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В пятилетием плайе, принятом ХНУ оъездом КПСС, уделяется 
большое внимание совершенствованию конструкций автомобилей. Непре­
рывный рост мощностей двигателей, максимальных скоростей движения 
при одновременном снижении удельного веса автомобилей, поедъявляет 
жесткие требования в отношении их надежности и долговечности.

Создание достаточно надежного и долговечного автомобиля не­
возможно без знания действительных нагрузок в его агрегатах и от­
дельных деталях. В настоящее время в нашей стране проводятоя боль­
шие работы по изучению нагрузочных режимов траномиооии автомобиля. 
В НАМИ работы ведутоя под руководством И.С.Лунева и В.М.Семенова, 
в МВТУ под руководством В.А.Иванова, в МАМИ - под руководством 
Б.С.Фелькевича, Б.В.Гольда и П.П.Лукина, в БПИ - под руководством 
И.С.Цитовича, в ЛИСИ - под руководством Н.А.Бухарина и М.Е.Снытина, 
в ИАДИ - под руководством А.Н.Оотровцава и В.В.Ооепчугова. Исследо­
ванием нагрузок в трансмиосии занимаютоя также в Горьковоком поли­
техническом институте им.А.А.Жданове, Ленинградской ордена Ленина 
лесотехнической академии им.С.М.Кирова, Белорусском институте меха­
низации сельского хозяйства, в Челябинском политехническом институ­
те им.Ленинского Комсомола, Красноярском сельскохозяйственном ин­
ституте, а также на автозаводах: ГАЗ, Мое ЗИЛ, МАЗ, БелАЗ, Ураль­
ском, МЗЛК и др.

Исследования показали, что динамические нагрузки, возникающие 
в трансмиссии автомобиля на некоторых режимах, могут значительно 
превысить нагрузки, подсчитанные, исходя из максимального крутяще­
го момента двигателя, и даже превысить нагрузки, определенные по 
статическому моменту трения оцепления.

Одним из наиболее опасных случаев нагружения трансмиосии яв­
ляется режим резкого трогания автомобиля с места. Зная величины 
крутящих моментов на этом режиме, можно с высокой достоверностью 
судить о возможных предельных нагрузках в трансмиссии. В связи с 
еще явно недостаточной протяженностью дорог с твердым покрытием и 
применением автопоездов режим резкого трогания автомобиля с места 
встречается довольно часто в практике эксплуатации автомобильного 
транспорта. Ю.Г.Стефанович считает, что "... проблема исследовании 
максимальных динамических нагрузок, влияющих на статическую проч­
ность деталей трансмиссии, переходит в проблему исследования экс­
плуатационных нагрузок на режимах трогания и переключения передач".
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Настоящая работа посвящена исследованию нагрузок в трансмис­
сии на режиме резкого трогания автомобиля с места. Сделана попыт­
ка получить сравнительно простые формулы для расчета максимальных 
катящих моментов в трансмиссии и максимального усилия, сжимающе­
го ведомые диски. Теоретически и экспериментально исследовано 
влияние параметров трансмиссии и сцепления на динамические нагруз­
ки. Дамы рекомендации по снижению динамических нагрузок в транс­
миссии и применению различных типов сцеплений.

Работа выполнена на кафедр? "Автомобили и двигатели" Красно­
ярского политехнического института. Она состоит из четырех глав, 
общих выводов и приложения.

В главе I дав краткий обзор литературы и сформулированы зада­
чи ясследования.

В главе П на основе теоретических исследований дается методи­
ка расчета динамических нагрузок в трансмиссии автомобиля и уста­
навливается влияние различных факторов на эти нагрузки.

В главе И приводится описание методики и, аппаратуры, приме­
нявшихся при экспериментах, а также оценка точности экспериментов, 
методы и результаты статистической обработки экспериментальных 
данных.

В главе 1У приводятся результаты экспериментов, их анализ и 
сравнение с результатами расчетов.

В приложении даны методика и результаты определения парамет­
ров, необходимых для расчетов, тарировочные графики и параметры 
крутильных систем, принятых к расчету.

СОСТОЯНИЕ ВОПРОСА И ЗАДАЧИ ИССЛЕДОВАНИЯ

Исследованию динамических нагрузок в трансмиссшпри резком 
включении сцепления посвящены работы: И.С.Лунева, И.С.Цитовича, 
В.И.Семенов.. П.П.Лукина, Ю.Г.Стефановича, А.К.Фрумкина, Р.Г.Ар­
мад ерова, С.Н.Иванова, В.А.Иванова, В.Н.Москалева, В.Б.Иванова, 
Р.К.Вафина, С.А.Лапиина, Б.И.Морозова, К.И.Гирявца, Д.И.Громова, 
В.П.Маркелова, М.К.Пчелина, А.А.Хачатурова, В.Л.Островерхова, 
Д.М.Гатова, Л.А.Молжбоико, О.С.Руктеиеля, И.Н.Успенского, М.И.Вайс 
мана, Г.М.Анисимова и др.

Общим для многих исследований является сложность расчетных 
формул. Кроме того, выводы ряда работ являются прямо противополам- 
жымж. Наарлмар, в настоящее время существует взгляд, приняты* мио~
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гими исследователями и отраженный в учебной литературе, согласно 
которому при резком включении сцепления крутящий момент на пер­
вичном валу коробки передач может в несколько раз превысить не 
только максимальный момент двигателя, но и статический момент тре­
ния сцепления. Это объясняют тем, что при резком включении сцепле­
ния к статическому давлению нажимных пружин добавляется сила инер­
ции поступательно движущихся деталей сцепления. В результате оцеп­
ление передает крутящий момент значительно больший статического 
момента трения, и нагрузки в траномиооии возрастают.

Существует и несколько иная точка врения, соглаоно которой 
инерционные силы поступательно движущихся детвлей сцепления прак­
тически не оказывают никакого влияния на динамические моменты в 
трансмиссии, так как частота их колебаний значительно выше частот 
собственных колебаний, которые возникают в трансмиссии при резком 
включении сцепления. Отдельные исследователи считают, что при рев­
ком включении сцепления крутящий момент на первичном валу коробки 
передач никогда не превышает статического момента трбния сцепле­
ния.

В ранних исследованиях рассматривались простейшие динамические 
крутильные системы. В более поздних исследованиях системы усложня­
лись. Исследование сложных систем стало возможным лишь в результа­
те применения электронных вычислительных манив (ЭВМ). Однако стои­
мость подобных исследований еще сравнительно велика. Поэтому в 
каждом конкретном случае вопрос о выборе динамической крутильной 
системы должен решаться отдельно с учетом получения необходимой 
достоверности результатов и невысокой стоимости исследований. На­
ряду со сложными методами расчета, требующими применения ЭВМ, кон­
структор должен располагать простым и надежным методом расчета.

Приведенный в работе краткий обзор литературы показал неодина­
ковый подход различных авторов к исоледованию одного и того же 
вопроса и различные, порой противоречивые выводы и рекомендации. 
Это различие в основной можно свести к следующему:

1. Применение различных расчетных систем, описывающих процес­
сы, происходящие в сцеплении и трансмиссии.

2. Различное объяснение механизма возникновения в трансмиссии 
нагрузок, превосходящих статический момент трения сцепления.

3. Получение различных соотношений между крутящими моментами 
в трансмиссии и статическим моментом трения сцепления.
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‘t. Различные выводы о влиянии конструктивных факторов на ди­
намические нагрузки в трансмиссии и различные рекомендации путей 
их снижения.

При расчете максимального осевого усилия, сжимающего ведомые 
диски, сцеп^ние рассматривается как одномассовая и как многомас- 
совая система с учетом и Саз учета упругости привода и реактивных 
связей двигателя с рамой, с учетом и баз учета отделения привода.

Для расчета нагрузок в трансмиссии применяются как простейшие 
одноз'венные двухмассовые системы, так и значительно Солее сложные- 
пят званные шестимассовые, с учетом и баз учета реактивных связей 
агрегатов с рамой.

В работах П.П.Лукина, И.С.Лунева, З.М.Семенова, А.А.Силина, 
В.Н.Москалева, В.А.Иванова, Р.К.Вафина, В.П.Маркелова и др. превы­
шение крутящих моментов в трансмиссии «ад статическим моментом 
трения Мс объясняется инерционным действием поступательно движущих­
ся деталей сцепления,’ а в работах И.С.Цитовича, К.И.Гирявца, Д.И. 
Громова, Н.Л.Островерхова, Л.А.Молибошко зто явление объясняется 
быстрым приложением к трансмиссии момента трения сцепления.

Одни авторы считает, что крутящий г .мент на первичном валу не 
превышает статического момента трения сцепления Мс, другие считают, 
что он может достигать (1,5 ♦ 2,0) Мс.

Различны мнения исследователей и о влиянии конструктивных фак­
торов.. В работах П.П.Лукина, И.С.Лунева и др. показано, что с уве­
личением массы привода сцепления нагрузки в трансмиссии снижаются, 
в работах В.А.Иванова, Р,К.Вафина, В.П.Маркелова сделан прямо про­
тивоположный вывод. Одни исследователи основным путем снижения на­
грузок считают уменьшение жесткости трансмиссии, другие отдают пред­
почтение снижению интенсивности включения сцепления, третьи рекомен­
дуют применение предохранительных муфт.

Недостаточно исследован вопрос о влиянии упругой характеристи­
ки ведомого диска на динамические нагрузки в трансмиссии. И.С.Лунев’ 
считает, что более "мягкий" ведомый диск обеспечит меньшие нагрузки, 
Расчет, проведенный Д.И.Громовым, показал, что увеличение жесткости 
ведомого диска более чем в 50 раз дало 'ыеньшение момента на валу 
муфты сцепления на 12,8*. Однако эти выводы де подтверждены экспе­
риментами.

Недостаточно полно исследован вопрос о влиянии различных при­
водов сцепления (механического, гидравлического и пневиатического).
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Например, сравнительные испытания всех трех приводов в одинаковых 
условиях не проводились.

Экспериментально не исследовался также вопрос об отделении 
привода сцепления.

Основные задачи работы следующие:
1. Выбрять наиболее рациональную динамическую систему для оп­

ределения нагрузок в трансмиссии автомобиля на различных передачах 
при резком включении сцепления, обеспечивающую достаточную надеж­
ность и сравнительную простоту расчета.

2. Не основе анализа расчотных и экспериментальных результа­
тов определения максимального усилия, сжимающего ведомые диски, и 
крутящих моментов в трансмиссии, объяснить причины возникновения 
нагрузок, превышающих статический момент трения сцепления.

3. Исследовать влияние различных конструктивных факторов на 
динамические нагрузки в трансмиссии автомобиля при реэком включе­
нии сцепления.

4. На основе экспериментов сопоставить с точки зрении динами­
ческих нагрузок различные типы приводов сцепления (механический, 
гидравлический и пневматический) в одинаковых условиях, то есть 
при одних и тех же параметрах трансмиссии и сцепления.

5. Теоретически и экспериментально определить момент отделе­
ния привода сцепления.

6. Дать рекомендации по снижению динамических нагрузок в 
трансмиссии автомобиля и применению пазличных типов сцеплений.

ТЕОРЕТИЧЕСКОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ ДИНАМИЧЕСКИХ НАГРУЗОК 
В ТРАНСМИССИИ АВТОМОБИЛЯ ПРИ РЕЗКОМ ВКЛЮЧЕНИИ 

СЦЕПЛЕНИЯ

При резком включении сцепления трансмиссия автомобиля нагру­
жается инерционным моментом, прежде всего от действия вращающихся 
масс двигателя, обладающих значительной кинетической энергией. В 
зависимости от параметров трансмиссии, начальных чисел оборотов 
двигателя и включенной передачи можно выделить три основных случая 
нагружения трансмиссии.

I случай, ; М - /1с .
Сцепление замыкается быстро, после чего пробуксовки ведущих 

колес или сцепления не наблюдается. Этот режим обычно имеет место 
на низших передачах при небольших начальных числах оборотов двига­
теля.
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5_шм мс> м > м*.
Сцепление замыкается быстро, после чего пробуксовывают веду­

щие колеса. Пробуксовка колее уменьшает интенсивность нарастания 
крутящего момента в трансмиссии, однако не предохраняет ее от пео 
регрузок вследствие нагружения инерционным моментом колес. Этот 
режим имеет место на низших передачах при высоких значениях чисел 
оборотов двигателя.

М^>М>МС ■
Сцепление пробуксовывает в.течение значительного промежутка 

времени и замыкается уже после того, как крутящий момент в транс­
миссии достиг своего максимального значения. Этот режим встречает­
ся обычно на высших передачах, но может встретиться и на низших 
при высоких числах оборотов двигателя, большой жесткости трансмис­
сии и высоких значениях момента сцепления с дорогой и момента инер­
ции ведущих колес.

Приведенные выше три случая не исчерпывает всех возможных 
случаев нагружения трансмиссии. Кроме того, методика расчета дина­
мических нагрузок, приводимая в настоящей работе, не учитывает 
влияния друг на друга различных этапов (случаев) нагружения и поэ­
тому может применяться лишь для ориентировочных расчетов. Более 
точная методика расчета динамических нагрузок в трансмиссии авто­
мобиля, лишенная отмеченных выше недостатков, изложена в работах 
И.С.Цитовича, К.И.Гирявца, Д.И.Громова, Н.Л.Островерхова и др.

Трансмиссию автомобиля обычно представляют как динамическую 
крутильную систему, состоящую из сосредоточенных масс, соединенных 
безынерционными упругими, звеньями (валы, шины). Отдельные исследо­
ватели учитывают не только вращающиеся массы, сидящие на валах и 
поступательно движущуюся массу автомобиля, но также и мессы агре­
гатов трансмиссии (коробка передач, ведущий мост и т.д.) и жестко­
сти реактивных элементов (рессоры, упругие элементы подвесок агре­
гатов).

Для учета влияния пробуксовки сцепления и ведущих колес в 
расчетную крутильную систему, независимо от ее сложности, вводят 
дм фрикционных элемента: сцепление I и сцепление 2 (рис.1), кото­
рые имитируют пробуксовку сцепления или колес.

Выбор наиболее рациональной расчетной системы производился 
кутей сравнения результатов расчета различных систем между собой
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Рис.1. Динамические крутильные системы, эквивалент­
ные трансмиссии автомобиля.
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я с результатами эксперимента. Сравнивались следующие систем»: чл- 
нозненная четырехмаосовая, двухзвеиная четы|'яхмассопяя, днухяпен­
ная пятимассовая и трехэвенная пятимасс.оная при мгновенном прило­
жении нагрузки, а также - трехзвенная пятимясеоняя для случая,ког­
да возмущающий момент изменяется по закону прямой линии Мс и 
достигает своего максимального значения п течение промежутков вре­
мени t. : 0,01; 0,06 и 0,4 сек (рис^Х). Первые три системы реша­
лись аналитичео! л, а последние две - на ЭЦВМ М-20 в вычислительном 
центре Красноярского алюминиевого комбината.

В системах рис.1 приняты следующие обозначения:
- момент инерции вращающихся масс двигателя;

17с =7с + 7г~ приведенный момент инерции ведомого диска сцепле­
ния, деталей коробки передач, трансмиссионного тормоза и 
главной передачи;

- момент инерции ведомого диске сцепления;
- приведенный, момент инерции деталей коробки передач, транс­

миссионного тормоза и главной передачи;
Л - приведенный момент инерции ведущих колес;
Л - приведенный момент инерции поступательно движущейся массы

автомобиля;
Ме- крутящий момент двигателя;

- статический, момент трения сцепления, действующий в сцеп­
лении I;

/У,- момент сцепления ведущих колес с дорогой, действующий в 
оцеплении 2;
момент сопротивлений дороги, приложенный к массе "Jn ;

С - приведенная жесткость валов трансмиссии и шин ведущих 
колос;

Clt~ приведенная жесткость валов коробки передач; 
приведенная жесткость карданного вала, полуосей и шин ве­
дущих колес;

С*2“ приведенная жесткость валов коробки передач, карданного 
вала и полуосей;

Cij* приведенная тангенциальная жесткость шин;
C'ij- приведенная жесткость карданного вала и полуосей;
С3<,- приведенная тангенциальная жесткость шин ( Сз< = С2з ).

В крутильных системах, представленных на рис.1, отсутствуют 
реактивные зван .я, имитирующие упругость рессор ведущего моста. 
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промежуточной опоры карданного вала и картеров агрегатов траяоммс- 
сии. Наибольшее влияние на динамические нагрузки может сказать уп­
ругость рессор. В расчетах, приведенных в настояцей работе, упру­
гость реактивных адамантов фактически учтена в величинах жестко­
стей С , определенных экспериментальный нутам непосредственно На 
автомобиле.

Движение каждой системы (рис.1) может быть описано системой 
неоднородных линейных дифференциальных уравнений второго порядка 
с постоянными коэффициентами. В результате решенни уравнений, опи­
сывающих движение систем, получены выражения для расчета крутящих 
моментов в упругих звеньях. При решении уравнений предполагалось, 
что отдельные этапы (случаи) движения енотом не оказывают влияния 
друг на друга- Это допущение позволило несколько упростить расчет­
ные формулы. В табл.1 приведены формулы дли расчета максимальных 
крутящих моментов в сиотеме 1а. При выводе формул принималось, что 

Ме = = 0.
Таблица I

I случай I П случай Ш случай

Дил 2 Ис

- собственная частота системыj
(•Л- начальная угловая скорость коленчатого вала двигателя.

Результаты расчета максимальных крутящих моментов в траг'смии- 
сии могут быть представлены графически в зависимости от числа обо­
ротов двигателя (рис.?). График позволяет определить максимальный 
крутящий момент М,„лг при любом числе оборотов двигателя fle • что 
упрощает определение нагрузок в трансмиссии, так как линии графика 
иредставлнют сооой прямые и могут быть построены по двум точкам.

Порядок построения графика следующий. Для всех передач, ис­
пользуя формулу I случая (табл.1), вычисляют два значения Л/н,*., , 
соответствующие двум произвольным значениям Ие , и строят прямые 
at St (первая передача), а,6» (вторая передача) я т.д. Затем по 

формулам 1 и 111 случаев строят горизонтальные пряжке Ctclt (первая 
передача), Ct dt (вторая передача), огрвничивавщие яяачевяя мру-
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Уравнения движения для третьего случен при О зепигаутся:

7ct+C(,^-^-^ezO ,

~ f V/ - + сгз(•/₽ ■ '/3)о ;

С34^-■■V^= O ; С?)

% “С34. -‘Д) ^Л/f - О -

Решение уравнений вида (7) проводилось на ЭЦВМ.
В привел- .пых выше уравнениях М-г и Mt. привиты постоянными 

величинами, приложенными к массам мгновенно. В действительности они 
не являются постоянными, нарастают не мгновенно и носят вероятност­
ный характер. Последнее связано с тем, что величины M'f и А/с за­
висят от большого числа факторов, непрерывно изменяющихся в процес­
се движения автомобиля. Основное влияние на изменение М/ и /'/<■ 
оказывает скорость буксования, влияющая на коэффициенты сцепления 

и трения /</ . Э.Г.Подлих рекомендует принимать величину У? 
для асфальтобетонного покрытия независящей от скорости буксования и 
равной 0,6 t 0,8. Так как при резком включении сцепления скорости 
скольжения в нем не превышают 4 м/сек, то коэффициент трения /М 
можно принять в первом приближении постоянным и равным 0,5.

Влияние различных факторов на динамические нагрузки в трансмис­
сии автомобиля устанавливалось путем расчетов на ЭЦВМ различных ва­
риантов двухзвенной пятимассовой системы при мгновенном приложении 
нагрузки по формулам (145).

ч динамические нагрузки оказывают влияние моменты инерции 
вращающихся масс и момент инерции поступательно движущейся мессы 
автомобиля, жесткости валов трансмиссии и шип, статический момент 
трения сцепления, момент сцепления ведущих колес с дорогой. Кроме 
того, решающее влияние оказывает интенсивность включения сцепления. 
При расчетах предполагалось, что при изменении различных параметров 
трансмиссии интенсивность включения сцепления оставалась постоянной 
и соответствующей мгновенному включению ( to = 0). При расчетах из­
менялись Ъ , Ъ , Jr , Ук , X , С1г • Сгз , , Л/с -

Анализ влияния параметров автомобиля на динамические нагрузки 
позволяет сделать выводы о реальных путях снижения нагрузок н транс­
миссии автомобиля.
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1. Наибольшие влияние на динамические нагрузки из рассмотдеиг 
нал выше параметров оказывает момент сцепления ведущих колес о д.о- 
puroii . Однако снижение не может быть рекомендовано, так 
как это может припасти к ухудшению тяговых качеств автомобиля и 
проходимости.

2. Уменьшение .% и Ук не может привести к существенному 
снижению нагрузок в трансмиссии, так как их влияние сравнительно 
невелико. Кроме того, значительное уменьшение может быть до­
стигнуто лишь за счет снижения полезной нагрузки.

5. Уменьшение Ут , по данным расчета вдвое, может jia 20% 
снизить на первой передаче. Поэтому о точки зрения снижения на­
грузок н трансмиссии можно рекомендовать замену стояночного транс­
миссионного тормоза колесным. Однако это допустимо лишь для легко- 
них автомобилей и грузовых небольшой грузоподъемности.

4. Уменьшение не может решить проблему снижения нагрузок 
в трансмиссии, так как влияет лишь на

5. (■ точки зрения снижении нагрузок в трансмиссии и улучшения
динамических качеств автомобиля желательно уменьшение момента инер­
ции маховика IX? . Ото мероприятие само по себе не требует сложных 
конструктивных решений и дает заметное снижение как тэн и мрх- 
Кроме того, снижение момента инерции вращающихоя масс двигателя су 
щйственно улучшает динамику рээгона автомобиля. Препятствием к 
уменьшению является ухудшение равномерности работы двигатели. 
С применением многоцилиндровых двигателей, улучшением их уравнове­
шенности, возможности уменьшения увеличиваются. Поэтому при
изыскании путей снижения нагрузок в траномиасии вновь проектируемо­
го автомобиля на следует пренебрегать и этой возможностью.

6. Реальным путем снижения нагрузок является уменьшение жест­
кости Cc>i> за счет установки нв карданном валу или полуосях упругих 
муфт.

Помимо рассмотренных выше путей снижения нагрузок в траномис- 
сии есть и другие, как например, применение упругих опор в транс­
миссии и предохранительных фрикционных муфт.

Другим путем, принципиально отличным от рассмотренных выше, 
является снижение нагрузок за счет изменения интенсивности включе­
ния сцепления. Интенсивность включения сцепления при ревком отпу­
скании падали зависит от параметров сцепления: усилия нажимных пру 
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мин, диаметра фрикционных накладок ведомого диска, числа ведомых 
дисков, свободного хода нажимного диска, масс деталей сцепления и 
привода, типа привода, жесткости ведомых дисков и т.п.

Кек уже указывалось в первой главе, существуют два основные 
взгляда на причину возникновения динамических нагрузок в трансмис­
сии автомобиля, превышающих статический момент трения сцепления MQ. 
Согласно первому, наиболее распространенному и отраженному в учеб­
ной литературе, при резком включении сцепления к усилию нажимных 
пружин добавляется инерция нажимного диска, в результате чего кру- 
тэдий момент, передаваемый сцеплением, превышает статический момей? 
трения. В отличие от последнего, первый называют динамическим мо­
ментом трения сцепления и определяют по выражению 

м> = pM.^nci., (в>
где гуиа-х — максимальное усилие, сжимающее ведомые диски;

/?с - средний радиус трения накладок ведомого диска;

L ~ число поверхностей трения.
Согласно второму взгляду, динамические нагрузки превышают ilc 

в результата быстрого приложения момента трения сцепления к трано- 
миссии. Однако сторонники обоих взглядов сходятся в одном: чем 
быстрее включается сцепление, тем выше динамические нагрузки в 
трансмиссии.

В работе теоретически определены Рыа* и факторы, влияющие на 
его величину. Чем больше величина Р^к , тем. очевидно, больше 

при прочих равных условиях была интенсивность включения сцепления 
и тем больше будут величины динамических нагрузок. Решение постав­
ленного вопроса проводилось как для простейших одно - и двухмассо­
вой систем, эквивалентных сцеплению, при большом числе допущений, 
так и для трехмаосовой системы с учетом упругости привода (рис.З). 
Простейшие системы решались аналитическим путем, а более сложная - 
18 ЭЦВМ. Результаты, полученные для различных систем, сравнивались 
между собой.

При определении Ажлх для одномассоьой системы (рис.За) рас­
сматривалось три этапа движения нажимного диска, для „вухмассовой 
(рис.36 и Зв) - четыре этапа. Предполагалось наличие отделения при­
вада, то есть отделение выжимного, подшипвика от хыжимных рычагов в 
■омевт, когда скорость нажимного диска достигала своего максималь-
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Рис.5. Динамические системы, эквивалентные сцеплению.
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иото значения. Упругая характеристика ведомого диска была пред- 
отввлена показательной функцией вида CL€ , что значительно уп­
ростило расчетные формулы и позволило решить задачу графо-аиали-^ 

тяческим путей. Для обеих систем получены аналогичные конечные 
формулы

iX)
О)

(7- ■ х? - постоянные коэффициенты, рассчитываемые по экспе­
риментальной упругой характеристике ведомого
ДИ0Х81

УИ» - маооа нажимного диока;
С* - жесткость нажимных пружин сцепления;
X} - постоянный коэффициент, учитывающий трение в 

направляющих нажимного и ведомого дисков;
2/U»/- максимальная скорость нажимного диска.

-ое^ао)

2% - окорооть нажимного диска в конце первого этапа движения 
в момент соприкосновения о ведомым;

- приведенная жесткость нажимных и оттяжных пружин сцеп­
ления;

W* - приведенная маооа нажимного диска и привода сцепления; 
деформация ведомого диска, соответствующая 2Ли<х.

■ (u)

0^» также можно определи^ как точку пересечения левой части 
уравнения (ХЕ * о экспериментальной упругой характе­

ристикой ведомого диска (точка "В" рис.4).
cZ=K-Xt> - деформация нажимных пружин при .

Для сцеплений грузовых автомобилей 2-%ах с достаточной точ­
ностью может быть определена по эмпирической зависимости

J <12)
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РисД. Графо-аналитическое определение Ху. и Р„лх.

C.j , кг/сц; Mt , кг-секг/си{ 2^а.у, ом/оек;
А - коэффициент, зависящий от числе ведомых дисков.

Для однодисковых сцеплений Л = I, для двухдисковых
Л =1,2 t 1,3.

Уравнение (9) решается графически. Левая часть его есть прямая 
(Ра^з ). Точка пересечения ее с экспериментальной упругой характе­

ристикой дает величину (рио.4).
Рассмотренные выше простейшие системы сцепления не учитывают 

упругости привода и трения в нем и на каждом атапе движения, по су­
ти дела, являются одномасоовыми. В таких системах нельвя выделить 
движение отдельных масс, что может исказить действительную картину 
происходящих явлений. Поэтому была рассмотрена также трехмассовая 
система, эквивалентная однодисковому сцеплению, о учетом упругости 
привода и трения в нем (рис.5).

Уравнения движения имеют вид:
Ж, Л-с\(нгХ1)+С1(пл +xt -х^+Дае^" ^0;

Л<Хг о ; (13)

Ж, Х,)-С+(1%-Хг)+к'х3 = О;

^з~ приведенные массы соответственно нажимного диока, ыуФ"' 

ты выжимного подшипника и педали;
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с; V,

<
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Рис.5.

F-1
р,

Трехмассовая динамическая система, эквивалент­
ная сцеплению.

С^С^СуС*- приведенные жесткости соответственно нажимных пру­

жин, выжимных рычагов, привода от выжимного подшип­
ника до педали включительно и пружины муфты выжимно­
го поджипника и оттяжных пружин педали;

И4- начальные деформации пружин;
X* - коэффициент сопротивления жидкости, приведенный к 

Нажимному диску;
- сила сопротивлений перемещению нажимного и ведомого 

дисков;
/5 - сила сопротивлений в приводе.

Дм механического привода силой ?£ можно пренебречь. Для гид­
равлического привода Р2 = К*Хз .

Расчет одно- и трехмассовой систем, эквивалентных однодиско- 
аоау сцеплению, показал, что максимальные усилия Ржах . сжимае­

мо ведомый диск, практически одинаковы для обеих систем. В резуль­
тате «ого, что привод является упругим (трехмассовая система), от­
дел омио выжимного поджипника от выжимных рычагов несколько запазды­
вает. Запаздывание составляет О,ООП сек, а отдеаднцо происходит 
М яри г^и*х , а в момент, когда становится равным .

Раочеты показали, что снижение жесткости ведомого диска вдвое
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дает уменьшение на 36,1%. О у величанием маооы привода сцеп­
лении снижается.

ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДИНАМИЧЕСКИХ 
НАГРУЗОК В ТРАНСМИССШАВТОМОБИЛЯ

Экспириментальные исследования проводились -в леб ораторных и 
дорожных условиях с применением современной тензометрической аппа­
ратуры.

На первом этапе проводились лишь дорожные испытания автомоби­
ля Урал-355М. Целью их было установить влияние изменения веса авто­
мобиля и статического давления нажимных пружин на динамические на­
грузки в трансмиссии автомобиля при резком включении оцепления. 
Вес изменялся ва счет изменения количестве балласта в фургоне авто­
мобиля. Различные давления пружин сцепления обеспечивались за очет 
изменения числа нажимных пружин. Замерялиоь крутящие моменты на по­
луосях и число оборотов двигателя.

На втором атапе проводилиоь стендовые и дорожные испытания. 
Целью стендовых испытаний было установить соотношения между крутя­
щими моментами на первичном валу киробни передач, карданном залу и 
усилиями, сжимающими ведомые диски» при различных отатических мо­
ментах трения сцепления, рааличных массах падали и различных упру­
гих характеристиках ведомых дисков. Кроме того» определялись момент 
отделения выжимного подшипника от выжимных рычагов и скорости на­
жимного диска. Целью дорожных испытаний было выявление соотношений 
между крутящими моментами на первичном валу и полуооях непосредст­
венно на автомобиле.

Для получения указанных зависимостей проводилиоь испытания 
шести вариантов сцеплений в лабораторных условиях и одного вариан­
та в дорожных условиях на различных передачах и при различных мас­
сах привода. Лабораторные испытания проводились на специальной 
стенде, спроектированном на кафедре ‘'Автомобили и Двигатели" Крас­
ноярского политехнического института* Объектом дорожных испытаний 
был автомобиль Урал-35511, снабженный фургоном о соответствующей ап­
паратурой.

На стенде испытывались следующие варианты сцеплений!
I. Двухдисковое оцепление ЭИЛ-1Н.
П. Однодисковое сцепление с одним ведомым диском ЗИЛ-164.
В. Двухдисмог не сцепление во отаядартнмма ведомыми диенами 

ГАЗ-51, (под задними накладками уставовйвмм юзаоММчатм пружины).
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IV. Однодисковое сцепление со стандартным ведомым диском 
ГАЗ-51.

V. Двухдисковое сцепление с иестандщтными ведомыми дисками 
ГАЗ-51 (накладки приклепаны жестко).

Л. Однодисковое сцепление с нестандартным ведомым диском 
ГАЗ-51.

В дорожных, условиях испытывался лишь первый вариант. Для всех 
шести вариантов использовались детали двухдискового сцепления 
ЗИЛ-164. Усилие нажимных пружин для всех.вариантов было одинаковым 
и составляло 624 кг. Для получения ив двухдискового сцепления одно­
дискового удалялся задний ведомый диск, а на пальцы маховика между 
нажимным и ведущим дисками ставились втулки, длина которых была 
равна толщине ведомого диска. Таким образом, масса поступательно 
движущихся деталей сцепления оставалась практически неизменной и 
равной массе двухдискового сцепления.

Для выяснения влияния масоы привода сцепления на динамические 
нагруаки в трансмиссии стенда испытания проводились с различными 
массами педали. Изменение массы педали осуществлялось путем навеши­
вания на нее различных грузов.

На третьем этапе проводились стендовые испытания с различными 
приводами сцеплений: механическим, гидравлическим и пневматическим. 
Целью испытаний было установить соотношения между крутящими момен­
тами на первичном и карданном валах при различных приводах, а также 
определить скорости нажимного и ведущего дисков и перемещения педа­
ли и двигателя.

При испытаниях замерялись:
1) число оборотов коленчатого вала двигателя;
2) усилие, сжимающее ведомые диски;
3) крутящий момент на первичном валу;
4) крутящий момент на карданном валу;
5) крутящий момент на правой полуоси автомобиля;
6) скорости нажимного и ведущего дисков;
7) перемещения педали и двигателя на раме;
6) момент отделения выжимного подшипника от ьыжимнпх рычагов.
Основным условием получения достоверных результатов эвсперииен 

сол аыивтся применение такой методики, которая приводила бы исклю­
чить ы вялее видавадуальных особенностей экспериментатора и обесие- 
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чила бы хоровую повторяемость результатов испытаний. При составле­
нии методики использовались рекомендации НАМИ. Особенно важным было 
обеспечить вполне определенный темп ровного включения сцепления. На 
стенде это осуцествлялось специальным устройством. На автомобиле 
определенный темп включения сцепления обеспечивался на очет быстро­
го и полного освобождения педали сцепления путем одвига ноги води­
теля с педали вбок.

Для получения наибольшего соответствия выходных параметров ив- 
мерительной аппаратуры при тарировке и испытаниях, тарировка датчи­
ков производилась непосредственно до и после замеров и тарировочияе 
графики строилиоь по результатам двух тарировок. Кроме того, время 
прогрева усилительной аппаратуры при различных сериях испытаний бе­
ло по возможности одинаковым и составляло около I часа.

На стенде иопытания проводилиоь бея токосъемников, чтобы пове­
сить точность замеров. На автомобиле тоиосъемник применялся линь 
при замерах ирутямих моментов на первичном валу; на полуосях токо­
съемники не устанавливались.

Замеры на стенде проводилиоь при числах оборотов: 600; 800; 
1800; 1200; 1400; 1600, а на автомобиле - при числах оборотов: 600; 
800; 1200; 1600; 2000; 2400.

Объектом испытаний в лабораторных условиях был специальный 
стенд. Он состоит ив оварной рамы, на которой смонтированы двига­
тель и коробка передач автомобиля ЗИЛ-164. Вторичный вал коробки 
передач коротким карданным Валок соединен о одним из двух после­
довательно расположенных валов стенда. Ва каждом ив них установ­
лено по два маховика, имитирующих поступательно движуцуюоя массу 
автомобиля и враиамциеон массы колес. Конструкция этого узла поз­
воляет проводить испытания при любом сочетании маховиков. Момент 
инерции каждого маховика составлял 1,13 кгм.сек2.

Число оборотов двигателя определялось с помощью эдектронои- 
тактного датчика, установленного на акиве коленчатого вала, а уста­
новка оборотов производилась по тахометру ТЭ-204, датчик которого 
присоединялся к заднему концу вала генератора.

Крутящие моменты замерялись проволочными датчк ами, наклеен­
ными на первичный и карданный валы. Усилия, сжимающие ведомые дис­
ки, такав определялись с помощью проволочных датчиков. Рабочий 
датчики наклеивались на две диаметрально расположенные стальные 
пластины, приклепанные к ведомому джеку и представляете собой 
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консольные балрчни. На свободном конце каждой пластины приклепы­
вался бронеовый штифт. При выключенном оцепления штифт выступал 
вад плоохооты) накладам, а при его включении утапливался, дефор 
мируя пластину. Компеноационные датчики наклеивалиоь на фланец 
отупицы ведомого диоиа и ооедииялиоь о рабочими в полумостовую 
схему.

Замер перемещений нажимного и ведущего дисков производился 
о помощью проволочных датчиков, наклеенных на консольные стальные 
пластины, приклепанные к кронштейнам, укрепленным на маховике дви­
гателя.

Перемещение педали измерялось о* помощью реостатного датчика, 
включенного в моотовую схему.

Для гидропривода оцепления иопольеовалиоь главные цилиндры 
тормозной сиотамы автомобиля ГА8-51, а Для пневмопривода - пневмо­
привод автомобиля МА8-5ОО. Массы педалей всех приводов были одина­
ковы. Испытания гидропривода проводились на стандартной тормозной 
жидкости БСК при температуре около 20°С.

Тарировка датчиков первичного и карданного валов, Определение 
статического момента трения оцепления, а также определение жеотко- 
оти трансмиосии осуществлялись непосредственно на объектах иопы­
таний.

Моменты инерции вращающихся деталей (маховик двигателя, ведо­
мый диск сцепления, диск и барабан трансмиссионного тормоза, махо­
вики стенда) определялись методом трифилярного подвеса. Момент 
инерции педали сцепления определялся методом качания на призме.

Момент отделения привода отмечался о помощью специального 
устройства, работающего по принципу электроконтактного датчика. 
На наружную обойму выжимного подшипника одевались два кольца. 
Внутреннее кольцо было изготовлено из органического стекла и элек­
трически изолирс го наружное кольцо, изготовленное из бронзы, от 
массы отенда. К цилиндрической поверхности наружного кольца прижи­
мались с помощью пластинчатых пружин два контакта, соединенных 
между ообою проводником. Два контакта обеспечивали большую надеж­
ность работы датчика. Эти контакты включались в электрическую схе­
му отенда. При выключенном сцеплении бронзовое кольцо своей торце­
вой поверхностью прижималось к выжимным рычагам сцепления и элек­
трическая цепь датчика замыкалась. При включении оцепления в мо­
мент отделения выжимного подиипника от выжимных рычагов цепь дат-
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чижа размывалась.
Снятие упругих характеристик ведомых дисков и тарировка датчи­

ков сцепления осуществлялись на преоое УМ-5.
Вое замеряемые параметры регистрировались на ленте осциллографа 

Н-700 в функции времени. Применялись гальванометры U00I.3 и М001.4 
с рабочей полосой частот от 400 до 600 гц, что значительно вше ча­
стот измеряемых процессов.

При испытаниях автомобиля Урал-355М замерялиоь крутящие момен­
ты на первичном валу и правой полуоси а помощью проволочных датчи­
ков, соединенных в полный moot, число оборотов двигателя о помощь» 
электроконтактного датчика, установленного на шкиве коленчатого вала. 
На первичном валу коробки устанавливался четырехканальный щеточный то­
косъемник. Для замеров крутящего иомента на полуоси токооъемних не тре­
бовался. Применялись усилитель ТУ6-М и ооциллограф Н-700, которые под­
вешивались в фургоне автомобиля в специальной раме на спиральных пру­
жинах.

Питание усилительной аппаратуры нак на стенде, таи и на автомоби­
ле производилось от оети переменного тока напряжением 220 вольт и ча­
стотой 50 герц. Цепи электроковтактных и реостатного датчиков пита­
лись от аккумуляторной батареи, а осциллограф - от автотрансформато­
ра напряжением 27 вольт. Кроме того, аппаратура на автомобиле имела 
свое автономное питание от аккумуляторных батарей и умформера.

Результаты измерений подвергались математической обработке. Опре­
делялись следующие статистические характеристики: среднее арифметиче­
ское исследуемой величины, дисперсия, среднее квадратичное отклонение 
или стандарт, коэффициент вариации, квадратичная ошибка среднего ариф­
метического, коэффициент корреляции линейной связи, показатели асим­
метрии и скошенности кривых распределения, критерий согласия Пирсона. 
В табл.2 приведены некоторые статиотичеокие характеристики, получен­
ные при определении коэффициентов динамичности на первичном (Mj/Uc) 
и карданном (Мп/Мс) валах, по результатам стендовых испытаний.

Исследование экспериментального распределения Мп/Ц, показало 
близость его к теоретическому, что говорят об удовлетворительной точ­
ности замеров величин крутящих моментов.

Наибольшие величины статистических характеристик эксперимента 
следующие: коэффициент вариации V » 17,2%» квадратичная ошибка сред 
него арифметического « * 3,5£.

Точность аамеров составила 5 ■» 7JI.
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Тайлица 2

Условия ааме- 
рои

На­
ото 
заме­
ра

n M
Mc

V
%

1 — ' -

0 <)
i N| ?/.

!. Мехпривод, 121 I, IB 17,2 *1,5? i ,i6 1,20
У передача, 
П и Ш этапы “п 94 1,98 13,5 *1,40 1,95 i .<,01

2. Мехпривод, “i 10 1,15 11,0 *3,50 1,11 » 1, 19
0 передача, 
£1 ат ап 9 1,96 0.3 *2,75 1,91 . 2,01

5. Нехпривод, ■ iit 

м п

i? 1,11 6.3 *1,53 1,09 1 1,13
1У передача, 
Ш этап i? 2,14 2.9 *0,72 2,13 4 2, It,

4. Мехпривод, Uj 13 0,99 7,5 *2,09 0,9? 4 1,01
У передача, 
В этап «п 15 2,42 5,8 *1,48 2,38 4 2,46

~s7 Пневмопривод, “а 
мп

5 1,09 7,7 *3,44 1,05 t 1,12
I и 11 передачи
0 этап 5 1,08 6,1 *2,74 1,05 i i,10

6» Пневмопривод, «I 
“п

4 0,89 4,9 *2,42 0,87 4 0,91
Ш передача. 
К этап 4 1,05 3.3 *1,66 1,03 1 1,0?

___
Пневмопривод, М1 9 0,93 6,3 *2,08 6,91 4 0,95
1У передача, 
Ш этап Мп 14 1,60 2,0 *0,54 1,59 4 1,61

"в? Пневмопривод, ' м/ 12 " 0,76 9.3 *2,69 0,74 4 0,78
У передача, 
И этап 13 1,9? 1.5 *0,42 1,96 4 1,98

с9. Гидропривод, М1 is 0,63 9,4 *2,42 0,62 4 0,65
I передача, 
Ш этап “n i? 0,75 10,1 *2,44 0,73 4 0,76

10, Гидропривод, “l 
«п

ii 0,65 II,I *3,36 0,63 4 0,67
П передача, 
Ш этап i4 0,75 7,7 *2,06 0,74 ■» 0,77

"’ll Гидропривод, ~*1~

“n

~if 0,65 9,9 *2,99 0,63 ♦ 0,67
ш передача, 
В этап it Pi 90 1.2 *0,37 0,90 4 0,91

12. Гидропривод, “l 12 0,74 8,3 *2,40 0,72 4 "о/Тб
1У передача, 
В этап “n 20 1,62 4,3 *0,96 1,60 4 1,64

13. Гидропривод, “1 
*n

ii 0,74 “sT *2?76 0 ,72 4 "о“?б
У яередача, 
В этап 18 2,00 2,8 *0,65 1,99 4 2,01

Л - чиса» мамрш».
- 26



АНАЛИЗ РЕЗУЛЬТАТ® ЭКСПЕРИМЕНТ® И СРАВНЕНИЕ ИХ 
С РЕЗУЛЬТАТАМ, РАСЧЕТ®

Ня первом зтыпе проводились дорожиыв испытания автомобили 
Урал-355М с различными нагрузками и различным давлением нажимных 
пружин сцепления. При испытаниях автомобиль имея полный лао Go. : 
4475 (без нагрузки), 5935 и 734 5 кг, а число пружин сцепления 12, 
ГО и 8, что соответствует статическим моментам трения оцепления 
5%5, 46,2 и 37,0 кгм при коэффициенте траняя /Ч ’0,3.

При увеличении GG. в 1,64 раза крутящие моменты на полуосях 
Мк: увеличиваются: при включении заднего хода на 13Д$, второй ■ 
третьей передач - соответотгэнно на 11,9 и 6,7%. Переход от низ- 
лих передач к выспим сопровождается уменьшением влияния 6Л .

На низиих передачах, когда крутящий момент на полуосях не дос 
тит йс, можно считать, что Мо мало влияет на Ив. На четвертой пере 
даче., когда пробуксовывает сцепление, влияние Йс значительно боль- 
ие. Увеличение Мс в 1,5 раза увеличивает Мв на четвертой передаче 
на 35,4JG

На втором этапе эксперименты проводились в лабораторных и до­
рожных условиях. В лаборатории на агенда напитывались «есть вариан 
тов сцеплений, имеющих различные статичвокие моменты трения к раз­
личные упругие характеристики ведомых диодов (рио.6). В дорожных 
условиях испытывался линь один вариант оцепления - двухдисковое 
сцепление автомобиля Урал-355М (I вариант).

Рис.б. Упругие характеристики ведомых дисков.
I - два диска ЗИЛ-164, П - один диск ЗИЛ-164, 
И - два стандартных диска ГАЗ-51, 1У - один 
стандартный диск ГАЗ-51, У - два иеотандартних 
диска ГАЗ-51, У1 - один нестандартный диск Г* '
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И8 таол,4 видно, что с увеличением жесткости ведомых дисков 
увеличивается. Снижение жести ости ведомых дисков вдвое при 

переходе от Г) варианта к 1 ведет и снижении /^1(1,на 59%, для случен 
реавого включения сцепления при неработающем двшнтеле ( - 0).

Сравним величины Мц и Пэ (тнбл.ч). Если крутящий момент Ы|( 
определяется динамическим моментом травин сцеплении , то при та- 
«ой высокой жесткости трансмиссии (1225 кгм/рад) их величины должны 
совпадать в пределах точности эксперимента. Средние значении U(1 для 
одно- и двухдисковых ацвшениР (П и I варианты) соответственно рав­
ны 81,5 и 180 кгм. Динамические же моменты трения в зависимости от 
числа оборотов двигателя составляют для I варианта г27 -t Зр7 кгм, и 
дли П варианта - 1?5 •* 251 кгм. Проведенное срезание показывает,что 
разница в величинах Мп и Из настолько велика, что определять liu но 
Мэ , пользуясь формулой (8), нельзя.

При экспериментальных исследованиях на стенде устанавливалось 
влияние массы привода сцепления на величины крутящих моментов на пор-- 
вичном и карданном валах. Увеличение веса педали в 4 раза может умень­
ям» Uj на 6,'?%, а Ц(| - на 9,3%. Таким образом, за счет изменения 
массы педали нельзя существенно снизить нагрузки в трансмиссии.

Эксперименты показали, что отделение выжимного подшипника от вы­
жимных рычагов происходит ужа после достижения в момент
t = 0,028'2 сек. Заппздцваниа составляет 0,0008 сек.

На третьем этапе проводились стендовые испытания трансмиооии и 
различными приводами сцеплении. Кроме того, оценивалось влияние на 
динамические нагрузки момента инерции У, диска трансмиссионного тор­
моза и подушек краплении двигатели.

Осциллограммы с записью крутящих моментов Mj и Ып для механиче­
ского, пневматического и гидравлического приводов показали, что наи­
более реэкоа нарастание крутящих моментов наблюдается при механиче­
ском приводе, аатам идут пневматический и гидравлический приводы. 
При механическом приводе наблюдается выключение сцепления в резуль­
тата обратного перемещения педали после удара ее об упор. При дру­
гих приводах подобного явления не наблюдается.

Кш дм механического привода сцепления, тан и для гидравличе­
ского ж пневматического приводов Un больше Причем разница между 
Мими там бельма, чем выае включенная передача. В табл.5 приведены 
величины максимальных крутящих моментов, получьясые путем с таг ис*т it- 
чиской обработки экспериментальных данных. Припевание гидравлическо­
го « гиажматичаского приводов сцепления дает значительное снижение 
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нагрузок в трансмиссии автомобиля в среднем в 1,21 4 2,0 раза для 
гидравлического привода, и в 1,23 4 1,86 - для пневматического в за­
висимости от вала трансмиссии и включенной передачи. Снижение наг­
рузок модно объяснить снижением интенсивности включения сцепления 
при наличии этих приводов.

Таблица 5

Пе- 
ре- 
да- 
ча

нгм “п« мг“ Снииение lij Снижение М
гидро­
при­
вод

пнвТ 
мо- 
при- 
вод .

Uex-I 
при­
вод

гидро-jtiReB- 
при- мо- 
вод при-

!вод

мех- 
при­
вод

гидро­
при­
вод

пнев- 
мо- 
при- 
Врд

гидр<54Мев' 
при- по­
вод при- 

1ВОД

I 6,24 20,2 - 24,0 34,9 —
П 3,32 20,8 - - 24,0 34,6 - - - -
П1 [,90 20,8 28,5 37,5 28,8 33,6 62,5 1,79 1,31 2,17 1,86

1У 1.00 23,7 27,2 35,0 51,8 51,2 68,5 1,48 1,29 1,32 1,34
У 0,81 23,7 25,0 31,5 64,0 63,0 77,5 1.33 1,26 1,21 1,23

При переходе от низших передач к высшим выигрыш от применения 
приводов снижается. Крутящие моменты на первичном валу при установ­
ке гидравлического и пневматического приводов ниже статического мо­
мента трения сцепления Мс = 32 кгм (табл.б). Отношения Mj/M0 состав­
ляют соответственно: 0,63 4 0,74 и 0,76 4 0,93. Для механического 
же привода при аналогичных иопытанигх получены значения 0,99 4 1,15.

Эксперименты показали, что уменьмевие момента инерции транс­
миссионного тормоза может дать некоторое снижение динамических на­
грузок в трансмиосии.

Таблица 6

Пере­
дача

Mj /MQ «Д
гидро­
привод

пнев­
мопри­
вод

мех- 
при­
вод

гидро- пнев- 
пpивoдмoпpи-

!вод

мех- 
при­
вод

гидро­
привод

пнев­
мопри­
вод .

мех- 
при­
вод

I 0,63 0,75 1,09 1,19
П 0,65 - - 0,75 1,00 - 1,15 - -
ш 0,65 0,89 1,15 0,90 1,05 1,96 1,38 1,18 1,70

1У 0,74 0,93 1,11 1,62 1,60 2,14 2,19 1,72 1.93
У 0,74 0,76 0,99 2,00 1,97 2,42 2,70 2,60 2,44

Чем выше скорости нажимного и ведущего дисков, тем быстрее на­
растает момент тревия в сцеплении и тем больше нагрузки в траисмис- 
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бия. Другим показателем интенсивности включения сцепления может 
служить также время t0 достижения /Зи«х. В табл.7 приведены мак­
симальные значения скоростей нажимного и ведущего дисков, а также 
время t'e достижения А^,ах . Из таблицы видно, что наибольшие ско­
рости и наименьшее время I', имеют место при механическом приводе. 
Затем идут пневматический и гидравлический приводы. Соответствен­
но и нагрузки в трансмиссии больиие при механическом приводе и 
меньшие при гидравлическом.

Таблица 7

Гидропривод Пневмопривод Мехшжвод

to 
сек

см/сен ■ to 
сев

ТЛм^.ом/сеа t'o 
секнажим­

ной 
диск

ведущий 
диск

нажим­
ной 
диск

веду­
щий 
диск ...

нажим­
ной 
диок

веду­
щий 
жо«.

3,12 2,1 0,159 6,1 3,32 0,062 12,1 10,2 0,0486

Для механического привода максимальное усилив, сжимающее ведо­
мый диск, превышает статическое давление наДимных пружин, для гид­
равлического и пневматического приводов не превышает статиче­
ского.

Наиболее интенсивное снижение нагрузок наблюдается при измене­
нии t'c от 0,04 до 0,06 сек. Дальнейшее увеличение t'„ незначитель­
но уменьшает нагрузки. Поэтому необходимо так подбирать параметры 
привода сцепления, чтобы при резком отпускании педали сцепления 
время t'a достижения находилось в пределах 0,06 * 0,08 сек. 
Такой подбор обеспечит отношения не более 1,0 и - отношения
Йц/Мс не более 2,0.

Результаты экспериментов, изложенные выше, находятся в противо­
речии с некоторыми общепринятыми представлениями о процессах, проис­
ходящих в трансмиссии автомобиля при резком включении сцепления. По­
этому ниже дается объяснение полученным закономерностям.

Первой особенностью результатов экспериментов, общей для лабо­
раторных и дорожных испытаний является то, что крутящие моменты ва 
карданном валу или полуосях, приведенные к первичному валу коробки 
передач, как правило, не равны крутящему моменту, замеренному непо­
средственно на первичном валу. Разница между ними тем больше, чем 
больме номер включенной передачи. Ранее существовало мнение, что 
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эти моменты практически одинаковы и что судить о нагрумах а транс­
миссии можно, эная дим крутящий момент ва полуосях. Отовдн реко­
мендация НАШ - при определении характеристик динамического нагру­
жения замерять крутящие моменты линь на полуосях, так как выпол­
нение подобных замерод наиболее проото.

Второй особенность» результатов зиопериментов является то,что 
значения максимальных крутящих моментов на первичном валу незначж- 
тельно превышают статический момент трения оцеплении, в то время 
ван крутящие моменты на карданном валу и полуосях, приведенные к 
первичному валу, на высших передачах в 1,5 * 2,0 раза больно его 
значения. В настоящее время существует точка зрения, принятая мно­
гими исследователями, что крутящий момент на первичном валу короб­
ки передач может, по крайней мере, вдвое превысить отатичеокмй мо­
мент трения сцепления. Эта точна зрения подкреллялаоь эксперимен­
тами. Однако крутящие моменты аамерялкоь не непосредственно на 
первичном валу, а на карданном валу или полуосях. По результатам 
таких замеров делался вывод о нагрузках на о готичном валу.

Третьей особенность» полученных результатов является то, что 
крутящие моменты в трансмиссии практически не зависят от упругих 
характеристик ведомых дисков, в пределах возиожяого их изменения, 
а определяется в основном статическим моментом трения сцепления 
и включенной передачей. Ранее атот вопроо экспериментально но ис­
следовался, однако существовало мнение, что более "мягкий" ведо­
мый диск обеспечит и меньвие яагруеки.

Четвертой особенностью является то, что между махоимальшм 
усилием, сжимающим ведомые диоии, и крутящими моментами в трансмис­
сии нет линейной завиоимости. Между тем, многие исследователи счи­
тают эту зависимость линейной (8), и оожъвуяоь ею, рассчитывают 
динамический момент трення сцепления, предполагая, что его величн» 
на является предельной для крутящих моментов в тренсмисоми на выс­
ших передачах. Тот факт, что максимальный крутящий момент на пер­
вичном валу незначительно превынает статически! момент трения, а 
крутящие моменты на карданном валу или полуосях могут в 1,5 т 2 
раза превысить этот момент, я только что отмеченная нелинейность 
между крутящим моментамм и усилием, сжимающим ведом» диски, ста­
вят под сомнение само существование динамического момента трення 
сцепления.

В диссертации дано объяснение полученным закономерностям. 1в 
осциллрурамм, приведенных в работе, видно, что каждому пику Р 
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ответствуют пики Mj и Мц, Однако максимумы Mj и Мп запаздывают по 
сравнению в я. ».>» Как Ир так и МП достигают своих максимальных 
значений укв после иочеэноввния Р . Запавдывание составляет для 1!^- 
-0,017, а для Мд - 0,020 сек. Таким образом, действие Р равноаиль- 
■о приложению к трансмиосии кратковременной нагрузки. Извеотно,Что 
•ши время действии нагруяки t меньше половины периода низшей ча­
стоты собственных колебаний системы 1/2, то мекоимальное отклоне­
ние системы достигается поале исчезновения силы, а динамический 
коэффициент еавмоит от соотношения t и Т . При малых отношениях 
t /Т динамический эффект может оказаться меньше статического и ди­
намический коэффициент будет меньше единицы. В еавиоимооти от пара­
метров сцепления и трансмиосии динамичеокий коэффициент может изме­
няться в пределах 0,14 т 0,95. При небольшой жеоткооти ведомых дис­
ков динамический коэффициент приближается к единице и формула (8) в 
отдельных случаях может дать удовлетворительный результат. При бо­
лее высокой жесткости ведомых дисков пользоваться формулой (8) 
нельзя, так как погрешность может достигать 55% и более.

В табл.8 приведены некоторые расчетные и экспериментальные 
собственные частоты колебаний трансмиосии и сцепления для автомоби­
ля и стенда. Частоты соботве шх колебаний поступательно двихущих- 
оя деталей сцепления определяют частоту и величину импульсов крутя­
щего момента, передающегося в траясмиосию автомобиля. Частота коле­
баний нажимного диска более чем в JiF превышает низшие частоты соб­

ственных крутильных колебаний трансмиссии автомобиля и стенда. По­
этому колебания нажимного диска не могут существенно алмять на 
амплитуды крутящих моментов в трансмиосии.

Таблица 8

Пере­
дача

Собственные частоты в гц
Тоансмиссия сцепление:

Упал-355М Стенд Педаль Нажимной м.
раз- 
чет

экспе­
римент

рас­
чет

экспе­
римент чет

экспе­
римент

рас­
чет

экспе­
римент

I 0,95 - 1,23 -
Л 1,27 - 5,25 -
Л '2,18 2,4 8,12 11,65 1,81 - 25,40 23,50

1У 3,92 4,5 14,65 15,40
У - - 17,90 16,75
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Проведенные исследования показали, что величина правыяения 
моментов Мх и Мп (или Мк) над статическим моментом Мо, а таиИе со­
отношения между вини зависят от номера внлюченной передачи, числа 
оборотов двигателя и величин А , Ли .

В главе П рассматривались различные расчетные крутильные си­
стемы, эквивалентные трансмисоии автомобиля. В настоящей гда»| пре- 
ведено сравнение результатов раочете этих систем между собой и о 
результатами эксперимента. Общий характер изменения и величины пер­
вых пиков расчетных и экспериментальных крутящих моментов можно счи­
тать близко совпадающими. Последующие пики расчетных крутящих мо­
ментов более значительно отличаются от экспериментальных как по ве­
личине, так и по характеру изменения. Это связано с тем, что при 
расчете не учтено наличие демпфирования колебаний в трансмиссии.

В таблице 9 приведено сравнение величин максимальных скоро­
стей нажимного диска, полученных путем расчета одно- и трехмассо­
вой систем с экспериментальнш значением. Различив в расчетных и 
экспериментальных величинах а также смещение максимумов по
времени можно объяснить прежде Всего неточным еаданием сил троими 
в направляющих нажимного и ведомого дисков и тем обстоятельством, 
что раочет не учитывает оотановни нажимного диска при ударе его о 
ведущий и ведомый диски. Приведенное в табл.9 сравнение показывает, 
что Ри.ах о достаточной точностью можно определять ив рассмотрения 

одномассовой системы бев учета упругости привода и упругих свяве* 
двигателя о рамой.

Таблица 9

Метод определения эксперимент Расчет, трохмас- 
солая оиствма

Расчет,одномао- 
совая система

ом/сеи 9,0 10,3 9,8

Расхождение о зко-
• II

первыентом в % 0 14,9 9,1

В та б л. 10 приведено сравнение некоторых показателей, связанных 
с движением нажимного диска, подученных расчетным и эксперименталь­
ным путяме.
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Таблица IO

Метод определе­
ния

Момент дооти- 
жения сЛиау, 

сек

Момент отделе­
нии привода,

оек 1

Момент достиже­
ния рунах ,

сек

Расчет, трехмао-
совая сиотема 0,0266 0,0277 0,0294

Эксперимент 0,0223 0,0282 0,0274

Расхождение в % 19,3 1,8 7,3

Ио результатам расчетов отделение привода происходит после до­
стижения нажимнии диоком о вапандыванием 0,0011 сек, и до до­
стижения Амлу о опережением 0,0017 сеж. По результатам эноперимен- 
тов отделение привода наступает после достижения 2Амлх и Рты 
с запаздыванием соответственно 0,0059 и 0,0008 сек. Несмотря на не­
которое отличие действительного характера протекания процесса вклю­
чения оцепления от теоретического, разница между ними во времени 
сравнительно невелика. Поэтому можно считать, что принятая расчет­
ная сиотема достаточно верно отображает действительные процессы, 
происходящие в оцеплении при его включении.

Расчет показал расхождение о экспериментальными значе­
ниями для I варианта - 3,87% и для П варианта - 5,55%.

Настоящее исследование проводилось на базе автомобиля Урал-3551 
ужа снятого с производства. Однако основные выводи, полученные для 
него, справедливы и для других автомобилей, шпуокаемых в настоящее 
время отечественной промышленностью. Это объясняется тем, что на 
больнинотве вновь выпускаемых автомобилей сохранена классическая 
охема трансмиосии: привод на задние колеоа, двойная карданная пере­
дача у грузовых автомобилей, механическая ступенчатая коробка пере­
дач, сухое фрикционное сцепление с механичеоким приводом. Небол*- 
яке конструктивные изменения,как, например, гаоитель крутильных 
колебаний, не могут существенно изменить динамическую нагруженнооть 
трансмиссии при резком трогании автомобиля о меота. Параметры трано- 
мкоонй некоторых старых и новых марок автомобилей близки между со­
бой. Примером могут служить автомобили Урал-35511 и ГАЗ-53А.

вывода И РЕКОМЕНДАЦИЙ

I. Для расчета крутящих моментов на нивиих передачах (первая, 
вторам) достаточно рассматривать трансмиссию автомобиля как одно-
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зженную систему, состоящую ms четырех масс и двух оцеплений др» 
МГИОВ8ИМОМ прилежании момента м трансмиссии ( t, ' 0). Для расче­
та 1*2з на высших передачах достаточно рассматривать двухэвениую ом- 
отеку яр» to • 0,01 * 0,02 сев. Лучвий результат двухзлшквая ок­
оте ма дает при выделе ним в отдельное звено кин кедушмх Милее.

2. Максимальная сила , сжимаемая ведомые диски, превы­
шает статическое давление нажимных пружин сцепления и та» белы», 
чем выиа жесткость накладок ведомых дисков. Однако между /ж»х ■ 
динамическими моментами в трансмиссии нет линейной вавиоимоотж. 
Это объясняется там, что сила Р является кратковременно дейотхую- 
цей силой (время превышения статического давления нажимных пружин 
составляет 0,006 ■» 0,009 сек), в результате чегс динамичеокий эф­
фект от воздействия этой силы ыеньме этого эффекта, который имел 
бы место в случае приложения статичеокой силы Рылг • Поэтому опре­
делять по Рн«> нрутяние моменты, польауясь формулой (8), нельзя. 
Уввличаиин крутых моментов на карданном валу и полуосях сверх 
статического момента трения сцепления Мс происходит не ва очет 
увеличения момента трения (динамический момент трения), а ва счет 
быстрого приложения к трансмиссии крутящего момента. Величина пре­
вышения крутящих моментов над Мс зависит от номера включенной пе­
редачи, числа оборотов двигателя и ооотиомиий между величинами 
L4 » X « •

3. Основными конструктивными параметрами, определяющими наг­
рузки в трансмиссии на низших передачах, являютоя: тип привода 
сцепления, жесткость трансмиссии на участке карданный вал - полу­
оси, момент инерции врацаюцихся масс двигателя, момент инергзи 
трансмиссионного тормоза и деталей коробкя передач, момент инерции 
массы автомобиля и момент сцепления ведущих колес с дорогой. На 
высших передачах есноллое влияние оказывают тип привода сцепления, 
статический момент трения сцепления я жесткость траномиооми.

4. Гидравлические и пневматические приводы оцепления позволя­
ют снизить пиковые нагрузки в траномиосим в 1,26 4 2,00 ража в за­
висимое» от вала трансмиссии я включенной передачи. Бельме аяи- 
женне нагрузок имеет место на нкешкх передачах.

Царыметсм иривода оцепления должны подбираться таким образом, 
чтобы время to достижения Р^а* составляло» 0,06 ♦ 0,08 сек,

5. Отдшеам выжимного подшипника от выжимных ричагов сцепле­
ния по результатам эженержмента проиоходат уже после того, как си­
ла,, сжимавшая мдммм дмеки, достигла своего иаясииыьвого зваче- 
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мяк R^,ar . Запаздывание оосталлнот 0,0008 оек. Ввиду незначитель­
но! же лич ины запаздывания, можно считать, что допущение об отде­
лении привода! вделанное в главе П, остаетоя в оиле.

6. Вое перечитанные выне параметры, от которых зависят наг­
рузим, ва иожлючанмем типа привода и местности трансмиссии для то­
го или иного типа автомобиля,являются установившимися и во могут 
быта изменены в виачнталыых пределах. Поэтому основными путями 
оямжаим дииамичооких нагружен можно считать применение гидравли­
ческих и пневматических приводов оцепления и снимание жеотиооти 
траиомисоии ва участке карданный вал - полуоси. Более эффективны­
ми жв атих конструктивных мер являются гидравлические и пневматиче­
ские нркводм, дающие, кроме того, ряд других преимуществ, как на­
пример, анижаяие уонлжя на ведали оцепления, большее удобство ком­
понован привода к т.п. Причем для северных районов навей страны бо­
лов предпочтительными следует считать пневматические приводы, обес­
печивающие большую надвжиооть работы при низких температурах л 
сравнении о гидравлическими.

Снижение местности траисмиосии может быть.достигнуто не толь­
ко за счет онижеиия же ей ост и валов, во и за счет других мер: они- 
лавки жасткооти опор валов, полувек кропления двигателя и т.п.

Значительного же онижеиия натрузов в трансмиссии можно достичь 
лижь ва очот применения целого номплекоа конструктивных мер.

7. Тах нах нагрувжи в траноыиосии но зависят от упругих харак­
теристик ведомых дисков, а определяются статическим моментом тро­
их, то одно- ж двухдисковые сцепления, имеющие одинаковые моменты 
Трения, дадут ж одинаковые нагрузки. Ори втом некоторая разница ж 
моментах инерции ведомых дисков одно- в даухдиоковмх сцеплений во 
может оказать существенного ыипиии на дниамичеоиую нагруженнооть 
Трансмиссии. Позтому при выборе числа дискол оцепления необходимо 
руководствоваться другими соображениями, а именно: сроком службы 
накладок, стоимостью оцепления ж производстве, трудоемкостью ухода

ксплуатацжи ж т.п.
8. В эжоплуатацжж поломок первичных валов коробок передач не 

жаблвлаетож, так как жх размеры выбирают, исходя из требований 
жесткости с большими иапасамх прочности. Максимальные нагрузки на 
ирвжчжом валу имеют место на хмежих передачах, а ва карданном ва­
лу в полуосях - жж пзжих передачах. Поэтому для оценки прочности 
деталей традсижссжж достаточно определять пиковые крутящие моменты 
на карданном валу ж полуосях на первой к второй передачах. Расчет в
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атом случае может бить произведен на основа рассмотрения одно- 
эвенкой четмрехмассовой системы при мгновенном приложении негруе- 
Кй ( 0).
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