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Предисловие


Развитие в России автомобильной промышленности обусловило широкое применение автомобилей во всех отраслях народного хозяйства, строительства и обороны страны.


В современных условиях приобретает большое значение теоретическое изучение, связанное с практическими задачами дальнейшего развития, совершенствования и эффективной эксплуатации отечественной автомобильной техники.


К числу первых исследований законов движения автомобиля следует отнести работу знаменитого российского ученого Н.Е.Жуковского, впервые предложившего в 1917 г. обоснованное научное изложение движения автомобиля на повороте. Его исследования движения трехколесной тележки позволили установить основные явления, возникающие при качении жестко связанных между собой колес, имеющих различные диаметры. Эти исследования послужили началом дальнейших работ в области энергетических циркуляционных явлений многоприводных автомобилей. 


Существенными предпосылками для создания теории автомобиля явились работы известных российских исследователей в области теплотехники и тепловых двигателей таких как В.И.Гриневецкий, Е.К.Мазинг, Н.Р.Брилинг, А.С.Орлин и др., посвященные разработке теории двигателей внутреннего сгорания, а также работы ученых–железнодорожников (Ю.В.Ломоносова, Г.В.Лебедева, С.А.Чаплыгина  и др.) в области тяговых расчетов поездов.


В 1918 г. был организована научная автомобильная лаборатория, на базе которой в 1921 г. был создан научный автомоторный институт (НАМИ). В этом институте были начаты первые в России планово организованные научные работы по исследованию и испытанию автомобилей.


Создание в эти годы ряда автомобильных кафедр, факультетов, вузов и специальных научно-исследовательских центров способствовало дальнейшему расширению научных работок в области автомобильной техники, в частности, в области теории автомобиля. 


Наиболее фундаментальные работы по современной теории автомобиля связаны с именем российского академика Е.А.Чудакова. 


Повышение технического уровня автотранспортных средств (АТС) и связанный с этим рост их скоростей движения обусловило дальнейшее развитие  вопросов устойчивости, динамики и экономичности автомобилей.


Конечной целью любого исследования в области теории автомобиля является совершенствование конструкции современных автомобилей и повышения эффективности их эксплуатации.


При решении этих проблем возникают следующие основные задачи:

· выбор оптимальной мощности двигателя для автомобиля заданного типа и класса;

· рациональный выбор типа и параметров силовой передачи автомобиля;

· снижение сопротивлений при движении АТС;

· повышение плавности хода;

· повышение проходимости автомобиля и связанные с этим компоновочные вопросы (например, выбор оптимального числа осей для АТС заданного веса);

· снижение эксплуатационного расхода топлива;

· рациональное комплектование автопоездов транспортного или специального типа;

· снижение веса автомобиля на основе детального изучения возможности снижения динамических нагрузок на механизмы силовой передачи и ходовой части и др.

В данном пособии приводятся основные положения теории автомобиля, рассматриваются закономерности и зависимости, связанные с движением автомобиля. Излагаются методики их изучения с учетом рекомендаций программы дисциплины «Автомобили» (специальность 150200 – «Автомобили и автомобильное хозяйство»), реализуемой на кафедре эксплуатации автотранспортных средств РУДН.

ПРИНЯТЫЕ ОБОЗНАЧЕНИЯ
 Ме- эффективный крутящийся момент двига​теля, Н·м;
 i·Vh, - рабочий объем двигателя с числом цилиндров i, дм3 (л);

 S - ход поршня, м;

 D – диаметр цилиндра двигателя, м;
 Nе - эффективная мощность двигателя, кВт;

 gТ - часовой расход топлива двигателя, кг/ч;

 nе - частота вращения коленчатого вала двигателя, мин -1;
 ωе - угловая скорость коленчатого вала двигателя, с -1;
  ρт - плотность топлива, кг/л;
 Gа - полный вес автомобиля, Н; 

 G1- вес, приходящийся на переднюю ось автомобиля, Н;

 G2 - вес, приходящийся на заднюю ось автомобиля, Н; 

 а - расстояние от центра масс (тяжести) автомобиля до передней оси, м; 

 b - расстояние от центра масс (тяжести) автомобиля до задней оси, м; 

 L - продольная база автомобиля, м; 

 В - ширина колеи автомобиля, м
 Н- высота автомобиля, м;

 hg- высота центра масс (тяжести)  автомобиля, м;
 hw- высота центра парусности, м;
 ωк - угловая скорость ведущих колес автомобиля, с -1;

 vа - скорость движения автомобиля, м/с (км/ч);

 j - ускорение автомобиля, м/с2; 

 kw - коэффициент обтекаемости автомобиля, Н·с2/м4; 

 Fw - площадь лобового сопротивления автомобиля (миделево се​чение), м2;
 Kw·Fw- фактор обтекаемости, Н·с2/м2;

 m1, m2 - коэффициенты перераспределения нагрузок на передние и задние колеса при торможении автомобиля; 

  Jдв - момент инерции вращающихся деталей двигателя, кг·м2; 

 Jк - момент инерции колеса автомобиля, кг·м2; 

 R- радиус поворота автомобиля, м; 

 Рц - центробежная сила, действующая в центре тяжести автомо​биля при повороте, Н;
 SТ - тормозной путь автомобиля, м;

 fnp - статистический прогиб подвески под действием веса автомо​биля, м;
 тн - масса неподрессоренных частей автомобиля, кг;

 тк - масса подрессоренных частей автомобиля, кг;

 uк - передаточное число коробки перемены передач;
 u0 - передаточное число главной передачи;
 uтр - передаточное число трансмиссии;
 rк - радиус качения колеса, м;
 Рк - касательная сила тяги, Н;
 РТ - тормозная сила между колесами и дорогой, Н;

 f - коэффициент сопротивления качению;

 f0 - коэффициент сопротивления качению при движении с малой скоростью;
Pf  - сила сопротивления качению, Н;

 Рψ - сила сопротивления дороги, Н;

 Рh - сила сопротивления подъему, Н;

 Рw - сила сопротивления воздуха, Н;
 Pj - сила сопротивления разгону (сила инерции), Н.
 D - динамический фактор;
 Dφ - динамический фактор по условию сцепления ведущих колес с дорогой;
 ηтр - коэффициент полезного действия трансмиссии;
 Qs - путевой расход топлива двигателем, л/100 км;
 g - ускорение силы тяжести, м/с2;
 ψ - коэффициент сопротивления дороги;
 φ - коэффициент сцепления колес с дорогой;
 α - угол подъема (уклона) дороги, град;
 δвр - коэффициент учета вращающихся масс;
 δ1 и δ2 - угол бокового увода шин передних и задних колес авто​мобиля, град;

ВВЕДЕНИЕ

                   параметры оценки качеств автомобиля


Для суждения о возможности и целесообразности применения в заданных условиях эксплуатации того или иного типа автомобиля – существующего или проектируемого – необходимо установить параметры, пользуясь которыми можно объективно оценивать эксплуатационные качества данного автомобиля, определять соответствие его функциональному назначению и предъявляемым требованиям и сопоставлять данный автомобиль с другим.


Подробный перечень параметров оценки качеств автомобиля разработан академиком Е.А.Чудаковым. Остановимся лишь на основных, наиболее важных параметрах, используемых при оценке эксплуатационно-технических качеств автомобиля.

К ним относятся:

· проходимость автомобиля;

· его надежность;

· тяговые (динамические) качества АТС;

· экономические качества (экономичность) автомобиля;

· устойчивость автомобиля;

· плавность хода автомобиля и др.

О проходимости автомобиля судят по эффективности его работы вне дорог с твердым покрытием. В этих условиях под проходимостью понимают способность перемещаться АТС без остановки, преодолевая дорожные препятствия двух типов: препятствия профильного характера (канавы, бугры, камни и т.п.) и участки дороги со слабонесущим опорным слоем почвы или грунта. Поэтому проходимость автомобиля принято называть дорожной, подразделяя её на профильную и опорно-сцепную.

Профильная проходимость машины определяется главным образом геометрическими размерами и конструктивными особенностями, позволяющими машине преодолевать профильные препятствия.

Опорно-сцепная проходимость зависит от свойств колеса (шины) и тягово-сцепных качеств автомобиля в целом.

По уровню проходимости все автомобили принято подразделять на три категории с учетом их колесной формулы:

- автомобили ограниченной проходимости (4×2, 6×2, 6×4);

- автомобили повышенной проходимости (4×4, 6×6);

 - автомобили высокой проходимости (8×8, 10×10 и специальные).

Автомобили ограниченной проходимости – это дорожные автомобили, эксплуатируемые на дорогах с твердым покрытием и грунтовых сухих дорогах. В сложных дорожных условиях они могут работать лишь при использовании приспособлений, повышающих сцепные свойства ведущих колес.

Автомобили повышенной проходимости являются модификациями основных (базовых) моделей автомобилей ограниченной проходимости и отличаются от них рядом конструктивных особенностей: привод на все колеса, шины с пониженным или регулируемым давлением воздуха, блокируемый дифференциал. Некоторые машины оснащают лебедками для само подтягивания и другими приспособлениями для преодоления препятствий. 

Автомобили высокой проходимости отличаются от автомобилей ограниченной проходимости существенными конструктивными особенностями. Они комплектуются специальными шинами. Эти автомобили должны преодолевать различные рельефные препятствия – канавы, бревна, пни, камни, вертикальные стенки и т.д. 

Профильная проходимость автомобиля на конкретной дороге определяется его компоновкой, геометрическими параметрами, диаметром и числом колес, в том числе и ведущих.

В соответствии с ГОСТ 22653-77 основными геометрическими параметрами автомобиля являются:

· дорожный просвет;

· углы переднего и заднего свесов;

· продольный радиус проходимости. 

Наиболее низкими зонами автомобиля, определяющими дорожный просвет hпр, являются картеры маховика и коробки передач, глушитель, передний и задний мосты (картер главной передачи ведущего моста). Минимальный просвет у современных легковых автомобилей не превышает 150…200 мм, у грузовых автомобилей он может достигать 220…300 мм и более (таблица 1).


При эксплуатации АТС на бугристой местности важным показателем проходимости автомобиля является радиус продольной проходимости (условный радиус выступа дороги, который может быть беспрепятственно преодолен автомобилем, не зависая на нем). Этот показатель определяется не только дорожным просветом, но и величиной базы автомобиля (рис.1). Очевидно, чем больше база автомобиля, тем ниже его проходимость при переезде через выступы, бугры и другие препятствия.
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Рис.1. Геометрические параметры профильной проходимости автомобиля.


Ограничивать проходимость автомобиля при его движении по пересеченной местности могут части кузова, выступающие за оси спереди и сзади автомобиля. Если из низших точек этих частей кузова провести к переднему и заднему колесам касательные, то углы между ними и плоскостью дороги определят углы переднего γ1 и заднего γ2 свесов автомобиля. Эти углы дополнительно определяют показатель его проходимости по неровной дороге, которая возрастает с увеличением этих углов.


Значительный вынос (свес) двигателя вперед, за переднюю ось, и вытянутая, низко расположенная задняя часть кузова, что характерно для легковых автомобилей, затрудняют движение автомобиля по пересеченной местности.

В таблице 1 приведены значения параметров профильной проходимости для различных автомобилей.

                                                                                                Таблица 1.

      Параметры профильной проходимости автомобиля

	     Тип автомобиля
	Дорожный просвет hпр, мм 
	Угол переднего свеса γ1, град.
	Угол заднего свеса γ2, град.

	Легковые
	      150…200
	      20…30
	      15…20

	Грузовые
	      240…300
	      40…60
	      25…40

	Автобусы
	      220…300
	      10…40
	        6…20

	Высокой проходимости
	      400…500
	      60…70
	      50…60


Параметры движителя (диаметр и число колес, колесная формула) в наибольшей степени проявляются при оценке проходимости автомобиля при преодолении канавы или рва. Ширина рва b, через который может пройти двухосный автомобиль, может быть принята равной радиусу rк колеса. Эта величина несколько больше для автомобилей с обоими ведущими мостами и достигает примерно 1,2rк. Трехосные автомобили любой схемы не имеют в этом отношении существенных преимуществ. 

Ров большей ширины наиболее эффективно преодолевается четырехосными автомобилями. Ширина преодолеваемого рва при этом может быть принята приближенно равной b = L0 + 1,2 rк. (L0 - расстояние между смежными осями автомобиля).

Помимо рассмотренных параметров автомобиля профильная проходимость зависит от приспособляемости колес к неровностям дороги без потери контакта с ней. Это свойство автомобиля зависит от допустимого угла взаимного перекоса мостов относительно горизонтальной плоскости. 

Способность преодоления много осевым автомобилем широкого рва за счет возможности нависания над ним определяется числом, расположением и способом крепления мостов к корпусу машины, а также  размещением центра масс по длине АТС. Чем больше продольная база и число мостов автомобиля, тем большую по ширине канаву или ров может преодолеть колесная машина «на весу» без опрокидывания. В этих условиях по парное объединение мостов в качающуюся тележку снижает проходимость машины через ров.


Свойства опорно-сцепной проходимости проявляются при движении автомобиля по слабо связным грунтам и зависят от соотношения между сцеплением ведущих колес с опорной поверхностью и сопротивлением его качению. Чем больше это соотношение, тем выше проходимость автомобиля.


При контакте колеса с почвой происходит ее деформирование в вертикальном, продольном и боковом направлении. Вертикальные деформации почвы определяют потери энергии на образование колеи, то есть на качение. Горизонтальные (продольные) деформации характеризуют сцепление с почвой.


С увеличением деформации почвы в горизонтальном направлении и глубины колеи возрастает высота почвенного клина перед колесом. Это явление получило название бульдозерного эффекта. Наиболее существенное проявление этого эффекта обнаруживается на влагонасыщенных и пластичных почвах, для которых характерно высокое боковое выпирание. Чем выше плотность почвы, тем меньше высота валиков её бокового выпирания. При увеличении ширины колеса боковое выпирание почвы снижается.


Важным параметром, определяющим опорно-сцепную проходимость колеса, является жесткость шины, от которой зависит величина среднего давление шин на грунт:
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где  Ga - полный вес автомобиля;

        Fа - площадь пятна контакта шины с дорогой;

        nш - число шин. 

Жесткости шины и почвы должны быть приблизительно одинаковыми, чтобы их деформации при взаимном давлении соотносились определенным образом. Если жесткость шины значительно превышает жесткость почвы, образуется глубокая колея, снижающая проходимость автомобиля. Если наоборот, то шина излишне деформируется, вследствие чего увеличивается площадь пятна контакта и возрастает сопротивление качению. 

Увеличение площади пятна контакта с почвой можно увеличением ширины и диаметра колеса, а также снижением давления воздуха в шине.


Проходимость на влажных и рыхлых грунтах обеспечивается благодаря небольшим удельным давлениям на площадке контакта шины автомобильного колеса с дорогой. Среднее удельное давление шины на опорную поверхность колеблется в пределах 0,05…0,18 МПа. На дорогах с твердым покрытием удельное давление для данного типа шины зависит от нагрузки и давления воздуха в шине. При значительно деформирующейся опорной поверхности (песок, болотистый грунт и т.п.) величина удельного давления зависит также от степени погружения колеса в грунт. 

На влажных грунтовых дорогах и мягких почвах огромное значение имеет самоочищаемость колес от грязи с целью снижения буксования. Рыхлая или влажная почва создает условия повышенного сопротивления движению и требует более высокого крутящего момента на ведущих колесах машины.


Для движения по мягкому связному грунту применяются широкие шины с  развитым рисунком протектора, а также шины  арочного типа с внутренним давлением 0,05…0,15 МПа. Например, при наружном диаметре 1035 мм ширина профиля арочных шин равна 650 мм. Благодаря этому увеличивается опорная площадь шины и площадь участвующих в сцеплении почвозацепов.


Проходимость автомобиля при его движении по легкодеформируемым грунтам повышается при совпадении следов передних и задних колес. При этом условии задние колеса катятся по уплотненной колее, проложенной передними колесами, что снижает их работу по деформации грунта, уменьшает общее сопротивление качению автомобиля. 
У грузовых автомобилей ограниченной проходимости задние колеса делают, как правило, сдвоенными. При этом внутренним и наружным шинам задних колес приходится разрушать края колеи, образованной передними колесами. Это вызывает возрастание сил сопротивления качению и снижение проходимости автомобиля. 

Следует иметь в виду, что положительные качества эффекта совпадения следов для передних и задних колес проявляются при движении автомобиля на прямолинейном участке дороги. В случае криволинейного движения автомобиля колеи передних и задних колес не совпадают. Это является одной из причин резкого повышения сил сопротивления качению при повороте автомобиля на рыхлых грунтах. При переходе автомобиля в поворот с минимальным радиусом сила сопротивления качению возрастает в 2...3 раза.

Кроме рассмотренных выше мер, в практике эксплуатации автомобилей используются также и другие способы по повышению их проходимости: 
1. Использование шин с рисунком повышенной проходимости, которые оснащаются высокими выступами протектора и грунтозацепами.
2. Повышение сцепной массы автомобиля за счет перераспределение его веса на ведущие колеса. Радикальной мерой повышения сцепной массы является переход к полноприводной схеме.

3. Использование цепей противоскольжения. Используют мелкозвенчатые цепи, траковые цепи с поперечными ромбовидными и косыми траками, а также шлицевые цепи, состоящие из штампованных пластин.
4. Блокировка (отключение) межосевого дифференциала в раздаточной коробке у автомобилей повышенной проходимости.

5. Использование лебедок самовытаскивания (ЗИЛ-131 и др.).

6. Динамическое преодоление повышенных дорожных сопротивлений на отдельных участках ограниченной длины (крутой подъем, нанос снега, заболоченное место и др.). При этом используют не только мощность, подводимую к ведущим колесам, но и запас кинетической энергии Т автомобиля:
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где δврmа – приведенная масса автомобиля (с учетом инерции вращающихся масс δвр);

     v – скорость автомобиля.

Из приведенной формулы следует, что длина участка пути, преодолеваемого динамическим способом, тем больше, чем выше скорость, с которой автомобиль выезжает на данный участок.

Надежность автомобиля – параметр, характеризующий способность автомобиля работать продолжительное время без поломок и значительных износов, нарушающих нормальное функционирование его механизмов.


Надежность работы автомобиля оценивается величиной его пробега (км) между двумя очередными остановками, вызванными техническими неисправностями, или затратами времени (в часах) на устранение неисправностей, отнесенными к 1000 км пробега. Методы оценки этих качеств рассматриваются в курсе «Конструкция и расчет автомобилей».


Тяговые (динамические) качества автомобиля оцениваются по величинам максимальной и средней технической скорости в данных дорожных условиях, и определяются отношением тяговых усилий на ведущих колесах к суммарным сопротивлениям, которые испытывает автомобиль при его движении.


Одним из элементов оценки тяговых качеств автомобиля является его тормозные качества. Это объясняется тем, что высокие тормозные качества обеспечивают возможность безопасного движения с большими средними и максимальными скоростями.


Экономические качества автомобиля характеризуются расходом топлива при движении автомобиля в заданных условиях. Они зависят от топливной экономичности двигателя, от внешних условий движения, нагрузки скорости и сопротивлений, которые преодолевает автомобиль при движении. В качестве показателя топливной экономичности двигателя используют величину удельного расхода топлива (г или кг) на единицу (кВт) произведенной мощности в час (на валу двигателя). Однако, с учетом сказанного выше, этот единичный измеритель не может служить критерием для оценки экономических качеств автомобиля в целом. Поэтому об экономических качествах автомобиля судят по величине эксплуатационного расхода топлива  в килограммах или литрах на 100 км пройденного пути. 


По среднему расходу топлива на 100 км пройденного пути в заданных условиях движения и по емкости топливных баков подсчитывается запас хода автомобиля, то есть величина пути, который может пройти автомобиль без дозаправки топливом. В технической характеристике автомобиля запас хода обычно указывается для движения в хороших дорожных условиях (горизонтальное шоссе с твердым покрытием). 


В некоторых случаях применяют понятие радиус действия автомобиля. Эта величина равна половине запаса хода. Запас хода зависит не только от размеров топливного бака и качества дороги, но и от скорости движения автомобиля. Запас хода грузовых автомобилей составляет примерно 300…500 км, что обеспечивает их среднесуточный пробег.


От показателя плавности хода автомобиля, который обусловлен характером колебаний АТС при движении, зависит утомляемость водителя и пассажиров, производительность и качество работ, а также долговечность агрегатов. Плавность хода автомобиля обусловлена в основном за счет применения эффективной конструкции подвески. Критериями плавности хода являются величины и частота вертикальных и угловых колебаний и ускорений. Рациональная конструкция подвески машины, плавность её хода позволяют эксплуатировать технику на более высоких скоростях, обеспечивая при этом повышенную производительность и экономичность.

Устойчивость автомобиля характеризует способность АТС двигаться в разнообразных дорожных условиях без продольного или поперечного опрокидывания и без бокового скольжения колес. Этот показатель оценивается параметрами продольной и поперечной устойчивости машины (предельные углы уклонов и критические скорости поворотов с малыми радиусами). 


Показатели удобства и легкости управления и обслуживания характеризуются рациональной конфигурацией сидений, защищенностью водителя от солнечных лучей, шума, пыли и дождя, вентиляцией кабины; величинами усилий, необходимых для управления автомобилем, удобством пользования механизмами управления, а также приспособленностью машины к техническому обслуживанию и ремонту.


Помимо перечисленных выше качеств автомобиля, к важным эксплуатационным показателям относят маневренность и управляемость.


Маневренностью называется приспособленность к поворотам на малых площадях. Критерием маневренности служит наименьший радиус поворота. Для его уменьшения сокращают базу машины, тормозят внутреннее (по отношению к кривой поворота) колесо. Применение торможения внутренних колес уменьшает радиус поворота практически вдвое.


Управляемостью автомобиля называется его способность к сохранению направления движения, заданное водителем. Важным показателем управляемости машины является способность сохранять прямолинейное движение.

                                                 Глава 1.   

механика АВТОМОБИЛЬНОГО КОЛЕСА

Физико-механические свойства почвы
Физико-механические свойства почвы, взаимодействующей с движителем (колесом), за​висят от её плотности, влажности и других факторов. К свойствам почвы, оказывающим наибольшее влияние на тяговые и экономические показатели автомобиля, могут быть отнесены:

· сопротивление смятию и сдвигу;

· трение между почвой и колесами;

· липкость.

Эти свойства почвы зависят в основном от размеров и формы составляющих её твердых частиц, от её пористости и влажности.

В механическом составе наиболее часто встречающихся землистых почв различают следующие основные фракции:

-    песчаные с размером зерен от 2 до 0,05 мм;

· пылевато-илистые с размером зерен от 0,05 до 0,005 мм;

· глинистые с размером зерен меньше 0,005 мм.

Глинистые частицы сообщают почве большую прочность при малой влажности, а также пластичность и липкость во влажном состоянии.

По структуре почвы можно разделить на две группы:

1) сыпучие с раздельно-зернистым строением (песок);

2) связные, в которых частицы разделены порами (до 1 мм в диаметре), полостями и пустотами (иногда превышающими в диаметре 10 мм).

Воздействие колес на почву вызывает деформации смятия и сдвига. Смятие почвы характеризуют коэффициентом удельного сопротивления смятию (сжатию), который показывает, при каком напряжении происходит вдавливание контрольного штампа в почву на глубину 1 см.

Сопротивление почвы сдвигу складывается из сопротивления частиц смещению в стороны или разрушению их и из сопротивления перемещению слоя почвы по плоскости среза. Таким образом, при сдвиге должны быть преодолены силы сцепления и силы внутреннего трения между частицами грунта.

Сопротивление почвы сдвигу меняется с изменением влажности. Оптимальная влажность почвы в отношении тягового сопротивления соответствует 40…60%. Характер взаимодействия колеса с влажной грунтовой дорогой зависит от режима движения автомобиля. Чем выше скорость автомобиля, тем меньше длительность воздействия колеса и, следовательно, деформация - опорной поверхности. Поэтому в общем случае при больших скоростях поступательного движения автомобиля на влажном грунте его проходимость и тяговые свойства возрастают.

Общие сведения об автомобильном колесе
Автомобильное колесо представляет собой шину, надетую на металлический (или иной, равноценный по прочности) обод, при этом внутреннее герметизированное пространство шины заполнено воздухом под определенным давлением. Маркировка автомобильных шин зависит от их типа. В современных автомобилях применяются шины трех основных типов: 
 - тороидные (H=B); 
 - низкопрофильные (Н<B);

 - широкопрофильные (шины автомобилей высокой проходимости). 

Тороидные шины маркируются двумя цифрами В – d в дюймах или миллиметрах (in или mm). Пример: 6,15 – 13 (обозначение дюймов не приводится, отличить метрические размеры от дюймовых можно только по порядку цифр). Первая цифра обозначает - ширину профиля шины В, вторая - диаметр обода d (рис.1). Эти размеры могут приводиться в дюймах,  миллиметрах или смешанно - первый размер  в миллиметрах,  второй в дюймах.  (Пример:  6,45 - 13. Здесь оба размера приведены в дюймах, ширина шины В составляет 6,45 дюйма, диаметр обода d = 13 дюймов. Эта же шина может маркироваться размером 165 - 13. В этом случае размер ширины профиля шины приведен в мм, а диаметр обода - в дюймах.  Может встретиться вариант маркировки 165 - 330. В этом случае все размеры приведены в мм.
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Рис.1. Основные геометрические параметры автомобильного колеса.

Низкопрофильные шины маркируются тремя цифрами, из которых первая обозначает ширину профиля шины,  вторая - процентное отношение  высоты профиля шины  к ее ширине (серия шины),  а третья - диаметр обода.  Первый и третий размер также могут приводиться в дюймах,  миллиметрах  или  смешанно - первый размер в дюймах,  второй в миллиметрах. (Пример: 6,75/80-14 или для той же шины 170/80-14, или 170/80-355). В обозначении радиальных шин присутствует буква R перед посадочным диаметром. 

Широкопрофильные шины применяются на грузовых автомобилях высокой проходимости. Маркируются они тремя цифрами (D×B – d), из которых первая обозначает наружный диаметр шины, вторая - ширину профиля шины, а третья - диаметр обода. У широкопрофильных шин все размеры приводятся только в миллиметрах. Пример: 1500×550 – 630.
Для специальных машин, работающих в особо тяжелых условиях, иногда применяют арочные шины, которые маркируются так же, как широкопрофильные шины.

Международные правила обозначения шин (Правила 30 ЕЭК ООН)

Согласно данному Правилу в маркировку автомобильных шин вводятся дополнительные индексы скорости и их несущей способности. Некоторые индексы скорости и несущей способности автомобильных шин представлены в приведенной ниже таблице.  

Некоторые индексы скорости и несущей способности автомобильных шин:
	Индекс скорости
	L
	M
	N
	P
	Q
	R
	S
	T
	U
	H

	Максимальная допустимая скорость, км/ч
	120
	130
	140
	150
	160
	170
	180
	190
	200
	210


	Индекс грузоподъемности
	82
	87
	88
	89
	90
	102
	104
	106
	108
	110

	Нагрузка на колесо Gк, Н
	4750
	5450
	5600
	5800
	6000
	8500
	9000
	9500
	10000
	10600


  Примечание: Нагрузка на колесо Gк – это полный вес автомобиля, приходящийся на одно колесо.

Примеры обозначения шин согласно Правилу 30 ЕЭК ООН: 
- 175/80R16 Q88 – шины для «Нивы»;
- 175/80R16С N106 – шины для «Газели».

Свободный радиус колеса

Свободный радиус r0 – это радиус колеса, находящегося в свободном (не нагруженном) состоянии. Например, для низкопрофильной шины типа 205/70-14 78 S (обозначение шины приведено согласно Правила 30 ЕЭК ООН) этот радиус отыщется как:

    r0 = 0,5 d + Н = 0,5 d + В(Н/В)10-2; (100×Н/В) – серия шины; 1 дюйм равен 25,4 мм, то есть:

 r0 = (0,5×14×25,4 + 205×0,7)×10 –3 = (177,8 + 143,5)×10 –3 = 0,321 м.

Статический радиус колеса

Одним из определяющих факторов при проведении расчетов эксплуатационных свойств автомобиля является величина от центра колеса до опорной поверхности неподвижного колеса, нагруженного нормальной нагрузкой (вес неподвижного автомобиля). Строго говоря, учитывая, что шина эластична и при приложении нагрузки деформируется, эта величина представляет собой расстояние от центра колеса до хорды, однако в теории автомобиля эту величину принято называть статическим радиусом (rст). В технических  данных часто величина статического радиуса не приводится, а вместо нее указывается маркировка шины. Очевидно, что если обозначить диаметр обода - d,  ширину профиля шины - B, процентное отношение высоты профиля шины к ее ширине (серия шины) - П,  наружный диаметр шины - D, то статический радиус определится как:

- для тороидных шин:
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- для низкопрофильных шин: 
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- для широкопрофильных шин
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Здесь: 
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 - коэффициент радиальной деформации шины. Для шин легковых автомобилей с внутренним давлением в диапазоне 0,15  - 0,25 МПа в первом приближении можно принять 
[image: image10.wmf]l

 = 0,15, для шин грузовых автомобилей с внутренним давлением 0,5 МПа  
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 = 0,1. 
Свойства пневматической шины


Пневматическую шину широко применяют благодаря её амортизирующим свойствам. Они значительно смягчают толчки от неровностей дороги.


От физико-механических свойств шины зависят такие эксплуатационные показатели автомобиля, как грузоподъемность, экономичность, управляемость, проходимость и др. В конечном итоге все эти показатели определяются значением и видом деформации шины под действием внешних сил.

Различают четыре вида деформаций пневматической шины:  радиальную (нормальную), окружную (тангенциальную), поперечную (боковую) и угловую.


Радиальная деформация шины измеряется её нормальным прогибом hн, равным разности свободного  (r0 ) и статического (rст) радиусов колеса:

                                            hн = r0 – rст .

Под действием статической вертикальной нагрузки (веса неподвижного автомобиля) в результате деформации эластичной конструкции шины уменьшается расстояние от оси колеса до опорной поверхности. 

Нормальный прогиб – одна из важнейших характеристик шины, определяющих её нагрузочную способность и плавность хода. С увеличением прогиба повышаются напряжения в элементах конструкции шины, снижается усталостная прочность и срок её службы. Наибольшее допустимое значение нормальной нагрузки, при котором, несмотря на радиальную деформацию, обеспечивается заданный срок службы шины при заданном давлении воздуха в ней, принято называть грузоподъемностью шины. Величина нормальной нагрузки регламентирована ГОСТом или Правилами 30 ЕЭК ООН (для АТС иностранного производства).

Тип и параметры ведущих колес  для автомобилей выбираются (таблица 1) в соответствии с нормальной нагрузкой на них. Стандартом предусмотрено несколько допустимых нагрузок на шину в зависимости от давления воздуха в ней. При выборе шины для рассчитываемой машины необходимо руководствоваться следующим правилом. Полученная расчетом нормальная нагрузка на шину не должна превышать максимально допустимую по стандарту при наименьшем давлении воздуха в ней из числа значений предусмотренных стандартом.

При определении нагрузки на ведущее колесо следует предусмотреть максимально возможную загруженность в эксплуатации машины с учетом её технологического назначения. 

При равномерном статическом распределении веса автомобиля по осям максимальную нагрузку на одно колесо следует определять, исходя из возможного её перераспределения в эксплуатации. В этом случае учитывается нагрузка на ведущее колесо от силы тяжести  автомобиля и перевозимого груза, а также от вертикальной составляющей тягового усилия на сцепке прицепа.

Параметры выбранной шины сверяют с типом и параметрами ведущих колес у машины-прототипа. При сопоставлении параметров выбранного колеса и колеса прототипа следует иметь в виду, что заводы-изготовители грузовых автомобилей иногда применяют увеличенный размер шин (если позволяют предъявляемые к автомобилю требования). «Переразмеренные» шины более долговечны, оказывают меньшее давление на почву и придают машине более высокие тяговые свойства. Применение подобных шин наиболее целесообразно на грузовых автомобилях, эксплуатирующихся на грунтовых дорогах или дорогах с плохим покрытием.

                                                                                                                                                          Таблица 1.

                             Параметры автомобильных шин (ГОСТ 7463-89)

	№п/п
	Автомобиль
	Колесная формула
	Обозначение шины
	Давление в шинах, МПа: пер./задн.

	1
	ВАЗ-1111
	          2 × 4
	135 / 80R12
	0,15 / 0,18

	2
	ВАЗ-2106
	          4 × 2
	175 / 70R13
	0,16 / 0,19

	3
	ВАЗ-2108
	          4 × 2
	175 / 70R13
	0,2 / 0,2

	4
	М - 2140
	          4 × 2
	   6,40 - 13
	0,17 / 0,2

	5
	ГАЗ-3102
	          4 × 2
	 205 / R14
	0,2 / 0,2

	6
	ВАЗ-2121
	          4 × 4
	 6,95 - 16
	0,18 / 0,1

	7
	УАЗ-31512
	          4 × 4
	185 / 80R15
	0,17 / 0,19

	8
	УАЗ-3303
	          4 × 4
	 8,40 - 15
	0,32 / 0,37

	9
	ГАЗ-3307
	          4 × 2.2  
	240 R 508
	0,45 / 0,63

	10.
	ЗИЛ-43151
	          4 × 2.2
	 260 R 508
	0,4 / 0,63

	11
	ЗИЛ-43310
	          4 × 2.2
	 260 R 508
	0,6 / 0,65

	12
	МАЗ-5337
	          4 × 2.2
	 300 R 508
	0,75 / 0,67

	13
	КамАЗ-5320
	          6 × 4.2 
	  260 R 508
	0,73 / 0,43

	14
	ЗИЛ-131
	          6 × 6.1
	  320 R 508
	0,3 / 0,3

	15
	Урал-4320
	          6 × 6.1
	  370 - 508
	0,32 / 0,32



Нормальный прогиб шины hн обусловлен её деформацией не только в радиальном, но и в окружном и в поперечном направлениях. При этом 40% полной нагрузки сжатия шины затрачивается на деформацию её материала и 60% - на сжатие воздуха.


Различают шины низкого, среднего и высокого давления. Шины низкого давления имеют увеличенный объем воздуха, меньшее число слоев корда. Они мягче воспринимают толчки от неровностей дороги и обладают лучшими амортизирующими свойствами, но при меньшей грузоподъемности. Для шин низкого и среднего давления допустимая нормальная деформация шины составляет 15…20% её высоты, а для шин высокого давления – 10…12%.

Виды деформирования шины
Деформация шины при статическом нагружении автомобильного колеса. Из-за податливости  шины при приложении к колесу через подшипник нормальной нагрузки (веса неподвижного автомобиля) имеет место радиальная деформация шины, при этом в процессе деформации  шины преодолевается упругое сопротивление оболочки шины и воздуха в ней и сопротивление сил  внутреннего  трения  в конструкции шины.  На рис. 2 показана зависимость деформации шины от  приложенной нагрузки. Верхняя кривая иллюстрирует зависимость усилия  Gk (вес автомобиля, приходящийся на одно колесо) от вызванного этим усилием деформации λ.  Заметим, что в случае увеличения нагрузки силы упругого сопротивления воздуха и  оболочки шины совпадают по направлению и их сумма противодействует внешней нагрузке Gk.  
При снятии нагрузки шина восстанавливает первоначальный размер под действием упругих сил воздуха и оболочки шины, а силы внутреннего трения действуют в этом случае против сил  упругости.  
Кривая зависимости нормального усилия,  приложенного к ступице колеса от вызванной этим усилием деформации, при разгружении  шины  иллюстрируется на рис.2 нижней кривой. Площадь под верхней кривой характеризует работу сил упругости и сил внутреннего трения при  нагружении шины,  площадь  под нижней кривой - работу сил упругости при разгружении.  Площадь между кривыми характеризует работу сил внутреннего трения в шине. Вывод, который можно сделать из этого исследования, в первую очередь заключается в том, что при нагружении шины требуется приложить к ее ступице  большее усилие,  чем прикладывается к этой же шине при разгружении.
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Рис.2. Деформация шины при нагружении – разгружении.
При нагружении колеса преодолевается сила упругости и сила внутреннего трения в материале шины. При разгружении сила упругости восстанавливает форму шины, а сила внутреннего трения в материале шины вновь сопротивляется (петля гистерезиса). Таким образом, в процессе нагружения – разгружения шины часть энергии затрачивается на внутреннее трение в шине – шина нагревается.


Окружная деформация шины возникает под действием крутящего момента на колесе Мк, который вызывает деформирование боковин и протектора шины. Вследствие этого обод колеса поворачивается на некоторый угол φТ относительно части протектора, находящейся в контакте с поверхностью качения. Соотношение между крутящим моментом Мк и угловой деформацией φТ шины характеризует её жесткость в окружном направлении. Эта характеристика шины проявляется в динамике:

                                                 σφ=  d Мк / d φТ .


Податливая шина снижает динамические нагрузки в трансмиссии при трогании с места и разгоне, а также при работе с переменной нагрузкой на сцепке прицепа. Но она подвержена большему износу в тормозном и ведущем режимах. Жесткость шины в окружном направлении повышается с уменьшением профиля шины (серии), с увеличением давления воздуха в ней и нормальной нагрузки.


Под действием касательной силы Рк шина деформируется в продольном направлении. При этом каркас шины и её протектор смещаются в направлении качения колеса. Продольную деформацию оценивают смещением с (мм) оси колеса относительно геометрического центра пятна контакта шины. Жесткость в продольном направлении у шины диагональной конструкции выше по сравнению радиальной с шиной примерно в 1,5 раза. Вследствие более высокой податливости и меньших гистерезисных потерь продольные колебания радиальной шины гасятся менее интенсивно, чем диагональной шиной. 


Поперечная (боковая) деформация шины возникает под действием боковой силы Yк и существенно влияет на устойчивость и управляемость автомобиля. Боковая сила Yк возникает при резком боковом воздействии на автомобиль ветра или при повороте автомобиля (центробежная сила). При боковой деформации диск колеса смещается относительно пятна контакта на некоторую величину hz. При этом само пятно контакта разворачивается на некоторый угол δ относительно плоскости качения колеса вследствие деформации нижней части шины. Это явление получило название бокового увода колеса. Величина бокового увода оценивается по углу δ бокового увода или по коэффициенту сопротивления боковому уводу ky:

                                                ky = d Yк / d δ.

Коэффициент ky характеризует свойство шины противостоять боковому уводу. Он зависит от высоты и ширины профиля шины, угла и слоев нитей корда (см. главу 1 раздела 3 «Конструкция и расчет автомобиля»), а также от давления воздуха и нагрузки на колесо. 


Для каждого типа (серии) шины регламентированы максимальная боковая сила и соответствующий ей максимальный угол бокового увода без бокового проскальзывания элементов протектора. Максимальный угол бокового увода большинства шин равен 3…50. При дальнейшем увеличении боковой силы наступает боковое скольжение колеса. Опыт эксплуатации показывает, что боковой увод колеса влияет не только на управляемость автомобиля, но и на его топливную экономичность, а также на работу шины в целом.


Угол бокового увода шины обусловлен эффектом совместного действия момента, нагружающего колесо в плоскости, параллельной поверхности качения колеса, и боковой силы Yк при условии, что в пятне контакта шина имеет сцепление с дорогой. В пределах упругой деформации шина разворачивается относительно пятна контакта на некоторый угол δ, и средняя линия её протектора принимает форму abcd (рис.4).


Деформация шины растет с увеличением приложенного к ней момента и боковой силы Yк до потери сцепления с дорогой. Первыми начинают проскальзывать элементы протектора, периферийные по отношению к центру зоны контакта, то есть расположенные вблизи линии границы контакта. По мере увеличения момента проскальзывание шины распространяется от краев к центру пятна контакта. При достижении некоторой критической величины момента все элементы протектора начинают проскальзывать с разной интенсивностью.
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Рис.4. Угловая деформация шины при резком боковом воздействии на автомобиль.

Угловая жесткость (податливость) оказывает влияние на показатель управляемости автомобилем. Вследствие допустимой (умеренной) угловой деформации шины облегчается поворот колеса во время движения и снижается проскальзывание элементов протектора в пятне его контакта с дорогой. Излишняя податливость шины приводит к запаздыванию поворота колеса относительно управляющего воздействия со стороны водителя. Причем оно тем больше, чем резче проявляется управляющее воздействие.

Динамический и кинематический радиусы колеса

При качении эластичного (деформированного) колеса под действием силовых факторов происходит тангенциальная деформация шины, при которой действительное расстояние от оси вращения колеса до опорной поверхности уменьшается.  Это расстояние называют динамическим радиусом rд  колеса.  Его величина зависит от ряда конструктивных и эксплуатационных факторов, таких, например, как жесткость шины и внутреннее давление в ней, вес автомобиля, приходящейся на колесо, скорость движения, ускорение, сопротивление качению и др.

Динамический радиус уменьшается с увеличением крутящего момента и с уменьшением давления воздуха в шине. Величина rд несколько возрастает с увеличением скорости движения автомобиля вследствие роста центробежных сил. Динамический радиус колеса является плечом приложения толкающей силы. Поэтому его называют еще силовым радиусом.


Качение эластичного колеса по твердой опорной поверхности (например, по асфальтовому или бетонному шоссе) сопровождается некоторым проскальзыванием элементов протектора колеса в зоне его контакта с дорогой. Это объясняется разностью длин участков колеса и дороги, вступающих в контакт. Это явление называют упругим проскальзыванием шины, в отличие от скольжения (буксования), когда все элементы протектора смещаются относительно опорной поверхности. Упругого проскальзывания не было бы при условии абсолютного равенства этих участков. Но это возможно лишь в том случае, когда колесо и дорога имеют контакт по дуге. В действительности же, опорный контур деформированного колеса вступает в контакт с плоской поверхностью недеформированной дороги, и проскальзывание становится неизбежным. 

Для учета этого явления в расчетах используют понятие кинематического радиуса колеса (радиуса качения) rк. Таким образом, расчетный радиус качения rк  представляет собой такой радиус фиктивного недеформированного колеса, которое при отсутствии проскальзывания имеет с реальным (деформированным) колесом одинаковые линейные (поступательные) скорости качения v и углового вращения ωк. То есть величина rк характеризует условный радиус, который служит для выражения расчетной кинематической зависимости между скоростью движения v автомобиля и угловой скоростью вращения колеса ωк:
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Особенностью  радиуса качения колеса является то, что он не может быть измерен непосредственно, а определен только теоретически. Если переписать приведенную выше формулу как:
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то из полученного выражения видно, что определить величину  rк можно расчетом. Для этого необходимо замерить путь S, проходимый колесом за n оборотов, и разделить его на угол поворота колеса (φк = 2πn).

Величина упругого проскальзывания растет при одновременном увеличении эластичности (податливости) шины и жесткости дороги или, наоборот, при увеличении жесткости шины и мягкости дороги. На мягкой грунтовой дороге повышенное давление в шине увеличивает потери на деформацию грунта. Снижение внутреннего давления в шине позволяет на мягких грунтах уменьшить перемещение частиц почвы и деформации ее слоев, что обуславливает снижение сопротивления качению и повышению проходимости.


Однако, на твердой опорной поверхности при малом давлении происходит чрезмерный прогиб шин с увеличением плеча трения качения а. Компромиссным решение данной проблемы является использование шин с регулируемым внутренним давлением.

В практических расчетах радиус качения колеса оценивается по приближенной формуле:

                     rк =  (0,85…0,9) r0  (здесь r0- свободный радиус колеса).

Для дорог с твердым покрытием (движение колеса с минимальным проскальзыванием) принимают: rк = rd.

Динамика ведомого колеса

При качении жесткого колеса по недеформируемой поверхности (идеальный случай) на колесо действует весовая нагрузка автомобиля Gк, толкающая сила Р, реакция дороги N, нормальная к поверхности контакта и уравновешивающая нагрузку Gк, а также сила трения между колесом и дорогой μN. Кроме того, в подшипнике колеса возникает момент трения Мr (рис. 5-а). В этом случае сила трения относительно оси колеса равна толкающей силе, а момент силы трения относительно оси колеса равен моменту трения в его подшипнике.
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Рис.5. Силы и моменты, действующие на ведомое колесо.


Движение колеса при наличии деформации в зоне контакта. В действительности шина и опорная поверхность деформируются. При этом точка приложения результирующей реакции контакта смещается в направлении движения на величину а. Эта величина характеризует коэффициент трения качения. На рис.2-б показано движение колеса при наличии деформации в зоне контакта. Результирующая сила Z реакций, нормальных к поверхности дороги, смещается вперед на величину а (плечо трения качения). Смещение нормальной реакции Z относительно оси колеса создает момент сопротивления качению (Mr), который направлен против вращения и препятствует перекатыванию колеса по опорной поверхности:
                                                  Mr  = Z· а.


Для преодоления момента сопротивления качения колеса к его оси необходимо приложить продольное толкающее усилие Р = Mr / rк, численно равное  силе сопротивления качению Х:
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Понятие силы сопротивления качению, вызванной смещением нормальной реакции Z относительно оси колеса, используют в теории автомобиля для количественной оценки силы, затрачиваемой на преодоление передвижения колеса (или автомобиля в целом).


Отношение толкающей силы Р = Х к нормальной нагрузке Z на колесе характеризует сопротивление качению и называется коэффициентом сопротивления качению:

                                              Х / Z = f = а / rк.           


Из приведенного выражения видно, что с увеличением радиуса качения колеса rк  коэффициент сопротивления качению уменьшается.

Установлено также, что коэффициент сопротивления качению зависит от типа и состояния дороги (таблица 1.1) и скорости движения автомобиля.
При малой скорости автомобиля (до 10-20 км/ч) коэффициент сопро​тивления качению f = f0. При движении автомо​биля с большей скоростью он возрастает вследствие энергетических по​терь в шине. Для определения коэффициента сопротивления качению в зависимости от скорости пользуются эмпирической формулой:

f = f0 · (1 + 6, 5 · 10-4 · V2)

где f0 - коэффициент сопротивления качению в начале движении автомобиля с малой скоростью; V – эксплуатационная скорость автомобиля, м/с.
                                                                                                                    Таблица 1.1
Коэффициент сопротивления качению:
	Тип и состояние дорог
	f0

	Асфальтобетонное или цементобетонное шоссе:
•  в отличном состоянии 
•  в удовлетворительном состоянии
	0,012-0,018 0,018-0,020

	Булыжная мостовая
	0,023-0,030

	Дорога с гравийным покрытием
	0,020-0,025

	Грунтовая дорога:

 • сухая       

 • укатанная 
 •  после дождя
	0,025-0,035 0,050-0,15

	Песок
	0,10-0,30

	Укатанный снег
	0,03-0,05


Движение колеса по мягкой дороге. При качении колеса по мягкому грунту (песок, гравий, снежный покров и т.д.) под влиянием нагрузки (веса автомобиля) и толкающей силы возникают деформации смятия и сдвига почвы с образованием колеи. При этом существенно возрастает величина коэффициента сопротивления качению (табл. 1.1). 
Динамика ведущего колеса

В отличие от ведомого колеса, вращение ведущего колеса крутящим моментом Мк, изменяет направление сил трения и реакций дороги.

Рис.6 иллюстрирует схему качения ведущего колеса с пневматической шиной по твердой (например, асфальтовой) дороге.


Для случая равномерного движения эластичного ведущего колеса по твердой недеформируемой дороге уравнение моментов имеет вид:

Мк = Хк·rd + Zк·а ,

Следовательно:
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здесь Мf2 = Zк·а – момент сопротивления качению ведущего колеса. 
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Рис.6. Силы и моменты, действующие на ведущее колесо.


При торможении автомобиля на колесо действует тормозной момент МТ, направленный против вращения колеса, момент от сил инерции поступательно и вращательно движущихся масс и момент от тангенциальной реакция дороги Хк , которая в этом случае определится как (рис.7):
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Рис.7. Силы и моменты, действующие на колесо при торможении  автомобиля.

Коэффициент полезного действия ведущего колеса
Физически коэффициент полезного действия ведущего колеса представляет собой отношение работы, производимой этим колесом, к энергии, подводимой к колесу.

КПД ведущего колеса ηк можно определить с учетом величины сопротивления качению и величины буксования, если таковое присутствует.

В первом случае коэффициент полезного действия, учитывающий сопротивление качению f, определяется относительной долей потерянного момента, подведенного к колесу:
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Во втором случае коэффициент полезного действия ηδ учитывает эффект буксования ведущего колеса

                                                       ηδ = (100 -  δ ) : 100,

где δ – буксование, взятое в процентах.

Таким образом, мощность, полезно используемая ведущими колесами автомобиля, равна:

                                                       Nк исп. = Nк ηк,

где:   ηк = ηf ηδ;
         Nк - мощность подведенная к ведущему колесу.
КПД ведущего колеса зависит от соотношения между тяговым усилием и нагрузкой на колесо. Например, для ведущего колеса автотягача с шиной 11,00 – 36  при внутреннем давлении в ней 0,085 МПа его коэффициент полезного действия достигает 80% при отношении тягового усилия к нагрузке на колесо, равном 0,4. С увеличением этого отношения до 0,7 КПД ведущего колеса снижается до 50%.

Тяговые свойства ведущего колеса по условию сцепления его с дорогой

Тангенциальная реакция дороги Хк, приложенная к колесу, направлена в сторону, противоположную движению. Ее величина ограничивается прочностью (сцеплением) между рабочей частью поверхности шины и дороги. Условие движения ведущего колеса без буксования:

                                               Хк<Gк(φ + f),
где Gк - весовая нагрузка на колесо;
        φ - коэффициент сцепления.


Если коэффициент сопротивления качению мал, то приближенно можно принять:

                                                Хк<Gкφ,

то есть для того, чтобы не было пробуксовывания, тяговая сила на ведущих колесах не должна превосходить силы сцепления (Рφ = Gкφ). В том случае, когда соотношение между касательной силой тяги и силой сцепления удовлетворяет данному условию, тяговая сила ведущих колес будет полностью использоваться для движения автомобиля. В противном случае, будет иметь место пробуксовывание на дороге, и для движения автомобиля будет использоваться только часть тяговой силы, равная силе сцепления Gкφ.

Очевидно, что пробуксовывание приводит к снижению скорости автомобиля. Относительное снижение скорости из-за буксования определяется величиной:
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где vt – теоретическая скорость движения автомобиля без буксования;

       v – действительная скорость движения автомобиля.

Величину буксования можно определить и по отношению пути, потерянного на буксование за один оборот колеса, к теоретическому пути без буксования также за один оборот колеса:
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где St –путь, проходимый колесом без буксования за один оборот;
       S – действительный путь, проходимый за один оборот при тяговой эксплуатации.


Обычно сила Хк может ограничиваться по силе сцепления при трогании с места или при преодолении повышенных сопротивлений на скользкой дороге. Ограничение тяговой силы по силе сцепления происходит чаще, когда автомобиль используется в качестве тягача для буксировки прицепа.


Для нахождения силы сцепления ведущих колес с дорогой необходимо знать нагрузку, воспринимаемую дорогой от каждого колеса автомобиля.


Распределение нагрузки на колесах двухосного автомобиля, стоящего неподвижно на горизонтальной площадке, определяется положением его центра массы:
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 - часть веса автомобиля, приходящегося на передние колеса;
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 - часть веса автомобиля, приходящегося на задние колеса;.

     Здесь а и b – отрезки, определяющие положение центра масс (ЦМ) автомобиля в продольной плоскости; 
               L - база автомобиля (рис.8).


Очевидно, G1+ G2 = G. Практически величины G1 и G2 определяются путем взвешивания отдельно передней и задней частей автомобиля. По экспериментально определенным значениям G1 и G2 легко рассчитать (обратная задача) положение центра массы (отрезки а и b), используя для этого приведенные выше формулы.

Распределение нагрузки на колесах двухосного автомобиля обуславливают понятие сцепного веса автомобиля Gφ. Сцепной вес автомобиля определяется по весу, приходящемуся на ведущие колеса, с учетом коэффициента перераспределения нагрузки по осям автомобиля.
Для автомобилей с приводом на передние колеса:

                                           Gφ = G1 .
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Рис.8. Распределение нагрузки на колеса двухосного автомобиля.

Для автомобилей с приводом на задние колеса:

                                           Gφ = G2,
где G1, G2, - вес, приходящийся соответственно на переднюю и заднюю оси автомобиля.
Для полноприводных автомобилей:

                                            Gφ = G.      

При движении автомобиля возникают дополнительные силы и моменты, которые перераспределяют нагрузки на колеса. Например, сила сопротивления воздуха и подъему, бокового ветра, сила инерции при ускоренном или замедленном движении автомобиля и др.

Коэффициент сцепления ведущего колеса с дорогой.
В общем случае коэффициент сцепления ведущих колес с дорогой φ представляет собой отношение силы сцепления к сцепному весу автомобиля:
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 В физическом понимании коэффициент сцепления колеса с дорогой φ представляет собой отношение той силы, которая может вызвать относительное перемещение опорной поверхности шины колеса по дороге, к реакции дороги на колесо, направленное нормально к поверхности дороги. Это определение аналогично установленному в механике определению коэффициента трения первого рода между двумя твердыми телами. Поэтому часто считают, что коэффициент сцепления и коэффициент трения -–понятия равнозначащие. Это положение весьма близко к действительности для дорог с твердым покрытием. Здесь передача тангенциальных усилий от колеса к дороге обуславливается почти исключительно трением между опорной поверхностью шины и дорогой.


Взаимодействие колеса с дорогой, имеющей мягкое покрытие (песок, щебень и т.п.) происходит иначе. В этом случае под влиянием тангенциальных усилий между дорогой и шиной происходит частичное разрушение контактной поверхности (смятие, сдвиг и т.д.), что  вызывает проскальзывание или буксование ведущего колеса. Коэффициент сцепления при этом отличается от определения коэффициента трения.

В общем случае коэффициент сцепления зависит от качества ре​зины протектора, геометрических параметров шины, давления возду​ха в ней, вертикальной нагрузки, шероховатости опорной поверхно​сти, а также степени проскальзывания (пробуксовывания) колеса.

Коэффициент сцепления колеса на таких дорогах трудно определим расчетным путем и выясняется проведением экспериментальных исследований. Исследуемый автомобиль с полностью заторможенными колесами буксируется с помощью специального тягача при одновременном измерении усилия на сцепке с помощью динамометра. Отношение этого усилия к полному весу буксируемого автомобиля представляет собой коэффициент сцепления. Существуют и другие способы определения φ, например, торможением автомобиля на исследуемом участке дороге с одновременным измерением тормозных путей.


По результатам многочисленных испытаний устанавливают средние величины коэффициента сцепления для различных типов дорожного покрытия. Коэффициент сцепления φ для различных типов дорожного покрытия приведен в таблице 1.2.
                                                                                           Таблица 1.2.

	Тип дорожного покрытия
	   Величина коэффициента сцепления φ

	
	Сухая поверхность
	Мокрая поверхность

	Асфальт
	        0,7…0,8
	         0,3…0,4

	Грунтовая дорога
	        0,5…0,6
	         0,3…0,4

	Глина
	        0,5…0,6
	         0,3…0,4

	Песок
	        0,5…0,6
	          0,4…0,5

	Обледенелая дорога
	        0,2…0,3
	

	Дорога, покрытая снегом
	        0,2…0,4
	


Автомобиль с одинарными шинам обладает более высокой проходимостью по сравнению с автомобилем, оснащенным спаренными шинами. Объясняется это тем, что при наличии второй шины при движении по мягкой дороге (глина, песок, снег) дополнительно расходуется мощность на образование второй колеи. Кроме того, при переходе от спаренных колес к одинарным неизбежно должен быть увеличен диаметр шины (по соображениям сохранения заданного удельного давления в зоне контакта колеса с дорогой), что также благоприятно сказывается на повышении проходимости. 


Большое влияние на тягово-сцепные качества автомобиля оказывают геометрические параметры грунтозацепов протектора шины. Грунтозацепы шины ведущего колеса, погружаясь в грунт, деформируют его не только в радиальном, но и в тангенциальном направлении, и постепенно уплотняют. По мере уплотнения грунта в тангенциальном направлении, его сопротивление сдвигу возрастает до некоторого предела, после чего начинается разрушение (сдвиг) грунта. Соответственно этому по мере деформации грунта, внешним проявлением чего служит частичная пробуксовка шины (ее поворачивание на угол, соответствующей величине уплотнения грунта), коэффициент сцепления возрастает до некоторого максимума, а затем падает до величины, характеризуемой внутренним трением между частицами грунта.

Эффект аквапланирования (гидропланирования) шины.
На мокрых дорогах, ввиду присутствия пленки влаги между ши​ной и поверхностью дороги, составляющая трения значительно снижается. Поэтому коэффициент сцепления во многом зависит от того, внедряются ли микровыступы дороги в тело протектора. Вступая в соприкосновение с опорной поверхностью, выступы протектора выдавливают влагу из зоны кон​такта. При этом в передней части пятна контакта (зона 1 на  рис.9) они не успевают выдавить всю влагу. Поэтому в этой части пятна контакта шина отделена от поверхности дороги слоем влаги и не соприкасается с ее микровыступами, в результате чего здесь возникает гидродинамическое трение, для которого коэффици​ент трения близок к нулю.
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Рис.9. Аквапланирование (гидропланирование) шины:

зоны трения: 1 – гидродинамическое трение; 2 – смешанное трение; 3 - граничное трение.
В зоне 2 ввиду большего времени выдавливания, слой влаги гораздо меньше, в результате чего возникает режим смешанного (полусухого) трения, при котором имеет место, как гидродинамическое трение, так и граничное (сухое) трение.
В зоне 3 вся вода оказывается выдавленной, поэтому в этой части пятна все выступы протектора находятся в граничном (сухом) трении с опорной поверхностью, т.е. непосредственно взаимодействуют с опорной поверхностью.
При увеличении скорости движения автомобиля размеры зоны 1 возрастают, а зоны 3 сокращаются. Если слой воды значителен, то при некото​рой скорости движения автомобиля выступы протектора не успевают выдавить ее из пятна контакта. Другими словами, зона 1 разрастается до раз​меров всего пятна контакта. В этом случае возникает процесс аквапланирования (гидропланирования), при котором: шина теряет кон​такт с твердой поверхностью и скользит по воде. При этом коэффи​циент сцепления резко снижается. 
Поскольку отвод воды из пятна контакта зависит от глубины канавок протектора, то значение ско​рости, при которой возникает эффект гидропланирования, во мно​гом зависит от степени износа протектора. Чтобы указанная ско​рость резко не снижалась, величина износа протектора по высоте ограничивается. Согласно правилам эксплуатации шин, у грузовых автомобилей остаточная глубина канавок протектора по центру беговой дорожки должна быть не менее 1 мм, у автобусов – 2 мм, а у легковых автомобилей – 1,6 мм. У современных легковых автомобилей отдельные типы шин в протекторной зоне имеют специальные водоотводящие канавки.
Режимы качения колеса
В зависимости от соотношения силы реакции дороги Хк (на рис.10 и 11 эта сила обозначена Rx) и крутящего момента на колесе Мк различают 5 режимов ка​чения колеса.
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Рис.10. Классификация режимов качения колеса.
Наглядное представление о режимах качения дает график зави​симости Rx = f(Мк), представленный на рис.11.
Как следует из рис. 11, при достаточно большом крутящем моменте Мк направление вектора продольной реак​ции Rx совпадает с направлением движения колеса. В этом случае Rx является силой, движущей автомобиль.
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Рис.11. Зависимость продольной реакции дороги Rx от крутящего момента на колесе Мк:
режимы: 1 – ведущий; 2 – свободный; 3 – нейтральный; 4 – ведомый; 5 - тормозной.
                                                     Контрольные вопросы.

1. Назовите основные виды деформации пневматической шины.

2. Поясните, как та или иная деформация шины влияет на показатели работы автомобиля.

3. Перечислите радиусы качения автомобильного колеса.

4. Что такое сила сопротивления качению колеса и от чего она зависит?

5. Что такое коэффициент сопротивления качению? От чего он зависит и что определяет?

6. Какие силы и моменты действуют на колесо?

7. Что такое коэффициент сцепления колеса с опорной поверхностью? От чего он зависит и что определяет?

8. Что такое КПД ведущего колеса?

9. Как зависит касательная сила тяги от нормальной нагрузки на ведущее колесо?

10. Как влияют конструктивные параметры шины и эксплуатационные факторы на КПД и тяговые свойства ведущего колеса?

11. Определить радиусы качения колеса по данной серии шины.
                                               Глава 2.

              Тяговый и мощностной балансы автомобиля

                    Составляющие тягового баланса автомобиля


Законы движения автомобиля могут быть аналитически установлены, если известны силы, действующие на автомобиль в процессе его движения. Эти силы подразделяются на две группы: силы движущие и силы сопротивления.


Силами, движущими автомобиль, являются окружные (тангенциальные) силы, возникающих на шинах ведущих колес в точках соприкосновения их с дорогой в результате передачи вращающего момента Ме от двигателя к колесам. Результирующую составляющую этих сил называют тяговой силой (касательной силой тяги) на ведущих колесах.


Сумма сил ΣРi внешних сопротивлений, испытываемых автомобилем при движении, включает в себя силы отдельные виды сопротивлений. К ним относятся: сила сопротивления качению Рf, сила сопротивления подъему Рh, сила сопротивления воздуха Рw и сила сопротивления ускорению Рj, которая обусловлена не только массой поступательно движущихся частей автомобиля, но и массами его вращающихся элементов конструкции (двигателя, трансмиссии и колес).

                          Касательная сила тяги  
Между колесами и поверхностью, по которой движется автомобиль, под действием ведущего момента Мк, подведенного к ведущим колесам, возникает тяговое усилие, так называемая касательная сила тяги (Рк ). Её можно подсчитать при известной характеристике двигателя по формуле:
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где  rк - радиус приложения силы Рк (радиус качения колеса).

      uкп - передаточное число коробки передач;

      u0 - передаточное число главной передачи (ведущего моста);

       ηТ - КПД, учитывающий потери энергии в трансмиссии.

Касательная сила тяги представляет собой реакцию со стороны почвы или поверхности дороги, действующую на ведущие колеса в направлении движения машины.

Учитывая, что крутящий момент двигателя с учетом его характеристики изменяется в зависимости от его мощности Nе и угловой скорости ω коленчатого вала, можно воспользоваться также следующей формулой:
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Таким образом, величина касательной силы тяги на ведущих колесах изменяется прямо пропорционально мощности двигателя, передаточному числу коробки передач uкп и главной передачи (ведущего моста) u0 и обратно пропорционально радиусу качения rк ведущего колеса и угловой скорости ω (частоте вращения) вала двигателя.

Величина реакции почвы, направленная в сторону движения машины, численно равна сумме сил сопротивления движению автомобиля. На твердой недеформируемой поверхности дороги реакция, вызываемая вращением ведущих колес, зависит от величины силы трения между колесами и дорогой. При движении по мягкой  почве протектор шины вдавливается в грунт и, кроме сил трения, в почве возникают горизонтальные реакции благодаря сцеплению выступающего рисунка протектора с почвой.

Следовательно, максимально возможная величина касательной силы тяги ограничивается силой сцепления ведущих колес Рφ автомобиля с почвой:

                                                     Рк  ≤  Рφ .

Сцепные качества автомобиля характеризуются коэффициентом использования сцепления (коэффициентом сцепления) φ. 


Для автомобилей с одним ведущим мостом коэффициент использования сцепления определяется по формуле:
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где Gφ – вес автомобиля, приходящийся на ведущие колеса (сцепной вес), Н.

Для автомобилей, у которых все колеса – ведущие (Gφ = G), коэффициент сцепления φ равен:
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где Рк – тяговое усилие на ведущих колесах автомобиля, Н;

      G – вес (сила тяжести) автомобиля (G = mg), Н.

Если касательная сила тяги, реализуемая двигателем, превосходит величину возможной силы сцепления, то наступает буксование, полное или частичное проскальзывание ведущих колес. Движение автомобиля становится невозможным или происходит с большой потерей поступательной скорости. При работах автотягача на грунтовых дорогах с прицепом, как правило, имеет место буксование, вызванное возникновением сравнительно больших по величине горизонтальных реакций, которые вызывают некоторое смятие и сдвиг почвы, и соответствующую потерю скорости движения автомобиля.

Наибольшая касательная сила тяги, которая может быть реализована по условиям сцепления с почвой, не является  постоянной величиной и зависит от условий эксплуатации автомобиля, физико-механических свойств грунта или дороги, а также от нагрузки, приходящейся на ведущие колеса.

Скорость поступательного движения машины (v, м/с) без буксования определяется угловой скоростью вращения ведущих колес (ωк, с -1), радиусом их качения (rк , м):
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Так как скорости 1 м/с соответствует скорость 3,6 км/ч, а ω=πn/30, то:
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Таким образом, каждой величине угловой скорости коленчатого вала двигателя ω (или его частоте вращения n) соответствует на данной передаче определенная сила тяги на ведущих колесах автомобиля и определенная скорость (v).

                      Силы сопротивления движению автомобиля

Анализ сил сопротивления движению автомобиля позволяет установить, какая часть мощности, передаваемая от двигателя, может быть использована полезно и из каких составляющих состоит общее сопротивление движению.

Выше отмечалось, что на автомобиль в общем случае движения действуют следующие силы сопротивления:

1) сопротивление качению ( Рf );

2) сопротивление воздуха ( Рw );

3) сопротивление подъему ( Рh );

4) сопротивление разгону ( Рj );

5) тяговое (крюковое) сопротивление прицепа ( Ркр ).

                      Сопротивления при качении и подъеме

Сила сопротивления качению автомобиля вызывается деформацией опорной поверхности дороги и шин. Ее определяют (рис.1) как произведение нормальной суммарной реакции опорной поверхности (Gа·cos α), действующей на колеса автомобиля с весом Gа, на коэффициент сопротивления качению f:

                                              Рf = Gа · cos α · f .
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Рис.1. Сила тяжести (вес) автомобиля и ее составляющие.


При движении по усовершенствованным дорогам, продольные углы уклонов α которых не превышают 150, cos α ≈1. В этом случае силу сопротивления качению можно принять равной:

                                              Рf = Gа ·f .


С помощью коэффициента сопротивления качению f оценивают сопротивления, характеризуемые дорожным покрытием, его типом и состоянием.


Определение сопротивления качению автомобиля проводят из условия его движения по дороге при использовании стандартных шин в нормальном техническом состоянии (рекомендуемое давление воздуха в шине и требуемая высота протектора). Допускаемая нагрузка автомобиля при этом не должна превышать допустимую величину по ГОСТ.


С изменением скорости движения автомобиля величина f  не остается постоянной, а меняется, например, согласно следующей зависимости:
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где f0 - коэффициент сопротивления качению в начале движении автомобиля с малой скоростью, не превышающей 20 км/ч (5,55 м/с); V – эксплуатационная скорость автомобиля, м/с.
Значение f0 находится в интервале: f0 = 0,012…0,016 (для асфальтированных дорог) и f0 = 0,025…0,035 (для грунтовых укатанных дорог).

 
Сила сопротивления подъему Рh, действующая на автомобиль при движении по наклонному участку (рис.1), равна составляющей силы тяжести (веса), параллельной плоскости подъема:

                                          Рh = Gа·sin α = m·g·sin α, 

 Gа, m - вес и масса автомобиля соответственно, g - ускорение свободного падения (9,81 м/с2) , α - угол подъема.


При движении автомобиля под уклон сила Рh совпадает с направлением тяговой силы  Рк. Таким образом, в зависимости от условий движения автомобиля сила Рh может быть и силой сопротивления и силой, движущей автомобиль. 


Силы сопротивления качению и подъему действуют совместно при движении автомобиля и зависят от состояния (типа) дороги и ее продольного профиля. Поэтому их удобно представлять в виде суммы сил сопротивления качению и подъему, которую называют суммарной силой дорожного сопротивления (силой сопротивления дороги) Рψ:

                           Рψ = Рf  + Рh = Gа (f ·cos α + sin α) = Gа ·ψ ;     

         ψ – коэффициент дорожного сопротивления:  ψ = f ·cos α + sin α.

         В общем виде выражения для силы дорожного сопротивления имеет вид:

         Рψ = m·g·f ·cos α + m·g ·sin α = m·g(f ·cos α + sin α) = m·g·ψ .

В дорожной документации наклон (уклон) дороги принято оценивать тангенсом угла α (отношение высоты подъема h к длине l его подошвы, которую обычно принимают: l = 100 м) и выражать его непосредственно (i = tg α) или сотых долях (i = h/l) или в процентах. Например, один и тот же уклон дороги может быть выражен как  i = 0,03 или i = 3%. Так как продольные уклоны дороги обычно невелики, то sin α ~  tg α = h/l.

Допустимо использовать упрощенное выражение в пределах углов подъема до 150, принимая  cos α ~ 1:

                  Рψ = m·g·f  + m·g ·sin α = m·g(f  + sin α) = Gа(f  + sin α).
                                          Сила сопротивления воздуха

Дорожная эксплуатационная мощность, затрачиваемая на преодоление сопротивлений, весьма велика (см. рис.). Например, для поддержания равномерного движения (190 км/ч) четырех дверного седана, массой 1670 кг, площадью миделя 2,05 м2, Сх = 0,45 требуется около 120 кВт мощности, причем 75 % мощности затрачивается на аэродинамическое сопротивление. Мощности, затрачиваемые на преодоление аэродинамического и дорожного (качения) сопротивления приблизительно равны на скорости 90 км/ч, и в сумме составляют 20 – 25 кВт.

[image: image40]
Примечание к рисунку: сплошная линия – аэродинамическое сопротивление; пунктирная линия – сопротивление качению.

Сила сопротивления воздуха Рw обусловлена трением в прилегающих к поверхности автомобиля слоях воздуха, сжатием воздуха движущейся машиной, разрежением за машиной и вихреобразованием в окружающих автомобиль слоях воздуха. На величину аэродинамического сопротивления автомобиля влияет ряд и других факторов, главным из которых является его форма. В качестве упрощенного примера влияния формы автомобиля на его аэродинамическое сопротивление проиллюстрировано на схеме, приведенной ниже.


[image: image41]
                                 Направление движения автомобиля
Значительная часть всей силы сопротивления воздуха составляет лобовое сопротивление, которое зависит от лобовой площади (наибольшей площади поперечного сечения автомобиля).


Для определения силы сопротивления воздуха используют зависимость:

                               Рw = 0,5·сх·ρ·F·vn ,

где сх – коэффициент, характеризующий форму тела и аэродинамическое качество машины (коэффициент аэродинамического сопротивления);

       F - лобовая площадь автомобиля (площадь проекции на плоскость, перпендикулярную продольной оси), м2;

       v - скорость движения машины, м/с;

       n - показатель степени (для реальных скоростей движения автомобилей     принимается равным 2).

       ρ - плотность воздуха:
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где  ρ0 = 1,189 кг/м3, р0 = 0,1 МПа, Т0 = 293К – плотность, давление и температура воздуха при нормальных условиях;

       ρ, р, Т – плотность, давление и температура воздуха при расчетных условиях.

При расчетах лобовую площадь F легковых автомобилей со стандар​тным кузовом определяют по приближенной формуле:

                                              F = 0,8ВгНг,
где Вг - габаритная ширина автомобиля, м; 
      Нг - габаритная высота автомобиля, м.
Для автобусов и грузовых автомобилей с кузовом в виде фургона или с тентом:
                                            F = 0,9ВГНГ.
          Для условий работы  автомобиля плотность воздуха   изменяется мало (ρ = 1,24…1,26 кг/м3). Заменив  произведение  (0,5·сх·ρ) , через кw, получим:

                                        Рw = кw ·F·v2 , 

где кw  – коэф​фициент обтекаемости; по определению он представляет собой удельную силу в Н, необходимую для движения со скоростью 1 м/с в воздушной  среде тела данной формы с лобовой площадью 1 м2:
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Произведение (кw·F)  называют фактором сопротивления воздушной среды или фактором обтекаемости, характеризующим размеры и форму автомобиля в отношении свойств обтекаемости (его аэродинамические качества).

Средние значения коэффициентов сх, kw и лобовых площадей F для различных типов автомобилей приведены в табл. 2.1.
                                                                                                         Таблица 2.1.

  Параметры, характеризующие аэродинамические качества автомобилей:
	Автомобили 
	F, м2
	сх, Н·с2/м·кг
	kw, Н·с2/м4

	Легковые 
	1,6-2,6
	0,3-0,52
	0,2-0,35

	Автобусы 
	3,5-7,0
	0,65-0,77
	0,35-0,55

	 Грузовые:
бортовые 
двухзвенные
 
	3,0-5,3
4,0-5.3
	0,9-1,5
0,93-1,16
	0,5-0,7
0,60-0,75

	Грузовые с кузовом фургон
Автопоезда 
	3,5-8,0
7,0-15,0
	0,8-1,0
1,4-1,55
	0,5-0,6
0,85-0,95


Известные значения аэродинамических коэффициентов cx и kw и площади  габаритного поперечного (миделевого) сечения F  для некоторых серийно выпускаемых автомобилей (по данным заводов-изготовителей) приведены в табл. 2.1.-а. 

                                                                                       Таблица 2.1-а.

          Аэродинамические коэффициенты и лобовая площадь автомобилей:
	№
	Автомобиль
	сх
	кw
	F

	1. 
	ВАЗ-2121
	0,56
	0,35
	1,8

	2. 
	ВАЗ-2110
	0,334
	0,208
	2,04

	3. 
	М-2141
	0,38
	0,24
	1,89

	4. 
	ГАЗ-2410
	0,34
	0,3
	2,28

	5. 
	ГАЗ-3105
	0,32
	0,22
	2,1

	6. 
	ГАЗ-3110
	0,56
	0,348
	2,28

	7. 
	ГАЗ-3111
	0,453
	0,282
	2,3

	8. 
	«Ока»
	0,409
	0,255
	1,69

	9. 
	УАЗ-3160 (jeep)
	0,527
	0,328
	3,31

	10. 
	ГАЗ-3302 бортовой
	0,59
	0,37
	3,6

	11. 
	ГАЗ-3302 фургон
	0,54
	0,34
	5,0

	12. 
	ЗИЛ-130 бортовой
	0,87
	0,54
	5,05

	13. 
	КамАЗ-5320 бортовой
	0,728
	0,453
	6,0

	14. 
	КамАЗ-5320 тентовый
	0,68
	0,43
	7,6

	15. 
	МАЗ-500А тентовый
	0,72
	0,45
	8,5

	16. 
	МАЗ-5336 тентовый
	0,79
	0,52
	8,3

	17. 
	ЗИЛ-4331 тентовый
	0,66
	0,41
	7,5

	18. 
	ЗИЛ-5301
	0,642
	0,34
	5,8

	19. 
	Урал-4320 (military)
	0,836
	0,52
	5,6

	20. 
	КрАЗ (military)
	0,551
	0,343
	8,5

	21. 
	ЛиАЗ bus (city)
	0,816
	0,508
	7,3

	22. 
	ПАЗ-3205 bus (city)
	0,70
	0,436
	6,8

	23. 
	Ikarus bus (city) 
	0,794
	0,494
	7,5

	24. 
	Mercedes-Е
	0,322
	0,2
	2,28

	25. 
	Mercedes-А (kombi)
	0,332
	0,206
	2,31

	26. 
	Mercedes -ML (jeep)
	0,438
	0,27
	2,77

	27. 
	Audi A-2 
	0,313
	0,195
	2,21

	28. 
	Audi A-3
	0,329
	0,205
	2,12

	29. 
	Audi  S 3
	0,336
	0,209
	2,12

	30. 
	Audi A-4
	0,319
	0,199
	2,1

	31. 
	BMW 525i
	0,289
	0,18
	2,1

	32. 
	BMW- 3
	0,293
	0,182
	2,19

	33. 
	Citroen X sara
	0,332
	0,207
	2,02

	34. 
	DAF 95 trailer
	0,626
	0,39
	8,5

	35. 
	Ferrari 360
	0,364
	0,227
	1,99

	36. 
	Ferrari 550
	0,313
	0,195
	2,11

	37. 
	Fiat Punto 60
	0,341
	0,21
	2,09

	38. 
	Ford Escort
	0,362
	0,225
	2,11

	39. 
	Ford Mondeo
	0,352
	0,219
	2,66

	40. 
	Honda Civic
	0,355
	0,221
	2,16

	41. 
	Jaguar S
	0,385
	0,24
	2,24

	42. 
	Jaguar XK
	0,418
	0,26
	2,01

	43. 
	Jeep Cherokes
	0,475
	0,296
	2,48

	44. 
	McLaren F1 Sport
	0,319
	0,198
	1,80

	45. 
	Mazda 626
	0,322
	0,20
	2,08

	46. 
	Mitsubishi Colt
	0,337
	0,21
	2,02

	47. 
	Mitsubishi Space Star
	0,341
	0,212
	2,28

	48. 
	Nissan Almera
	0,38
	0,236
	1,99

	49. 
	Nissan Maxima
	0,351
	0,218
	2,18

	50. 
	Opel Astra
	0,34
	0,21
	2,06

	51. 
	Peugeot 206
	0,339
	0,21
	2,01

	52. 
	Peugeot 307
	0,326
	0,203
	2,22

	53. 
	Peugeot 607
	0,311
	0,19
	2,28

	54. 
	Porsche 911
	0,332
	0,206
	1,95

	55. 
	Renault Clio
	0,349
	0,217
	1,98

	56. 
	Renault Laguna
	0,318
	0,198
	2,14

	57. 
	Skoda Felicia
	0,339
	0,21
	2,1

	58. 
	Subaru Impreza
	0,371
	0,23
	2,12

	59. 
	Suzuki Alto
	0,384
	0,239
	1,8

	60. 
	Toyota Corolla
	0,327
	0,20
	2,08

	61. 
	Toyota Avensis
	0,327
	0,203
	2,08

	62. 
	VW Lupo
	0,316
	0,197
	2,02

	63. 
	VW Beetl
	0,387
	0,24
	2,2

	64. 
	VW Bora
	0,328
	0,204
	2,14

	65. 
	Volvo S 40
	0,348
	0,217
	2,06

	66. 
	Volvo S 60
	0,321
	0,20
	2,19

	67. 
	Volvo S 80
	0,325
	0,203
	2,26

	68. 
	Volvo B12 bus (tourist)
	0,493
	0,307
	8,2

	69. 
	MAN FRH422 bus (city)
	0,511
	0,318
	8,0

	70. 
	Mercedes 0404(inter city)
	0,50
	0,311
	10,0


                Примечание: cx, Н·с2/м·кг;  кw, Н·с2/м4– аэродинамические коэффициенты ;               

                                           F, м2– лобовая площадь автомобиля.

Для автомобилей, имеющих высокие скорости движения, сила Рw имеет доминирующее значение. Сопротивление воздушной среды определяется относительной скоростью автомобиля и воздуха, поэтому при её определении следует учитывать влияние ветра. 


Точка приложения результирующей силы сопротивления воздуха Рw (центр парусности) лежит в поперечной (лобовой) плоскости симметрии автомобиля. Высота расположения этого центра над опорной поверхностью дороги hw оказывает значительное влияние на устойчивость автомобиля при движении его с высокими скоростями. 

      Увеличение Рw  может привести к тому, что продольный опрокидывающий момент Рw·hw настолько разгрузит передние колеса машины, что последняя потеряет управляемость вследствие плохого контакта управляемых колес с дорогой. Боковой ветер может вызвать занос автомобиля, который будет тем более вероятен, чем выше расположен центр парусности.


Попадающий в пространство между нижней части автомобиля и дорогой воздух создает дополнительное сопротивление движению за счет эффекта интенсивного образования вихрей. Для снижения этого сопротивления желательно передней части автомобиля придавать конфигурацию, которая препятствовала бы попадание встречного воздуха под его нижнюю часть.


По сравнению с одиночным автомобилем коэффициент сопротивления воздуха автопоезда с обычным прицепом выше на 20…30%, а с седельным прицепом – примерно на 10%. Антенна, зеркало внешнего вида, багажник над крышей, дополнительные фары и другие выступающие детали или открытые окна увеличивают сопротивление воздуха.


При скорости движения автомобиля до 40 км/ч сила Рw меньше силы сопротивления качению Рf  на асфальтированной дороге. При скоростях свыше 100 км/ч сила сопротивления воздуха представляет собой основную составляющую тягового баланса автомобиля. 


Грузовые автомобили имеют плохо обтекаемые формы с резкими углами и большим числом выступающих частей. Чтобы снизить Рw, на грузовиках устанавливают над кабиной обтекатели и другие приспособления.

Подъемная аэродинамическая сила. Появление подъемной аэродинамической силы обусловлено перепадом давлений воздуха на автомобиль снизу и сверху (по аналогии подъемной силы крыла самолета). Преобладание давления воздуха снизу над давлением сверху объясняется тем, что скорость воздушного потока, обтекающего автомобиль снизу, гораздо меньше, чем сверху. Значение подъемной аэродинамической силы не превышает 1,5% от веса самого автомобиля. Например, для легкового автомобиля ГАЗ-3102 «Волга» подъемная аэродинамическая сила при скорости движения 100 км/ч составляет около 1,3% от собственного веса автомобиля. 

Спортивным автомобилям, движущимся с большими скоростями, придают такую форму, при которой подъемная сила направлена вниз, которая прижимает автомобиль к дороге. Иногда с этой же целью такие автомобили оснащают специальными аэродинамическими плоскостями.


                          Силы сопротивления ускорению

При разгоне (замедлении)  автомобиль преодолевают силы инерции поступательно движущихся масс, а также моменты инерции ускоренно вращающихся масс двигателя и автомобиля.


Сила инерции Рjп поступательно движущейся массы автомобиля приложена в центре его массы и определяется по формуле:
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где   dv/dt - ускорение автомобиля, м/с2.

Однако, это уравнение справедливо, когда все части автомобиля движутся только поступательно.


В действительности значительные сопротивления ускорению приходится также преодолевать на разгон вращающихся деталей двигателя и трансмиссии, а также колес автомобиля. В связи с этим при определении полной силы сопротивления разгону Рj вводится коэффициент δвр (иногда его обозначают βвр), учитывающий влияние моментов инерции вращающихся частей двигателя и автомобиля:  
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Величину, определяемую произведением 
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, называют приведенной массой автомобиля. 

Очевидно, что коэффициент δвр всегда больше единицы. Этот коэффициент, учитывающий инерционность вращающихся масс двигателя, трансмиссии и колес автомобиля, зависит от многих факторов и прежде всего от квадрата передаточного числа коробки передач uкп :

                                   δвр = (1,03…1,05) + (0,04…0,06)·uкп2.

Для практических расчетов можно пользоваться зависимостью:

                                               δвр = 1,04 + 0,05·uкп2 .


Иногда пользуются другой зависимостью:

                                                δвр = 1 + δ1 + δ2,

где  δ1 - коэффициент, учитывающий влияние моментов инерции вращающихся частей двигателя:  δ1 = 0,04…0,6;

          δ2 - коэффициент, учитывающий влияние моментов инерции вращающихся частей автомобиля (трансмиссии и колес): δ2 = 0,04…0,07.

Сила крюкового сопротивления


Сила тягового (крюкового) сопротивления Ркр прицепных повозок определяется величиной сопротивления  прицепных машин. Сила сопротивления прицепов при выполнении машиной транспортных работ определяется формулой:

      Ркр = mп·g·fп  + mп·g ·sin α = mп·g(fп  + ·sin α) = Gп(fп  + ·sin α),

где  mп и Gп – масса и вес прицепа;

         fп - коэффициент сопротивления качению прицепа.


         Уравнение тягового баланса автомобиля 

Уравнение тягового баланса показывает, как распределяется касательная сила тяги Рк , возникающая в результате взаимодействия ведущих колес автомобиля с опорной поверхностью, на различные сопротивления движению:

 -    сила сопротивления качению Рf ; 

· сила сопротивления подъему Рh , которая является составляющей силы тяжести G автомобиля, параллельной его оси (G·sinα); 

· приведенная сила инерции Рj , возникающая при изменении скорости движения; при ускоренном движении берется со знаком плюс, при замедлении – со знаком минус;

· сила сопротивления воздуха  Рw .

В общем случае тяговый баланс автомобиля отображают следующей зависимостью:
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   или   Рк = Рf + Рw ± Рh ± Рj ,

Касательную силу тяги Рк при установившемся движении подсчитывают как частное от деления ведущего момента на радиус rк качения ведущего колеса:
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 где Ме – крутящий момент двигателя;

       Мк - крутящий момент, подведенный к ведущим колесам автомобиля;

      uТ - передаточное число трансмиссии (uТ  = uкп u0);

       ηТ - КПД, учитывающий потери энергии в трансмиссии.


Если написать уравнение силового баланса в виде:

                                             Рк - Рf - Рw = Рh + Рj ,

то выражение в правой части уравнения показывает избыток силы тяги, который остается после учета затрат на преодоление сопротивления качению и воздуха, и может быть израсходован на преодоление подъема или разгона. Его называют запасом тяги и обозначают Ри. Следовательно, уравнение тягового баланса можно записать в виде:

                                                     Ри = Рк - Рf - Рw .


При установившемся движении (Рj = 0) по горизонтальной дороге (Рh = 0) с максимальной скоростью тяговая сила расходуется полностью на преодоление сопротивления воздуха и качения:

                                             Рк = Рf + Рw.


Если автомобиль используется в качестве тягача, то в уравнение тягового баланса необходимо учитывать усилие на крюке Ркр.


Уравнение тягового баланса применяется в теории автомобиля для определения скорости движения при тех или иных эксплуатационных условиях.


Тяговые возможности автомобиля удобно оценивать с помощью графической интерпретации тягового баланса. Наибольший интерес представляют максимальные значения тяговой силы, реализуемые на различных передачах и при различных скоростях движения. Очевидно, что они могут быть получены при работе двигателя с максимально возможной подачей топлива (работа двигателя по внешней скоростной характеристике).

График, показывающий изменение касательной силы тяги в функции скорости движения автомобиля, носит название графика тягового баланса автомобиля или тяговой характеристики (рис.2).

Точки пересечения кривой Рк с линией суммарного дорожного сопротивления (Рf+Рw) соответствуют равенству этих сил, то есть возможности установившегося движения (Рj=0) автомобиля на горизонтальном участке дороги (Рh=0) с максимальной скоростью, равной величине vмах. Если дорожные условия изменились (например, сила сопротивления качению возросла с Рf1 до Рf2), то при полной подаче топлива скорость автомобиля снижается и соответствует точке пересечения кривых Рк и Рf2+Рw. Точка перегиба кривой Рк на рис.2 соответствует скорости, при которой автомобиль преодолевает максимальное сопротивление, развивая тяговое усилие Рк мах. При включении низшей передачи касательная сила тяги Рк увеличивается, и автомобиль может преодолевать большие сопротивления. 

При построении тяговой характеристики автомобиля целесообразно параллельно оси абсцисс v нанести шкалы угловой скорости ω (или частоты вращения n, где 
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Задавшись размерами графика, по значению максимальной скоро​сти vmax автомобиля определяют длину шкалы скорости. Такой же долж​на быть и шкала угловых скоростей (частот вращения) коленчатого вала двигателя на высшей передаче (рис. 2). При постоянной угловой скорости вала двигателя скорости автомобиля на раз​личных передачах обратно пропорциональны передаточным числам ко​робки передач:
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 и т.д.
Вследствие этого размер одного деления шкалы угловой скорости, например, для первой передачи, должен быть в u1 раз меньше размера деления шкалы для прямой передачи.
При помощи графика силового баланса можно определить основные показатели динамичности автомобиля при равномерном движении. Так, например, максимальную скорость vmax определяют по абсциссе точки пересечения кривых Рf +Рw = Рк  и, когда запас силы тяги, а, следовательно, и ускорение равны нулю. Если кривая Рк  проходит ниже кривой  Рf +Рw, то автомобиль может двигаться только замедленно.
Чтобы учесть возможность буксования ведущих колес, нужно, опре​делив для заданного коэффициента сцепления φ силу сцепления (Рφ = Gφ· φ), провести горизонтальную линию, как показано на рис. 2. В зоне, расположенной ниже этой линии, соблюдается условие Рк < Рφ, а в зоне выше нее длительное движение автомобиля невозможно. Для рас​сматриваемого примера (рис. 2) безостановочное движение автомобиля при полной нагрузке двигателя по сухой асфальтовой дороге (φ=0,8...0,9) возможно на всех передачах. Движение автомобиля по мокрому асфальту (φ=0,35...0,6) уже на второй передаче становится проблематичным, однако, при этом на высших передачах автомобиль может перемещаться без пробуксовки ведущих колес. На обледенелой дороге (φ=0,1...0,2) движение машины при полной нагрузке двигателя без буксования колес практически не возможно во всем интервале скорос​тей от минимальной до максимальной. 
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Рис.2. Тяговая характеристика автомобиля.

Тяговый расчет автомобиля

Задача тягового расчета состоит в определении характеристик и параметров двигателя и трансмиссии, обеспечивающих эксплуатационные свойства и технико-экономические показатели автомобиля в соответствии с требуемым техническим заданием на его проектирование.


В задание на проектирование обычно включается подъем, который должен преодолеть автомобиль на высшей передаче αmax, максимальная скорость автомобиля vmax на горизонтальной дороге, максимальный подъем, который должен преодолеть автомобиль на первой передаче α1max. Указанные показатели относятся к дороге с твердым покрытием (f0 = 0,015…0,02). 

Исходными данными тягового расчета являются также массовые (весовые) параметры автомобиля, размеры шин, КПД трансмиссии, лобовая площадь автомобиля и коэффициент сопротивления воздуха. Ряд параметров и характеристик оцениваются с учетом данных технического задания и анализа данных автомобилей, близких по назначению к проектируемому. 

                                         Выбор двигателя

В качестве автомобильных двигателей выбирают бензиновый ДВС или дизель. Дизели в основном применяются на грузовых автомобилях и автобусах, а также на ряде легковых автомобилей. Это объясняется более высокой топливной экономичностью дизелей в сравнении с бензиновыми двигателями и более низкой стоимостью дизельного топлива.

Важнейший параметр двигателя – мощность. При повышении мощности двигателя улучшаются тягово-динамические качества автомобиля, увеличивается его средняя и максимальная скорость. Но при этом повышается масса и размеры двигателя, его стоимость, и, как правило, снижается экономичность. Эффективную мощность двигателя рассчитывают из условий достижения автомобилем максимальной скорости при установившемся движении по формуле:

                                                Nе = 
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или в развернутом виде:
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где ψ = f +sinα  и  vmax – коэффициент дорожного сопротивления и максимальная скорость автомобиля соответственно;

      G = mag - полный вес автомобиля (Н);

      g = 9,81 м/с - ускорение свободного падения.

      kwF – фактор обтекаемости, определяют по данным задания;

      ηТР – механический КПД трансмиссии.

При проектировании грузовых автомобилей коэффициент дорожного сопротивления задают: ψ = 0,025…0,035. Для легковых автомобилей коэффициент дорожного сопротивления назначают равным величине коэффициента качения f при максималь​ной скорости, то есть, полагая при этом, что максимальная скорость развивается только на горизон​тальной дороге.
У дизеля его мощность при максимальной скорости автомобиля Nv совпадает с Nmax, а у бензинового или газового двигателя ωmах и ωN, как правило, не совпадают (рис. 3).
Максимальную мощность двигателя находят в зависимости от его типа по формуле:
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где  a, b и с - эмпирические коэффициенты, приведенные в табл. 2.2;

       λ = ωmах / ωN.
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Рис. 3. Внешняя скоростная характеристика двигателя:
 а) без регуляторной ветви (бензиновый ДВС); 6) с регуляторной ветвью (дизель).
Для легковых автомобилей с бензиновым или газовым двигателем λ = 0,9…1,15; для грузовых автомобилей с бензиновым или газовым двигателем λ = 0,9…1,0: для всех автомобилей с дизельным двигателем λ =1,0.
                                                                                                                          Таблица 2.2
Значения коэффициентов для расчета внешней скоростной характеристики двигателя:
	Тип двигателя 
	а
	b
	с

	Бензиновый ДВС 
	1
	1
	1

	Дизельный четырехтактный 
	0,53
	1,56
	1,09


По полученному значению Nтах рассчитывают кривую изменения эффективной мощности Nе двигателя в зависимости от его скоростного режима по формуле:
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где ωе – текущие, в пределах рабочей зоны,  значения угловой скорости коленчатого вала двигателя (рад/с); 
       ωN – угловая скорость коленчатого вала двигателя на максимальной мощности (рад/с);
Для построения кривой эффективного момента Ме (Н·м) применяют формулу:
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Следует иметь в виду, что угловая скорость коленчатого вала ω е изменяется от некоторого значения ωmin, соответствующего минимально устойчивой частоте вращения по, до ωmах. Принимая для дизеля грузового автомобиля ωmin = 70…80 рад/с , для ДВС легкового автомобиля ωmin = 100 рад/с, и выбрав 5…8 значений в диапазоне ωmin…ωmах, рассчитывают зависимости Ne(ωе) и Ме(ωе). 
Часто внешнюю скоростную характеристику строят в функции (ось абсцисс) частоты вращения (n, мин -1) вала двигателя, имея в виду, что:
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Кривая удельного эффективного расхода топлива ge , г /(кВт . ч), может быть определена по  следующим эмпирическим зависимостям:

      для бензиновых двигателей:
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      для дизелей:
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где gN  – удельный эффективный расход топлива при максимальной мощности двигателя, г /(кВт . ч).
При отсутствии точных данных значения удельного расхода топлива для режима максимальной мощности можно принять:


для бензиновых двигателей  gN  = (250…320) г /(кВт· ч);


для дизелей gN  = (210…250) г /(кВт· ч);
Часовой расход топлива определяют по формуле:

                      Gт = ge . Ne . 10-3 , кг/ч.                                            

Полученные при выполнении расчетов данные для удобства  построения кривых внешней скоростной характеристики двигателя предварительно заносятся в таблицу:
	ω, с -1 (n, мин -1)
	 Ne, кВт
	 Мк, Н.м
	 ge, г/кВт.ч
	Gт , кг/ч 

	 ω1  (n1)
	
	
	
	

	 ω2  (n2) и т.д.
	
	
	
	


На рис. 3 отображен примерный вид внешней скоростной характеристики двигателя, где через ωМ обозначена угло​вая скорость коленчатого вала двигателя при максимальном значении мо​мента Мс = Мmах. 

            Определение передаточного числа главной передачи


В главной передачи происходит повышение крутящего момента и соответствующее уменьшение частоты вращения вала двигателя, а также разделение передаваемой энергии на два потока.


Передаточное число главной передачи u0 оказывает большое влияние на тягово-скоростные и экономические характеристики автомобиля.


Передаточное число главной передачи  легковых автомобилей, для которых наивысшая передача прямая (uкп = 1), и базовых грузовых двухосных автомобилей рассчитывают, исходя из обеспечения заданной максимальной скорости движения автомобиля vmax при частоте вращения вала двигателя nv (или соответствующей ей угловой скорости ωv) по формуле:

                               u0 = ωv · rк / vмах = π ·rк·nv / 30 ·vмах.


Для полноприводных, специальных автомобилей и автобусов передаточное число главной передачи увеличивают на 10…20% по сравнению с базовой моделью, чтобы за счет снижения скорости движения повысить динамический фактор прямой передачи.


При выборе u0 для легковых автомобилей, имеющих КП с повышающей (пятой) передачей, необходимо иметь в виду, что обычно  передаточное число наивысшей передачи соответствует 0,65…0,8.  

                Выбор передаточного числа коробки передач


К числу расчетных параметров коробки передач относят: диапазон передаточных чисел, число ступеней в коробке передач и структурный ряд передаточных чисел.

При проведении тягового расчета автомобиля диапазон передаточных чисел в коробке передач определяют в основном из условия обеспечения наибольшей максимальной скорости автомобиля vmax, с одной стороны, и возможности его движения на предельном подъеме на первой передачи – с другой. Эти условия движения автомобиля определены техническим заданием на проектирование.

Для легковых автомобилей диапазон передаточных чисел четырехступенчатых коробок передач составляет обычно 3,4…4,0; пятиступенчатых – 3,5…4,5. Для грузовых автомобилей и автобусов он соответствует 5…25.

Передаточное число на первой передаче определяют из условия преодоления заданного наибольшего подъема (максимального сопротивления дороги, определяемое коэффициентом суммарного сопротивления ψмах = D1мах; обычно в расчетах принимают ψ1мах = 0,35…0,40). Для этого на первой передачи КП к ведущим колесам автомобиля необходимо подвести тяговую силу, равную указанному максимальному сопротивлению дороги или превышающую его. Величина тяговой силы определяется, в свою очередь, максимальным крутящим моментом двигателя Ммах. При этом сопротивление воздуха из-за малой скорости движения обычно не учитывают Рw = 0.

Уравнение, отражающее баланс сил для этих условий, имеет вид:
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Очевидно, автомобиль с передаточным числом первой передачи КП i1, полученным расчетом, может преодолеть заданное дорожное сопротивление (главным образом подъем), если сцепление колес с дорогой будет достаточным. Если сцепление будет ниже некоторого предела, то касательная сила на ведущих колесах автомобиля окажется нереализованной из-за буксования. Чтобы этого не произошло, сила сцепления Рφ должна быть больше или равна касательной силе тяги Рк, то есть:

                                   Рφ ≥ Рк мах   

или

                      φGφ ≥ Ммах u0 u1ηТР /rк,

откуда
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Коэффициент сцепления ведущих колес с дорогой φ обычно принимают в пределах 0,5…0,6. Для полученного неравенства сцепной вес автомобиля Gφ выбирают из следующих соображений:

Gφ = G  - для полноприводных автомобилей;

Gφ = λ2G – для автомобилей с задним ведущим мостом;

Gφ = λ1G - для автомобилей с передним ведущим мостом;

 λ1 и λ2 – коэффициенты перераспределения веса автомобиля на передний и задний мосты соответственно.

После определения передаточного числа КП на первой и высшей передачах необходимо выбрать число ступеней и наиболее рациональное соотношение между ними на смежных передачах (структурный ряд передаточных чисел). При этом подразумевается, что высшая прямая передача имеет передаточное число, равное единице, а высшая повышающая передача – 0,65…0,8. 

Число передач выбирают из условия обеспечения интенсивного разгона автомобиля и наиболее полного использования мощности двигателя. Существуют оптимальные значения соотношений между ступенями на смежных передачах КП. Так, для наиболее распространенных 4-6-ступенчатых коробок передач они составляют 1,4…1,8.

Чтобы при разгоне двигатель работал в режиме, близком к максимальной мощности, необходимо предусмотреть переключение передач при таких значениях частоты вращения вала двигателя, диапазон между которыми соответствовал бы участку максимальной мощности на внешней скоростной характеристике ДВС.

Предположим, что разгон начинается с первой передачи при частоте вращения коленчатого вала двигателя n1. Двигатель повышает обороты при разгоне до n2. За это время скорость автомобиля также увеличивается пропорционально отношению n2 / n1. При переходе на вторую передачу число оборотов вала ДВС снижается до n1, а достигнутая на первой передаче скорость автомобиля сохраняется такой же за счет изменения передаточного числа коробки передач с u1 на u2. Далее начинается разгон на второй передаче и т.д.

Максимальная скорость, достигаемая автомобилем на первой передаче:       
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а минимальная скорость на второй передаче:
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По условию переключения передач v1мах = v2мin, то есть:
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Разделив на n1 и умножив на u1 обе части равенства, после соответствующих преобразований получим:

                                     n2 / n1 = u1 / u2.

Следовательно, в общем виде для структурного ряда передаточных чисел коробки передач имеем:
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Из полученного ряда одинаковых отношений видно, что передаточные числа коробки передач автомобиля представляют собой геометрическую прогрессию, каждый последующий член которой равен предыдущему, умноженному на постоянное число qi – знаменатель прогрессии, то есть:

u1 = u2 qi ; u2 = u3 qi ;…; u n-1 = un qi
или 

u1 = u3 qi2 = un qin-1.

Откуда:

                                       qi = 
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где  n – число передач в коробке;

       un - передаточное число на высшей передаче.


Если in = 1 (прямая передача), то:

                                    qi = 
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Известно, что основную часть эксплуатационного времени (80…90%) автомобиль работает на двух высших передачах. Чтобы работать с более полной нагрузкой двигателя на этих передачах, а также с целью более интенсивного разгона при переходе с предпоследней на высшую передачу перепад передаточного числа между высшими передачами выполняют меньше расчетного. 


Необходимый диапазон и число ступеней передаточных чисел коробки передач будут сохранены, если увеличить передаточное число между первой и второй передачами. Откорректированный таким образом ряд скоростей не сохраняет постоянным знаменатель геометрической прогрессии. На высших передачах его на 5…15% уменьшают, а на низших передачах на такую же величину увеличивают.


В современном автомобилестроении получили распространение пятиступенчатые коробки передач с ускоряющей (пятой) передачей, передаточное число которой меньше единицы. Включение ускоряющей передачи в хороших дорожных условиях несколько повышает максимальную скорость движения, а при сохранении заданной скорости движения уменьшает расход топлива и износ двигателя. Передаточное число ускоряющей передачи обычно не рассчитывается по приведенным выше формулам, а принимается в каждом конкретном случае индивидуально с учетом получения наилучших эксплуатационных показателей автомобиля.


Опыт эксплуатации автомобилей показывает, что увеличение количества передач в коробке (повышении плотности скоростного ряда) позволяет более полно использовать мощность двигателя при разгоне. В этом случае процесс переключения передач можно осуществлять с меньшим диапазоном изменения угловых скоростей вала двигателя в области скоростной характеристики, соответствующей его максимальной мощности Nmax. 


Исходя из этого, наилучшим вариантом трансмиссии является бесступенчатая (автоматическая) передача, с применением которой разгон автомобиля может осуществляться при Nmax.


Скорости движения автомобиля на различных передачах определяют из соотношений:

                                vn-1 =  vмах /qn-1;   vn-2 = vn-1 /qn-2   и т.д. 


Общие передаточные числа автомобильных трансмиссий (uтр= u0 uКП) находятся в следующих пределах: у легковых автомобилей от 4 до 30, у грузовых автомобилей и автобусов от 6 до 50, у самосвалов до 60, а у автомобилей повышенной проходимости до 100.

Следует иметь в виду, что при движении автомобиля с колесной формулой 4×2 на прямой передаче, когда передаточное число коробки передач iкп = 1, редуктор главной передачи является единственным механизмом трансмиссии, где происходит изменение крутящего момента и скорости вращения валов (для механической трансмиссии). В главной передаче происходит распределение передаваемой от двигателя  к колесам энергии на два энергетических потока.

       Передаточные числа коробок передач и главных передач для ряда современных легковых, грузовых автомобилей и автобусов приведены в табл. 2.3.

                                                                                                                 Таблица 2.3.  

                            Параметры трансмиссии автомобилей

	№
	      Автомобили
	    Передаточные числа КП (uКП)
	  ГП

  (u0)

	
	
	    I
	  I I
	  I I I
	 I V
	  V
	

	71. 
	ВАЗ-2108
	3,64
	1,95
	1,36
	0,94
	  -
	4,54

	72. 
	ВАЗ-2110
	3,64
	1,95
	1,36
	0,94
	0,784
	3,9

	73. 
	ВАЗ-2121
	3,7
	2,08
	1,27
	0,9
	  -
	3,9

	74. 
	М-2141
	3,54
	2,05
	1,37
	0,95
	0,732
	4,22

	75. 
	ГАЗ-2410
	3,5
	2,26
	1,45
	1,0
	  -
	3,58

	76. 
	ГАЗ-3110
	4,05
	2,34
	1,34
	1,0
	0,85
	3,58

	77. 
	«Ока»
	5,6
	2,9
	1,64
	1,0
	
	4,11

	78. 
	УАЗ-3160 (jeep)
	3,78
	2,6
	1,55
	1,0
	0,82
	5,425

	79. 
	ГАЗ-3302 
	6,55
	3,09
	1,71
	1,0
	
	5,5

	80. 
	ГАЗ-3302 фургон
	6,28
	3,4
	2,1
	1,35
	1,0
	5,29

	81. 
	ЗИЛ-130 
	6,45
	3,56
	2,0
	1,27
	1,0
	5,29

	82. 
	КамАЗ-5320(10-скор.КП)
	7,87
	6,4
	4,09
	3,3
	2,5
	5,43

	83. 
	МАЗ-500А (8-скор.КП)
	7,73
	5,2
	3,9
	2,8
	1,95
	6,0

	84. 
	УралАЗ-4320 (military)
	6,45
	3,56
	1,98
	1,27
	1,0
	7,32

	85. 
	КрАЗ (military)
	7,82
	6,38
	4,03
	3,29
	2,5
	8,21

	86. 
	ЛиАЗ bus (гидромех. КП)
	2,43
	1,44
	0,98
	   -
	   -
	5,0

	87. 
	ПАЗ-3205 bus (city)
	4,05
	2,34
	1,34
	1,0
	0,85
	4,9

	88. 
	Ikarus bus (city) 
	7,72
	4,42
	2,86
	1,42
	1,3
	5,315

	89. 
	Mercedes-Е
	3,59
	2,19
	1,41
	1,0
	0,83
	3,46

	90. 
	Audi A
	3,5
	1,94
	1,3
	0,94
	0,79
	4,56

	91. 
	BMW 
	5,24
	2,91
	1,81
	1,27
	1,0
	2,94

	92. 
	Citroen X sara
	3,63
	1,95
	1,28
	0,98
	0,77
	3,06

	93. 
	DAF 95 trailer
	4,03
	2,39
	1,52
	1,0
	0,72
	3,31

	94. 
	Ferrari 360 (6-скор.КП)
	3,3
	2,16
	1,6
	1,27
	1,03
	4,44

	95. 
	Ferrari 550 (6-скор.КП)
	3,15
	2,18
	1,57
	1,19
	0,94
	4,44

	96. 
	Fiat Punto 60
	3,9
	2,16
	1,48
	1,12
	0,9
	4,26

	97. 
	Ford Escort
	3,15
	1,92
	1,28
	0,95
	0,76
	4,06

	98. 
	Ford Mondeo
	3,41
	2,13
	1,45
	1,03
	0,77
	4,06

	99. 
	Honda Civic
	3,5
	1,96
	1,3
	1,07
	0,81
	4,56

	100. 
	Jaguar XK
	4,23
	2,52
	1,67
	1,22
	1,0
	3,07

	101. 
	Jeep Cherokes
	4,31
	2,33
	1,45
	1,0
	0,79
	4,01

	102. 
	McLaren F1 Sport
	3,23
	2,19
	1,7
	1,4
	1,16
	2,37

	103. 
	Mazda 626
	3,42
	1,84
	1,29
	0,97
	0,82
	4,1

	104. 
	Mitsubishi Space Star
	4,23
	2,24
	1,4
	1,0
	0,76
	3,57

	105. 
	Nissan Almera
	3,54
	2,06
	1,36
	1,0
	0,821
	4,35

	106. 
	Opel Astra
	3,58
	1,89
	1,19
	0,85
	0,69
	4,39

	107. 
	Peugeot 307
	3,42
	1,8
	1,28
	0,98
	0,77
	3,68

	108. 
	Porsche 911
	3,5
	2,12
	1,43
	1,09
	0,84
	3,56

	109. 
	Renault Laguna
	3,37
	1,86
	1,32
	1,03
	0,79
	4,07

	110. 
	Skoda Felicia
	3,46
	2,06
	1,39
	1,03
	0,81
	3,88

	111. 
	Subaru Impreza
	3,42
	1,89
	1,28
	0,91
	0,78
	4,0

	112. 
	Suzuki Alto
	3,55
	1,9
	1,31
	0,97
	0,82
	4,01

	113. 
	Toyota Corolla
	3,36
	2,18
	1,41
	1,0
	0,75
	3,91

	114. 
	VW Lupo
	3,45
	2,1
	1,45
	1,1
	0,89
	3,29

	115. 
	Volvo S 80
	3,07
	1,77
	1,19
	0,87
	0,7
	3,1

	116. 
	Volvo B12 bus (tourist)
	9,13
	6,42
	4,77
	3,75
	2,44
	5,58

	117. 
	MAN FRH422 bus (city)
	7,72
	4,42
	2,88
	1,92
	1,3
	3,7

	118. 
	Mercedes 0404(inter city)
	8,17
	4,65
	2,79
	1,81
	1,25
	4,7


        Примечание: для автотранспортных средств, имеющих коробки  с числом передач более 5, в таблице указаны значения первых пять низших передач; КП - коробка передач; ГП – главная передача (ведущий мост).

Потери энергии в трансмиссии
В формулах, приведенных выше, значения  потерь энергии при её передаче от двигателя к ведущим колесам, обусловленные работой трения в деталях и разбрызгиванием масла, оцениваются коэффициентом полезного действия трансмиссии (ηт). Рассматривают потери в трансмиссии, разбивая их на две группы.

К первой группе относят потери на трение в зацеплении шестерен, в подшипниках, в  сальниках; ко второй группе относят гидравлические потери, вызванные разбрызгиванием масла при вращении валов и шестерен. Потери энергии первой группы зависят в основном от числа пар и конструкции шестерен, находящихся в зацеплении в данный момент. КПД этой группы подсчитывают по формуле:

                               ηт = ηцm ηк n  
Потери энергии второй группы оцениваются КПД холостого хода, который равен:

                                 η хх =  1 – ζ .

Значение коэффициента ζ зависит от частоты вращения шестерен и валов, количества и вязкости трансмиссионного масла.

Таким образом, при заданной или известной кинематической схеме трансмиссии автомобиля механический КПД трансмиссии вычисляют по формуле:

                                ηт = ηцm ηк n( 1 – ζ ),

где ζ – коэффициент, учитывающий потери энергии в трансмиссии на холостом ходу; его величина выбирается в пределах 0,03…0,05;

       ηц ,  ηк  - КПД  цилиндрической и конической пары шестерен; значение КПД пары шестерен принимают ηц = 0,985…0,990 и  ηк = 0,975…0,980; 

m  и  n – число пар цилиндрических и конических  шестерен, находящихся в зацеплении одновременно.

Для машин колесной формулы 4×4 по приведенной выше формуле вычисляют отдельно КПД ветвей трансмиссии, соединяющих двигатель с передними ηт1  и задними ηт2   ведущими колесами. Затем рассчитывают полное значение механического КПД трансмиссии по выражению:

                         ηт = ηт1 кN1  +  ηт2 (1 – кN1),

где кN1 – коэффициент передачи мощности на привод передних колес.


Распределение мощности по ведущим мостам зависит от распределения веса автомобиля по осям, схемы трансмиссии, условий эксплуатации.

Для практических расчетов средние значения КПД  могут быть приняты  по данным табл. 2.4.

                                                                                                                          Таблица 2.4
Средние значения механического КПД трансмиссии автомобилей:
	Тип автомобиля
	        ηтр

	Легковой 4×2
	  0,90…0,93

	Грузовой 4×2 с одинарной главной передачей
	      0,88

	Грузовой 4×2 с двойной главной передачей
	      0,85

	Грузовой 6×4
	      0,82

	Грузовой 6×6
	      0,80


Мощностной баланс автомобиля


Распределение мощности двигателя по отдельным видам мощностей, затрачиваемых на преодоление сопротивлений, носит название мощностного баланса и может быть представлено в виде следующего уравнения:

                         Nе  = Nт + Nf + Nw ± Nh ± Nj , или

                       NТ = Nе·ηт = v·(Рf + Рw ± Рh ± Рj),

где  ηт,  – КПД трансмиссии;

       v- скорость движения автомобиля, м/с;

      NТ - мощность, подведенная от двигателя к ведущим колесам автомобиля;
      Nтр - мощность, теряемая на трение в агрегатах трансмиссии; 
      Nf = Pfv - мощ​ность, затраченная на преодоление сил сопротивлению качения колес; 
        Nh = Рhv - мощность, затраченная на преодоление сил сопротивления подъему; 
         Nw = Pwv - мощность, затраченная на преодоление силы со​противления воздуха; 
          Nj = Рjv - мощность, затраченная на преодоле​ние силы инерции автомобиля.

Мощность, потерянная в трансмиссии автомобиля, может быть определена как:

                                   Nтр = Nе (1 - ηт). 


Потери мощности на самопередвижение автомобиля (мощности сопротивления качению) определяется по формуле:

                                       Nf  = Рf·v  = f·G·v ,

где  Рf - сила сопротивления качению;

        G - сила тяжести (вес) автомобиля;

         f - коэффициент сопротивления качению.


Мощность на преодоление сил сопротивления воздуха:

                                          Nw = Рw ·v = кw ·F·v2·v = кw ·F·v3,

где  Рw - сила сопротивления воздуха;

        кw - коэф​фициент обтекаемости;

       F - лобовая площадь автомобиля.

Мощность на преодоление сил сопротивления подъему может быть определена по формуле:

                       Nh = Рh·v = G·v·sin α ,

где   Рh - сила сопротивления подъема;

          α - угол подъема.


При движении под уклон величина Nh берется со знаком минус.


Мощность, затрачиваемая на преодоление сил сопротивления разгону (сил инерции), определяют как:
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где Рj – сила сопротивления разгону;

    δвр - коэффициент учета влияния на разгон вращающихся масс двигателя

            и автомобиля;

     g - ускорение свободного падения;

     dv/dt - ускорение автомобиля.


В случае замедленного движения Nj берется со знаком минус.


Порядок построения диаграммы мощностного баланса.

Сначала рассчитывают мощностной баланс для передачи, на которой обеспечивается максимальная скорость vmax автомобиля. Для выбранных ра​нее интервалов по угловой скорости коленчатого вала двигателя и соответствующей ей скоро​сти автомобиля рассчитывают мощностной баланс. 
Затем в координатах N-v строят внешнюю скоростную характеристику (рис.4-а).
             N, кВт
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Частота вращения вала двигателя

                                                     а)

N, кВт 
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Рис.4. Построение графика  мощностного баланса автомобиля.
Ниже кривой Ne(v) строят кривую NТ = Ne - Nтр = Neηтр (рис.4-б); затем наносят кривую мощности NД (или Nψ), затрачиваемой на преодоления дорожных сил:  NД = Nψ = Nf + Nh (рис.4-в).

Вверх от кривой NД откладывают значения мощности сопротивления воздуха Nw (кривая NД + Nw) (рис.4-в). Отрезки ординат между кривой NД + Nw и осью абсцисс определяют собой суммарную мощность, затрачиваемую на преодоление сопротивления дороги и воздуха. 
Отрезки мощности Nj, заключенные между кривыми NT   и NД + Nw, характеризуют запас мощнос​ти, который может быть использован для преодоления повышенного со​противления дороги или разгона автомобиля.
При равномерном движении автомобиля мощность NT , подведенная от двигателя к ведущим колесам автомобиля, расходуется только на преодоление сопротивления дороги и воздуха.
Если дроссельная заслонка открыта  полностью (для дизеля - положение рейки топливного насоса высокого давления соответствует максимальной подачи топлива), то наибольшую скорость Vmаx автомо​биль развивает, когда мощность NT  равна сумме мощностей NД и Nw (на рис.4-б точ​ка А). Для равномерного движения автомобиля по той же дороге со ско​ростью, меньшей Vmаx водитель должен уменьшить подачу топлива. Например, для движения со скоростью V1, топливоподачу нужно уменьшить так, чтобы мощность NT изменялась по кривой, показанной на рис. 4-б, штриховой линией,
График мощностного баланса для всех передач строят таким же об​разом, только вместо одной пары кривых Ne и NТ наносят несколько в зависимости от числа передач в коробке (рис.4-в). При изменении пе​редаточного числа коробки передач uкп  изменяется лишь скорость автомобиля; мощность Ne, также мощность NТ, если не учитывать изменения КПД трансмиссии на различных передачах, остаются без изменений.
На рис.5 приведена диаграмма мощностного баланса автомобиля, которая представляет собой зависимость мощности NТ на колесах автомобиля для всех передаточных отношений uкп в коробке передач, мощности сопротивлений качению NД (или Nψ) = Nf  (горизонтальный участок дороги: Nh = 0) и воздуха Nw от скорости движения машины v. На этом рисунке в графическом виде представлены данные расчета параметров мощностного баланса легкового автомобиля типа ВАЗ- 2109 (с 5-скоростной коробкой передач: uкп= 3,636; 1,950; 1,357; 0,941; 0,748) для двух вариантов дорожных условий (сухое асфальтовое покрытие f01 =0,015 и твердая грунтовая дорога f02 = 0,03). 

В качестве исходных данных были взяты следующие:
 - КПД трансмиссии ηт, = 0,92;

 - передаточное число главной передачи  u0  = 3,9;

 - кинематический радиус колеса rк = 0,26 м;

 - полный вес автомобиля G = 14500 Н;

 - коэффициент аэродинамического сопротивления кw = 0,25; 

 - лобовая площадь автомобиля F = 1,9 м2.

   Величины коэффициента сопротивления качению для различных скоростей движения автомобиля были предварительно подсчитаны по зависимости:
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и приведены в табл. 2.5.

                                                                                     Таблица 2.5. 

 Изменение коэффициента сопротивления качению в зависимости от скорости:
	v
	км/ч
	20
	50
	80
	100
	130
	160
	190

	f1
	-
	0,015
	0,017
	0,020
	0,023
	0,028
	0,034
	0,042

	f2
	-
	0,030
	0,034
	0,040
	0,046
	0,056
	0,068
	0,084



Скорость автомобиля v на каждой передачи uкп, соответствующая различной частоте вращения вала двигателя n, рассчитывалась по формуле:
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Данные расчета приведены в табл. 2.6.

                                                                                                          Таблица 2.6.

Соотношение между скоростью автомобиля и частотой вращения двигателя для различных передач коробки передач:

	№
	n, мин-1
	v, км/ч для 1…5 передач КП

	
	
	1
	2
	3
	4
	5

	1
	1100
	7,59
	14,16
	20,35
	29,34
	36,91

	2
	2000
	13,81
	25,74
	36,99
	53,35
	67,11

	3
	3000
	20,71
	38,62
	55,49
	80,02
	100,67

	4
	3400
	23,47
	43,76
	62,89
	90,69
	114,09

	5
	4000
	27,61
	51,49
	73,99
	106,70
	134,22

	6
	5000
	34,52
	64,36
	92,48
	133,37
	167,78

	7
	5600
	38,66
	72,08
	103,58
	149,37
	187,91

	uкп
	3,636
	1,950
	1,357
	0,941
	0,748

	          u0
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9


Мощность NТ, подведенная от двигателя к ведущим колесам для различных частот вращения вала двигателя (табл.2.7), определена как:

                                         NТ = Nе·ηт .

Значения  Nе для выбранных частот вращения вала двигателя nе взяты  из данных внешней скоростной характеристики двигателя. 
                                                                                                Таблица 2.7.

         Значения мощности NТ, подведенной от двигателя к ведущим колесам,  для различных частот вращения вала двигателя:
	n, мин-1
	1100
	2000
	3000
	3400
	4000
	5000
	5600

	NТ, кВт
	1,37
	16,18
	29,28
	33,51
	38,73
	44,68
	46,50



Мощность, затрачиваемая на преодоление сил сопротивления качению, рассчитана по формуле:

                                                         Nf  = f·G·v , 

где значения коэффициента сопротивления качению f для соответствующих скоростей движения автомобиля берутся из табл. 2.5.


Мощность, затрачиваемая на преодоление сил сопротивления воздуха, определялась по зависимости:

                                               Nw = кw ·F·v3.

Замечание. Во всех расчетных зависимостях размерность скорости  v приведена в м/с.

Данные расчета приведены в табл. 2.8. 

                                                                                                                   Таблица 2.8.

	v
	км/ч
	20
	40
	60
	80
	100
	120
	140
	160

	Nw + Nf1
	кВт
	1,5
	17
	20
	23
	28
	34
	42
	48

	Nw + Nf2
	кВт
	1,6
	19
	22
	25
	30
	37
	45
	51



По табличным данным построены графики, обуславливающие в совокупности диаграмму мощностного баланса автомобиля (рис.5). 
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Рис.5. Диаграмма мощностного баланса автомобиля.


Из диаграммы следует, что максимальная скорость движения автомобиля (vтах = 155 км/ч) по асфальтированной дороге (f1 =0,015) достигается на четвертой передачи. По грунтовой дороге (f1 =0,03) эта скорость снижается до 132 км/ч. Пятая передача используется для повышения топливно-экономических качеств автомобиля (см. раздел «Топливная экономичность автомобиля»).

Правильность проведенного расчета можно проверить по условию, что величина максимального значения скорости должна совпадать с результатом, полученным из графика мощностного баланса автомобиля. 

                                          Глава 3.

            Тягово-скоростные свойства автомобиля

        Динамический фактор и Динамическая характеристика


Уравнения тягового и мощностного балансов (глава 2) включают параметры, характеризующие динамические качества автомобиля (ψ, v, dv/dt). Но они неудобны для сравнения между собой автомобилей, имеющих различный вес (массу).


Перенесем силу сопротивления воздуха   из правой части уравнения тягового баланса в левую:


                           Рк - Рw = Рf + Рh + Рj . 
Разделим обе части полученного уравнения на полный вес автомобиля G:
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В развернутом виде это уравнение имеет вид:
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Выражение, находящееся в левой части этого уравнения, отражающее отношение избыточной тяговой силы (Рк - Рw) к весу автомобиля G, получило название динамического фактора (D), и служит для оценки тяговых и динамических качеств различных автомобилей в различных условиях их движения (качество дороги, нагрузка автомобиля и т.д.).


По определению динамический фактор есть отношение избыточной тяги к полному весу автомобиля, и является обобщенным показателем его динамических свойств:
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Важным достоинством этого фактора является то, что в условиях установившегося движения численные значения динамического фактора и суммарного коэффициента дорожного сопротивления равны (ψ = D). В этом случае, зная динамический фактор автомобиля, можно сразу определить, какое дорожное сопротивление он может преодолеть.


Как следует из уравнения (1) левая его часть отражает величину избыточной силы тяги, которая преодолевает силу сопротивления качению, подъему и силу инерции.


Из уравнения тягового баланса для установившегося движения по горизонтальной дороге (j = 0; sinα = 0) следует:
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При движении без ускорения на подъем (j = 0):

                                                         D = ψ= f + sinα ,         

где  ψ= f + sinα – коэффициент дорожного сопротивления.


Отсюда следует, чем больше динамический фактор, тем больший подъем может быть преодолен автомобилем: 

                                         sinα = D – f , то есть  α = arсsin (D - f)

Для ускоренного или замедленного движения по горизонтальной дороге (Рh = 0):
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Следовательно, чем больше величина D, тем большее ускорение при прочих равных условиях может развивать автомобиль:
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Из выражения (1) следует, что:

                                          
[image: image85.wmf]dt

dv

g

f

D

вр

d

a

+

-

=

sin

.


Таким образом, за счет использования инерции автомобиля 
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 преодолеваемый им подъем может быть увеличен.


Так как касательная сила тяги и сила сопротивления воздуха изменяются в функции скорости, то и динамический фактор зависит от скорости. График, показывающий изменение динамического фактора в зависимости от скорости движения D = f(v) автомобиля на различных передачах, называется динамической характеристикой автомобиля (рис.1).  Это основная характеристика автомобиля, отражающая его тягово-скоростные качества.


При построении этой характеристики по оси абсцисс откладывается скорость движения автомобиля, а по оси ординат – динамический фактор в виде десятичной дроби. График служит в качестве основного показателя, наглядно характеризующего динамику автомобиля. С его помощью определяют максимальные скорости движения автомобиля на разных участках дороги, предельные величины подъемов, преодолеваемых с установившейся скоростью, величины ускорений, развиваемых автомобилем.


При установившемся движении автомобиля по горизонтальной дороге, когда динамический фактор равен коэффициенту сопротивления качению (D = f ), значения f откладываются по оси ординат динамической характеристики в том же масштабе, что и динамический фактор, в виде десятичной дроби. 


Отрезки ординат, заключенные между кривыми D  и  f, представляют собой ту часть динамического фактора, которая может быть использована для разгона автомобиля (запас по динамическому фактору при разгоне).


Максимальное сопротивление качению, которое автомобиль может преодолеть при движении на какой либо передаче, определяется максимальным значением динамического фактора на этой передаче, достигаемым примерно при  той же скорости, что и соответствующие Рк mах. В этом случае движение возможно лишь при одной определенной скорости, называемой критической (vкр).


Так же как и величина  максимальной касательной силы тяги Рφ, максимальное значение динамического фактора ограничивается сцеплением шин ведущих колес автомобиля с опорной поверхностью Dφ. Поэтому все значения динамического фактора, превышающие его возможную величину по сцеплению, которое подсчитывается по формуле:
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не могут быть практически реализованы в данных дорожных условиях.

Предельная по буксованию является величина Dφ, которая может иметь место обычно на низшей передаче, когда Рw можно принять равной нулю, а Рк  = Рφ mах. 

При этом:
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где  λ – доля веса автомобиля, приходящегося на его ведущие колеса.

Для полноприводного автомобиля λ =1, поэтому Dφ = φ.


На динамической характеристике автомобиля можно отметить несколько характерных точек, которые часто приводятся в технических характеристиках автомобиля:

vmax – максимальная скорость движения автомобиля по дороге, характеризуемой суммарным коэффициентом дорожного сопротивления  ψ = 0,015;

D1  - динамический фактор на прямой дороге при некоторой наиболее употребительной для данного типа автомобиля скорости движения (обычно 0,4…0,5  от vmax);

 D'max - максимальное значение динамического фактора на высшей передачи и соответствующее ему значение критической скорости vкр, определяющие возможность движения автомобиля на тяжелой дороге;

 D2 - динамический фактор на промежуточных передачах, характеризующий способность автомобиля к преодолению длительных подъемов;

 Dmax - максимальный динамический фактор на низшей передаче, характеризующий возможность преодоления максимального дорожного сопротивления.

         Приведенные пять характерных точек достаточно полно определяют динамические качества автомобиля.

Порядок построения динамической характеристики

        Исходными данными для построения динамической характеристики, то есть зависимости динамического фактора от скоростных и нагрузочных режимов автомобиля, является внешняя скоростная характеристика двигателя, а также данные тягового расчета и ряд параметров автомобиля-прототипа. 


При построении динамической характеристики (рис. 3.1) намечают не менее пяти точек скоростных режимов автомобиля на каждой передаче. Скорости движения автомобиля при движении на различных передачах и при различных значений частот вращения вала двигателя nе (табл.3.1) определяют по формуле:
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где rк – радиус качения ведущего колеса, м;

       u0  и  uкп – передаточные числа главной передачи и коробки передач соответственно.


Для этих же скоростных режимов двигателя nе по имеющейся (предварительно рассчитанной) внешней скоростной характеристике двигателя находят значения крутящих моментов двигателя Ме и определяют касательные силы тяги Рк на каждой передачи (табл.3.1) по формуле:
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где ηТ  – КПД трансмиссии.

                                                                                                     Таблица 3.1.
Значения тяговых усилий Рк на ведущих колесах и скорости движения автомобиля v на различных передачах в зависимости от частоты вращения  вала двигателя nе:
	№
	nе, мин-1
	Ме, Н·м
	Рк, Н,  для различных передач

	
	
	
	1
	2
	3
	4
	5

	1
	1100
	13,54
	
	
	
	
	

	2
	2000
	87,48
	
	
	
	
	

	3
	3000
	105,40
	
	
	
	
	

	4
	3400
	106,40
	
	
	
	
	

	5
	4000
	104,69
	
	
	
	
	

	6
	5000
	96,53
	
	
	
	
	

	7
	5600
	89,72
	
	
	
	
	

	uкп
	3,636
	1,950
	1,357
	0,941
	0,748

	u0
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9

	Примечание: параметры трансмиссии uкп, u0  и  зависимость  Ме = f(nе) внешней скоростной  характеристики двигателя соответствуют данным легкового автомобиля ВАЗ-2108 . 

                                                                                             

	№
	nе, мин-1

	v,  м/с

	
	
	1
	2
	3
	4
	5

	1
	1100
	
	
	
	
	

	2
	2000
	
	
	
	
	

	3
	3000
	
	
	
	
	

	4
	3400
	
	
	
	
	

	5
	4000
	
	
	
	
	

	6
	5000
	
	
	
	
	

	7
	5600
	
	
	
	
	

	uкп
	3,636
	1,950
	1,357
	0,941
	0,748

	u0
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9
	3,9


Значения параметров, полученных по приведенным выше формулам, обобщают в табличной форме (табл.3.2).


Используя данные из полученной табл. 3.1, значения динамического фактора для каждой скорости и передачи подсчитывают по формуле:
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                                                                                    Таблица 3.2.

             Значения динамического фактора для различных скоростей движения автомобиля и передач:

                                                       1-ая передача:

	№
	nе, мин-1

	v, м/с
	Рк, Н
	Рw, Н
	D

	1
	1100
	
	
	
	

	2
	2000
	
	
	
	

	3
	3000
	
	
	
	

	4
	3400
	
	
	
	

	5
	4000
	
	
	
	

	6
	5000
	
	
	
	

	7
	5600
	
	
	
	


                                                      2-ая передача:

	№
	nе, мин-1

	v, м/с
	Рк, Н
	Рw, Н
	D

	1
	1100
	
	
	
	

	2
	2000
	
	
	
	

	3
	3000
	
	
	
	

	4
	3400
	
	
	
	

	5
	4000
	
	
	
	

	6
	5000
	
	
	
	

	7
	5600
	
	
	
	


И т.д. до высшей передачи.

По полученным значениям динамического фактора строят характеристику D= f(v) (рис.1).


На построенную характеристику наносят кривые изменения коэффициента сопротивления качению для различных дорожных условий: по асфальтовой (f02 = 0,015) и грунтовой (f01 = 0,03) горизонтальным дорогам, которые предварительно подсчитываются (табл. 3.3) по формуле:
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                                                                                                         Таблица 3.3.

Изменение коэффициента сопротивления качению в зависимости от скорости:

	v,км/ч 
	20
	40
	60
	80
	100
	120
	140
	160

	v, м/с
	5,5
	11,1
	16,6
	22,2
	27,7
	33,3
	38,8
	44,4

	Асфальт f02
	0,015
	0,017
	0,020
	0,023
	0,028
	0,034
	0,042
	


С использованием данных построенной  динамической характеристики автомобиля делают выводы о его динамических качествах. Например, по характеристике, приведенной на рис.1 можно заключить, что  максимальное значение динамического фактора на 1-ой передаче Dтах1 = 0,7 при скорости движения автомобиля v1 = 14,4 км/ч. На 5-ой передаче он снижается до Dтах5 = 0,14 при скорости v5 = 54 км/ч.
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Рис.1. Динамическая характеристика легкового автомобиля с пятиступенчатой коробкой передач.

Максимальная скорость автомобиля по асфальтовой (f02 = 0,015) дороге  реализуется на 5-ой передаче и соответствует 44,4 м/с (160 км/ч). 

                            Трогание с места и разгон автомобиля

При трогании с места автомобиль преодолевает сопротивление качению покоя и инерции, а при наличии подъема еще и сопротивление подъему. В этом случае используют уравнение тягового баланса:

                                    Рк = Рfп + Рh + Рj ,

в котором:  Рfп - сила сопротивления качению покоя.

           Силой сопротивления воздуха Рw в данном случае пренебрегают, так как скорость, с которой происходит трогание с места, слишком мала.

            Коэффициент сопротивления покоя fп  (fп = Рfп / G) для шоссе с асфальтобетонным покрытием составляет в среднем около 0,024, то есть он несколько больше коэффициента сопротивления качению f0  для той же дороги.


Максимальный вес автомобиля или автопоезда, который может быть тронут с места, зависит от максимальной величины силы тяги на ведущих колесах. Троганию с места может также способствовать момент инерции маховика двигателя при пробуксовывании сцепления.


Максимальный момент, реализуемый при трогании автомобиля с места, равен максимальному моменту на первой передаче на ведущих колесах.

Ускорение автомобиля
Одним из важнейших показателей динамических качеств автомобиля является интенсивность разгона - ускорение.


При изменении скорости движения возникают силы инерции, которые автомобилю необходимо преодолеть для обеспечения заданного ускорения. Эти силы вызваны как поступательно движущимися массами автомобиля m, так и моментами инерции вращающихся деталей двигателя, трансмиссии и колес.


Для удобства проведения расчетов пользуются комплексным показателем - приведенными силами инерции:
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где  δвр - коэффициент учета вращающихся масс. 


Величина ускорения j = dv/dt, которое может развить автомобиль при движении по горизонтальному участку дороги на заданной передаче и с заданной скоростью, находится в результате преобразования формулы для определения запаса мощности, которая расходуется на разгон:
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или по динамической характеристике:

                                        D = f + 
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Отсюда:                j =  
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Для определения ускорения на подъеме или спуске пользуются формулой:
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Способность автомобиля к быстрому разгону особенно важна в условиях городской езды. Увеличенные ускорения для автомобиля могут быть получены за счет увеличения передаточного числа u0  главной передачи и соответствующего выбора характеристики изменения крутящего момента двигателя.


Максимальное ускорение при разгоне находится в пределах:

- для легковых автомобилей на первой передаче  2,0…3,5 м/с2;

 - для легковых автомобилей на прямой передаче  0,8…2,0 м/с2;

 - для грузовых автомобилей на второй передаче 1,8…2,8 м/с2;

 - для грузовых автомобилей на прямой передаче 0,4…0,8 м/с2.

Время и путь разгона автомобиля
Величина ускорения в ряде случаев не является достаточно наглядным показателем способности автомобиля к разгону. Для этой цели удобно применять такие показатели, как время и путь разгона до заданной скорости и графики, отображающие зависимость скорости от времени и пути разгона.


Так как  j =  
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Отсюда путем интегрирования полученного уравнения находим время разгона t в заданном интервале изменения скоростей от v1 до v2:
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Определение пути разгона S в заданном интервале изменения скоростей осуществляют следующим образом. Так как скорость является первой производной пути  по времени, то дифференциал пути  dS=v·dt, или путь разгона в интервале изменения скоростей от v1 до v2 равен:
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В условиях реальной эксплуатации автомобиля затраты времени на операции переключения передач и буксование сцепления увеличивают время разгона по сравнению с теоретическим (расчетным) его значением. Время, затрачиваемое на переключение передач, зависит от конструкции коробки передач. При применении автоматической коробки передач это время практически равно нулю.


Кроме того, разгон не все время происходит при полной подаче топлива, как это предполагается в изложенном методе. Это также увеличивает реальное время разгона.


При применении механической коробки передач важным моментом является правильный выбор наиболее выгодных скоростей переключения передач v1-2, v2-3 и т.д. (см. раздел «Тяговый расчет автомобиля»).


Для оценки способности автомобиля к разгону в качестве показателя используют также время разгона после трогания с места на пути в 100 и 500 м.


                  Построение графиков ускорений


В практических расчетах принимают, что разгон происходит на горизонтальной дороге с твердым покрытием. Сцепление включено и не пробуксовывает. Орган управления режимом работы двигателя находится в положении полной подачи топлива. При этом обеспечено сцепление колес с дорогой без пробуксовывания. Предполагается также, что  изменение параметров двигателя происходит по внешней скоростной характеристике.


Полагают, что разгон для легковых автомобилей начинается с минимально устойчивой скорости на низшей передаче порядка v0 = 1,5…2,0 м/с до значений vт = 27,8 м/с (100 км/ч). Для грузовых автомобилей принимают: vт = 16,7 м/с (60 км/ч).


Последовательно, начиная со скорости v0 = 1,5…2,0 м/с на первой передачи и последующих передачах, на динамической характеристике (рис.1) для выбранных по оси абсцисс v расчетных точек (не менее пяти) определяют запас динамического фактора при разгоне как разность ординат (D – f) на различных передачах. Коэффициент учета вращающихся масс (δвр) для каждой передачи подсчитывают по формуле:

                               δвр = 1,04 + 0,05·iкп2 .

 
Ускорения автомобиля определяют по формуле:

                                            j =  
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По полученным данным строят графики ускорений j=f(v) (рис.2).
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Рис.2. Характеристика ускорений автомобиля.

При правильном расчете и построении кривая ускорений на высшей передаче пересечет абсциссу в точке максимальной скорости. Достижение максимальной скорости происходит при полном использовании запаса динамического фактора: D – f = 0.

                     Построение графика времени разгона t = f(v)

Этот график строят, используя график ускорения автомобиля j=f(v) (рис.2). Шкалу скоростей графика разгона разбивают на равные участки, например, через каждый 1 м/с, и из начала каждого участка проводят перпендикуляры до пересечения с кривыми ускорения (рис.3).

Площадь каждой из полученных элементарных трапеций в принятом масштабе равна времени разгона для данного участка скорости, если считать, что на каждом участке скорости разгон происходит с постоянным (средним) ускорением:

                                               jср= (j1 + j2)/2,

где j1 , j2 - ускорения соответственно в начале и в конце рассматриваемого участка скоростей, м/с2.

В данном расчете не учитывается время на переключение передач и другие факторы, приводящие к завышению времени разгона. Поэтому  вместо среднего ускорения принимают ускорение ji в начале произвольно взятого участка (определяют по шкале).


С учетом сделанного допущения время разгона на каждом участке приращения скорости Δv определится как:

                                                   ti = Δv/ji , с.
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Рис. 3. Построение графика времени разгона


По полученным данным строят график времени разгона t = f(v). Полное время разгона от v0  до значений  vт определяют как сумму времени разгона (с нарастающим итогом) по всем участкам:

           t1 = Δv/j1 ,  t2 = t1 +(Δv/j2) ,   t3 = t2 +(Δv/j3) и так далее до  tт конечного времени разгона:
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 При построении графика времени разгона удобно пользоваться таблицей и принять Δv = 1 м/с.

	
	                 Участки скорости vi , м/с

	№ участков
	   1
	   2
	   3
	   4
	  5
	   6
	   7
	и т.д.

	   ji , м/с2
	
	
	
	
	
	
	
	

	    ti , с
	
	
	
	
	
	
	
	

	Врем разгона с нарастающим итогом
	
	
	
	
	
	
	
	



Напомним, что построенный (теоретический) график  разгона (рис.4) отличается от действительного тем, что не учтено реальное время на переключение передач. На рис.4 время (1,0 с) на переключение передач отображено условно для иллюстрации момента переключения. 

 При использовании механической (ступенчатой) трансмиссии на автомобиле действительный график времени разгона характеризуется потерей скорости в моменты переключения передач. Это также увеличивает время на разгон. У автомобиля с коробкой передач с синхронизаторами интенсивность разгона выше. Наибольшая интенсивность у автомобиля с автоматической бесступенчатой трансмиссией.

Время разгона отечественных легковых автомобилей малого класса с места  до скорости 100 км/ч (28 м/с) составляет порядка 13…20 с.  Для автомобилей среднего и большого класса оно не превышает 8…10 с.  


[image: image107.wmf]
Рис. 4. Характеристика разгона автомобиля по времени.

Время разгона грузовых автомобилей до скорости 60 км/ч (17 м/с) составляет 35…45 с и выше, что свидетельствует о недостаточной их динамичности.

Путь разгона для легковых автомобилей до скорости 100 км/ч составляет 500…800 м.

Сравнительные данные по времени разгона автомобилей отечественного и зарубежного производства приведены в табл. 3.4.

                                                                                            Таблица 3.4.

                  Время разгона легковых автомобилей до скорости 100км/ч (28 м/с)

	Автомобиль
	Время, с
	Автомобиль
	Время, с

	ВАЗ-2106 1,6 (74)
	17,5
	Alfa Romeo-156 2,0 (155)
	9,0

	ВАЗ-2121 1,6 (74)
	25
	Audi A6 Tdi 2,5 (150)
	9,5

	Москвич 2,0 (113)
	11,5
	BMW-320i 2,0 (150)
	9,9

	ЗИЛ-117
	13
	Cadillac Sevilie 4,6 (395)
	7,2

	ГАЗель-3302 D 2,1 (95)
	24
	Mercedes S 220 CD (125)
	11,0

	ЗАЗ-1102 1,1 (51)
	16,2
	Peugeot-406  3.0 (191)
	7,9

	ВАЗ-2110 1,5 (94)
	12,0
	Porsche-911 3,4 (300)
	5,2

	Ford Focus 2,0 (130)
	9,2
	VW Polo Sdi 1,7 (60)
	17,4

	Fiat Marea 2,0 (147)
	8,8
	Honda Civic 1,6 (160)
	8,0


    Примечание: Рядом с типом автомобиля указан рабочий объем (л) и мощность (в скобках) двигателя (л.с.).

                     Построение графика пути разгона автомобиля  S = f(v)
Аналогичным образом проводится графическое интегрирование раннее построенной зави​симости t = f(V) для получения зависимости пути разгона S от скорости автомобиля. В данном случае кривая графика времени разгона автомобиля (рис. 5) разбивается на интервалы по вре​мени, для каждого из которых находятся соответствующие значения Vcр k. 
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Рис.5. Схема, поясняющая использование графика времени разгона автомобиля t = f(V) для построения графика пути разгона  S = f(V). 
Площадь элементарного прямоугольника, например, в интервале Δt5 есть путь, который проходит автомобиль от отметки t4 до отметки t5, двигаясь с постоянной скоростью Vcр 5.
Величина площади элементарного прямоугольника определяется сле​дующим образом:
                         ΔSk =  Vcр k (t k  - t k-1) =  Vcр k · Δt k .
где k = l…m - порядковый номер интервала, m выбирается произвольно, но считается удобным для расчета, когда m = n.
Например (рис. 5), если Vср5 =12,5 м/с; t 4 =10 с; t5 =14 с, то ΔS5 = 12,5(14 - 10) = 5 м.

Путь разгона от скорости V0  до скорости V1 : S1 = ΔS1;
до скорости V2 : S2 = ΔS1 + ΔS2;
…
до скорости   Vn : Sn = ΔS1 + ΔS2 + ... + ΔSn = 
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Результаты расчета заносятся в таблицу и представляются в виде гра​фика (рис. 6).
Путь разгона для легковых автомобилей до скорости 100 км/ч составляет 300…600 м. Для грузовых автомобилей путь разгона до скорости 50 км/ч равен 150…300 м.
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Рис.6. Графика  пути разгона автомобиля.
Тормозные свойства  автомобиля
         Автомобиль в условиях его эксплуатации должен обладать способностью не только к быстрому разгону, но и к быстрому снижению скорости и к внезапной остановке. От эффективности торможения зависят два важных качества автомобиля: безопасность и производительность. 


Потребность в торможении возникает в случае необходимости снизить скорость движения; остановить автомобиль; предотвратить превышение скорости; удержать транспортное средство в неподвижном состоянии на стоянке; повысить маневренность машины за счет подтормаживания борта.


Различают следующие способы торможения:

· двигателем автономно;

· двигателем совместно с тормозами;

· с отключенным от трансмиссии двигателем системой тормозов, действующей на все колеса автомобиля, в том числе и на колеса прицепа.

Если к ведущим колесам прекращается передача от двигателя тягового усилия, то автомобиль продолжает в течении некоторого времени двигаться по инерции, накатом. Для этого случая движения уравнение тягового баланса принимает вид:

                                 Рj = Рw + Рf ± Рh .

         На хорошей горизонтальной дороге движение накатом может происходить на расстоянии в несколько сот метров, поэтому в случае необходимости быстрой остановки автомобиля приходится прибегать к помощи тормозов. 


При торможении с моментом на тормозных колодках МТ между колесами и дорогой возникает тангенциальная реакция, направленная против движения автомобиля:

                                             РТ = МТ/rк .


На величину этих реакций, помимо тормозных моментов, оказывают влияние крутящие моменты. Крутящий момент от двигателя ничтожно мал, так как в процессе торможения орган управления режимом работы двигателя находится в положении минимальной подачи топлива (режим холостого хода). Однако, инерционный момент, создаваемый вращающимися  деталями двигателя (особенно маховиком), может быть значительным. Торможение с выключенным сцеплением исключает влияние этого момента на процесс торможения.


Величина тормозных сил ограничивается условиями сцепления колес с опорной поверхностью (φ). Так как обычно все колеса автомобиля снабжаются тормозами, то общая максимальная тормозная сила по условию сцепления колес с опорной поверхностью для всего автомобиля равна:

                                     РТ мах = φ·G.


На скользкой дороге торможение с блокировкой колес малоэффективно, так как в этом случае коэффициент сцепления для колес φ падает, что может привести к потере устойчивости автомобиля. Поэтому торможение считается наиболее эффективным, когда оно происходит на пределе блокировки колес. Силы сопротивления воздуха Рw и качению Рf оказывают на автомобиль дополнительное тормозящее действие. Однако, их относительное воздействие на автомобиль в процессе его торможения вследствие низкой скорости не велико. Поэтому тяговый баланс при торможении автомобиля на горизонтальной дороге 

                                         Рj = РТ + Рw + Рf
в упрощенном виде может быть выражен уравнением:

                                             Рj  ≈  РТ.


При максимальных значениях Рj  и  РТ   имеет место равенство:
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Отсюда величина максимального замедления при торможении определится по формуле:

                                       jmax = 
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Без учета сопротивления воздуха, но с учетом сопротивления качению действительна следующая формула:

                               
jmax = 
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Указанные величины предельных замедлений (отрицательных ускорений) могут быть получены лишь в том случае, когда тормозные силы на всех колесах достигнут своей максимальной величины по сцеплению с дорогой. 


Из последнего уравнения видно, что вращающиеся массы автомобиля уменьшают величину замедления при торможении. Выключая сцепление, можно уменьшить инерцию вращающихся масс благодаря отключению маховика и ведущей части сцепления.


Подставляя в это уравнение значения коэффициентов сцепления колес с опорной поверхностью, соответствующих различным дорожным покрытиям, можно найти максимальные величины замедлений, которые могут быть достигнуты при торможении автомобиля на этих дорогах.


Например, если принять g = 9,81 м/с2; δвр = 1,05 (сцепление выключено) и φ = 0,8 (сухое асфальтовое шоссе), то величина замедления равна: dv/dt = 7,5 м/с2. Очевидно, что это и будет величина, близкая к предельному значению для всех возможных случаев торможения с выключенным сцеплением.


Выключение сцепления целесообразно лишь при резких торможениях и при торможении до полной остановки. При плавных торможениях двигатель, наоборот, оказывает тормозящее действие благодаря трению и сопротивлению сжатия заряда в цилиндрах двигателя. Опыты показали, что на сухой дороге за счет торможения двигателем тормозной путь может быть сокращен на 25…40%.


Целесообразно использовать торможение двигателем в сочетании с плавным торможением колесными тормозами при движении на спусках (в горных условиях) и на скользкой дороге, так как при этом тормозное усилие более равномерно распределяется между колесами, препятствуя их блокировки.


Время торможения за период изменения скоростей движения от момента начала торможения до его окончания отыщется как:
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Если торможение производится до полной остановки автомобиля (v2 = 0), то:

                                     tmin = 
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При торможении нагрузка с задних колес автомобиля перераспределяется на передние. Для того чтобы торможение происходило с максимальной эффективностью, тормозные силы должны распределяться по колесам пропорционально приходящимся на них весовым нагрузкам.


Распределение тормозной силы между колесами. Полное торможение колеса, когда оно перестает вращаться и перемещается только благодаря скольжению (юзом), принято называть блокировкой колес при торможении. При блокировке практически нарушается сцепление колеса с дорогой в направлении действия, как касательных, так и боковых сил. Особенно опасна блокировка ведущих колес на скользкой дороге. В подобных условиях слабого сцепления не удается погасить торможением кинетическую энергию движения автомобиля, что обуславливает не только разворот машины, а придает ей вращательное движение.


Распределение тормозных усилий между мостами (осями) автомобиля влияет на полноту использования им сцепных свойств. Для неподвижного автомобиля нормальные реакции дороги Z1 = G1 и Z2 = G2 (рис.7). При торможении автомобиля реакция Z1 на передние колеса увеличивается, а реакция на задние колеса Z2 – уменьшается, при этом автомобиль как бы «клюет» (наклоняется) вперед.
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Рис.7. Распределение веса автомобиля между колесами переднего и заднего мостов.

Для количественной оценки этого явления вводится понятие  коэффициента изменения реакций mр, который представляет собой отношение нормальной реакции, действующей на ось автомобиля при его движении, к реакции, действующей на ту же ось неподвижного автомобиля:
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При торможении автомобиля на горизонтальной дороге эти коэффициенты становятся равными: 
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где hц, a и b координаты центра массы автомобиля (рис.7).


Значения коэффициентов изменения реакций во время торможения находятся в пределах: mр1 = 1,5…2,0; mр2 = 0,5…0,7. Величины нормальных реакций найдутся как: Z1 = mр1 G1 и Z2 = mр2G2, тормозные усилия: РТ1 =φ Z1; РТ2 = φ Z2. Коэффициент β0 распределения тормозной силы РТ между передними РТ1 и задними РТ2 колесами автомобиля определяют по формуле:
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Полное использование сцепления с дорогой возможно при условии соблюдения соответствия между тормозными силами и нормальными реакциями дороги, когда передние и задние колеса автомобиля одновременно находятся в условиях, соответствующих пределу их блокировки, то есть коэффициент β0 для этого случая должен быть равен:
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Таким образом, полное использование сцепного веса автомобиля при торможении возможно только при условии, если тормозная сила в этом процессе будет изменяться автоматически и приводится в соответствие с изменением реакций дороги на колесо. С этой целью на современных автомобилях устанавливают регуляторы тормозных сил, которые изменяют соответствующим образом давление жидкости в системе привода тормозов, передних и задних колес.

Регуляторы тормозных сил распределяют тормозные усилия только между осями автомобиля, но не участвуют в перераспределении этих сил меду всеми колесами. В целях предотвращения заноса устанавливают еще и антиблокировочные устройства (АБС). Эти устройства создают оптимальный пульсирующий тормозной момент на колесах на пределе скольжения (блокировки). Их применение исключает блокировку колес, повышая безопасность и эффективность тормозного процесса в условиях дорожных покрытий с неодинаковыми локальными коэффициентами сцепления (лужи, лед и т.д.).

Тормозной путь. Наиболее часто применяют оценочный показатель эффективности торможения – тормозной путь SТ. Минимальный тормозной путь SТmin  при максимальном замедлении определяют по условию равенства кинетической энергии торможения [0,5mп(v12 - v22)] и работы тормозных сил (Рт мах SТmin). Для горизонтального участка пути соблюдается равенство:

                     Рт мах SТmin = 0,5mп(v12 - v22) , 

где mп = δвр G/g – приведенная масса автомобиля.

Откуда:


[image: image125.wmf](

)

max

2

2

2

1

min

2

1

m

вр

T

P

v

v

g

G

S

-

=

d

.


Считая, что торможение осуществляется всеми колесами (Рт мах = φ·G) до полной остановки (v2= 0), окончательно имеем:
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Из приведенных выше уравнений видно, что время торможения и тормозной путь могут изменяться в широких пределах в зависимости от коэффициента сцепления φ, то есть от дорожных условий. На дорогах с мокрым или грязным дорожным покрытием φ = 0,2. Для сухих асфальтовых или бетонных дорог φ = 0,85.


Коэффициент δвр учитывает влияние момента инерции вращающихся масс автомобиля и двигателя. Поэтому, когда двигатель соединен с трансмиссией автомобиля, часть энергии торможения расходуется на поглощение кинетической энергии маховика и других вращающихся деталей двигателя. При выключенном сцеплении его величина может быть принята равной 1.


Время торможение возрастает пропорционально скорости движения автомобиля, а тормозной путь пропорционально квадрату скорости. Он зависит также от реакции водителя, времени срабатывания тормозов и других факторов. Поэтому реальный тормозной путь с учетом эксплуатационных условий торможения будет отличаться (в сторону его увеличения) от расчетной величины. Например, длина тормозного пути при торможении на скорости 50 км/ч составляет для легкового автомобиля класса ГАЗ-3110 примерно 15 м. 


Торможение двигателем обычно применяют на затяжных спусках и в условиях недостаточного сцепления колес с дорогой. Чем ниже передача, на которой автомобиль движется, тем выше момент сопротивления, создаваемый двигателем (из-за большего передаточного числа в трансмиссии от ведущего колеса к двигателю). При движении по скользкой дороге рекомендуется тормозить без разъединения двигателя с трансмиссией для исключения блокировки ведущих колес.

                       Топливная экономичность автомобиля

В качестве показателей топливной экономичности автомобилей принят  расход топлива в кг или литрах на 100 км пройденного пути.

Экономичность автомобиля зависит от экономичности его двигателя и затрат мощности на преодоление сопротивлений движению. Показателями топливной экономичности автомобильного двигателя служат: удельный эффективный расход топлива gе (г/кВт.ч) и эффективный КПД ηе.


Эти показатели не могут в полной мере отражать эффективность топливной экономичности автомобиля. При известных величинах часового расхода топлива (GТ = gеNе) двигателем и скорости движения автомобиля, связь между топливной экономичностью двигателя и автомобиля может быть выражена формулой:
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 где Qs – расход топлива автомобилем в л или кг на 100 км пробега;

        v – скорость движения автомобиля, км/ч;

        ρ – плотность топлива,  кг/л;

       Nе – эффективная мощность ДВС, соответствующая режиму движения автомобиля на данной скорости, кВт;
       gе – удельный эффективный расход ДВС, г/(кВт·ч).

В приведенной формуле время t100 прохождения автомобилем 100 км пути определено как 100/v.


Топливная экономичность автомобиля зависит от  конструктивных и эксплуатационных факторов. Удельный эффективный расход топлива двигателя определяется уровнем совершенства его конструкции и параметрами скоростных и нагрузочных характеристик.

Эффективная мощность двигателя в режиме движения автомобиля на данной скорости равна сумме мощностей, затрачиваемых на преодоление всех сопротивлений (см. раздел Тяговый и мощностной балансы автомобиля). Поэтому приведенную выше формулу можно представить в таком виде:
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Последняя зависимость показывает, что расход топлива автомобилем возрастает с увеличением мощности, необходимой на преодоления сопротивления в трансмиссии Nтр, а также сопротивлений дороги  Nψ=Nf  + Nh и воздуха  Nw. Плотность топлива ρ введена в зависимость для перевода расхода из единиц массы в литры, так как заправку топливного бака оценивают в литрах. 


Мощность двигателя, которая затрачивается на движение автомобиля по заданной дороге, определяют из уравнения мощностного баланса:


[image: image130.wmf](

)

3

1

v

F

k

Gv

N

w

w

mp

e

+

=

y

h

.                         (1)       

Тогда:
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Как видно, эффективная мощность двигателя при движении автомобиля без ускорения расходуется на преодоление суммарных сил дорожного сопротивления (качения и подъема), сопротивления воздуха с учетом потери энергии в трансмиссии ηтр.


Использование уравнения для теоретического определения путевого расхода топлива Qs затруднено из-за того, что удельный эффективный расход топлива двигателем меняется в зависимости от скоростного и нагрузочного режимов его работы. При отсутствии этих характеристик, приближенно удельный эффективный расход топлива двигателем определяют по эмпирической зависимости:

                                            ge = gN·kn·kN,                                               (3)

где gN - удельный эффективный расход топлива при максимальной (номинальной) мощности двигателя Nемах (берется согласно результатам теплового расчета  двигателя);

 kn - коэффициент, учитывающий изменение удельного эффективного расхода топлива в зависимости от частоты вращения  вала двигателя (таблица 2);

 kN - коэффициент, учитывающий изменение удельного эффективного расхода топлива в зависимости от мощности двигателя (табл. 3.5).

Частота вращения вала двигателя для рассчитываемого скоростного режима автомобиля v определяется как:
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где  uк - передаточное число коробки передач; 

        u0 - передаточное число главной передачи;

        rk  - радиус качения колеса автомобиля.

                                                                                                       Таблица 3.5.

                    Значение коэффициентов kN и  kn для бензиновых двигателей  и дизелей 

	Режим работы двигателя
	kN для бензинового двигателя
	kN для дизеля
	kn для всех двигателей

	 Ne / Nемах ,      n/nN
	
	
	

	                  0,2
	        1,25
	       0,85
	      1,1

	                  0,4
	        0,88
	       0,82
	      1,0

	                  0,6
	        0,75
	       0,72
	      0,8

	                  0,8
	        0,72
	       0,72
	      0,8

	                  1,0
	        0,75
	       0,75
	      1,0


Примечание: Ne / Nемах –  отношение текущей эффективной мощности двигателя к максимальной (для оценки коэффициента kN ) ; n/nN – отношение текущей частоты вращения к частоте, соответствующей максимальной мощности (для оценки коэффициента kn ).

Расход топлива в литрах на 100 км пройденного пути подсчитывают не менее, чем для пяти скоростных режимов движения автомобиля на данной передаче по хорошей горизонтальной дороге (с коэффициентом сопротивления качению ψ1 = f1 ) и дороге несколько худшего качества (ψ2 = f2). Обычно для автомобиля, имеющего четырехступенчатую коробку передач, расчет проводят для высшей (прямой) передачи. Для легкового автомобиля с пятиступенчатой коробкой передач рассчитывают топливно-экономическую характеристику для двух передач: четвертой и пятой.
Разделив диапазон изменения скорости автомобиля  на рассчитываемой передаче от vmin до vmax  на несколько (например, пять) интервалов, для каждого значения скорости опреде​ляют по формуле (4) соответствующую ей частоту вращения двигателя n, а затем - отношение n/nN , и с помощью таблицы 2 на​ходят значение kn .  

Для одного из значений v1 по формуле (1) или по графику мощностного баланса определяют мощность двигателя Ne на данной скорости, которая затрачивается на преодоление всех сопротивлений движению. Затем находят отношение Ne / Nемах, а далее по табл. 2 определяют коэффициент kN. Подставляя найденные значения kn и kN в формулу (3), вычисляют значение ge , а затем по формуле (2) определяют путевой расход топлива Qs при движении автомобиля со скоростью v1 по дороге с дан​ным коэффициентом сопротивления качению f. Повторив расчеты для других значений v, по полученным точкам строят топливно-экономическую характеристику автомобиля для данной передачи. Расчеты могут проводится для нескольких значений  f. Например, для сухой асфальтовой дороги f1 = 0,015 и для грунтовой дороги f2 = 0,03 и т.д. (рис.8).

По данным расчета строят экономическую характеристику    Qs =f(v). На рис.6 приведен вариант выполнения  экономической характеристики автомобиля.

На построенной экономической характеристике выделяют точку (скоростной режим движения машины), соответствующую минимальному путевому расходу топлива и соответствующую ей скорость, которую называют экономичной.
На пониженных передачах путевой расход топлива возрастает, так как увеличивается число оборотов двигателя на единицу пройденного пути. При последовательном увеличении скорости движении автомобиля от минимально устойчивой скорости на прямой передачи расход топлива несколько уменьшается в связи с переходом на более экономичный режим работы двигателя. Это соответствует характеру протекания кривой удельного эффективного расхода топлива по его внешней скоростной характеристике. Далее, в связи с увеличением сопротивления воздуха  (оно возрастает пропорционально квадрату скорости) и переходом работы двигателя на менее экономичные режимы начинает повышаться.
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      Рис.8. Топливно-экономическая характеристика  автомобиля.
Построенная таким образом топливно-экономическая характеристика представляет собой график зависимости путевого расхода топлива от скорости автомобиля v (рис. 8 и 9). Этот график характеризует топлив​ную экономичность автомобиля при равномерном движении и позволяет определить расход топлива по известным величинам v и \|/. Например, при движении автомобиля со скоростью v1 по дороге, качество которой характеризуется коэффициентом ψ1, расход топлива равен qnl.
Можно решить и обратную задачу: определить максимально возмож​ную скорость, которую может развивать автомобиль при данном расходе топлива (рис.9). Так, если расход топлива не должен превышать qn2, то на дороге с коэффициентом сопротивления ψ3 скорость автомобиля не должна превы​шать v2. Задачи подобного рода возникают при выявлении экономически .целесообразной скорости движения автомобиля на автомагистралях.
Каждая кривая графика имеет характерные точки. Одна из них опре​деляет минимальный расход топлива при движении на дороге с данным коэффициентом ψ (например, qmin при ψ1). Скорость v/эк, соответствую​щую этому расходу, называют экономической. Другая (конечная) точка кривой определяет расход топлива при полной нагрузке двигателя, что соответствует скорости движения, максимально возможной при данном коэффициенте ψ (точки с, b…), Огибающая кривая ААТ, проведенная через эти точки, представляет собой изменение путевого расхода топли​ва в зависимости от скорости при полной нагрузке двигателя.
              Qs , л/100 км     
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Рис.9. Определение максимально возмож​ной скорости, которую может развивать автомобиль при заданном расходе топлива.
Показателем топливной экономичности автомобиля служит минималь​ный путевой расход топлива, соответствующий скорости при испытаниях автомобиля с полной нагрузкой на горизонтальном участке дороги с твер​дым покрытием. Указываемый в технических характеристиках автомо​билей контрольный расход топлива практически мало отличается от ми​нимального расхода топлива, что трудно достижимо в реальных условиях эксплуатации автомобиля.

В технических характеристиках указывают контрольный расход топлива, полученный при равномерном движении автомобиля с полной нагрузкой на высшей передаче по сухому асфальтированному шоссе с уклоном не более ± 1,5% и со скоростью, близкой к экономичной.

Для оценки экономичности автомобиля может применяться и другой показатель, т.н. экономический фактор (Э), который определяет количество км пути, который проходит автомобиль, расходуя 1 л топлива, и имеет размерность, обратную показателю Qs, т.е (км/л). Например, легковой автомобиль ВАЗ-2109 расходует на 100 км пути 8 л бензина. Тогда экономический фактор будет равен: 100/8 = 12,5 км/л. Чем больше величина этого фактора, тем более высокими экономическими характеристиками обладает автомобиль.

Применение экономического фактора позволяет более наглядно сравнивать экономичность различных автомобилей, определять их запас хода, то есть количество километров, которое автомобиль проходит на одной заправке топливного бака. Например, если емкость топливного бака автомобиля ВАЗ-2109 равна 40 л, то его запас хода равен 12,5·40 = 500 км.

Средние дифференциальные нормы расхода топлива, рекомендуемые для автохозяйств, учитывают большое число факторов, встречающихся в эксплуатации грузовых автомобилей. В частности, величину полезной нагрузки, маневрирование в пунктах погрузки-разгрузки, вынужденные простои с работающим двигателем, движение по плохим дорогам. Кроме этого учитываю  факторы сезонности эксплуатации, климатического пояса, а также специфику автомобиля (бортовой, самосвал, тентовый и т.д.), вид перевозки, плечи перевозки и др.

В качестве удельного показателя путевого расхода топлива для грузового автомобиля принят расход топлива в литрах на тонно-километр: 

                                 q = Qs/100·mг , 

где mг –масса перевозимого груза в Т .

Чем больше полезная нагрузка машины, тем меньше расход топлива на массу перевозимого груза.


Для легковых автомобилей нормы путевого расхода топлива иногда назначают на единицу пробега (л/км).

          Влияние эксплуатационных факторов на топливную экономичность автомобиля

Экономическая характеристика автомобиля построена для идеальных  условий его равномерного движения. Практика эксплуатации автомобиля показывает, что значительную часть времени автомобиль работает на постоянно чередующихся переходных режимах разгона и торможения, которые, например, в городских условиях могут составлять до 70% от общего времени эксплуатации машины. При интенсивных разгонах транспортного средства расход топлива увеличивается вследствие нарастания сопротивления сил инерции и обогащения смеси из-за включения в работу системы обогащения смеси. Дополнительный расход топлива пропорционален величине кинетической энергии разгона:
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Следовательно, чем больше масса (δврG/g) автомобиля и интенсивнее разгон (Δv= vкон.- vнач.), тем большее количество топлива расходуется при разгоне. В процессе разгона расход топлива возрастает на порядок (рис.10).


Движение машины по инерции, накатом, уменьшает расход топлива в связи с работой двигателя на режиме малых подач топлива (холостой ход). Но последующий разгон автомобиля может полученную экономию существенно уменьшить. 


При использовании пониженных передач путевой расход топлива значительно возрастает. Выбор наиболее рационального режима движения автомобиля зависит от квалификации водителя и может существенно влиять на расход топлива.

Расход топлива в значительной степени зависит от технического состояния машины и её двигателя. Так, при работе ДВС на смесях обедненного состава улучшается экономичность при движении со средними скоростями на длительных участках пути, но значительно ухудшается динамика автомобиля, увеличивается расход топлива на его разгон.
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                                                                                              Путь разгона, м
Рис.10. Изменение путевого расхода топлива в процессе разгона автомобиля с переключением передач.


Не оптимальная установка угла опережения подачи топлива у дизелей или угла зажигания у бензиновых двигателей приводит к значительному ухудшению экономичности двигателя и автомобиля в целом. 


Большое влияние на топливную экономичность двигателя оказывает его тепловое состояние, определяемое корректностью работы термостатирующих систем. При снижении температуры охлаждающей жидкости в системе охлаждения двигателя (его переохлаждение) с 950 до 750С расход топлива увеличивается на 3…5%. При уменьшении температуры жидкости в системе охлаждения до 650С расход топлива возрастает на 15% и более.


Причиной ухудшения топливной экономичности автомобиля может быть применение не рекомендованных топлив и масел. Использование бензина с заниженным октановым числом способствует увеличению расхода на 15…20%.


Таким образом, штатное техническое состояние транспортного средства и рациональные условия его эксплуатации позволяют в целом существенно экономить моторное топливо, снижая эксплуатационные расходы, в составе которых относительная доля стоимости топлива может достигать до 50%.
Глава 4.

          Проходимость, устойчивость и управляемость автомобиля
                                       ПРОХОДИМОСТь автомобиля
О проходимости автомобиля судят по эффективности его работы вне дорог с твердым покрытием. Иными словами, проходимость автомобиля – это его способность к движению в условиях плохих дорог и бездорожья, то есть по неровным, скользким поверхностям, по влажным, топким и сыпучим грунтам. 

Проходимость  автомобилей определяется путем сравнительных испытаний этих машин на определенных труднопроходимых участках с учетом причин, вызывающих невозможность движения.

Требования по проходимости к различным типам машин не одинаковы. Наименьшие требования по проходимости предъявляются к транспортным средствам, предназначенным для использования в основном в городах и на дорожных магистралях (большинство легковых автомобилей и автобусов).

Различают автомобили ограниченной, повышенной и высокой проходимости.

Автомобили ограниченной проходимости – это дорожные автомобили, эксплуатируемые на дорогах с твердым покрытием и грунтовых сухих дорогах. В сложных дорожных условиях они могут работать лишь при использовании приспособлений, повышающих сцепные свойства ведущих колес.

Автомобили повышенной проходимости являются модификациями основных (базовых) моделей автомобилей ограниченной проходимости и отличаются от них рядом конструктивных особенностей: привод на все колеса, шины с пониженным или регулируемым давлением воздуха, блокируемый дифференциал. Некоторые машины оснащают лебедками для само подтягивания и другими приспособлениями для преодоления препятствий. 

Автомобили высокой проходимости отличаются от автомобилей ограниченной проходимости существенными конструктивными особенностями. Они комплектуются специальными шинами. Эти автомобили должны преодолевать различные рельефные препятствия – канавы, бревна, пни, камни, вертикальные стенки и т.д. 

Вне зависимости от условий эксплуатации, автомобиль должен обладать способностью к движению без остановки, преодолевая дорожные препятствия двух типов: препятствия профильного характера (канавы, бугры, камни и т.п.) и участки дороги со слабонесущим опорным слоем почвы или грунта. В первом случае проходимость автомобиля будет определяться его геометрическими параметрами, а во втором - опорно-сцепными качествами колесного движителя и тягово-сцепными свойствами автомобиля в целом. Поэтому проходимость автомобиля принято называть дорожной, подразделяя её на профильную и опорно-сцепную.

Опорно-сцепная проходимость автомобиля


Свойства опорно-сцепной проходимости проявляются при движении автомобиля по слабо связным грунтам и зависят от соотношения между сцеплением ведущих колес с опорной поверхностью и сопротивлением его качению. Чем больше это соотношение, тем выше проходимость автомобиля.


При контакте колеса с почвой происходит ее деформирование в вертикальном, продольном и боковом направлении. Вертикальные деформации почвы определяют потери энергии на образование колеи, то есть на качение. Горизонтальные (продольные) деформации характеризуют сцепление с почвой.


С увеличением деформации почвы в горизонтальном направлении и глубины колеи возрастает высота почвенного клина перед колесом. Это явление получило название бульдозерного эффекта. Наиболее существенное проявление этого эффекта обнаруживается на влагонасыщенных и пластичных почвах, для которых характерно высокое боковое выпирание. Чем выше плотность почвы, тем меньше высота валиков её бокового выпирания. При увеличении ширины колеса боковое выпирание почвы снижается.

К параметрам, характеризующим опорно-сцепную проходимость автомобиля, относят следующие:

1) Удельное давление шин на опорную поверхность.

2) Совпадение у колесных машин ширины колеи передних и задних колес.

3) Максимальная сила тяги на низшей передаче.

4) Распределение веса между передней и задней осями колесных машин и сцепление с почвой.

Влияние удельного давления шины на опорную поверхность. Важным параметром, определяющим опорно-сцепную проходимость автомобиля, является жесткость шины, от которой зависит давление движителя на почву. Жесткости шины и почвы должны быть приблизительно одинаковыми, чтобы их деформации при взаимном давлении соотносились определенным образом. Если жесткость шины значительно превышает жесткость почвы, образуется глубокая колея, снижающая проходимость автомобиля. Если наоборот, то шина излишне деформируется, вследствие чего увеличивается площадь пятна контакта и возрастает сопротивление качению. 

Увеличение площади пятна контакта с почвой возможно за счет повышения ширины и диаметра колеса, а также снижением давления воздуха в шине.


Проходимость на влажных и рыхлых грунтах обеспечивается благодаря небольшим удельным давлениям на площадке контакта шины автомобильного колеса с дорогой. Среднее удельное давление шины автомобиля на опорную поверхность колеблется в пределах 0,05…0,18 МПа. На дорогах с твердым покрытием удельное давление для данного типа шины зависит от нагрузки и давления воздуха в шине. При значительно деформирующейся опорной поверхности (песок, болотистый грунт и т.п.) величина удельного давления зависит также от степени погружения колеса в грунт. 

Чрезмерное увеличение удельного давления автомобиля на грунт вызывает углубление прокладываемой колеи, рост сопротивления качению и может привести к застреванию машины.

Одним из решений этой проблемы является применение арочных шин. Для арочных шин автотягачей рабочее давление воздуха равно 0,05…0,2 МПа, а площадь опоры (пятна контакта) шины размером 1000×650 (автотягач на базе автомобиля ГАЗ-63) равна 1980 см2, что обеспечивает уменьшение среднего удельного давления на грунт по сравнению с обычными шинами в 4 раза. Еще меньшие удельные давления (до 0,02 МПа) обеспечивают пневмокатки.


На проходимость колесных машин в условиях неплотного грунта оказывает влияние большое сопротивление качению ведомых передних колес, прокладывающих колею. В этом случае проходимость определяется шириной профиля шин передних колес или отношением веса, приходящегося на передние колеса к суммарной ширине профиля их шин.

На влажных грунтовых дорогах и мягких почвах большое значение имеет самоочищаемость колес от грязи с целью снижения буксования. Рыхлая или влажная почва создает условия повышенного сопротивления движению и требует более высокого крутящего момента на ведущих колесах машины.


Применение регулирования давления воздуха в шинах. Величина давления автомобилей на грунт тесно связана с давлением воздуха в их шинах. При этом надо иметь в виду, что снижение внутреннего давления воздуха в шине с целью повышения проходимости машины уменьшает её грузоподъемность. Поэтому целесообразно снижать давление воздуха в шине только в определенных условиях с учетом состояния дороги.


На некоторых автомобилях, преимущественно полноприводных, внутреннее давление в шинах для повышения проходимости по мягкому и влажному грунту, снежной целине, рыхлому песку регулируется и может снижаться до 0,05 МПа, что обеспечивает удельное давление на грунт в пределах 0,06…0,08 МПа. Однако на плотном песке и целине с травяным покрытием давление в шинах машины следует увеличить до 0,1…0,2 МПа и выше. 

В качестве примера на рис. 1 показана схема системы регулирования давления в шинах для автомобиля семейства ЗИЛ-131 (рис.1-а). Эта система состоит из компрессора 1, воздушного баллона 2 с предохранительным клапаном 3, центрального крана 6 и блока шинных клапанов 4 для управления системой, трубопроводов 9, гибких шлангов 10 и воздухоподводящих головок 5. Центральный кран 6 имеет нагнетательный клапан для нагнетания воздуха в шины и выпускной клапан для выпуска воздуха из них. Клапанами управляют с помощью рычажка 8, расположенного на приборном щитке водителя. Давление в шинах водитель контролирует с помощью манометра 7.

Воздухоподводящие головки (рис.1-б) предназначены для подвода воздуха от неподвижных трубопроводов системы к вращающимся колесам. Воздух по трубопроводам 11  системы регулирования давления подводят через наклонное и осевое отверстия в поворотных цапфах и в чулках среднего и заднего мостов. Кольцевой зазор между неподвижными и вращающимися  частями уплотнен манжетами 13, которые установлены в держателях 12 и 14. Сжатый воздух, нагнетаемый по трубопроводу 11 в наклонное и осевое отверстия в поворотной цапфе, через кольцевую камеру между манжетами, радиальные отверстия во втулке 15, кольцевую проточку и осевое отверстие в ступице колеса по гибкому шлангу, закрытому защитным щитком 17, поступает в шину колеса.
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Рис.1. Схема системы регулирования давления воздуха в шинах (а) и конструкция воздухоподводящей головки (б).

Совпадение колеи передних и задних колес. Работа, затрачиваемая колесной машиной при движении по неплотному грунту, примерно пропорциональна его остаточным деформациям, то есть ширине и глубине оставляемой колеи. Параметры колеи (её ширина и глубина) зависят от совпадения следов, оставляемых передними и задними колесами. Минимальные деформации грунта будут иметь место при точном совпадении следов. И, наоборот, при несовпадении следов задние колеса должны будут выполнять значительную дополнительную работу, связанную с деформированием стенок колеи, оставленной передними колесами. 


Для оценки совпадения следа передних и задних колес служит коэффициент совпадения следа ηс:

                                  ηс = a / b,

где  a - ширина следа, оставляемого передним колесом4

       b - суммарная ширина следа после прохождения по неплотному грунту переднего и заднего колеса с одной стороны машины.


Из сказанного выше следует, что автомобиль с одинарными шинам обладает более высокой проходимостью по сравнению с автомобилем, оснащенным спаренными шинами. Объясняется это тем, что при наличии второй шины при движении по мягкой дороге (глина, песок, снег), как уже отмечалось, дополнительно расходуется мощность на образование второй колеи. Кроме того, при переходе от спаренных колес к одинарным неизбежно должен быть увеличен диаметр шины (по соображениям сохранения заданного удельного давления в зоне контакта колеса с дорогой), что также благоприятно сказывается на повышении проходимости. Наиболее выгодные (по затратам энергии на передвижение и проходимости) условия образования следа на неплотном грунте обеспечиваются при одинаковых размерах передних и задних колес машины.


Влияние максимальной силы тяги на проходимость. Возможность преодоления подъемов и участков с неплотным грунтом, оказывающим большое сопротивление качению, обеспечивается соответствующей величиной тягового усилия на ведущих колесах автомобиля на низшей передаче.


Наиболее трудными с точки зрения проходимости являются заболоченные почвы, сыпучие пески, пески с илом, снежная целина.


Повышение тяговых свойств автомобиля, обеспечивающих его проходимость, может достигаться за счет увеличения крутящего момента двигателя или повышением передаточного числа трансмиссии (в том числе и главной передачи). Например, для самосвалов, работающих в карьерах, передаточные числа главной передачи целесообразно увеличивать до 10%. Повышение тяговых свойств полноприводного автомобиля обеспечивается за счет применения в раздаточной коробке дополнительной понижающей ступени (обычно с передаточным числом 2).

Влияние конструкции дифференциала. Обычный дифференциал распределяет крутящий момент поровну между ведущими колесами. В этих условиях величину тягового усилия определяет колесо, которое имеет меньшее сцепление с дорогой, снижая величину силы тяги автомобиля в целом.


Трение в обычном дифференциале невелико. Однако, с точки зрения проходимости трение в дифференциале, возникающее вследствие относительного движения  его деталей, является полезным, так как оно позволяет передавать повышенный момент на не буксующее колесо. Суммарная сила тяги в условиях участка скользкой дороги (при большой разнице между величинами коэффициентов сцепления под левым и правым ведущими колесами) на двух ведущих колесах достигает своего максимального значения:

Рк тах = 2Рсц.min + Ртр.диф./rк,

где  Рсц.min - сила тяги на ведущем колесе с меньшим сцеплением.

Повышение сцепных свойств на труднопроходимых грунтах может быть достигнуто за счет введения в конструкцию ведущего моста дифференциала повышенного трения (Ртр.диф.) или применения механизма с принудительной блокировкой дифференциала (выключением дифференциала). На дороге с высоким коэффициентом трения (например, асфальтовое покрытие) блокировка дифференциала должна быть выключена, в противном случае, на поворотах автомобиль теряет устойчивость, повышается коэффициент сопротивления качению вследствие проскальзывания внешнего относительно центра повороту колеса, резко увеличивается износ шины. 


Влияние распределения веса автомобиля между осями на её опорно-сцепные качества. На скользких дорогах  проходимость ограничивается буксованием ведущих колес при нарушении их сцепления с опорной поверхностью.


Необходимым условием возможности движения колесной машины с одной ведущей осью является следующее:

                                     Z2φ  ≥ G(f + sinα),                             (1)

где Z2 - нормальная реакция дороги на ведущей оси;

φ - коэффициент сцепления шин с дорогой;

        G - вес машины;

f - коэффициент сопротивления качению; 

α - угол подъема. 


Для того, чтобы не было пробуксовывания, тяговая сила на ведущих колесах Рк, соответствующая суммарным дорожным сопротивлениям G(f + sinα), не должна превосходить силы сцепления Рφ. В том случае, когда соотношение между силой суммарного дорожного сопротивления и силой сцепления удовлетворяет данному условию, тяговая сила ведущих колес Рк будет полностью использоваться для движения автомобиля. В противном случае, будет иметь место пробуксовывание на дороге, и для движения автомобиля будет использоваться только часть тяговой силы, равная силе сцепления Рφ = Z2φ.

Очевидно, что пробуксовывание приводит к снижению скорости машины. Относительное снижение скорости из-за буксования определяется величиной:
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где vt – теоретическая скорость движения машины без буксования;

       v – действительная скорость движения машины.

Величину буксования можно определить и по отношению пути, потерянного на буксование за один оборот колеса, к теоретическому пути без буксования также за один оборот колеса:
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где St –путь, проходимый колесом без буксования за один оборот;
       St – действительный путь, проходимый за один оборот при тяговой эксплуатации.


Обычно сила Рк может ограничиваться по силе сцепления Рφ при трогании с места или при преодолении повышенных сопротивлений на скользкой дороге. Ограничение тяговой силы по силе сцепления происходит чаще, когда автомобиль используется в качестве тягача.

Из выражения (1) видно, что проходимость двухосной машины зависит от распределения её веса между передней и задней осями. Она растет с увеличением Z2 = λ2G (λ2 - коэффициент, учитывающий распределение веса машины на ведущую ось).


Для автомобилей со всеми ведущими колесами (λ =1) условие возможности движения таковы:

                            G φ  ≥ G(f + sinα) или

                                φ  ≥ (f + sinα).


Для случая движения машины по горизонтальной поверхности (sinα = 0) выражения, определяющие возможность движения машины, получают соответственно следующий вид: 

         Z2φ  ≥ Gf    или   λ2φ  ≥ f   (для машин колесной формулы 4×2);

            φ  ≥ f                               (для машин колесной формулы 4×4).


Для нахождения силы сцепления ведущих колес с дорогой необходимо знать нагрузку, воспринимаемую дорогой от колес каждой оси автомобиля (для определения коэффициента λ2).


Распределение нагрузки на колесах двухосного автомобиля, стоящего неподвижно на горизонтальной площадке (рис.2), определяется положением его центра массы:
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Здесь а и b – отрезки, определяющие положение центра масс (ЦМ) автомобиля в продольной плоскости, L - база автомобиля. Очевидно, G1+ G2 = G. 

                                                                                                                     

                                                       L                                                                  

                                            а                           b                                              

                                                      ЦМ                                                           

                                  G1                                                            G2                                         

                         ФА                         G 

 

           Рис.2. Распределение нагрузки на колеса двухосного автомобиля.

Практически величины G1 и G2 определяются путем взвешивания отдельно передней и задней частей автомобиля. По экспериментально определенным значениям G1 и G2 легко рассчитать (обратная задача) положение центра массы (отрезки а и b), используя для этого приведенные выше формулы. Значение коэффициента λ2 находят как λ2 = G2/G. Для автомобиля с ведущими передними колесами в приведенных выше формулах вместо коэффициента λ2 используют аналогичный ему коэффициент λ1 = G1/G.


Следует иметь в виду, что при движении автомобиля возникают дополнительные силы и моменты, которые перераспределяют нагрузки на колеса. Например, сила сопротивления воздуха и подъему, бокового ветра, сила инерции при ускоренном или замедленном движении автомобиля и др. Влияние этих факторов обуславливает соответствующее изменение сцепных свойств автомобиля с дорогой в течение период их воздействия.


Коэффициент сцепления ведущих колес с дорогой  φ представляет собой отношение той силы, которая может вызвать относительное перемещение опорной поверхности шины колеса по дороге, к реакции дороги на колесо, направленное нормально к поверхности дороги. 

Это определение аналогично установленному в механике определению коэффициента трения первого рода между двумя твердыми телами. Поэтому часто считают, что коэффициент сцепления и коэффициент трения -–понятия равнозначащие. Это положение весьма близко к действительности для дорог с твердым покрытием. Здесь передача тангенциальных усилий от колеса к дороге обуславливается почти исключительно трением между опорной поверхностью шины и дорогой.


Взаимодействие колеса с дорогой, имеющей мягкое покрытие (песок, щебень и т.п.) происходит иначе. В этом случае под влиянием тангенциальных усилий между дорогой и шиной происходит частичное разрушение контактной поверхности (смятие, сдвиг и т.д.), что  вызывает некоторое проскальзывание ведущего колеса. Коэффициент сцепления при этом отличается от определения коэффициента трения.


Коэффициент сцепления колеса на таких дорогах трудно определим расчетным путем и выясняется проведением экспериментальных исследований. Исследуемый автомобиль с полностью заторможенными колесами буксируется с помощью специального тягача при одновременном измерении усилия на сцепке с помощью динамометра. Отношение этого усилия к полному весу буксируемого автомобиля представляет собой коэффициент сцепления. 


Этим способом можно определить величину φ на дорогах с покрытиями различного типа. Существуют и другие способы определения φ, например, торможением автомобиля на исследуемом участке дороге с одновременным измерением тормозных путей.


По результатам многочисленных испытаний устанавливают средние величины коэффициента сцепления для различных типов дорожного покрытия (табл. 4.1).

                                                                                           Таблица 4.1.

Средние величины коэффициента сцепления для различных дорожных условий:
	Вид опорной поверхности
	   Величина коэффициента сцепления φ

	
	Сухая поверхность
	Мокрая поверхность

	Асфальт
	        0,7…0,8
	         0,3…0,4

	Грунтовая дорога
	        0,5…0,6
	         0,3…0,4

	Глина
	        0,5…0,6
	         0,3…0,4

	Песок
	        0,5…0,6
	         0,4…0,5

	Обледенелая дорога
	        0,2…0,3
	

	Дорога, покрытая снегом
	        0,2…0,4
	



Большое влияние на тягово-сцепные качества автомобиля оказывают геометрические параметры грунтозацепов протектора шины. Грунтозацепы шины ведущего колеса, погружаясь в грунт, деформируют его не только в радиальном, но и в тангенциальном направлении, и постепенно уплотняют. По мере уплотнения грунта в тангенциальном направлении, его сопротивление сдвигу возрастает до некоторого предела, после чего начинается разрушение (сдвиг) грунта. По мере деформации грунта, внешним проявлением чего служит частичная пробуксовка шины (ее поворачивание на угол, соответствующей величине уплотнения грунта), коэффициент сцепления возрастает до некоторого максимума, а затем падает до величины, характеризуемой внутренним трением между частицами грунта.


Приспособления, повышающие проходимость автомобиля. Для преодоления особо тяжелых участков пути и подъемов, а также вытаскивания застрявшего автомобиля, на машинах высокой проходимости устанавливают лебедки с приводом от механизма отбора мощности, размещаемого, например, на корпусе раздаточной коробки. 

Если автомобиль не имеет лебедки, то для самовытаскивания могут быть использованы ведущие колеса, на ступицы которых установлены барабаны с тросами (самовытаскиватели). Концы тросов крепят к опорам на местности (деревья, пни, столбы и т.д.). При вращении колес тросы наматываются на барабаны самовытаскивателя, создавая тяговое усилие, соизмеримое с весом автомобиля.

При эксплуатации автомобилей в тяжелых дорожных условиях находят применение ленточные, браслетные и гусеничные цепи, увеличивающие поверхность зацепления колес с дорогой, то есть обеспечивающие повышение тяговой силы по условиям сцепления. Гусеничные цепи применяют на трехосных автомобилях. С помощью натяжного устройства цепи устанавливаются на колесах среднего и заднего мостов автомобиля, преобразуя его тем самым в колесно-гусенечное транспортное средство, которое может преодолевать, например, снежные покровы глубиной до 70 см.
Профильная проходимость автомобиля
Профильная проходимость автомобиля на конкретной дороге определяется его компоновкой, геометрическими параметрами, диаметром и числом колес, позволяющими машине преодолевать профильные препятствия.

В соответствии с ГОСТ 22653-77 основными геометрическими параметрами автомобиля являются:

· дорожный просвет;

· углы переднего и заднего свесов;

· продольный радиус проходимости. 

Наиболее низкими зонами автомобиля, определяющими дорожный просвет hпр, являются картеры маховика и коробки передач, глушитель, передний и задний мосты (картер главной передачи ведущего моста). Минимальный просвет у современных легковых автомобилей не превышает 150…200 мм, у грузовых автомобилей он может достигать 220…300 мм и более (табл. 2).


При эксплуатации автомобиля на бугристой местности важным показателем его проходимости является радиус продольной проходимости Rа (условный радиус выступа дороги, который может быть беспрепятственно преодолен автомобилем, не зависая на нем). Этот показатель определяется не только дорожным просветом, но и величиной базы автомобиля (рис.3). Очевидно, чем больше база автомобиля, тем ниже его проходимость при переезде через выступы, бугры и другие препятствия.


Ограничивать проходимость автомобиля при его движении по пересеченной местности могут части кузова, выступающие за оси спереди и сзади автомобиля. Если из низших точек этих частей кузова провести к переднему и заднему колесам касательные, то углы между ними и плоскостью дороги определят углы переднего γ1 и заднего γ2 свесов автомобиля (рис.3). Эти углы дополнительно определяют показатель его проходимости по неровной дороге, которая возрастает с увеличением этих углов.


Значительный вынос (свес) двигателя вперед, за переднюю ось, и вытянутая, низко расположенная задняя часть кузова, что характерно для легковых автомобилей, затрудняют движение автомобиля по пересеченной местности.
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Рис.3. Геометрические параметры профильной проходимости автомобиля.

В табл. 4.2 приведены значения параметров профильной проходимости для различных автомобилей.

Параметры движителя (диаметр и число колес, колесная формула) в наибольшей степени проявляются при оценке проходимости автомобиля при преодолении канавы или рва. Ширина рва b, через который может пройти двухосный автомобиль, может быть принята равной радиусу rк колеса. Эта величина несколько больше для автомобилей с обоими ведущими мостами и достигает примерно 1,2rк. Трехосные автомобили любой схемы не имеют в этом отношении существенных преимуществ. 

                                                                                                Таблица 4.2.

      Параметры профильной проходимости автомобиля

	     Тип автомобиля
	Дорожный просвет hпр, мм 
	Угол переднего свеса γ1, град.
	Угол заднего свеса γ2, град.

	Легковые
	      150…200
	      20…30
	      15…20

	Грузовые
	      240…300
	      40…60
	      25…40

	Автобусы
	      220…300
	      10…40
	        6…20

	Высокой проходимости
	      400…500
	      60…70
	      50…60


Ров большей ширины наиболее эффективно преодолевается четырехосными автомобилями. Ширина преодолеваемого рва при этом может быть принята приближенно равной b = L0 + 1,2 rк. (L0 - расстояние между смежными осями автомобиля).

Способность преодоления многоосным автомобилем широкого рва за счет возможности нависания над ним определяется числом, расположением и способом крепления мостов к корпусу машины, а также  размещением центра масс по её длине. Чем больше продольная база и число мостов автомобиля, тем большую по ширине канаву или ров может преодолеть колесная машина «на весу» без опрокидывания. В этих условиях по парное объединение мостов в качающуюся тележку снижает проходимость машины через ров.

Помимо рассмотренных параметров автомобиля профильная проходимость зависит от приспособляемости колес к неровностям дороги без потери контакта с ней. Это свойство автомобиля зависит от допустимого угла взаимного перекоса мостов относительно горизонтальной плоскости. 

УСТОЙЧИВОСТЬ автомобилей
Продольная устойчивость автомобилей


Под устойчивостью понимают способность автомобиля двигаться в разнообразных условиях без опрокидывания и без продольного сползания с уклона и бокового скольжения колес.


Устойчивость от опрокидывания. При нахождении автомобиля на подъеме его опрокидывание невозможно до тех пор, пока суммарная реакция на передних колесах больше нуля, то есть Z1>0. В тот момент, когда передние колеса полностью разгрузятся  (Z1 = 0) и вес автомобиля полностью будет восприниматься задними колесами,  происходит потеря статической продольной устойчивости и опрокидывание машины относительно оси задних колес.


Максимальный угол наклона опорной поверхности, при котором заторможенный автомобиль стоит, не опрокидываясь, носит название предельного угла подъема αпред. В этом случае на машину действуют сила веса G (рис.4) и моменты сопротивления качению на передних (Мf1) и задних (Мf2) колесах.


Момент трения МТ на колесах, создаваемый тормозами и удерживающий машину от скатывания по наклонной плоскости, должен быть равен:

                           МТ = Grкsinα - Мf1 - Мf2 .


Из уравнения моментов относительно оси, проходящей через точки А опоры ведущих колес о почву, находим выражение для определения суммарной нормальной реакции на направляющих колесах машины:

                    Z1 L = Gbсоsα – Ghgsinα + Мf1 + Мf2 .


Пренебрегая действием моментов сопротивления качению Мf1 и Мf2 и учитывая, что в момент опрокидывания машины реакция Z1  на её направляющих колесах равна нулю, найдем значение  тангенса предельного угла подъема:

                           G(bсоsαпред. – hgsinαпред.) = 0,

                             tg αпред.= b/ hg .

При этом условии равнодействующая силы веса машины находится в границах точек опоры колес.


На машину, заторможенную на уклоне (спуске), моменты сопротивления качению Мf1 и  Мf2 действуют по часовой стрелке. Момент трения, создаваемый тормозами, определяется так же, как и в предыдущем случае, но он имеет противоположное направление.


Суммарная нормальная сила реакции на ведущих (задних) колесах из уравнения моментов относительно оси, проходящей через точки опоры задних колес на почву, определится как:

                    Z2 L = G·a·соsα – G·hg·sinα + Мf1 + Мf2 .
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                          Рис.4. Распределение силы тяжести (веса) автомобиля при подъеме.
На спуске с уклона машина сохранит продольную устойчивость и не опрокинется до тех пор, пока нормальная реакция на задних колесах больше нуля, то есть Z2>0. 
         Пренебрегая сопротивлением качению и приравнивая нормальную реакцию на задних колесах нулю, получим предельный угол  статической устойчивости на уклоне:

                                     tg αпред.= a/ hg .


Следовательно, продольная (статическая) устойчивость машины на подъеме и уклоне (спуске) определяется координатами её центра тяжести. У легковых автомобилей центр тяжести располагается примерно посредине базы (расстояния между осями колес), а у грузового автомобиля он смещен ближе к задней оси. Поэтому грузовые машины с грузом в кузове обладают при подъеме худшей продольной устойчивостью (αпред.=35…400), а на спуске они более устойчивы от опрокидывания (αпред.=600). Для всех типов автомобилей: чем ниже цент масс, тем устойчивей автомобиль.


При движении автомобиля с прицепом сила тяги на крюке Ркр снижает продольную устойчивость машины на подъеме из-за возникающего при этом дополнительного опрокидывающего момента Мо = Ркрhкр (hкр - высота крюка над опорной поверхностью).

На спуске этот же момент способствует повышению устойчивости машины, играя роль стабилизирующего фактора. Для такого случая приобретает значение такой фактор, как отношение высоты расположения крюка к высоте центра тяжести  hкр / hg . 

                             Поперечная устойчивость автомобиля

На машину, находящуюся поперек склона (на косогоре) (рис.5) с углом наклона β, действуют силы: составляющая веса машины, параллельная поверхности косогора,  Gsin β, составляющая веса, нормальная к этой поверхности, Gсоs β, нормальные реакции почвы на колеса, расположенные выше по косогору Z´, и ниже по косогору Z´´.
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                       Рис.5. Распределение силы тяжести (веса) автомобиля на косогоре.

Поперечная устойчивость машины будет обеспечиваться в том случае, если на менее нагруженных колесах (расположенные выше по косогору) реакция Z´>0. Уравнение моментов сил относительно оси, проходящей через точки (А) наиболее нагруженных (расположенных ниже по косогору) колес машины имеет вид:

                 0,5В Gсоs β = G hgsin β + Z´В    (В – колея машины).


Условие опрокидывания машины соответствует Z´=0, то есть:

                             0,5В Gсоs βпред. = G hgsin βпред., 

откуда для машины, находящейся на косогоре, предельный угол её поперечной устойчивости βпред. будет определяться из выражения:

                                   tg βпред.= В/2hg .


Из полученного уравнения видно, что боковая устойчивость машины зависит не только от расположения центра тяжести над опорной поверхностью hg, но и от величины её базы В. 


Необходимо отметить, что в условиях скользких и сыпучих почв моменту бокового опрокидывания машины может предшествовать её сползание по косогору. В этом случае условие  боковой устойчивости против сползания машины с косогора определяется величиной коэффициента сцепления колес с почвой  φ. Из рассмотрения схемы сил, действующих на машину (рис.5), нетрудно установить, что предельный угол поверхности косогора, при котором наступает её сползание, определится из соотношения:

          φ Gсоs βφ пред = G sin βφ пред     или     tg βφ пред = φ.


Таким образом, сползание автомобиля со склона не произойдет, если коэффициент сцепления колес с опорной поверхностью дороги φ будет больше тангенса угла наклона поверхности, на которой стоит машина. Величина φ зависит от свойств и состояния дороги, типа и состояния протектора шины, ходовой системы, давления в шинах и др. 

Поперечная устойчивость автомобиля на повороте

У автомобиля, движущегося с большой скоростью, потеря поперечной устойчивости (опрокидывание) может произойти при совершении им поворота.


При движении автомобиля с установившейся скоростью на повороте с радиусом R на него действует центробежная сила Рс:
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где v – скорость автомобиля;

       g – ускорение силы тяжести.


Действие результирующей центробежной силы Рс, приложенной к центру масс, создает опрокидывающий момент на плече hg высоты центра масс автомобиля относительно опорной поверхности. Если момент этой силы будет больше восстанавливающего момента от сил веса GВ/2 (рис.6), то произойдет опрокидывание автомобиля, то есть:


[image: image146.wmf]2

2

GB

gR

h

Gv

g

³

.
Откуда предельная допустимая (критическая) скорость движения автомобиля на повороте vкр определиться как:

                                              vкр =
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Рис.6. Силы, действующие на автомобиль при его движении 

на повороте радиуса R.

С увеличением скорости движения и уменьшением радиуса поворота центробежная сила резко возрастает. Например, даже при относительно небольшой скорости движения автомобиля на вираже      v = 15 м/с (54 км/ч) и не очень крутом радиусе поворота R = 40 м боковая составляющая центробежной силы уже начинает превышать  половину веса автомобиля (Рс > 0,5 G).


Период перехода автомобиля от прямолинейного движения к криволинейному движению на вираже сопровождается непрерывным изменением углового положения его продольной оси в плоскости дороги, что приводит к изменению центра О1 и радиуса поворота R. При этом происходит ускоренное вращение центра масс машины в горизонтальной плоскости относительно центральной точки задней оси О2. Вследствие этого возникает дополнительная центробежная сила Р'с. При входе машины в поворот направление действия этой силы такое же, что и силы Рс, а при выходе из поворота оно меняется на противоположное. Вследствие этого резкий поворот приводит к интенсивному росту суммарной силы РΣ = Рс + Р'с, снижению поперечной устойчивости и потере управляемости машины.


Если во время поворота автомобиль начинает терять управляемость или резко накренился, то прервать этот процесс можно увеличением радиуса поворота, то есть выходом из поворота. Тогда инерционная сила Р'с будет действовать противоположно основной центробежной силе Рс и этим способствовать установлению устойчивости машины.


Занос автомобиля на повороте. Практика показывает, что в большинстве случаев скольжение автомобиля вбок при его повороте наступает прежде, чем опрокидывание. Предельная величина центробежной силы, которая может вызвать это скольжение, ограничивается силой сцепления шин с дорогой Рφ = φG. Боковое скольжение автомобиля наступает при условии, когда:

                              Рс ≥ Рφ          или           
[image: image149.wmf]G

gR

Gv

j

³

2

.


Из последнего соотношения следует, что предельное допустимое значение скорости движения автомобиля на повороте по устойчивости против скольжения равно:

                                           vкр (φ)  = 
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При движении автомобиля на повороте под действием центробежной силы нормальные к опорной поверхности реакции на его внутренних (по отношению к центру поворота) колесах уменьшаются, а на внешних – увеличиваются. Пробуксовывание внутреннего колеса способствует потере устойчивости задней ведущей оси автомобиля на скользкой дороге.

Наличие на колесах автомобиля тяговой силы способствует возникновению буксования, а наличие тормозной силы – скольжению. Менее нагруженное внутреннее колесо ведущего моста начинает пробуксовывать раньше, чем внешнее, на которое воздействует нормальная реакция большей величины. Поэтому занос автомобиля чаще всего происходит при резком торможении или резком нажатии на педаль газа  на скользкой дороге.

[image: image151.png]6) s




Рис. 7. Занос осей автомобиля на скользкой дороге:

а – задней оси; б – переднее оси; в – гашение заноса.

Согласно схеме (рис.7) распределения сил на повороте, занос передней оси заднеприводного автомобиля автоматически гасится, а занос задней оси прогрессирует под действием боковой составляющей центробежной силы. Для предотвращения аварии необходимо повернуть управляющие колеса в сторону заноса, что увеличивает радиус поворота и, соответственно, уменьшает центробежную силу. 

УПРАВЛЯЕМОСТЬ АВТОМОБИЛЯ


Под управляемостью понимают способность автомобиля двигаться по заданной траектории с требуемой точностью при воздействии водителя на механизм управления.


Управляемость обусловлена двумя свойствами машины:

· курсовой устойчивостью при неуправляемом движении;

· реакцией на управляющее воздействие водителя.

Кинематика поворота автомобиля

Существуют следующие способы поворота колесной машины.

1) Поворот передних управляемых колес.

2) Совместный поворот передних и задних управляемых колес.

3) Поворот бортом без управляемых колес за счет отключения передачи вращающего момента на правые или левые неуправляемые колеса и торможение колес, внутренних по отношению к кривой поворота. Поворот без управляющих колес может быть осуществлен созданием разных скоростей вращения колес левого и правого бортов машины (по аналогии с гусеничной машиной).

4) Поворот путем комбинации рассмотренных выше способов.

5) Поворот за счет поворота передней части остова машины при сочлененной раме.

Третий способ поворота (бортом) имеет смысл использовать на  машинах со всеми одинакового размера ведущими колесами большого диаметра. При этом упрощается привод к ведущим колесам и компоновка передних колес, однако, повышается износ шин.

На рис.8 схематически показан поворот колесной машины с управляемыми передними колесами (наиболее типичный вариант). 

Мгновенный цент поворота О1 находится в точке пересечения перпендикуляров к векторам скоростей движения колес. Расстояние от центра поворота О1 до оси заднего моста автомобиля принято называть радиусом поворота R = L·ctg α. При повороте передних управляемых колес машины на одинаковый угол такое пересечение будет невозможно, так как перпендикуляры к векторам скоростей этих колес будут параллельны.

В этом случае движение на повороте сопровождалось бы скольжением управляемых колес вбок, управляемость машины ухудшалась бы, а износ шин и сопротивление движению возросли.

Как следует из  рис.8, чистое качение управляемых колес машины без скольжения при движении на криволинейных участках возможно лишь в том случае, если между углами поворота внутреннего θв (ближнего к центру поворота) и внешнего θн (удаленного от центра поворота) колес будет следующее соотношение:

 ctg θв = ОС/ВС;            ctg θн = ОD/АD;  разность этих выражений:  
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где  θв и θн – соответственно углы поворота внутреннего и внешнего управляемых колес;

       l – расстояние между осями шкворней поворотных цапф (приближенно может быть принято равным ширине колеи В);

        L – база машины.


Выполнение этого условия достигается с помощью шарнирного четырехзвенника, называемого рулевой трапецией, соединяющей между собой управляемые колеса. Подбирая соответствующие значения параметров рулевой трапеции, геометрию элементов и кинематику в целом, получают соотношение между углами θв и θн , близкое к теоретическому. Однако рулевая трапеция не может обеспечить точно заданное (теоретическое) соотношение между углами поворота колес при различных их величинах, в тех пределах, в которых это необходимо на автомобилях.

          Отклонение от теоретических значений углов поворота друг от друга тем меньше, чем правильнее выбраны размеры звеньев, составляющих рулевую трапецию.


При крутых поворотах отклонение действительных углов поворота колес от теоретических – наибольшее. Однако и в этом случае по соображениям безопасности (надежности управления) оно не должно превосходить 1,50.


Установим зависимость между радиусом поворота R, базой машины L и углом поворота управляемых колес α. Если пренебречь небольшим отличием углов поворота управляемых колес и считать, что θв = θн = θ, то, воспользовавшись схемой рис.8, можно записать следующую зависимость:
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Рис.8. Схема  поворота автомобиля с управляемыми передними колесами.

Следовательно, угол поворота колес при движении по кривой определяется радиусом её кривизны. Для малых значений угла α формула примет вид (tg θ ≈ θ):
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где θ - средний угол поворота управляемых колес в радианах.
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Рис.9. Схема поворота машины с задними и передними управляемыми колесами.

Уменьшение радиуса поворота может быть получено в том случае, если все колеса машины будут управляемы (второй способ поворота), тогда (рис.9):
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Динамика поворота. Силы, действующие на управляемые колеса
Рассмотрим случай, когда ведущими являются колеса задней оси. Касательная сила тяги задних колес передается на остов автомобиля в виде равнодействующей Рк, направленной вперед вдоль оси машины (рис.10). 
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Рис.10. Схема сил, действующих на управляемые колеса  заднеприводного автомобиля.

Эта сила передается на передний мост и передние колеса. В пятне контакта передних колес с дорогой возникают реакции. Равнодействующая этих реакций Rк равна толкающей силе Рк.

Составляющая Рf толкающей силы Рк затрачивается на преодоление силы сопротивления качению колес. Сила Рf зависит от угла поворота колес α. Из рис. 10 видно, что при одинаковой толкающей силе Рк составляющая Рf  (Рf = Рк · cos α)  меньше при более крутом повороте.


Известно, что сила сопротивления качению колеса, повернутого под углом к направлению движения, повышается с увеличением угла его поворота, а активная сила Рf, толкающая колесо, уменьшается. Следовательно, баланс сил и скорость поступательного движения колеса можно сохранить на повороте (оставив её такой же, как при прямолинейном движении) только за счет увеличения касательной силы тяги Рк на ведущих колесах, то есть путем повышения момента двигателя без перехода на пониженную передачу.


Поворот возможен только в том случае, когда сцепление управляемых колес с почвой больше толкающего усилия:

                                                     G1φ > Рк,

 где G1- вертикальная нагрузка, действующая на управляемые колеса;

    φ - коэффициент сцепления колес с опорной поверхностью дороги.


Учитывая, что Рк =Рf /cos α (рис.8), можно записать:

                                          φ > Рf / G1cos α  или:

                                             φ cos α >f ,                                                         (2)

где f – коэффициент сопротивления качению колеса.


Из этого выражения видно, что поворот автомобиля может быть осуществлен только в том случае, если коэффициент сопротивления качению меньше произведению коэффициента сцепления на косинус угла поворота колес. Если сцепление колес с дорогой плохое и величина  f  больше этого произведения, то управляемые колеса будут двигаться юзом и поворот не может быть реализован, машина теряет управляемость. На скользкой дороге коэффициенты φ и f близки между собой, вследствие чего управляемость автомобиля снижается.


Ведущие колеса – передние управляемые. В этом случае поворачивающий момент в тяговом режиме работы создается силами тяги    передних управляемых колес (рис.11).


Условие осуществления поворота автомобиля с передними ведущими колесами (по аналогии с рассмотренным выше случаем) будет иметь вид:

                                               G1φ > Рк .


Разделив обе части неравенства на силу тяжести, приходящуюся на переднюю ось, получим:

                                       φ > Рк /G1 или φ > f.


Если сопоставить это выражение с неравенством (2), то можно сделать вывод, что устойчивость по сцеплению с дорогой автомобиля с передними ведущими колесами в сравнении с автомобилем, имеющим задние ведущие колеса, выше и не зависит от радиуса (угла) поворота. У переднеприводного автомобиля не нарушается на повороте баланс сил толкающей силы Рк и сопротивления качению Рf , как это имеет место у заднеприводного автомобиля. Заметим, что эти примеры рассмотрены без учета инерционных сил. Влияние этих сил на управляемость автомобиля будет отрицательным в обоих случаях.
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Рис.11. Схема сил, действующих на управляемые  колеса переднеприводного автомобиля.

Из рис.10 видно, что движение заднеприводной машины характеризуется толкающим режимом работы задней оси по отношению к передней. Для переднеприводного автомобиля (рис.11) тянущий режим обеспечивается передней осью. Из теории регулирования известно, что тянущие системы более устойчивы.

Влияние на поворот упругости шин


При осуществлении автомобилем поворота эластичная шина  катящегося колеса подвергается деформации под действием боковой силы. На рис.12 изображено колесо сверху, причем контур abcd изображает отпечаток поверхности контакта шины с дорогой.
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 Рисс.12. Схема деформации эластичной шины под действием боковой силы.


Если боковая сила Ук, действующая на колесо, не превосходит силы сцепления колеса с опорной поверхностью, то из-за деформации эластичной шины будет иметь место явление её бокового увода, то есть отклонение зоны контакта шины с опорной поверхностью от плоскости вращения колеса на угол δ. Так называемый угол бокового увода. 


Способность шины противостоять боковому уводу оценивают коэффициентом k сопротивления уводу:

                               k = Ук/ δ , кН/град,

где Ук - величина боковой реакции на колесе, кН;

       δ - угол бокового увода, град.

Явление бокового увода проявляется преимущественно в случае движения на повороте с высокими скоростями на шинах, обладающих высокой эластичностью в боковом направлении. Поэтому указанное явление представляет интерес  в основном для легковых автомобилей.


Величина коэффициента сопротивления боковому уводу k  для современных легковых автомобилей варьируется в пределах k = 250…750 кН/град., а для грузовых k = 1150…1650 кН/град.


Как было показано выше, при жестких (недеформируемых в боковом направлении) колесах радиус поворота автомобиля однозначно определяется углом поворота управляемых колес α: R = L / α. С учетом эластичности шин кривизна (радиус поворота R') траектории движения автомобиля зависит не только от угла α поворота управляемых колес, но и от углов увода шин передних δ1 и задних δ2 колес (рис.13). 

Вследствие изменения траектории движения мгновенный центр поворота автомобиля будет лежать не в точке О, а в точке О' и радиус поворота определится соотношением (рис.13):
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Рис.13. Поворот автомобиля с учетом боковой эластичности шин.

Учитывая, что углы увода относительно невелики (5…100) и угол поворота передних колес при высокой скорости движения также небольшой, приближенно считают:
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Для автомобиля с одинаковыми углами увода шин передних и задних колес δ1 = δ2, (рис.13-а) радиус поворота будет иметь то же значение, что и при жестких колесах, то есть R' = R. 
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Рис.13-а. Схема поворота автомобиля с нейтральной поворачиваемостью (δ1=δ2).
Если δ1 > δ2, то R' > R , то есть поворот за счет увода шин будет осуществляться по более пологой кривой, чем при жестких колесах (рис.13-б). 
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Рис. 13-б. Схема поворота автомобиля с недостаточной поворачиваемостью
                                                            (δ1> δ2).
Если δ1 < δ2, то R' < R , то есть поворот за счет увода шин будет осуществляться по более крутой кривой, чем при жестких колесах (рис.13-в).
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Рис. 13-в. Схема поворота автомобиля с избыточной поворачиваемостью (δ1 < δ2).
При движении автомобиля на повороте разность (δ2 - δ1) зависит от коэффициентов сопротивления боковому уводу шин передних и задних колес к1 и к2, а также от перераспределения центробежной силы Рс между ними (соотношения продольных координат а и b центра массы автомобиля, см. рис.2), обуславливающего соответствующие боковые усилия У1 и У2 на колесах:
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Соотношения углов увода шин передних и задних колес автомобиля обуславливают его характеристику поворачиваемости, которая может быть: 1) недостаточной (рис.13-б) и 2) излишней или избыточной поворачиваемостью (рис.13-в). 

Например, при движении на прямом участке дороги автомобиль с недостаточной поворачиваемостью (δ1 > δ2) под действием боковой силы (например, ветра) Рw вследствие бокового увода шин стремится совершить поворот относительно мгновенного центра поворота О2 (рис.14 - б). 

Однако в этом случае движение автомобиля остается устойчивым при любых скоростях благодаря тому, что возникающая центробежная сила Рс направлена в сторону, противоположную боковой силе Рw. Это создает боковой увод шин в направлении, обратном уводу, вызванному действием силы Рw.

Когда автомобиль обладает  излишней поворачиваемостью (δ1< δ2), даже при его движении на прямолинейном участке боковой увод шин изменяет направление движения автомобиля так, что центр поворота О1 располагается со стороны действия боковой силы Рw (рис.14- а). Движение автомобиля при этом является неустойчивым вследствие того, что направление боковой силы и центробежной силы совпадают (рис.14 - а). При чем, с ростом скорости автомобиля эта неустойчивость будет проявляться более интенсивно, так как центробежная сила возрастает пропорционально квадрату скорости.

Самопроизвольное уменьшение радиуса поворота автомобиля при этом можно прекратить, если повернуть рулевое колесо в сторону, противоположную повороту машины.
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     Рис.14. Схема увода автомобиля под действием боковой силы ветра Рw:

        а) – автомобиль с излишней поворачиваемостью (δ1< δ2);

        б) – автомобиль с недостаточной поворачиваемостью (δ1 > δ2).

Грузовые автомобили со сдвоенными задними колесами обладают недостаточной поворачиваемостью, так как боковая деформация (угол увода) передних колес больше (δ1 > δ2). Для легковых автомобилей с целью обеспечения недостаточной поворачиваемости подбирают соответствующим образом давление в шинах передних и задних колес, распределяют вес между передним и задним мостами, изменяют конструкцию подвески автомобиля.

Большое влияние на управляемость оказывает боковой (особенно порывистый) ветер. Сила ветра Рw приложена  в точке с, представляющей собой боковой центр парусности или точку приложения равнодействующей аэродинамических сил. Мысленно перемещая точку приложения силы бокового ветра вдоль автомобиля, можно найти такое её положение, при котором углы бокового увода шин передних и задних колес будут равны между собой δ1  = δ2. Это положение точки носит название центра боковых реакций У1 и У2 . Рассмотрим три варианта расположения бокового центра парусности.

1. Расположение бокового центра парусности позади центра боковых реакций обуславливает условие, при котором имеет место  неравенство δ1< δ2 , и составляющая центробежной силы Рс, перпендикулярная продольной оси автомобиля, действует в ту же сторону, что и сила ветра. Это приводит к ухудшению управляемости автомобиля, который в этом случае по своим свойствам аналогичен автомобилю, имеющего характеристику излишней поворачиваемости.

2. Предположим, что боковой центр парусности находится впереди центра боковых реакций. Тогда δ1 > δ2 и боковая составляющая центробежной силы Рс направлена в противоположную сторону по отношению к силе ветра Рw. Эти силы создают момент, нарушающий управляемость автомобиля, хотя последний и будет в данном случае иметь недостаточную поворачиваемость.

3. Третий возможный случай – совпадение бокового центра парусности и центра боковых реакций. В этом случае δ1 = δ2  и автомобиль имеет наилучшую управляемость.

Для улучшения  аэродинамической устойчивости автомобиля его боковой цент парусности иногда искусственно смещают назад, благодаря применению специальных килей в задней части автомобиля, увеличивающих боковую поверхность. Аэродинамические кили обычно применяются на гоночных автомобилях.

Большинство современных автомобилей имеют недостаточную  поворачиваемость  δ1 - δ2 = 1…1,50 при относительной величине центробежной силы Рс /G = 0,3…0,4. Недостаточная  поворачиваемость, выходящая за указанные пределы, может затруднить выполнение поворота, повышает сопротивление качению и износ шин. Боковой увод шин на 3…50 повышает сопротивление качению в 1,5…2,5 раза.

На боковой увод шин влияет и конструкция подвески автомобиля. При независимой подвеске, выполненной из двух сочлененных поперечных рычагов (наиболее типичная конструкция), на повороте происходит наклон колес и кузова до 5…70, что соответствует боковому уводу шин примерно на 10.

Подвеска на одном поперечном рычаге вызывает наклон колес в сторону противоположную действия боковой силы, и, следовательно, уменьшает боковой увод шин. Зависимая подвеска дает минимальный наклон колес.

Стабилизация управляемых колес

Управление машиной значительно облегчается, если управляемые колеса обладают хорошей курсовой стабилизацией, то есть способностью сохранять (само устанавливаться) нейтральное положение, соответствующее прямолинейному движению, и возвращаться к нему после отклонения. Благодаря стабилизации уменьшаются колебания управляемых колес и нагрузки, действующие на рулевое управление. Стабилизации управляемых колес способствуют следующие три фактора:

1) боковой наклон шкворней поворотных цапф (весовая стабилизация);

2) продольный наклон шкворней поворотных цапф (скоростная стабилизация);

При боковом наклоне шкворней поворотных цапф (рис.15) всякое отклонение управляемых колес вызывает некоторый подъем передней оси. Будучи выведенным из нейтрального положения, колесо стремиться само установиться, то есть занять исходное (нейтральное) положение под действием веса части автомобиля (отсюда и появление термина «весовая стабилизация»), приходящегося на переднюю ось, что способствует сохранению положения управляемых колес, соответствующего прямолинейному движению автомобиля.

При повороте колеса стабилизирующий момент, вызванный наклоном шкворней поворотных цапф, будет противодействовать повороту и потребует некоторого увеличения усилия на рулевом колесе. Величина  бокового наклона шкворней поворотных цапф для современных автомобилей варьируется в пределах 0…80. Например, для автомобилей «Волга» и М-2140 угол наклона шкворней составляет 60, для грузового автомобиля ГАЗ-51 – 80. 


                               α                  Рис. 15. Схема весовой стабилизации управляемого      

                                                                          колеса за счет поперечного наклона                                                                                                            

                                                                           шкворня.

При продольном наклоне шкворня (рис.16) кинематика управляемого колеса аналогична рояльному колесу. 


                 γ                               

       v                                        Рис. 16. Схема скоростной стабилизации управляемого

                                                                  колеса за счет наклона шкворня в                                                     

                                                                   продольной плоскости.
                                rк
                   
   а        Rz 
При движении автомобиля на повороте возникает момент от боковой силы Rz, который всегда стремиться вернуть его в нейтральное положение: Мстаб. = Rz а = Rz rк sinγ (скоростная стабилизация). 

Угол продольного наклона шкворней поворотных цапф γ обычно не превышает 2,50, а для многих современных автомобилей равен 0.

Развал и сходимость управляемых колес автомобиля

Сами колеса машин также имеют установочные углы, называемые углами развала β и схода. 

Угол развала β переднего управляемого колеса предназначен:

1) предотвратить возможность обратного наклона колеса под действием весовой нагрузки за счет выборки зазоров и деформаций в деталях передней оси и передней подвески;

2) создать осевую составляющую от силы веса для удержания колеса на оси поворотной цапфы (поджатие колеса к опорному коническому подшипнику);

3) снизить нагрузку в рулевом приводе и уменьшить усилие на рулевом колесе за счет уменьшения плеча с1 (рис.17-а).

Угол развала β  управляемых колес для современных автомобилей не превышает 1,5…40 (рис.17-а). Однако наклон колеса к поверхности качения вызывает боковой увод его в сторону наклона (по аналогии качения детского обруча): левый наклон вызывает увод налево, правый наклон – направо. При этом происходит частичное проскальзывание наклоненных к вертикальной плоскости колес, сила сопротивления качению увеличивается, а износ шин возрастает. 

Наличие угла схода (сходимость колес в горизонтальной плоскости) снижает напряжения в зоне контакта колес с опорной поверхностью, вызванные развалом. Наличие угла сходимости колес вызывает их качение с боковым уводом, причем угол увода равен углу сходимости.
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          Рис.17. Развал (а) и схождение (б) управляемых колес.

Установлено, что наименьшие напряжения в зоне контакта шины с опорной поверхностью будут иметь место в том случае, если угол сходимости составляет 0,15…0,20 от угла развала. Для современных автомобилей степень сходимости управляемых колес оценивается разностью расстояний сзади В и впереди А колес по отношению к направлению вектора скорости v движения  автомобиля (рис.17-б): В – А = 1…4 мм.

Автомобиль, имеющий хорошую стабилизацию управляемых колес, автоматически сохраняет прямолинейное движение в заданном направлении без затраты усилий со стороны водителя. Отклонение колес от нейтрального положения, вызванное дорожными неровностями, у этих автомобилей быстро гасятся в результате автоматического возвращения колес к нейтральному положению.

Предусмотренные для каждой конструкции углы установки шкворней и колес должны строго выдерживаться, иначе неизбежно ухудшение управляемости и повышенный износ шин.

                                  Контрольные вопросы.

1. Что такое коэффициент сцепления колеса с опорной поверхностью? От чего он зависит и что определяет?

2. Как зависят опорно-сцепные свойства автомобиля от характера распределения его веса по осям?

3. Как влияют конструктивные параметры шины на проходимость автомобиля?

4. Что такое опорно-сцепная проходимость автомобиля? Перечислите параметры, её определяющие.

5. Что такое профильная проходимость автомобиля? Перечислите параметры, её определяющие.
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