ,  

где 3
0 106,3/ ⋅⋅= Tи GНQ  – общее количество теплоты, введенный в двигатель с топливом, кДж/с; 

44,42=иН  – низшая теплота сгорания топливо, МДж/кг топл.; TG – часовой расход топлива, кг/ч. 

Циркуляционный расход масла, м3/с 

ммм

м
ц Тс

Q
V

∆⋅⋅
=

ρ
, 

где 094,2=мс – теплоемкость мала, кДж/(кг К); 900=мρ – плотность масла, кг/м3; 1510 ÷=∆ мТ – 

температура нагрева масла в двигателе, К. 
Циркуляционный расход с учетом стабилизации давления масла в системе, м3/с 

цVV ⋅=′ 2  

Расчетная производительность насоса, м3/с 

нp VV η/′= ,  

где 8,06,0 ÷=нη  – объемный коэффициент подачи. 

Диаметр начальной окружности шестерни 

mzD ⋅=0 , 

где 126 ÷=z – число зубьев шестерни; 63 ÷=m  – модуль зацепления, мм; mh ⋅= 2  – высота зуба, мм. 
Диаметр внешней окружности шестерни, м  

( )2+⋅= zmD . 

Частота вращения шестерни (насоса), об/мин 

( )Dип нн ⋅⋅= π/60 , 

где 108 ÷=ни  – окружная скорость на внешнем диаметре шестерни, м/с. 

Длина зуба шестерни, м  

н

p

nzm

V
b

⋅⋅⋅⋅

⋅
=

22

60

π
. 

Мощность, затрачиваемая на привод масляного насоса  

( )3
. 10/ −⋅⋅= нмpн pVN η , 

где 7,03,0 ÷=р  – рабочее давление масла в системе, МПа; 90,085,0. ÷=нмη  – механический к.п.д. 

масляного насоса. 
 
2.Расчет центрифуги.  
Произвести расчет двухсопловой неполнопоточной центрифуги с гидрореактивным приводом для дизеля. 

Производительность центрифуги, м3/с 

ццр VV ⋅= 2,0. , 

где цV – циркуляционный расход масла в системе, 

Площадь отверстия сопла, м2  

4/2
cc dF ⋅= π ,  

где 2=cd  – диаметр сопла центрифуги, мм. 

Частота вращения ротора центрифуги в минуту 

30

2
2

.

2
.

RV
b

a
F

RV

п
црм

c

црм

⋅⋅⋅
+

−
⋅⋅

⋅⋅

=
ρπ
ε

ρ

, 

где 1,19,0 ÷=ε – коэффициент сжатия струи масла; R  – расстояние от оси сопла до оси вращения ротора 

(таблица 2/D ) м; ( ) 410205 −⋅÷=а – момент сопротивления в начале вращения ротора, Н м; 

( ) 41010,003,0 −⋅÷=b (Н м)/(об/мин). 
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Качественная очистка масла достигается при 65004500÷=п  об/мин. 
Давление масла перед центрифугой  

( )
( )





















−⋅⋅⋅

⋅⋅−⋅






 ⋅
⋅−

⋅=
ψα

α
π

ρ
18

30
4

22

222
0

2
2

2
.

1

c

cцр

м
F

FrR
п

V

р , 

где 0r  – радиус оси ротора, (таблица) м; 86,078,0 ÷=α  – коэффициент расхода масла через сопло; 

2,01,0 ÷=ψ  – коэффициент гидравлических потерь. 

Мощность, затрачиваемая на привод центрифуги 









⋅

⋅
−

⋅⋅
⋅

⋅

⋅⋅⋅⋅
= R

п

F

VnRV
N

с

црцрм

ц 3021030
.

3

. π
ε

ρπ
. 

 
3.Расчет масленого радиатора.  
Определение поверхности охлаждения жидкостно-масленого радиатора. 

Коэффициент теплопередаче от масла к охлаждающей жидкости  

21 /1//1

1

αλδα ++
=

теп
мК  , 

где 14008001 ÷=α  – коэффициент теплоотдачи от масла к стенке радиатора, Вт/(м2 К); 0002,0=δ  – 

толщина стенки радиатора, м; 410023002 ÷=α  – коэффициент теплоотдачи от стенок радиатора к 

охлаждающей жидкости, Вт/(м2 К); тепλ – коэффициент теплопроводности, Вт/(м К) 

Для латуни и алюминиевых сплавов…………………………80-125 
Для нержавеющей стали………………………………………10-20 
Поверхность охлаждения масляного радиатора, омываемая охлаждающей жидкостью, м2  

( )срводсрмм

м
м ТТК

Q
F

.. −⋅
= , 

где мQ – количества тепла, отводимого маслом от двигателя, Дж/с; 363348. ÷=срмТ  – средняя 

температура масла в радиаторе, К; 358343. ÷=сржТ – средняя температура охлаждающей жидкости в 

радиаторе, К. 

 

 

Наименование 

Марка двигателя  

ЗИЛ-130 Д-20 СМД-14 ЯМЗ-240 

Производительность 

црV . , дм3/с 
 

0,125 
 

0,117 
 

0,13 
 

0,167 

Частота вращения 
п , об/мин 

 
5000 

 
6000 

 
6000 

 
6000 

Диаметр ротора 

рd , мм. 
 

105 
 

110 
 

110 
 

115 

Диаметр оси 0d , мм 15,25 16,8 16,8 16,0 

Расстояние между 
соплами D , мм 

 
56 

 
70 

 
76 

 
80 

 

Расчет водяного насоса  
Циркуляционный расход охлаждающей жидкости в системе охлаждения, м3/с 

жжж

B
ж Тс

Q
G

∆⋅⋅
=

ρ
, 
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где 4187=жс  Дж/(кг К) – средняя теплоемкость охлаждающей жидкости;  1000=жρ  кг/м3 – средняя 

плотность охлаждающей жидкости; 126 ÷=∆ жТ  К – температурный перепад охлаждающей жидкости в 

радиаторе;  ( )α/121 ⋅⋅⋅⋅= ⋅+ mm
B nDiCQ  - теплота, передаваемая охлаждающей среде,  

здесь С  - коэффициент пропорциональности (для четырехтактного двигателя 53,045,0 ÷=С ); i  - число 

цилиндров; D  - диаметр цилиндра см; m  - показатель степени (для четырехтактного двигателя 

7,06,0 ÷=т ); п  - частота вращения коленчатого вала двигателя, об/мин; α  - коэффициент избытка 

воздуха; 
Расчетная производительность насоса, м3/с 

η/. жрж GG = , 

где 9,08,0 ÷=η  – коэффициент подачи насоса. 

Радиус входного отверстия крыльчатки, м 

( ) 2
01.1 / rсGr рж +⋅= π , 

где 211 ÷=c  – скорость охлаждающей жидкости на выходе, м/с; 02,001,00 ÷=r  –  радиус ступицы 

крыльчатки, м. 
Окружная скорость потока охлаждающей жидкости на выходе из колеса, м/с 

( )hжжpctgtgи ηρβα ⋅⋅⋅+= /1 222 , 

где 2α  и 2β   – углы между направлениями скорости 2c , 2и  и 2ω (рисунок 1), °÷= 1282α , 

°÷= 50122β ; ( ) 410155 ⋅÷=жр  – напор, создаваемый насосом, Па; 7,06,0 ÷=hη  – гидравлический 

к.п.д. 
Радиус крыльчатки колеса на выходе, м 

( )НВпиr .22 /30 ⋅⋅= π , 

где НВп .  – частота вращения крыльчатки в минуту, величина НВп .  принимается примерно на 20% меньше 

номинальной частоты вращения коленчатого вала двигателя. 

d
  

  r 
  

 
0 

   r 
  

 
1 

   

b    2    

b    1    

α    1    =    9    0    Е    

α    2    β    2    

β    2    

β    1    β    1    +    β    2    

δ    
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Рисунок 1. Схема построения профиля лопатки водяного насоса 
 
Окружная скорость входа потока, м/с 

2121 / rrии ⋅=  

Угол между скоростями 1с  и 1и  принимается °= 901α , при этом  

1111 / ββ ⇒= иctg  

Ширина лопатки на входе 1b  и на выходе 2b  (рис 1 а), м 
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( ) 1111

.
1 sin/2 czr

G
b рж

⋅⋅−⋅⋅
=

βδπ
, 

( ) r

рж

czr

G
b

⋅⋅−⋅⋅
=

222

.
2 sin/2 βδπ

 

где 83 ÷=z  – число лопаток на крыльчатке; 005,0003,021 ÷== δδ  толщина лопатки у входа и 

выхода, м; rс  – радиальная скорость потока на выходе из колеса, м/с 

2

2

и

tgр
c

hж

ж
r ⋅⋅

⋅
=

ηρ
α

. 

Ширина лопаток на входе для крыльчаток водяного насоса изменяется в пределах 

035,0010,01 ÷=b м, а на выходе 025,0004,02 ÷=b м. 

Мощность, потребляемая водяным насосом, кВт 

м

жрж
НВ

рG
N

η⋅

⋅
=

1000
.

. , 

где 9,07,0 ÷=мη  – механический к.п.д. водяного насоса. 

Величина ..НВN  составляет 0,5 – 1,0% от номинальной мощности двигателя.  

 
Расчет поверхности охлаждения водяного радиатора  

Количество воздуха, проходящего через радиатор 

( )воздвоздвоздвозд ТсQG ∆⋅=′ / ,  

где Bвозд QQ =  – количество тепла, отводимого от двигателя и передаваемого от охлаждающей жидкости к 

охлаждающему воздуху, Дж/с; 1000=воздс  Дж/(кг К) – средняя теплоемкость воздуха; 3020 ÷=∆ воздТ  

– температурный перепад воздуха в решетке радиатора, К. 
Массовый расход охлаждающей жидкости, проходящий через радиатор  

жжж GG ρ⋅=′ , 

где жG  – объемный расход охлаждающей жидкости, проходящей через радиатор. 

Средняя температура охлаждающего воздуха, проходящего через радиатор 

( )
2

..
.

воздвхвоздвхвозд
воздср

ТТТ
Т

∆−+
= ,  

где 313. =вхвоздТ  – расчетная температура воздуха перед радиатором, К. 

Для автомобильных и тракторных двигателей 328323. ÷=воздсрТ К. 

Средняя температура охлаждающей жидкости в радиаторе  

( )
2

..
.

жвхжвхж
жср

ТТТ
Т

∆−+
= , 

где 368353. ÷=вхжТ – температурный режим системы жидкостного охлаждения, К; 

126 ÷=∆ жТ – температурный перепад охлаждающей жидкости в радиаторе, К. 

Для автомобильных и тракторных двигателей 365358. ÷=жсрТ К. 

Поверхность охлаждения радиатора  

( )воздсржср

B

ТТК

Q
F

.. −⋅
= ,  

где К  – коэффициент теплопередачи, Вт/(м2 К) 
Для легковых автомобилей ……………………………………140-180 
Для грузовых автомобилей и тракторов………………………80-100. 

 
3. Расчет вентилятора. 

Плотность воздуха при средней его температуре в радиаторе  

( )воздсрBвозд ТRр .
6

0 /10 ⋅⋅=ρ , 

где BR  - удельная газовая постоянная воздуха, Дж/(кг К); 287=BR Дж/(кг К). 

Производительность вентилятора  
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воздвоздвозд GG ρ/′=  

где  воздG ′  – количество воздуха, проходящего через радиатор 

Фронтальная поверхность радиатора  

воздвоздрадфр GF ω/. = ,  

где 246 ÷=воздω  –  скорость воздуха перед фронтом радиатора, без учета скорости движения автомобиля 

или трактора, м/с. 
Соответственно диаметр, м и окружная скорость вентилятора, м/с 

π/2 . радфрвент FD ⋅= ; 

воздтрл ри ρψ /∆⋅= , 

где 1000600 ÷=∆ трр  – сопротивление воздушного тракта; лψ  – коэффициент, зависящий от формы 

лопастей (для плоских лопастей 5,38,2 ÷=лψ , для криволинейных 9,22,2 ÷=лψ ). 

Частота вращения вентилятора с раздельным приводом  

( )вентвент Dип ⋅⋅= π/60  

Мощность, затрачиваемая на привод осевого вентилятора  

( )Втрвоздвент рGN η⋅∆⋅= 1000/  

где Вη  – к.п.д. вентилятора (для осевых клепаных вентиляторов 40,032,0 ÷=Вη , а для литых  

65,055,0 ÷=Вη ). 

 

1.5.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета элементов системы смазки и системы охлаждения 

 

 

1.6 Практическое занятие №6 (2 часа). 

Тема: «Расчет элементов сцепления и коробки передач»                      
 

1.6.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать элементы сцепления 

2. Рассчитать элементы коробки передач 

 

1.6.2 Краткое описание проводимого занятия: 

РАСЧЕТ НАЖИМНОГО УСИЛИЯ СЦЕПЛЕНИЯ 
Расчетный момент сцепления  
               Мф = Менβ 

Мен - номинальный крутящий момент двигателя 

Mен 324.0:= Нм 

β - коэффициент запаса сцепления 
β =1,5 …2,5 для транспортных тракторов 
β = 2,5 … 3,5 для тракторов с/х назначения 
 

Mф Mен β⋅:=
 

Mф =
Фрикционный момент муфты сцепления Нм 

Момент передаваемый сцеплением определяется 
                  Мф = КтрРпрRсрi 
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нωω 2.1max =

Kтр- коэффициент трения 

Ктр = 0,28...0,62 - для материала накладок 

Рпр- усилие нажимных пружин 

i - число пар трения 
i = 2 - однодисковое сцепление 
i = 4 - двухдисковое сцепление 
Rср - средний радиус ведомого диска 

3

22

33

10
)(3

−×
−

−
=

dd

dD
Rср

 
D - наружный диаметр фрикционных накладок 
d - внутренний диаметр фрикционных накладок 
 
Наружный диаметр фрикционного кольца можно определить 

фд

e
н А

M
D max10

10=
 

Ме max - максимальный крутящий момент двигателя 

Memax 385.6:= Нм 

Афд = 1,9  - колесные тягачи 

Афд = 2,5 – трактора с/х назначения 

 
Окружная скорость ведомого диска при максимальной 
частоте вращения 

2
max н

фд

D
V

ω
=

 

15max += нωω
 

- дизель 

 

- двигатель с искровым зажиганием 
 

ωн- номинальная частота вращения коленчатого вала двигателя 

ωн
π nн⋅

30
:=

 
Тип двигателя  - дизель Тд = 0 

                           - двигатель с искровым зажиганием  Тд = 1 

Vфд
ωmax Dн⋅

2
:=

 
Должно соблюдаться условие  Vфд < 65...70 м/с  

Принимаем наружный диаметр фрикционных накладок по прототипу 
 
Внутренний диаметр фрикционных накладок находится в пределах 
 
                                    dвн = 110...220 мм 

Следует иметь в виду, чем больше Мен, тем больше размеры гасителя 

крутильных колебаний и, соответственно, должен быть больше 
внутренний диаметр фрикционных накладок. 
Средний радиус ведомого диска 

Rср
Dн

3 dвн
3−( ) 10 3−⋅

3 Dн
2 dвн

2−( )⋅
:=

 
Усилие нажимных пружин при включенном сцеплении 

Pпр
Mф

Kтр Rср⋅ i⋅
:=

 
Расчет  периферийных пружин 
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Усилие нажимных пружин при включенном сцеплении Pпр  
Н 

Число нажимных пружин   Zпр = 9...16 должно быть кратным  

числу отжимных рычагов. 
 
Усилие одной пружины при включенном сцеплении не должно 
превышать 800 Н. 

Pпр1
Pпр

Zпр
:=  

Жесткость пружины определяется параметрами пружины 

3
врв

4
п

пр
Dn8

Gd
с =

 

. 

G  - модуль сдвига, G 8.5 10
4⋅:=  МПа 

dп - диаметр проволоки dп = 3,0...4,5 мм 

nрв - число рабочих витков nрв = 7...9 

Полное число витков 

nпв nрв 1.5+:=  

Dв - средний диаметр витка Dв ср= 24...32 

Жесткость пружины                             
cпр

G dп
4⋅

8 nрв⋅ Dв
3⋅

:=
 

Деформация пружины при включенном сцеплении               
∆l1

Pпр1

cпр
:=

 

Число пар трения              i  

Величина отвода нажимного диска              Sнд 0.7 i⋅:=  

Деформация пружины при выключенном сцеплении   ∆l2 ∆l1 Sнд+:=  

Усилие нажимных пружин при выключенном сцеплении 

Pпрmax Zпр cпр⋅ ∆l2⋅:=  

Напряжение среза проволоки 

τпр
8 Pпрmax⋅ Dв⋅

π dп
3⋅ Zпр⋅

:=
 

Допускаемое напряжение  [τ] = 700...900 МПа 
значения – транспортным тракторам. 

Проверка фрикционных накладок по давлению 
Основным расчетным параметром фрикционных дисков является давление, как отношение 

нажимного усилия к площади поверхности трения. 

Нажимное усилие при включенном сцеплении       Pпр :=Н 

Наружный диаметр фрикционных накладок            Dн мм 

Внутренний диаметр фрикционных накладок          dвн :=мм 

Давление на фрикционные накладки 

po
4 Pпр⋅

π Dн
2 dвн

2−( )⋅
:=

 

В существующих конструкциях [po] = 0,15...0,25 МПа. 

Меньшие значения давления соответствуют с/х тракторам, большие  
Расчет пружин гасителя крутильных колебаний 

Зададимся некоторыми параметрами пружин из конструктивных соображений. 
Число пружин          Zпрг = 6 или 8 редко больше.  

Диаметр проволоки                 dпрг = 4,0...6,0 мм 

Средний диаметр витка          Dсрпрг = 16...22 мм  
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Полное число витков nпг = 5...8 

Жесткость пружины спрг = 100...300 Н/мм 

Максимальное усилие, сжимающее одну пружину 

пргпрг

фвп
прг rZ

МК
Р =1

 

Расчетный фрикционный момент сцепления 
Коэффициент возможной перегрузки Квп= 1,2...1,3 

Радиус приложения усилия к пружине (расстояние от оси вращения до продольной оси пружины) 
ориентировочно можно определить. 

r
D

dr српрг
внпрг ∆−−=

2

 

Внутренний диаметр фрикционной накладки           dвн мм 

Расстояние по радиусу от внутреннего диаметра фрикционной накладки до наружного диаметра 
пружины,                              ∆r = 5...10 мм 

rпрг
dвн

2

Dсрпрг

2
− ∆r−









10
3−⋅:=  

Pпрг
1.25 Mф⋅

rпрг Zпрг⋅
:=  

Касательные наряжения в пружине рассчитывают с учетом кривизны витка. Обозначим отношение 

cг
Dсрпрг

dпрг
:=  

3,95 < cr <4.55 

Коэффициент, учитывающий кривизну витка 

Kкв
4 cг⋅ 1−

4 cг⋅ 4−

0.615

cг
+:=  

Касательные напряжения 

τ
8 Pпрг⋅ Dсрпрг⋅ Kкв⋅

π dпрг
3⋅

:=
 

Допустимое напряжение           [τ] = 700...900 МПа 
Расчет ступицы ведомого диска 

Расчетный фрикционный момент сцепления          Mф :=Нм 

Определим диаметр вала по впадинам шлицев 

d1кп 12.8

3
Mф

9.807
⋅:=  

Выбираем шлицы  по справочнику        пример: 50х46х8х9 
 

Наружный диаметр шлицев               D1кп м 

 

Внутренний диаметр шлицев             d1кп :=м 

Число шлицев                           Zшл := 
 

Ширина шлица                         bшл :=м 

 

rсршл 0.25 D1кп d1кп+( )⋅:=  Средний радиус шлицев 

Длина шлицев                                                     lшл1кп := м 

 

Коэффициент точности прилегания                 αшл  
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Усилие смятия шлицев                                       Pшл1кп
Mф

rсршл
:=  

 

 
 

Площадь смятия шлицев   Fшл1кп 0.5 D1кп d1кп−( )⋅ lшл1кп Zшл⋅:=  

Напряжение смятия шлицев               σсм1кп
Pшл1кп

Fшл1кп αшл⋅ 10
6⋅

:=  

Допустимое напряжение      [σсм] = 150...300 МПа 

Напряжение среза шлицев    τ1кп
Pшл1кп

Zшл lшл1кп⋅ bшл⋅ αшл⋅ 10
6⋅

:=  

Допустимое напряжение        [τ] = 50...150 МПа 
Расчет привода сцепления 

Усилие на педали должно быть при отсутствии усилителя не более 
- 250 Н для транспортных тракторов 

- 300 Н для тракторов с/х назначения              Pпед Н 

Максимальное усилие нажимных пружин      Pпрmax Н 

Передаточное число привода                            Iпр
Pпрmax

Pпед
:=  

Передаточное число привода слагается 
Iпр = IпедIгпрIвилIвр 

Iпед - передаточное число педального привода  Iпед= 3,5...4,5 

Iгпр - передаточное число гидропривода зависит от соотношения          диаметров главного и рабочего 

цилиндров 

dгц - диаметр главного цилиндра       dгц 22.0:= мм 

dрц - диаметр рабочего цилиндра        dрц 22.0:= мм 

Iгпр
dгц

2

dрц
2

:=
 

Iвил - передаточное число вилки выключения сцепления 

                         Iвил = 2,5...3,5 

Iвр - передаточное число выжимных рычагов 

                         Iвр = 4,0...6,0 

Iпр Iпед Iгпр⋅ Iвил⋅ Iвр⋅:=  

Принимаем число кратное 5  
Полный ход педали сцепления 
                        Sпед = SндIпр + ∆*IпедIгпрIвил 

∆ - зазор между рычагами выключения и выжимным подшипником 
                                      ∆ = 2,5...4,0 мм 

Sнд - перемещение нажимного диска        Sнд 1.4:= мм 

Sпед Sнд Iпр⋅ ∆ Iпед⋅ Iгпр⋅ Iвил⋅+:=  

Полный ход педали сцепления должен быть в пределах 120...190 мм. 
Максимальное усилие на педали 

Pпедмакс
Pпрmax

Iпр
:=  

Расчет рычагов выключения сцепления 
Напряжения изгиба определяются выражением 
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врврвр

пр

и WnI

lР
max=σ

 

Рпрmax - максимальное усилие нажимных пружин 

l - расстояние от точки приложения усилия  выжимного подшипника     до опасного сечения (места 
крепления или упора рычага) 
                                          l = 80...100 мм  
nвр - число выжимных рычагов                           nвр = 3...4 

Iвр - передаточное число выжимных рычагов 

Wвр - момент сопротивления изгибу 

Для прямоугольного сечения рычага  bврх hвр  момент сопротивления изгибу 

bвр 0.015:= м         hвр 0.010:= м 

Wвр
bвр hвр

2⋅

6
:=  

σври
Pпрmax l⋅

Iвр nвр⋅ Wвр⋅ 10
6⋅

:=  

 [σи] = 300 МПа  - сталь 10, сталь 15 

[σи] = 150 МПа  - ковкий чугун 

Работа буксования сцепления 

Работу буксования сцепления определим по эмпирической формуле 

cmaxе

2
двmaxea

б MМ

MJ5,0
L

−

ω
=

 

Максимальный крутящий момент двигателя        MemaxНм 

Ja - момент инерции автомобиля, приведенный к валу сцепления 

2
2ko

2
зaврм

a
)II(

RmK
J =

 

Io - передаточное число главной передачи 

Для тракторов с/х назначения расчеты ведут на первой передаче, 

для транспортных тракторов -на первой или второй передаче.  Ik1  

Кврм - коэффициент вращающихся масс 

Kврм 1.04 0.0015 Io Ik1⋅( )2⋅+:=  

mа - полная масса трактора 

Rз - радиус качения ведущего колеса 

Ja
Kврм ma⋅ Rз

2⋅ 1000⋅

Io Ik1⋅( )2
:=  

Номинальная частота вращения коленчатого вала двигателя          nн :=
об

мин
 

 
Угловая частота вращения коленчатого вала  двигателя 

ωн
π nн⋅

30
:=  
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Работу буксования рассчитывают при частоте вращения коленчатого вала двигателя ωдв = Кnωн,           

где Кn = 0.6...0.7 

Mc - момент сопротивления движению автомобиля, приведенный к валу сцепления 

тр2ko

зaдор
c КпдII

RgmK
M =

 

Кдор - приведенный коэффициент дорожного сопротивления, для хорошей дороги  Кдор = f = в 

зависимости от типа движителя 
Кпдтр - механический кпд трансмиссии 

Kпдтр 0.895:=  

Mc
Kдор ma⋅ Rз⋅ 9.807⋅

Io Ik1⋅ Kпдтр⋅
:=  

Работа буксования сцепления 

Lб
0.5 Ja⋅ Memax⋅ ωдв

2
⋅

Memax Mc−( ) 1000⋅
:=

          

Дж 

Суммарная площадь накладок сцепления 

Наружный диаметр фрикционных накладок                  Dн см 

Внутренний диаметр фрикционных накладок                 dвн :=см 

Число пар трения                                       i 2:=  

Fнак
π Dн

2
dвн

2−( )⋅ i⋅

4
:=

           
см

2
 

Удельная работа буксования сцепления 

Lбуд
Lб

Fнак
:=

                                     

Дж

см
2

 

Допустимая удельная работа буксования 

-для трактора с/х назначения              [Lбуд] = 15...120 Дж/см2 

- для транспортного трактора               [Lбуд] = 50...70 Дж/см2 

Нагрев нажимного диска 
      Повышение температуры нажимного диска за одно включение сцепления 

нднд

бпт

сm

LК
Т =∆

 

Кпт - коэффициент перераспределения теплоты 

        -однодисковое сцепление  Кпт = 0,5 

        - двухдисковое сцепление  Кпт = 0,25 

Lб - работа буксования сцепления      Дж 

снд -  теплоемкость чугуна                   
Дж

кг
0









 

Наружный диаметр фрикционных накладок                Dн см 

Внутренний диаметр фрикционных накладок              dвн :=мм 

 Плотность чугуна                                                            ρч 7.5:=
г

см
3

 

Толщина нажимного диска hнд = 1,5...2,0 см 

Масса нажимного диска 



 39

mнд
π Dн 10+( )2

dвн 10−( )2−



⋅ hнд⋅ ρ ч⋅

4 10
3⋅

:=  

Нагрев нажимного диска 

o 

∆T
Kпт Lб⋅

mнд cнд⋅
:=

 

Допустимый нагрев нажимного диска за одно включение 

                              [∆T = 10...15o 
 

Кинематический расчет зубчатых колес 3-х вальной КП 

12

11

E

A B
C

D

Ao

F

Cfr

2

1

7 5

3

8
6 4

C54 C32

9

10

 

Рекомендуемые значения нормального модуля 
 
Мф, Нм   100...200      201...400      401...600      601...800      801...1000 

mn, мм     2,25...2,5     2,6...3,75      3,76...4,25    4,26...4,5      4,6...6,0                

Кинематическая схема 3-х вальной коробки передач 

С32, С54 - синхронизаторы 

Cfr - сцепление фрикционное 

Максимальный момент, передаваемый сцеплением   Mф :=Нм 

Все зубчатые колеса коробки передач  выполним с одним нормальным модулем 

mn мм 

Рассчитаем межосевое расстояние с учетом передаваемого момента 

3
фo MaA ×=

 

а = 14,5...16,0 - для легковых автомобилей 
а = 17,0...21,5 - для грузовых автомобилей 

    
Ao a

3
Mф⋅:=

              
Ao

  
мм 

Округляем             Ao
  
мм 

Угол наклона зубьев шестерен постоянного зацепления, в градусах β
 
в радианах 

βp
β π⋅

180
:=  
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Сумма чисел зубьев пары, находящейся в зацеплении Zсум
2 Ao⋅ cos βp( )⋅

mn
:=  

Примем              Zсум := 

Передаточное число КП на первой передаче Ik1  

Передаточное число шестерен постоянного зацепления      Iпз Ik1:=
            

Iпз = 

Число зубьев пары постоянного зацепления            Z1
Zсум

Iпз 1+
:=  

 

Примем  Z1  

Z2 Zсум Z1−:=
 
 

Фактическое передаточное число пары постоянного зацепления Iпз
Z2

Z1
:=  

 

Диаметры делительных окружностей пары постоянного зацепления dд1
Z1 mn⋅

cos βp( ):=
           

мм
         

dд2 2 Ao⋅ dд1−:=
  
мм 

Для колес с коррегированными зубьями высота головки зуба составляет  h = 0.8mn. 

Диаметры окружностей вершин da1 dд1 1.6 mn⋅+:=
  
мм 

da2 dд2 1.6 mn⋅+:=
  
мм 

Диаметры окружностей впадин  df1 dд1 2.5 mn⋅−:=
  
мм 

df2 dд2 2.5 mn⋅−:=
  
мм 

Рассчитаем число зубьев шестерен 1,  2, 3, 4 (или 5) передач. 
Для прямой передачи зубчатые колеса не нужны. 
Передаточные числа пары шестерен для этих передач 
                          In = Ikn / Iпз 

Передаточные числа коробки передач Ik2 :=
 
Ik3 :=

  
Ik4

 
Ik5 

Передаточные числа пары шестерен: 

 - первая передача  I1
Ik1

Iпз
:=  

 - вторая передача   I2
Ik2

Iпз
:=  

 - третья передача  I3
Ik3

Iпз
:=  

- четвертая  передача  I4
Ik4

Iпз
:=

                                   

Принимаем  I4  

- пятая передача         I5
Ik5

Iпз
:=

                                    

Принимаем I5 := 

Числа зубьев шестерен         Z3
Zсум

I1 1+
:=

              

Принимаем Z3 := 
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Z4 Zсум Z3−:=
              

Z5
Zсум

I2 1+
:=

                  

Принимаем  Z5  

Z6 Zсум Z5−:=
                                                         

Принимаем  Z6  

Z7
Zсум

I3 1+
:=

                                                              

Принимаем   Z7        

 

Z8 Zсум Z7−:=
              

Z9
Zсум

I4 1+
:=

  

Принимаем          Z9  

 

Z10 Zсум Z9−:=
            

Принимаем Z10
     

Z11
Zсум

I5 1+
:=

  

Z11  

Принимаем          Z12 Zсум Z11−:=  

 

Принимаем            Z12 := 
Определим размеры шестерен 

Первая передача 

Делительные диаметры 

dд3
Z3 mn⋅

cos βp( ):=
           

мм 

dд4 2 Ao⋅ dд3−:=
    

мм 

Диаметры окружностей вершин 

da3 dд3 1.6 mn⋅+:=
           

мм 

da4 dд4 1.6 mn⋅+:=
           

мм 

Диаметры окружностей впадин 

df3 dд3 2.5 mn⋅−:=
             

мм 

df4 dд4 2.5 mn⋅−:=
             

мм 

Вторая передача 

Делительные диаметры 

dд5
Z5 mn⋅

cos βp( ):=
               

мм 

dд6 2 Ao⋅ dд5−:=
        

мм 

Диаметры окружностей вершин 

da5 dд5 1.6 mn⋅+:=
    

мм 

da6 dд6 1.6 mn⋅+:=
      

мм 

Диаметры окружностей впадин 

df5 dд5 2.5 mn⋅−:=
      

мм 

df6 dд6 2.5 mn⋅−:=
     

мм 

Третья передача 

 Делительные диаметры 

dд7
Z7 mn⋅

cos βp( ):=
                 

мм 

dд8 2 Ao⋅ dд7−:=
           

мм 

Диаметры окружностей вершин 

da7 dд7 1.6 mn⋅+:=
       

мм 
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da8 dд8 1.6 mn⋅+:=
        

мм 

Диаметры окружностей впадин 

df7 dд7 2.5 mn⋅−:=
  
мм 

df8 dд8 2.5 mn⋅−:=
   
мм 

Четвертая передача 

Делительные диаметры 

dд9
Z9 mn⋅

cos βp( ):=
         

мм 

dд10 2 Ao⋅ dд9−:=
      

мм 

Принимаем       dд10 :=
  
мм 

Диаметры окружностей вершин 

da9 dд9 1.6 mn⋅+:=
  
мм 

Принимаем
  
da9 :=

 
мм 

da10 dд10 1.6 mn⋅+:=
   
мм 

Принимаем  da10
  
мм 

Диаметры окружностей впадин 

df9 dд9 2.5 mn⋅−:=
    

мм 

Принимаем   df9 :=
  
мм 

df10 dд10 2.5 mn⋅−:=
       

мм 

Принимаем         df10
  
мм 

Пятая передача 

Делительные диаметры 

dд11
Z11 mn⋅

cos βp( ):=
           

мм 

dд12 2 Ao⋅ dд11−:=
    

мм 

Принимаем               dд12
       

мм 

Диаметры окружностей вершин 

da11 dд11 1.6 mn⋅+:=
           

мм 

Принимаем
           

da11
     

мм 

da12 dд12 1.6 mn⋅+:=
         

мм 

Принимаем           da12 :=
  
мм 

Диаметры окружностей впадин 

df11 dд11 2.5 mn⋅−:=
        

мм 

Принимаем         df11
     

мм 

df12 dд12 2.5 mn⋅−:=
        

мм 

Принимаем   df12 :=
      

мм 

Фактические значения передаточных чисел коробки передач: Iк1 Iпз
Z4

Z3
⋅:=  

 

Отклонение от расчетной величины 

∆1
Iк1 Ik1−

Ik1
:=

          

Iк2 Iпз
Z6

Z5
⋅:=  
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∆2
Iк2 Ik2−

Ik2
:=

          

 

Iк3 Iпз
Z8

Z7
⋅:=

         

∆3
Iк3 Ik3−

Ik3
:=  

 

Iк4 Iпз
Z10

Z9
⋅:=

       

 

 

Принимаем    ∆4
Iк4 Ik4−

Ik4
:=  

 

Iк5 Iпз
Z12

Z11
⋅:=  

 

Принимаем           ∆5
Iк5 Ik5−

Ik5
:=  

Отклонения от расчетных величин не должны превышать 5%. 
 
Ширину зубчатых колес для всех передач принимаем одинаковой 

Коэффициент ширины зубчатого колеса  Кbш = 5...8 

 

bш Kbш mn⋅:=
        

мм 

Расчет сил, действующих на зубчатые колеса 
3-х вальной КП 
 

Кинематическая схема КП - четвертая передача прямая, пятая - ускоряющая. 

E

A B
C

D

Ao

F

C?

2

1

7 5

3

8
6 4

C54 C32

11

12

 

Кинематическая схема КП - пятая передача прямая. 
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E

A B
C

D

Ao

F

C?

2

1

7 5

3

8
6 4

C54 C32

9

10

 

На зубья шестерен постоянного зацепления привода промежуточного вала действуют силы: 

1

емакс
2,1 r

М
Р =

 

β= tgРР 2,12,1х

 

- окружная 

- осевая 

βα coscos
2,1

2,1

P
P

n
=

 

β

α
=

cos

tgP
P 2,1

2,1p

 

- радиальная 

- нормальная 

r1 - радиус делительной окружности шестерни постоянного зацепления 

α - угол профиля зуба 
β - угол наклона зуба 

На зубья шестерен n-ой передачи действуют силы: 
  

n

knmaxe
n r

IM
P =

 

nnxn tgPP β=
 

- окружная 

- осевая 

n

n
pn cos

tgP
P

β
α

=

 

n

n
nn coscos

P
P

βα
=

 

- радиальная 

- нормальная 
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Ikn - передаточное число коробки на n-ой передаче 

rn - радиус делительной окружности зубчатого колеса n-ой  

      передачи на вторичном валу 
βn - угол наклона зубьев шестерен n-ой передачи 

Силы, действующие в зацеплении шестерен привода промежуточного вала 

Диаметр делительной окружности шестерни  
 привода промежуточного вала 

dд1 97.1:=  

мм 

Угол наклона зубьев шестерен  β = 25о 

βp 0.436:=  

Угол зацепления шестерен  α = 20о 

αp 0.349:=  

Фрикционный момент 

Mф 486:=  

мм 

Окружное усилие 

P12
2000 Mф⋅

dд1
:=  

P12 1.001 10
4×=  

Н 

Радиальное усилие 

Pp12
P12 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  

Pp12 4.019 10
3×=  

H 

Осевое усилие 

Px12 P12 tan βp( )⋅:=  

Px12 4.664 10
3×=  

H 

Силы, действующие в зацеплении шестерен первой передачи 

Диаметр делительной окружности зубчатого колеса первой передачи 

dд4 218.5:=  

мм 

Передаточное число КП на первой передаче 

Iк1 5.04:=  

Окружное усилие 

P34
2000 Mф⋅ Iк1⋅

dд4
:=  

P34 2.242 10
4×=  

H 

Радиальное усилие 

Pp34
P34 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  
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Pp34 9.001 10
3×=  

H 

Осевое усилие 

Px34 P34 tan βp( )⋅:=  

Px34 1.045 10
4×=  

H 

Силы, действующие в зацеплении шестерен второй передачи  
Диаметр делительной окружности зубчатого колеса второй передачи 

dд6 178.8:=  

мм 

Передаточное число КП на второй передаче 

Iк2 2.97:=  

Окружное усилие 

P56
2000 Mф⋅ Iк2⋅

dд6
:=  

P56 1.615 10
4×=  

H 

Радиальное усилие 

Pp56
P56 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  

Pp56 6.482 10
3×=  

H 

Осевое усилие 

Px56 P56 tan βp( )⋅:=  

Px56 7.522 10
3×=  

H 

Силы, действующие в зацеплении шестерен третьей передачи  
Диаметр делительной окружности зубчатого колеса третьей передачи 

dд8 134.6:=  

мм 

Передаточное число КП на третьей передаче 

Iк3 1.71:=  

Окружное усилие 

P78
2000 Mф⋅ Iк3⋅

dд8
:=  

P78 1.235 10
4×=  

H 

Радиальное усилие 

Pp78
P78 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  

Pp78 4.957 10
3×=  

H 
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Осевое усилие 

Px78 P78 tan βp( )⋅:=  

Px78 5.753 10
3×=  

H 

Силы, действующие в зацеплении шестерен четвертой передачи  
Диаметр делительной окружности зубчатого колеса четвертой передачи 

Примечание- для прямой передачи условно принимаем dд10 = 1000000 

dд10 1000000:=  

мм 

Передаточное число КП на четвертой передаче 

Iк4 1:=  

Окружное усилие 

P910
2000 Mф⋅ Iк4⋅

dд10
:=  

P910 0.972=  

H 

Радиальное усилие 

Pp910
P910 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  

Pp910 0.39=  

H 

Осевое усилие 

Px910 P910 tan βp( )⋅:=  

Px910 0.453=  

H 

Силы, действующие в зацеплении шестерен пятой передачи  
Диаметр делительной окружности зубчатого колеса пятой передачи 

Примечание- если пятая передача прямая или она отсутствует условно принимаем dд12 = 1000000 

dд12 1000000:=  

мм 

Передаточное число КП на пятой передаче 

Iк5 1:=  

Окружное усилие 

P1112
2000 Mф⋅ Iк5⋅

dд12
:=  

P1112 0.972=  

H 

Радиальное усилие 

Pp1112
P1112 tan αp( )⋅

cos βp( ):=  

Pp1112 0.39=  

H 

Осевое усилие 

Px1112 P1112 tan βp( )⋅:=  

Px1112 0.453=  
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H 

Расчет зубчатых колес на прочность 

Наиболее нагруженными являются зубчатые колеса первой передачи, 
 поэтому прочностные расчеты выполним для этих колес. 
Число зубьев шестерни первой передачи 

Z1 23:=  

Напряжение от изгиба и сжатия можно определить по формуле Люиса 

ybt

Р

n
и =σ

 

Р - окружное усилие на колесе, 
b - ширина колеса, 
tn - шаг по делительной окружности 

mn - нормальный модуль 

mn 4.0:=  

мм 

tn π mn⋅:=  

tn 12.566=  

мм 

y - коэффициент профиля зуба. Его можно рассчитать по эмпирической формуле с учетом приведенного числа зубьев. 
Угол наклона зубьев 

βp 0.43:=  

Zпр
Z1

cos βp( )3
:=  

Zпр 30.626=  

Z1 - число зубьев меньшего колеса первой передачи 

y 0.154
1.23

Zпр
−

3.33

Zпр
2

+:=  

y 0.117=  

Окружное усилие на зубьях шестерен 1-ой перелачи 

P34 2242:=  

H 

Ширина шестерни 

bш 32:=  

мм 

Напряжение от изгиба и кручения 

σи
P34

bш tn⋅ y⋅
:=  

σи 47.495=  

МПа 

[σи] = 700...800МПа 

Контактные напряжения можно определить по формуле Герца: 
 
Модуль упругости для стали 

E 2 10
5⋅:=  

МПа 

Делительные диаметры зубчатых колес первой передачи 
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dд3 101.5:=  

мм 

dд4 218.5:=  

мм 

Угол зацепления 

αp 0.349:=  

σk 0.418 cos βp( )⋅
P34 E⋅

bш sin αp( )⋅ cos αp( )⋅

2

dд3

2

dд4
+








⋅⋅:=  

σk 426.214=  

МПа 

Допустимое контактное напряжение 

[σк] = 1100...1300МПа 

Расчет первичного вала (2-х вальная КП) 

Схема сил, действующих на первичный вал на 1-ой передаче 

AB

c

a b

P

Pp

Px

ro

 

Силы, действующие на шестерню 
                             -окружная 
 
                             - радиальная 
 
                             - осевая 

P34 22420:=  

Н 

Pp34 9001:=  

Н 

Px34 10450:=  

Н 

Фрикционный момент 

Mф 486:=  

Нм 

Ширина шестерни 

bш 0.032:=  
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м 

Межосевое расстояние 

Ao 0.16:=  

м 

Диаметр вторичного вала 

d2кп 0.45 Ao⋅:=  

d2кп 0.072=  

м 

Делительный диаметр шестерни 1-ой передачи 

dд3 0.053:=  

м 

Расстояние между опорами первмчного вала для 2-х вальной КП 
определяется из соотношения  

d

кп

с

d
с 2=

 

где сd = 0,18...0,21  Принимаем 

cd 0.18:=  

м 

c
d2кп

cd
:=  

c 0.4=  

м 

Расстояние от шестерни до ближайшей опоры 

b 0.050:=  

м 

a c b−:=  

a 0.35=  

мм 

Реакции опор в вертикальной плоскости 

RAB
Pp34 a⋅

c
:=  

RAB 7.876 10
3×=  

Н 

RBB
Pp34 b⋅

c
:=  

RBB 1.125 10
3×=  

Н 

Реакции опор в горизонтальной плоскости 

RAГ
P34 a⋅

c
:=  

RAГ 1.962 10
4×=  

Н 
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RBГ
P34 b⋅

c
:=  

RBГ 2.802 10
3×=  

Н 

Максимальный изгибающий момент 

Mиз
P34 a⋅ b⋅( )

c









2
Pp34 a⋅ Px34 dд3⋅ 0.5⋅−( ) b⋅

c
Px34 dд3⋅ 0.5⋅+









2

+:=  

Mиз 1.169 10
3×=  

Нм 

Диаметр вала с учетом суммарного напряжения от изгиба и кручения 

Эквивалентный момент 

Mэ Mиз
2

Mф
2+:=  

Mэ 1.266 10
3×=  

Нм 

Допускаемое напряжение 

σ( ) 200:=  

МПа 

dв

3
Mэ 1000⋅

0.1 σ( )⋅
:=  

dв 39.854=  

мм 

Примем  

dв 38:=  

мм 

Шлицы 50х46х8х9 (см. Расчет сцепления) заменим на шлицы 42х38х8х7 

Шлицы вала рассчитывают на смятие    

шшшшшш

maxк
см ZL)dD)(dD(

М4

−+
=σ

 

Dш и dш - наружный и внутренний диаметр шлицев 

Lш - длина шлицев 

Zш - число шлицев 

Выбираем шлицы средней серии 

Zш 8:=  

bшл 0.007:=  

м 

dш 0.038:=  

м 

Dш 0.042:=  

м 

σсм
Mф 4⋅

10
6

Dш dш+( )⋅ Dш dш−( )⋅ bш⋅ Zш⋅
:=  
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σсм 23.73=  

МПа 

[σсм] = 150...200 МПа 

Напряжение среза шлицев 

τср
Mф 2⋅

Dш dш−( ) bш⋅ bшл⋅ Zш⋅ 10
6⋅

:=  

[τср] = 150...200 МПа 

τср 135.603=  

МПА 

РАСЧЕТ ВАЛОВ НА ПРОГИБ 

Прогиб обычно рассчитывают для первичного и вторичного валов. 
Диаметр промежуточного вала выбирают из конструктивных  
соображений, выполняя его в виде блока шестерен или заодно целое 
с ведущей шестерней первой передачи. 
Диаметр первичного вала 

d1кп 0.040:=  

м 

Диаметр вторичного вала 

d2кп 0.055:=  

м 

Расстояние между опорами первичного вала 

aпв 0.276:=  

м 

Расстояние между опорами вторичного вала 

cвв 0.261:=  

м 

Расстояние от шестерни до опоры первичного вала 

bпв 0.040:=  

м 

Расстояние от зубчатого колеса до опоры  
вторичного вала 

bвв 0.050:=  

м 

Делительный диаметр шестерни первичного вала 

dд1 0.0971:=  

м 

Делительный диаметр зубчатого колеса 
вторичного вала 

dд4 0.2185:=  

м 

Силы, действующие в зацеплении шестерен 

P12 10010:=  

Н 

P34 22420:=  

Н 

Pp12 4019:=  

Н 

Pp34 9001:=  
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Н 

Px12 4664:=  

Н 

Px34 10450:=  

Н 

Реакции опоры В в горизонтальной и вертикальной плоскостях 

RВГ 11460:=  

Н 

RBB 4600:=  

Н 

Модуль упругости для стали 

E 2.0 10
5⋅:=  

МПа 

Экваториальный момент инерции сечения первичного вала 

Jпвэ
π d1кп

4⋅

64
:=  

Jпвэ 1.257 10
7−×=  

м
4

 

Прогиб первичного вала в вертикальной плоскости 

Yпвв
Pp12 RBB+( ) bпв

2⋅ aпв⋅

3 E⋅ Jпвэ⋅ 10
3⋅

Px12 0.5⋅ dд1⋅ bпв⋅ 2 aпв⋅ 3 bпв⋅+( )⋅

6 E⋅ Jпвэ⋅ 10
3⋅

−:=  

Yпвв 0.01=  

мм 

Экваториальный момент инерции сечения вторичноговала 

Jввэ
π d2кп

4⋅

64
:=  

Jввэ 4.492 10
7−×=  

м
4

 

Прогиб вторичного вала в вертикальной плоскости 

Yввв
Pp34 cвв bвв−( )2⋅ bвв

2⋅

3000 cвв⋅ E⋅ Jввэ⋅

Px34 dд4⋅ cвв bвв−( )⋅ bвв⋅ cвв bвв 2⋅−( )⋅

6000 E⋅ Jввэ⋅ cвв⋅
−

bвв

cвв
Yпвв⋅+:=

Yввв 0.011−=  

мм 

Прогиб первичного вала в горизонтальной плоскости 

Yпвг
P12 RВГ−( ) bпв

2⋅ aпв⋅

3000 E⋅ Jпвэ⋅
:=  

мм 

Yпвг 8.493− 10
3−×=  

Прогиб вторичного вала в горизонтальной плоскости 
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Yввг
P34 cвв bвв−( )2⋅ bвв

2⋅

3000 cвв⋅ E⋅ Jввэ⋅

bвв

cвв
Yпвг⋅−:=  

Yввг 0.037=  

мм 

Допустимые значения прогиба: 
   - в вертикальной плоскости      Yв = ( 0,05...0,10)мм 

   - в горизонтальной плоскости   Yг = (0,10...0,15)мм 

 
Суммарный прогиб 

первичного вала 

Yсумпв Yпвв
2

Yпвг
2+:=  

Yсумпв 0.013=  

мм 

вторичного вала 

Yсумвв Yввв
2

Yввг
2+:=  

Yсумвв 0.039=  

мм 

Допустимый суммарный прогиб  Yсум < 0.20мм. 

УГЛЫ   ПЕРЕКОСА   ЗУБЧАТЫХ  КОЛЕС 

Расчеты выполняют для ведущей шестерни Z1 первичного вала и 

ведомого зубчатого колеса Z4 вторичного вала. 

Диаметр первичного вала 

d1кп 40:=  

мм 

Диаметр вторичного вала 

d2кп 55:=  

мм 

aпв 276:=  

мм 

Расстояние между опорами первичного вала 

cвв 261:=  

мм 

Расстояние между опорами вторичного вала 

Расстояние от шестерни до опоры первичного вала 

bпв 40:=  

мм 

Расстояние от зубчатого колеса до опоры  
вторичного вала 

bвв 50:=  

мм 

Делительный диаметр шестерни первичного вала 

dд1 97.1:=  

мм 

Делительный диаметр зубчатого колеса 
вторичного вала 

dд4 218.5:=  

мм 

aвв cвв bвв−:=  
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Силы, действующие в зацеплении шестерен 

P12 10010:=  

Н 

P34 22420:=  

Н 

Pp12 4019:=  

Н 

Pp34 9001:=  

Н 

Px12 4664:=  

Н 

Px34 10450:=  

Н 

Реакции опоры В в горизонтальной и вертикальной плоскостях 

RАГ 1448:=  

Н 

RАВ 581:=  

Н 

Модуль упругости для стали 

E 2.0 10
5⋅:=  

МПа 

Экваториальный момент инерции сечения 
 - первичного вала 

Jпвэ 1.257 10
5⋅:=  

мм
4

 

- вторичного вала 

Jввэ 1.257 10
5⋅:=  

мм
4

 

Прогиб первичного вала в вертикальной плоскости 

Yпвв 0.013−:=  

мм 

 Угол перекоса зубчатого колеса Z1 относительно горизонтальной оси 

Θ1г
Pp12 RАВ+( ) 2 aпв⋅ 3 bпв⋅+( )⋅ bпв⋅

6 E⋅ Jпвэ⋅

Px12 dд1⋅ aпв 3 bпв⋅+( )⋅

6 E⋅ Jпвэ⋅
−:=  

Θ 1г 3.692− 10
4−×=  

рад 

Угол перекоса зубчатого колеса Z4 относительно горизонтальной оси 

Θ4г
Px34 dд4⋅ aвв

2
aвв bвв⋅− bвв

2+( )⋅

6 cвв⋅ E⋅ Jввэ⋅

Pp34 aвв⋅ bвв⋅ bвв aвв−( )⋅

3 cвв⋅ Jввэ⋅ E⋅
+

Yпвв

cвв
−:=  

Θ 4г 1.388 10
3−×=  

рад 

Угол перекоса зубчатого колеса Z1 относительно вертикальной оси 
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Θ1в
P12 RАГ−( ) bпв⋅ 2 aпв⋅ 3 bпв⋅+( )⋅

6 E⋅ Jпвэ⋅
:=  

Θ1в 1.526 10
3−×=  

рад 

Угол перекоса зубчатого колеса Z4 относительно вертикальной оси 

Θ4в
P34 aвв⋅ bвв⋅ bвв aвв−( )⋅

3 cвв⋅ E⋅ Jввэ⋅
:=  

Θ4в 1.935− 10
3−×=  

рад 

Перекос зубчатых колес не должен превышать Θ = 2х10-3 рад. 

 

1.6.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета элементов сцепления и расчета элементов коробки 

передач. 

 

1.7 Практическое занятие №7 (2 часа). 

Тема: «Расчет элеменетов карданной и главной передачи»           
 

1.7.1 Задание для работы: 

1. Рассчитать асинхронный шарнир 

2. Рассчитать шарнир равных угловых скоростей 

3. Рассчитать карданный вал с ШРУС 

4. Рассчитать крутящий момент 

5. Рассчитать цилиндрическую передачу 

6. Рассчитать коническую передачу 

7. Рассчитать гипоидную передачу 

8. Рассчитать конические роликоподшипники ведущего вала 

 

1.7.2 Описание (ход) работы: 
 

РАСЧЕТ  КАРДАННОГО АСИНХРОННОГО ШАРНИРА 
Расчетный крутящий момент 
Мр = МфIк1 

 

Передаточное число коробки на первой передаче 
Максимальный крутящий момент, 
передаваемый сцеплением 

 

Нм 
Номинальная частота вращения коленвала 

 

об / мин 

Iк1 7.442:=

Mф 317:=

nн 3200:=
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Нм 
Частота вращения коленвала при максимальном 
 крутящем моменте 

 

 
Окружное усилие на крестовине карданного шарнира    

r - радиус приложения силы 
Расчет  крестовины  карданного  шарнира  

Напряжение изгиба щипа крестовины  

Допустимое напряжение на изгиб 
 

МПа 
Примем  r = 2,5lш 

Диаметр шипа определится 
 

 

М 
Выбираем подшипник  4024103 
Внутренний диаметр подшипника 

 

М 
Длина иголок 

 

М 

Mр Mф Iк1⋅:=

Mр 2.359 10
3×=

nм 1800:= об

мин

r

М
Р р

крест 2
=

dш

lш

А

А

F

F

P

P

P√2

P√2

r

3
ш

шр
и

rd4.0

lМ
=σ

σи( ) 300:=

dш

3
Mр

σи( ) 106⋅
:=

dш 0.02=

dш 0.024:=

lи 0.012:=



 58

Диаметр иголок 
 

М 
Число иголок 

 
Длина шипа крестовины 

 

 

 

Окружное усилие 
 

 

Н 
Напряжение среза шипа крестовины 

 

 

МПа 
Допкскаемое напряжение 
[] =60...80 МПа    
Напряжение крестовины на разрыв силами  1,41Р в сечении  А-А 
площадью 2F  

 

МПа 
Площадь крестовины F в сечении А-А 

 

 

М2 
Для прямоугольного сечения  F = bхh 
Приняв 

 

 
м 
получим 

 

 

м 
Допустимая нагрузка на игольчатый подшипник 

  

 

 
Рр > P 

Расчет вилки шарнира 

dи 0.002:=

Z 40:=

lш 2 lи⋅:=

lш 0.024=

м

P
Mр

5 lш⋅
:=

P 1.966 10
4×=

τ
2 Mр⋅

5.0 lш⋅ π⋅ dш
2⋅ 10

6⋅
:=

τ 21.728=

Fl10

М2

ш

р
р ×

×
=σ

σр( ) 100:=

F 2
Mр

10 lш⋅ σр⋅ 10
6⋅

⋅:=

F 1.39 10
4−×=

b dш 0.004+:=

b 0.028=

h
F

b
:=

h 4.965 10
3−×=

γ 10:=

Pр Z lш⋅ 7900⋅ 10
4⋅

dи

3

tan γ( )
nм

Iк1
⋅

⋅:=

Pр 2.813 10
4×=

Н
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Напряжение изгиба вилки 
Допустимое напряжение 

 

МПа 
Wи - момент сопротивления изгибу 

 

плечо приложения силы 
 

м 
 

 

м3 
Ширина вилки 

 

 

м 
Выберем форму поперечного сечения вилки в опасном сечении 
х = 0 - для прямоугольного сечения, 
х = 1 - для эллиптического сечения 

 

Толщина вилки 
 

 

 
 

м 

а
с

Р
r

h
b

b

и

р
и rW2

сМ
=σ

σи( ) 80:=

c 1.5 dш⋅:=

c 0.036=

Wи c
Mр

5 lш⋅ σи( )⋅ 106⋅
⋅:=

Wи 8.847 10
6−×=

h 1.5 dш⋅:=

h 0.036=

х 1:=

b1 6
Wи

h2
⋅:=

b2 10
Wи

h
2

⋅:=

b 0.068=



 60

 

Напряжение кручения вилки 
Допустимое напряжение 
к] = 120...150 МПа 

Wкр - момент сопротивления кручению 

Для прямоугольного сечения  Wкр = f(h/b) 

  h/b         1,0     1,5     2,0      2,5     3,0 
  кw         0,208  0,231  0,246  0,258  0,267 

 

 

 

Для эллиптического сечения 

 

 

 

м3 

 

МПа 
к < [к] - условие выполнено 

Шарнир равных угловых скоростей 
Выберем диаметр шариков   dш = 20...30мм 

 

 

Радиус окружности, образующей ось канавок 
 
Rк = к*d, где k = 1,6...1.8 

 

 

 

 

Угол излома валов  = 30...35о 

 

 

 

Расчетный крутящий момент, передаваемый шарниром  

 

Нм - максимальный крутящий момент двигателя 

 

- передаточное число коробки на первой передаче 

 

- передаточное число главной передачи 
 

кр

р
к rW2

аМ
=τ

h

b
0.527=

kw 0.231:=

Wкр1 kw b⋅ h2⋅:=

Wкр2 b
h

2

5
⋅:=

Wкр 1.769 10 5−×=

τк 66.667=

dш 20:=

мм

k 1.7:=
Rk k dш⋅:=

Rk 34=

мм

γ 30:=

γр
γ π⋅

180
:=

γр 0.524=

okр
IIММ ф 1

=

Mф 396:=

Ik1 7.442:=

Io 6.45:=

Mр Mф Ik1⋅ Io⋅:=
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Окружное усилие, действующее на шарики 

 

 

 

Контактное напряжение 

 

 

 

Допускаемое контактное напряжение  [σκ] =2500...3500МПа 

РАСЧЕТ  КАРДАННОГО ВАЛА С ШНУС 
Номинальная частота вращения коленчатого вала двигателя 

 

 
Расчетный крутящий момент 

 

 
Напряжение кручения трубчатого вала  

Допустимое напряжение 
[кр] = 100...120 МПа 

Размеры вала связаны с размерами игольчатых подшипников. 
Длина иголок подшипника 

 

 

dн - наружный диаметр вала 

 

 

м 
dв - внутренний диаметр вала 

 

 

м 
Толщина стенок вала обычно составляет  2,0...3,5 мм. 

 

 

МПа < [кр] 

Длина карданного вала принимается из конструктивных 
соображений, так чтобы Lв < L 

 

м 

Mр 1.901 10
4×=

Нм

P
Mр

6 Rk⋅ cos γр( )⋅
:=

P 107.593=

кН

σk 5100
P

dш
2









1

3

⋅:=

σk 3.292 10
3×=

МПа

nн 3200:=
об

мин

Mр 2359:= Нм

)(2,0 44

вн

н

кр

dd

dМ р

−
=τ

lш 0.012:=

м

dн 6 lш⋅:=

dн 0.072=

dв dн 0.007−:=

dв 0.065=

τкр
Mр dн⋅

0.2 dн
4

dв
4−( )⋅ 10

6⋅
:=

τкр 94.117=

Lв 2.0:=
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Критическая частота вращения вала 

 

 

об/мин 
Максимальная частота вращения карданного вала 

 

 

 

об/мин 
Должно соблюдаться условие 
nкр / nmax = 1,5...2,0 

 

Угол закручивания карданного вала  

Jo - момент инерции сечения вала 

Трубчатый вал 

 

 

м3 
G - модуль упругости при кручении 

 

 

 

 

о 
Допускаемый угол закручивания 7...8о на 1м длины вала. 
Расчет шлицев вала 
Выбираем шлицы  8х46х50  Dшл < dв 

Внутренний диаветр шлицев 
 

м 
  ШЛИЦЫ.  Легкая серия. 
Наружный диаметр шлицев 

 

м 

nкр 12 10
4.⋅

dн
2 dв

2+

Lв
⋅:=

nкр 5.82 10
3×=

Iкm 1.0:=

nmax 1.2 nн⋅ Iкm⋅:=

nmax 3.84 10
3×=

nкр

nmax
1.516=

π
θ

180

GJ

LМ

o

вр=

Jo π
dн

4
dв

4−( )
64 dн⋅

⋅:=

Jo 6.152 10
6−×=

G 8.5 10
4⋅:=

МПа

Θ 180 Lв⋅
Mр

π G⋅ Jo⋅ 10
6⋅

⋅:=

Θ 0.517=

dшл 0.046:=

Dшл 0.050:=
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Ширина шлицев 
 

м 

 

Число шлицев 
Длина шлицевой части вала 

 

м 
Напряжения смятия 

 

 

МПа 
Допустимое напряжение [cм] = 150...200  МПа 

Напряжения среза 
 

 

МПа 
Допустимое напряжение  сршл] = 150...200 МПа 

Осевая сила в шлицевом соединении 
Коэффициент трения в шлицевом  
соединении  Ктр = 0,2...0,4 

 

 

 

Н 
Окружное усилие на крестовине 

 

 

Приведенная сила, действующая на шип крестовины 

 

     z      d      D     b

6 23 26 6

6 26 30 6

6 28 32 7

8 32 36 6

8 36 40 7

8 42 46 8

8 46 50 9

8 52 58 10

8 56 62 10

8 62 68 12

10 72 78 12

10 82 88 12

10 92 98 14

10 102 108 16

10 112 120 18

bшл 0.009:=

zшл 8:=

Lшл 0.1:=

σсмшл
8 Mр⋅ 10

6−⋅

Lшл zшл⋅ Dшл
2

dшл
2−( )⋅

:=

σсмшл 61.432=

τсршл 1
Mр

dшл Lшл⋅ bшл⋅ zшл⋅ 10
6⋅

⋅:=

τсршл 7.123=

Kтршл 0.2:=

Pхшл 4 Mр⋅
Kтршл

Dшл dшл+
⋅:=

Pхшл 1.966 10
4×=

P 1.966 10
4⋅:=

Н

Pпр P
2

Pхшл
2+:=
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Н 

Допустимая нагрузка на подшипник  Рр = 2,813*104 Н 

 

 
РАСЧЕТ  КАРДАННОГО  ВАЛА  С  ШРУС 
Номинальная частота вращения коленчатого вала двигателя 

 

 

Расчетный крутящий момент 

 

 

Напряжене кручения сплошного вала  

Допустимое напряжение 
[кр] = 100...120 МПа 

 

 

dн - наружный диаметр вала 

 

 

м 
Длина вала связана с размером колеи автомобиля. 

 

м 
Критическая частота вращения вала 

 

 

об/мин 
Передаточное число коробки на высшей передаче 

 

Передаточное число главной передачи 

 

Максимальная частота вращения карданного вала 

 

 

об/мин 
Должно соблюдаться условие 
nкр / nmax = 1,5...2,0 

Pпр 2.78 10
4×=

Pпр Pр≤

nн 3200:=

об

мин

Mр 2359:=

Нм

42,0
н

кр

d

М р=τ

τкр( ) 120:=

МПа

dн

3
Mр

0.2 τкр( )⋅ 10
6⋅

:=

dн 0.046=

Lв 0.6:=

nкр 12 10
4.⋅

dн
2

Lв
⋅:=

nкр 9.23 10
3×=

Iкm 0.8:=

Io 4.45:=

nmax
1.2 nн⋅ Iкm⋅

Io
:=

nmax 690.337=
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Угол закручивания карданного вала  

Jo - момент инерции сечения вала 

Сплошной  вал 

 

 

м3 
G - модуль упругости при кручении 

 

 

 

 

о 
Угол закручивания на 1м длины вала 

 

 

Допускаемый угол закручивания 7...8о на 1м длины вала. 
Расчет шлицев вала 
Выбираем шлицы  8х46х50  Dшл < dв 

Внутренний диаветр шлицев 

 

м 
Наружный диаметр шлицев 

 

м 
Ширина шлицев 

 

м 

 

Число шлицев 
Длина шлицевой части вала 

 

м 
Напряжения смятия 

 

 

МПа 
Допустимое напряжение [cм] = 150...200  МПа 

Напряжения среза 

nкр

nmax
13.37=

π
θ

180

GJ

LМ

o

вр=

Jo π
dн

3( )
64

⋅:=

Jo 4.825 10
6−×=

G 8.5 10
4⋅:=

МПа

Θ 180 Lв⋅
Mр

π G⋅ Jo⋅ 10
6⋅

⋅:=

Θ 0.198=

Θ1
Θ

Lв
:=

Θ1 0.33=

dшл 0.046:=

Dшл 0.050:=

bшл 0.009:=

zшл 8:=

Lшл 0.1:=

σсмшл
8 Mр⋅ 10

6−⋅

Lшл zшл⋅ Dшл
2

dшл
2−( )⋅

:=

σсмшл 61.432=
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МПа 
Допустимое напряжение  сршл] = 150...200 МПа 

 

РАСЧЕТный  крутящий момент     

 

- передаточное число коробки на 1-ой передаче 

 

- передаточное число главной передачи 

Меmax = 9550Ne / n - максимальный крутящий момент двигателя 

Ne - эффективная мощность двигателя при максимальном крутящем 

       моменте 

                      Ne = NeнКn[2+b(Кn-1)-Kn2] 

b = 1.0 - двигатель с искровым зажиганием 
b = 1,13 - дизель с непосредственным впрыском топлива 
Кn - относительная частота вращения 

Кn = 0,5 - двигатель с искровым зажиганием 

Кn= 0,6 - дизель 

 

 

 

кВт - номинальная 
         мощность 

 

 

кВт 

n - частота вращения коленчатого вала двигателя при максимальном 
      крутящем моменте 

 

об/мин - номинальная частота вращения 

 

 

 

Нм 

Тип главной передачи -  одинарная   а = 1 
                                    - двойная        а = 2  

 

Расчетный крутящий момент для одинарной главной передачи или 
цилиндрической пары двойной главной передачи  

 

Нм 

Расчетный крутящий момент для конической пары шестерен двойной 
главной передачи принять как. для одинарной 

τсршл 1
Mр

dшл Lшл⋅ bшл⋅ zшл⋅ 106⋅
⋅:=

τсршл 7.123=

Iк1 7.442:=

Iо 6.45:=

b 1.0:=
Kn 0.5:=

Nен 102.9:=

Nе Kn Nен⋅ 2 b Kn 1−( )⋅+ Kn
2−



⋅:=

Nе 64.313=

nн 3100:=

n Kn nн⋅:=

Memax 9550
Nе

n
⋅:=

Memax 396.248=

a 1:=

Mkmax Memax Iк1⋅ a 1if

Memax Iк1⋅ Iо⋅( ) otherwise

:=

Mkmax 2.949 10
3×=
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РАСЧЕТ  ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ  ПЕРЕДАЧИ       
1. Определить межосевое расстояние 
     а = 14,5...16,0 - легковые автомобили 
     а = 17,0...21,5 - грузовые автомобили 

 

 

Нм 

 

 

мм 

Стандартные значения межосевых расстояний: 
Ао = 50; 63; 71; 80; 90; 100; 112; 125; 140; 160; 180; 200; 224; 250; 

         260; 280; 300; 320; 340; 360; 380; 400мм 

 

мм 

2. Предварительно определить основные размеры колеса 
    Передаточное число главной передачи 
 
    Передаточное число цилиндрической пары 

 

 

 

Делительный диаметр 

 

 

мм 

Ширина колеса  определяется величиной коэффициента ширины 
 колеса, который для автомобильных редукторов находится в 
 пределах  0,1...0,2   

 

 

 

мм 

Округляем b2 до ближайшего стандартного значерия 

b2 = 20; 21; 22; 24; 25; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40; 42; 45; 48; 50; 53;  

       56; 60; 63; 67: 71; 75; 80; 85; 90; 95; 100мм 

 

мм 

3. Модуль передачи  зависит от величины передаваемого крутящего момента 

Мкmax, Нм  100...200  201...400  401...600  601...800  801...1000 

mn, мм        2,25...2,5  2,75...3,5      4,0            4,5      5,0...6,0 

Величину нормального модуля принимают из стандартного ряда: 
1 ряд - 1,0; 1,25; 1,5; 2,0; 2,5; 3,0; 4,0; 5,0; 6,0; 8,0; 10,0 мм 
2 ряд - 1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7,0; 9,0 мм 
Предпочтение следует отдавать первому ряду.  

 

мм 

4. Принимаем угол профиля зубьев 

a 17.0:=
Mкmax 7487:=

Ao a
3

Mкmax⋅:=

Ao 332.571=

Ao 320:=

Io 6.45:=

I Io:=

I 2.54=

d2 2 Ao⋅
I

I 1+
⋅:=

d2 459.193=

Kшк 0.15:=

b2 Kшк Ao⋅:=

b2 48=

b2 48:=

mn 6.0:=
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о 

 

 

5. Определим угол наклона зубьев и суммарное число зубьев 

    β = 25...40o - легковые автомобили 

    β = 20...25o - грузовые автомобили 

 

о 

 

 

Суммарное число зубьев 

 

 

Округляем 

 

6. Число зубьев шестерни и колеса 
     Число зубьев шестерни 

 

 

Округляем 

 

Минимальное число зубьев шестерни 

 

 

Проверяем условие  Z1 > Zmin 
Число зубьев колеса 
 

 

 

7. Фактическое передаточное число 

 

 

Отклонение фактического передаточного числа от расчетного 

 

 

% 

8. Определим диаметры колес 
    Делительные диаметры: 

α 20:=

αрад
α π⋅

180
:=

αрад 0.349=

β 22:=

βрад
β π⋅

180
:=

βрад 0.384=

Zc

2 Ao⋅ cos
β 3.14⋅

180









⋅

mn
:=

Zc 98.907=

Zc 99:=

Z1
Zc

I 1+
:=

Z1 27.969=

Z1 28:=

Zmin 17 cos βрад( )3
⋅:=

Zmin 13.55=

Z2 Zc Z1−:=

Z2 71=

Iф
Z2

Z1
:=

Iф 2.536=

∆I
I Iф−

I
100⋅:=

∆I 0.156=
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    - шестерни 
 
 
   - колеса 

 

 

мм 

 

 

мм 

Диаметры окружности вершин зубьев: 
  - шестерни  

 

 

 

- колеса 

 

 

 

Диаметры окружности впадин зубьев: 
   - шестерни 

 

 

 

- колеса 

 

 

 

9. Проверка зубьев колес по контактным напряжениям  

Zσ = 8400 - для косозубых передач 

[σк] = 1000...1200МПа 
Кн - коэффициент нагрузки  Кн = КнvКнβКнα 
Кн = 1,01...1,22 - для косозубых шестерен 

                                    Примем 

 

 

 

 

10. Определим силы в зацеплении шестерен 
      - окружная сила 

dд1
Z1 mn⋅

cos βрад( ):=

dд1 181.194=

dд2 2 Ao⋅ dд1−:=

dд2 458.806=

da1 dд1 2 mn⋅+:=

da1 193.194=

мм

da2 dд2 2 mn⋅+:=

da2 470.806=

мм

df1 dд1 2.5 mn⋅−:=

df1 166.194=

мм

df2 dд2 2.5mn−:=

df2 443.806=

мм

][
Ib

)1I(МK

A

Z
к

ф2

фmaxкн

o
к σ≤

+
=σ σ

Kн 1.10:=

σk
8400

Ao

Kн Mкmax⋅ Iф 1+( )⋅

b2 Iф⋅
⋅:=

σk 406.02=

МПа



 70

 

 

 

- радиальная сила 

 

 

 

- осевая сила 

 

 

 

11. Проверка зубьев колес по напряжениям изгиба 
     - в зубьях колеса     

- в зубьях шестерни  

[σи] = 700...800 

 

YFS - коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию 

         напряжений в зависимости от приведенного числа зубьев 
 
ZV   17    20     25     30     40     60     80     100 и более 

YFS 4.30  4.08  3.91  3.80  3.70  3.62  3.60   3.59 

 

       Приведенное число зубьев  ZV = Z / Cos3β     

 

 

 

 

 

 

Yβ - коэффициент, учитывающий угол наклона зуба 

P
2000 Mкmax⋅

dд1
:=

P 8.264 10
4×=

Н

Pp
P tan αрад( )⋅

cos βрад( ):=

Pp 3.244 10
4×=

Н

Px P tan βрад( )⋅:=

Px 3.339 10
4×=

Н

][YYY
mb

PК
и2FS

n2

F
2и σ≤=σ εβ

][
Y

Y
и

2FS

1FS
2и1и σ≤σ=σ

МПа

ZV1
Z1

cos βрад( )3
:=

ZV1 35.129=

ZV2
Z2

cos βрад( )3
:=

ZV2 89.076=

YFS1 3.70:=

YFS2 3.60:=
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Проверить условие  Yβ > 0.7 

Yε -  коэффициент, учитывающий перекрытие зубьев 
        для косозубых передач  

 

КF - коэффициент нагрузки   КF = KFVKFβΚFα 
KFV = 1.01...1.45 при изменении скорости от 1,0 до 10,0м/с 

Окружная скорость шестерен   Vок = ω1dд1/2 

ω1 - угловая скорость вала шестерни 

Ik1 - передаточное число коробки на первой передаче 

nн - номинальная частота вращения коленвала двигателя 

 

 

 

 

 

 

 

Принимаем 

 

КFβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по ширине венца   

КFβ = 0.18 + 0.82Kβo 

  1.01 < Kβo < 1.43 в зависимости от твердости зубьев и степени 

                              точности 

 

 

 

КFα - коэффициент, учитывающий влияние погрешностей 

         изготовления   1,0 < KFα < 1.6 

 

 

 

Напряжения изгиба 

 

 

 

 

Yβ 1
β

100
−:=

Yβ 0.78=

Yε 0.65:=

Ik1 7.442:=

nн 3100:=

об

мин

ω1
π nн⋅

30 Ik1⋅ Io⋅
:=

Vок
ω1 dд1⋅

2000
:=

Vок 1.556=

м

с

KFV 1.05:=

Kβo 1.15:=
KFβ 0.18 0.82 Kβo⋅+:=
KFβ 1.123=

KFα 1.20:=
KF KFV KFβ⋅ KFα⋅:=

KF 1.415=

σи2
KF P⋅

b2 mn⋅
YFS2⋅ Yβ⋅ Yε⋅:=

σи2 741.076=

МПа

σи1 σи2
YFS1

YFS2
⋅:=
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РАСЧЕТ  КОНИЧЕСКОЙ  ПЕРЕДАЧИ        

1. Расчетный крутящий момент и номинальная частота вращения  

 

 

 

 

2. Предварительное значение диаметра внешней делительной 

    окружности шестерни.  

К - коэффициент, зависящий от твердости зубьев 
      Н < 350HB    K = 30 
      H > 45HRC   K = 22 

 

I - передаточное число конической пары 
    I = Io - для одинарной главной передачи 

Iо - передаточное число главной передачи 

 
 

- для двойной главной передачи 

Введите  а = 1 - для одинарной главной передачи 
               а = 2 - для двойной главной передачи 

 
 

 

σи1 761.661=

МПа

δ1

δ2

b

dд1

dа1

dд2 dа2Re

Mкmax 2948:=

Нм
nн 3100:=

об

мин

3

м

maxк
п1д I

М
Кd

ψ
=

K 18:=

Io 6.45:=

oII =

a 2:=
I Io a 1if

Io otherwise

:=

I 2.54=
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3. Определим окружную скорость на среднем делительном диаметре 

 

 

 

Степень точности конических зубчатых колес с круговыми зубьями 
   Vср < 5.0м/c  - не грубее 8 

   Vср < 5.1...10.0м/с - не грубее 7. 
4. Уточненное значение диаметра внешней делительной окружности шестерни  

Кнv - коэффициент внутренней динамической нагрузки 

         Vср м/с  1,0    2,0     5,0     8,0     10,0 

         Кнv        1,01  1,03   1,04   1,06    1,08   - степень точности 6 

         Кнv          1,01  1,03   1,05   1,08    1,10  - степень точности  7 

 

Кнβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки 
 

 

Кнβо = 1,44...1,48 - для конических шестерен со спиральными зубьями 

 

 

 

[σк] = 1000...1200МПа - допустимое контактное напряжение 

 

 

 

 

 

5. Конусное расстояние и ширина зубчатого венца 

    Угол делительного конуса шестерни 

ψн коэффициент−

ψн 0.81 0.15 I⋅+:=

ψн 1.191=

dд1п K

3
Mкmax

I ψн⋅
⋅:=

dд1п 178.467=

мм

Vср 0.857 π⋅ dд1п⋅ nн⋅ 6⋅ 10
7−⋅:=

Vср 0.894=

м

с

3
2

кн

maxкннv
1д

][I

МKК
1650d

σψ
= β

Kнv 1.01:=

онн КK ββ =
Kнβ 1.2≥

Kнβо 1.45:=

Kнβ Kнβо:=

Kнβ 1.204=

σк( ) 1200:=

МПа

dд1 1650

3
Kнv Kнβ⋅ Mкmax⋅

I ψн⋅ σк( )2
⋅

⋅:=

dд1 154.638=

мм
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о 

 

Внешнее конусное расстояние 

 

 

 

Ширина шестерни 

 

 

 

6. Модуль передачи 
    Внешний торцовый модуль  

КFV - коэффициент внутренней динамической нагрузки 

КFV = 1.01...1.08 при изменении скорости от 1,0 до 10м/с 

 

КFβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 

         напряжений  

при условии  КFβ > 1,15 

 

 

 

 

ψF - коэффициент 

 

 

 

 

 

 

 

7. Число зубьев колес  

δ1р atan
1

I






:=

δ1р 0.375=

δ1
δ1р 180⋅

π
:=

δ1 21.492=

Rе
dд1

2 sin δ 1р( )⋅
:=

Rе 211.04=

мм

bш 0.285 Rе⋅:=

bш 60.146=

мм

][bd

MKК14
m

иFш1д

maxkFFV
Sвв σψ

≥ β

KFV 1.01:=

1FF KK ββ =

KFβ1 0.18 0.82 Kнβо⋅+:=

KFβ1 1.369=

KFβ KFβ1:=

KFβ 1.17=

ΨF 0.65 0.11 I⋅+:=

ΨF 0.929=

σи( ) 750:=

МПа

msвн
14 KFV⋅ KFβ⋅ Mкmax⋅ 1000⋅

dд1 bш⋅ ΨF⋅ σи( )⋅
:=

msвн 7.523=

мм
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     Z1min = 5...7 - для конических передач с круговым зубом 

 

 

 

Принимаем 

 

Внешний торцовый модуль 

 

 

 

 

 

 

8. Фактическое передаточное число 

 

 

9. Окончательные значения размеров колес 
    Углы делительных конусов 

 

 

 

 

 

 

Принимаем 

 

 

 

 

 

Делительные диаметры колес 

 

 

 

 

 

 

Коэффициенты смещения 

Z1 12:=

Z2 Z1 I⋅:=

Z2 30.476=

Z2 30:=

ms
dд1

Z1
:=

ms 12.886=

мм
Принимаем
ms 8:=

мм

Iф
Z2

Z1
:=

Iф 2.5=

δ 1р atan
1

Iф









:=

δ1р 0.381=

δ 1
δ 1р 180⋅

π
:=

o
δ1 21.801=

o

δ1 22:=

δ2 90 δ1−:=

δ2 68=

δ2р
δ2 π⋅

180
:=

δ2р 1.187=

dд1 ms Z1⋅:=

dд1 96=

мм
dд2 ms Z2⋅:=

dд2 240=

мм
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Внешние диаметры колес 

 

 

 

 

 

 

10. Силы в зацеплении 
       Шестерня 
       Окружная сила  

do - средний диаметр 

 

 

 

 

 

 

 

Угол зацепления 

 

 

 

Угол наклона спирали 

 

 

Осевая сила 

 

 

 

Радиальная сила 

 

 

 

Колесо 

x1 0.40:=

x2 0.15:=

da1 dд1 1.64 1 x1+( )⋅ ms⋅ cos δ1р( )⋅+:=

da1 113.054=

мм
da2 dд2 1.64 1 x2+( )⋅ ms cos δ2р( )⋅+:=

da2 245.652=

мм

o

maxк

d

М2
Р =

do dд1 bш sin δ 1р( )⋅−:=

do 73.662=

мм

P1
2 Mкmax⋅ 1000⋅

do
:=

P1 8.004 10
4×=

Н
о

α 20:=

αр
α π⋅

180
:=

о

β 22:=
βр β π⋅ 10:=

Pх1
P1

cos βр( ) tan αр( ) sin δ1р( )⋅ sin βр( ) cos δ1р( )⋅+( )⋅:=

Pх1 1.082 10
4×=

Н

Pр1
P1

cos βр( ) tan αр( ) cos δ 1р( )⋅ sin βр( ) sin δ1р( )⋅−( )⋅:=

Pр1 2.705 10
4×=

Н
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Окружная сила 

 

Осевая сила 

 

Радиальная сила 

 

11. Проверка зубьев колес по контактным напряжениям 

 

 

 

σк < [σк] = 1000...1200МПа 

12. Проверка зубьев колес по напряжениям изгиба 

      Для колеса  

Для шестерни  

[σи ] = 700...800МПа 

YFS - коэффициенты, учитывающие концентрацию напряжений  

         и форму зуба 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

P2 P1:=

Pх2 Pр1:=

Pр2 Pх1:=

σк 6.7 10
3⋅

3
Kнv Kнβ⋅ Mкmax⋅

Iф dд1
3⋅ ψн⋅

⋅:=

σк 742.511=

МПа

][
mdb

YMKК
2720 и

Fs2дш

2FSmaxrFFV
2и σ≤

ψ
=σ β

][
Y

Y
и

2FS

1FS
2и1и σ≤σ=σ

YFS1 3.67:=

YFS2 3.78:=

σи2
2720 KFV⋅ KFβ⋅ Mкmax⋅ YFS2⋅

bш dд2⋅ ms⋅ ΨF⋅
:=

σи2 333.745=

МПа

σи1 σи2
YFS1

YFS2
⋅:=

σи1 324.033=

МПа



 78

РАСЧЕТ  ГИПОИДНОЙ  ПЕРЕДАЧИ        

1. Расчетный крутящий момент и номинальная частота вращения  

 

 

 

 

2. Предварительное значение диаметра внешней делительной 

    окружности шестерни.  

К - коэффициент, зависящий от твердости зубьев 
      Н < 350HB    K = 30 
      H > 45HRC   K = 22 

 

I - передаточное число конической пары 
    I = Io - для одинарной главной передачи 

Iо - передаточное число главной передачи 

 

 
 

 

 

 

 

 

δ1

δ2

b

dд1

dа1

dд2 dа2Re

Mкmax 2948:=

Нм
nн 3100:=

об

мин

3

н

maxк
п1д I

М
Кd

ψ
=

K 18:=

Io 6.45:=

I Io:=

ψн коэффициент−

ψн 0.81 0.15 I⋅+:=

ψн 1.778=

dд1п K

3
Mкmax

I ψн⋅
⋅:=

dд1п 114.461=
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3. Определим окружную скорость на среднем делительном диаметре 

 

 

 

Степень точности конических зубчатых колес с круговыми зубьями 
   Vср < 5.0м/c  - не грубее 8 

   Vср < 5.1...10.0м/с - не грубее 7. 
4. Уточненное значение диаметра внешней делительной окружности шестерни  

Кнv - коэффициент внутренней динамической нагрузки 

         Vср м/с  1,0    2,0     5,0     8,0     10,0 

         Кнv        1,01  1,03   1,04   1,06    1,08   - степень точности 6 

         Кнv          1,01  1,03   1,05   1,08    1,10  - степень точности  7 

 

Кнβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки 
 

 

Кнβо = 1,44...1,48 - для конических шестерен со спиральными зубьями 

 

 

 

[σк] = 1000...1200МПа - допустимое контактное напряжение 

 

 

 

 

 

Примем гипоидное смещение равным 

 

 
 

                    Е,мм        β1            β2        
ВАЗ            31,75       51о17'        26o15' 
ГАЗ-3102    39,7         50о            21о13' 
ГАЗ-13        42            49о37'       26o 
ГАЗ-53А      32            46о18'       34o04' 

мм

Vср 0.857 π⋅ dд1п⋅ nн⋅ 6⋅ 10
7−⋅:=

Vср 0.573=

м

с

3
2

кн

maxкннv
1д

][I

МKК
1650d

σψ
= β

Kнv 1.01:=

онн КK ββ =
Kнβ 1.2≥

Kнβо 1.45:=

Kнβ Kнβо:=

Kнβ 1.204=

σк( ) 1200:=

МПа

dд1 1650

3
Kнv Kнβ⋅ Mкmax⋅

I ψн⋅ σк( )2
⋅

⋅:=

dд1 99.179=

мм

E 32:=
мм

1

2
г Cos

Cos
К

β
β

=
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ЗИЛ-133Г    36            45о02'       33o48' 
Коэффициент гипоидного смещения 

Примем 

 

Диаметр делительной внешней окружности 
гипоидной шестерни 

 

 

 

5. Конусное расстояние и ширина зубчатого венца 
    Угол делительного конуса шестерни 

 

 

 

о 

 

Внешнее конусное расстояние 

 

 

 

Ширина шестерни 

 

 

 

Ширина гипоидной шестерни 

 

 

 

6. Модуль передачи 

    Внешний торцовый модуль  

КFV - коэффициент внутренней динамической нагрузки 

КFV = 1.01...1.08 при изменении скорости от 1,0 до 10м/с 

 

КFβ - коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 

         напряжений  

при условии  КFβ > 1,15 

 

Kг 1.25:=

dд1г dд1 Kг⋅:=

dд1г 123.973=

мм

δ 1р atan
1

I








:=

δ1р 0.154=

δ1
δ 1р 180⋅

π
:=

δ1 8.813=

Rе
dд1

2 sin δ 1р( )⋅
:=

Rе 323.672=

мм

bш 0.285 Rе⋅:=

bш 92.247=

мм

bшг bш Kг⋅:=

bшг 115.308=

мм

][bd

MKК14
m

иFшг1д

maxkFFV
Sвв σψ

≥ β

KFV 1.01:=

1FF KK ββ =

KFβ1 0.18 0.82 Kнβо⋅+:=
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ψF - коэффициент 

 

 

 

 

 

 

 

7. Число зубьев колес  

     Z1min = 5...7 - для конических передач с круговым зубом 

 

 

 

Принимаем 

 

Внешний торцовый модуль 

 

 

 

 

 

 

8. Фактическое передаточное число 

 

 

9. Окончательные значения размеров колес 

    Углы делительных конусов 

 

 

 

 

 

 

KFβ1 1.369=

KFβ KFβ1:=

KFβ 1.17=

ΨF 0.65 0.11 I⋅+:=

ΨF 1.36=

σи( ) 750:=

МПа

msвн
14 KFV⋅ KFβ⋅ Mкmax⋅ 1000⋅

dд1г bш⋅ ΨF⋅ σи( )⋅
:=

msвн 4.183=

мм

Z1 12:=

Z2 Z1 I⋅:=

Z2 77.4=

Z2 30:=

ms
dд1

Z1
:=

ms 8.265=

мм
Принимаем
ms 8:=

мм

Iф
Z2

Z1
:=

Iф 2.5=

δ1р atan
1

Iф









:=

δ1р 0.381=

δ1
δ 1р 180⋅

π
:=

o
δ1 21.801=

o
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Принимаем 

 

 

 

 

 

Делительные диаметры колес 

 

 

 

 

 

 

Коэффициенты смещения 

 

 

Внешние диаметры колес 

 

 

 

 

 

 

10. Силы в зацеплении 
       Шестерня 
       Окружная сила  

do - средний диаметр 

 

 

 

 

 

 

 

Угол зацепления 

 

δ1 22:=

δ2 90 δ1−:=

δ2 68=

δ2р
δ 2 π⋅

180
:=

δ2р 1.187=

dд1 ms Z1⋅:=

dд1 96=

мм
dд2 ms Z2⋅:=

dд2 240=

мм

x1 0.40:=

x2 0.15:=

da1 dд1 1.64 1 x1+( )⋅ ms⋅ cos δ 1р( )⋅+:=

da1 113.054=

мм
da2 dд2 1.64 1 x2+( )⋅ ms cos δ 2р( )⋅+:=

da2 245.652=

мм

o

maxк

d

М2
Р =

do dд1 bш sin δ 1р( )⋅−:=

do 61.74=

мм

P1
2 Mкmax⋅ 1000⋅

do
:=

P1 9.55 10
4×=

Н
о

α 20:=
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Угол наклона спирали 

 

 

 

Осевая сила 

 

 

 

Радиальная сила 

 

 

 

Колесо 

 

 

Угол наклона спирали 
 

 

 

 

 

Окружная сила 

 

Осевая сила 

 

 

 

 

 

Радиальная сила 

 

αр
α π⋅

180
:=

о

β1 22:=

βр1
β1 π⋅

180
:=

βр1 0.384=

Pх1
P1

cos βр1( ) tan αр( ) sin δ1р( )⋅ sin βр1( ) cos δ1р( )⋅+( )⋅:=

Pх1 4.975 10
4×=

Н

Pр1
P1

cos βр1( ) tan αр( ) cos δ 1р( )⋅ sin βр1( ) sin δ1р( )⋅−( )⋅:=

Pр1 2.048 10
4×=

Н

Cosβр2
cos βр1( )

Kг
:=

Cosβр2 0.742=

βр2 acos Cosβр2( ):=

βр2 0.735=

β2
βр2

π
180⋅:=

o
β2 42.12=

P2
P1 cos βр2( )⋅

cos βр1( ):=

P2 7.64 10
4×=

Н

Pх2
P1 tan αр( ) sin δ2р( )⋅ sin βр2( ) cos δ2р( )⋅+( )⋅

cos βр1( ):=

Pх2 6.063 10
4×=

Н

Pр2
P1 tan αр( ) cos δ 2р( )⋅ sin βр2( ) sin δ 2р( )⋅+( )⋅

cos βр1( ):=
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11. Проверка зубьев колес по контактным напряжениям 

 

 

 

σк < [σк] = 1000...1200МПа 

12. Проверка зубьев колес по напряжениям изгиба 
      Для колеса  

Для шестерни  

[σи ] = 700...800МПа 

YFS - коэффициенты, учитывающие концентрацию напряжений  

         и форму зуба 

 

 

 

 

 

 

 

 

РАСЧЕТ КОНИЧЕСКИХ РОЛИКОПОДШИПНИКОВ 
ВЕДУЩЕГО  ВАЛА   
Базовая долговечность подшипника определяется  

С - динамическая грузоподъемность подшипника 
Рэ - эквивалентная динамическая нагрузка 

р - показатель степени,  р = 3,33 - роликовый подшипник 
 
Эквивалентная динамическая нагрузка 

 
 

Рр - радиальная нагрузка на подшипник 

Pр2 7.809 10
4×=

Н

σк 6.7 10
3⋅

3
Kнv Kнβ⋅ Mкmax⋅

Iф dд1
3⋅ ψн⋅

⋅:=

σк 649.728=

МПа

][
mdb

YMKК
2720 и

Fs2дш

2FSmaxrFFV
2и σ≤

ψ
=σ β

][
Y

Y
и

2FS

1FS
2и1и σ≤σ=σ

YFS1 3.67:=

YFS2 3.78:=

σи2
2720 KFV⋅ KFβ⋅ Mкmax⋅ YFS2⋅

bш dд2⋅ ms⋅ ΨF⋅
:=

σи2 148.758=

МПа

σи1 σи2
YFS1

YFS2
⋅:=

σи1 144.429=

МПа

р

э
б )

Р

С
(L =

р 3.33:=
тбxpрвэ КK)yPРxK(Р +=
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Рх - осевая нагрузка на подшипник 

 

 

Рs - осевая составляющая другого подшипника 

                  Рs = 0.83ePp 
е - параметр осевой нагрузки 
                   е = 1,5tgα - для конических роликоподшипников 
α -угол конуса подшипника 

 

 

 

 

 

 

 

 

Расчетная осевая нагрузка на подшипник 

 

 

 

 

Кв - коэффициент вращающегося кольца 

Кв = 1,0 - вращение внутреннего кольца 

Кб - коэффициент безопасности 

            Кб = 1,3...1,5 

Кт - температурный коэффициент 

 

 

 

x,y - коэффициенты радиальной и осевой нагрузок 

 

 
 

 

Pр 2.705 10
4⋅:=

Н

Pх 1.082 10
4⋅:=

Н

о
α 12:=

αр
α π⋅

180
:=

e 1.5 tan αр( )⋅:=

e 0.319=
Ps 0.83 e⋅ Pр⋅:=

Ps 7.158 10
3×=

Н

Pхр Pх Ps+:=

Pхр 1.798 10
4×=

Н

Pхр 1.082 10
4⋅:=

Kв 1.0:=

Kб 1.4:=

Kт 1.0:=

U
Pх

Pр
:=

U 0.4=
x 1.0 U e≤if

0.4

tan αр( ) otherwise

:=

x 1.882=



 86

 

 

Определим радиальную и осевую нагрузку на подшипник 

для всех передач 

Передаточные числа коробки 

 

 

 

 

 

Примечание - для 4-х ступенчатой КП ввести 
                           на 5-ой передаче любое число, 
                           отличное от нуля 

1-я передача 

 

 

 

 

 

 

 

2-я передача 

 

 

 

 

 

3-я передача 

 

 

 

 

 

 

y 0 U e≤if

0.4

tan αр( ) otherwise

:=

y 1.882=

Iк1 7.442:=

Iк2 4.125:=

Iк3 2.295:=

Iк4 1.473:=

Iк5 1.0:=

Pр1 Pр:=

Pр1 2.705 10
4×=

Н
Pхр1 Pхр:=

Pхр1 1.082 10
4×=

Н

Pр2 Pр
Iк2

Iк1
⋅:=

Pр2 1.499 10
4×=

Н

Pхр2 Pхр
Iк2

Iк1
⋅:=

Pхр2 5.997 10
3×=

Н

Pр3 Pр
Iк3

Iк1
⋅:=

Pр3 8.342 10
3×=

Н

Pхр3 Pхр
Iк3

Iк1
⋅:=

Pхр3 3.337 10
3×=

Н
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4-я передача 

 

 

 

 

 

 

5-я передача 

 

 

 

 

 

 

Эквивалентная динамическая нагрузка на различных передачах 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Средняя эквивалентная динамическая нагрузка  

Pр4 Pр
Iк4

Iк1
⋅:=

Pр4 5.354 10
3×=

Н

Pхр4 Pхр
Iк4

Iк1
⋅:=

Pхр4 2.142 10
3×=

Н

Pр5 Pр
Iк5

Iк1
⋅:=

Pр5 3.635 10
3×=

Н

Pхр5 Pхр
Iк5

Iк1
⋅:=

Pхр5 1.454 10
3×=

Н

Pэ1 x Kв⋅ Pр1⋅ y Pхр1⋅+( ) Kб⋅ Kт⋅:=

Pэ1 9.977 10
4×=

Н
Pэ2 x Kв⋅ Pр2⋅ y Pхр2⋅+( ) Kб⋅ Kт⋅:=

Pэ2 5.53 10
4×=

Н
Pэ3 x Kв⋅ Pр3⋅ y Pхр3⋅+( ) Kб⋅ Kт⋅:=

Pэ3 3.077 10
4×=

Н
Pэ4 x Kв⋅ Pр4⋅ y Pхр4⋅+( ) Kб⋅ Kт⋅:=

Pэ4 1.975 10
4×=

Н
Pэ5 x Kв⋅ Pр5⋅ y Pхр5⋅+( ) Kб⋅ Kт⋅:=

Pэ5 1.341 10
4×=

Н

L

LРLРLРLРLР
Р

р
э

р
э

р
э

р
э

р
э

э

54321 54321 ++++
=
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L, L1, L2 и т.д. - число циклов работы общее, на первой, второй и т.д.                          

передачах 
  

S - пробег автомобиля на одной передаче 
                          S1 = SкрКп1 
     Sкр- пробег до капитального ремонта 

     Sкр = 100...125 тыс.км - легковые автомобили малого класса 

     Sкр = 125...150 тыс.км - легковые автомобили среднего класса 

     Sкр = 200...250 тыс.км - легковые представительского класса 

     Sкр = 250...500 тыс.км - грузовые автомобили 

Кп - доля пробега на одной передаче 

 

 

          4-х ступенчатая КП       5-и ступенчатая КП 
           Кп1 = 0,01                     Кп1 = 0,01 

           Кп2 = 0,04                     Кп2 = 0,03 

           Кп3 = 0,20                     Кп3 = 0,06 

           Кп4 = 0,75                     Кп4 = 0,15 

                                                Кп5 = 0,75  
легковые 
автомобили 

          4-х ступенчатая КП       5-и ступенчатая КП 
           Кп1 = 0,01                     Кп1 = 0,006 

           Кп2 = 0,03                     Кп2 = 0,018 

           Кп3 = 0,14                     Кп3 = 0,076 

           Кп4 = 0,82                     Кп4 = 0,20 

                                                Кп5 = 0,69  
грузовые 
автомобили 

 

 

 

 

 

Примечание - для 4-х ступенчатой КП 
                           ввести Кп5 = 0 

 

 

 

 

 

3

1

1
102
0

з
R

IS
L

π
=

Sкр 300000:=

км

Kп1 0.006:=

Kп2 0.018:=

Kп3 0.076:=

Kп4 0.2:=

Kп5 0.69:=

S1 Sкр Kп1⋅:=

S1 1.8 10
3×=

км
S2 Sкр Kп2⋅:=

S2 5.4 10
3×=
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Rз - радиус качения ведущего колеса 

 

 

I1 - передаточное число части трансмиссии от вала, на котором 

      установлен подшипник, до оси колеса 

 

 

 

млн об 

 

 

млн об 

 

 

млн об 

 

 

млн об 

 

 

млн об 

 

 

км
S3 Sкр Kп3⋅:=

S3 2.28 10
4×=

км
S4 Sкр Kп4⋅:=

S4 6 10
4×=

км
S5 Sкр Kп5⋅:=

S5 2.07 10
5×=

км

Rз 0.480:=

м

I0 6.45:=

L1
S1 I0⋅

2 π⋅ Rз⋅ 10
3⋅

:=

L1 3.85=

L2
S2 I0⋅

2 π⋅ Rз⋅ 10
3⋅

:=

L2 11.549=

L3
S3 I0⋅

2 π⋅ Rз⋅ 10
3⋅

:=

L3 48.761=

L4
S4 I0⋅

2 π⋅ Rз⋅ 10
3⋅

:=

L4 128.319=

L5
S5 I0⋅

2 π⋅ Rз⋅ 10
3⋅

:=

L5 442.699=

L L1 L2+ L3+ L4+ L5+:=

L 635.177=
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1.7.3 Результаты и выводы: 

Изучить методику расчета карданной и главной передачи. 

L L1 L2+ L3+ L4+ L5+:=

L 635.177=

Pэ
Pэ1

р
L1⋅ Pэ2

р
L2⋅+ Pэ3

р
L3⋅+ Pэ4

р
L4⋅+ Pэ5

р
L5⋅+

L









1

р

:=

Pэ 2.639 10
4×=

Н

C
Pэ L

1

р⋅

10
3

:=

C 183.269=
кН


