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ВВЕДЕНИЕ 

Предмет дисциплины «Теория автомобиля». Теория автомобиля – 

наука о физических явлениях, протекающих при взаимодействии автомобиля с 

опорной поверхностью и окружающей средой. Дисциплина даёт знания о зако-

номерностях движения автомобиля, определяющих показатели его эксплуата-

ционных свойств. 

Цель изучения дисциплины – формирование знаний, умений и навыков 

по выявлению закономерностей движения автомобиля, выбору и анализу его 

параметров, обеспечивающих реализацию заданных показателей эксплуатаци-

онных свойств. 

Задачи изучения дисциплины. В результате изучения дисциплины сту-

денты должны знать: 

– теорию, методы расчёта, анализа и оценки показателей эксплуатацион-

ных свойств автомобиля; 

уметь: 

– выполнять расчёты показателей и характеристик тягово-скоростных 

свойств, топливной экономичности, тормозных свойств, управляемо-

сти, манёвренности, устойчивости, плавности движения и проходимо-

сти автомобиля; 

– анализировать и определять пути улучшения показателей и характери-

стик эксплуатационных свойств автомобиля; 

– использовать для выполнения расчётов и анализа показателей и харак-

теристик эксплуатационных свойств автомобиля современные методы 

с применением компьютерной техники. 

Структурно-логические связи «Теории автомобиля» с другими дис-

циплинами учебного плана подготовки специалистов. При изучении дисци-

плины «Теория автомобиля» необходимо знание материала, излагаемого в 

учебных дисциплинах «Математика», «Физика», «Теоретическая механика», 

«Теория колебаний», «Теория механизмов и машин», «Гидравлика и пневмо-

привод», «Энергетические установки», «Конструкция автомобиля и трактора». 

Знание «Теории автомобиля» необходимо при изучении цикла професси-

ональных дисциплин, включающего «Эксплуатацию автомобиля», «Конструи-

рование и расчёт автомобиля», «Автоматические системы автомобиля»,  «Ис-

пытания автомобиля», «Проектирование автомобиля», «Строительную механи-

ку автомобиля», а также при выполнении выпускной работы бакалавра, курсо-

вого проекта по специальности, дипломного проекта. 

Роль «Теории автомобиля» в решении проблем совершенствования 

автомобилей. Знания, полученные при изучении дисциплины, служат теорети-

ческой основой проектирования, конструирования, расчёта и испытаний авто-

мобиля в целом, а также его агрегатов, узлов и систем, что является предметом 

изучения цикла профессиональных дисциплин, формирующих знания и умения 

современного выпускника вуза в области автомобилестроения. 
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Вопросы теории автомобиля включены как обязательная составная часть 

в государственный экзамен, который студенты сдают перед защитой выпускной 

работы бакалавра. Теоретические расчёты показателей эксплуатационных 

свойств предусмотрены также при выполнении выпускной бакалаврской рабо-

ты, дипломного проекта, публичная защита которых позволяет получить соот-

ветствующую квалификацию бакалавра, дипломированного специалиста. 

Изучаемые в теории автомобиля эксплуатационные свойства характери-

зуют возможность его эффективного использования в определённых условиях и 

позволяют оценить, в какой мере его конструкция отвечает этим условиям. 

Знание теории автомобиля необходимо при проектировании новых моделей, а 

также при выборе типов автомобилей в соответствии с различными условиями 

эксплуатации. Реализация достижений теории на практике даёт возможность 

повысить производительность автомобиля и снизить себестоимость перевозок. 

Для этого следует увеличить среднюю скорость движения и уменьшить расход 

топлива при одновременном сохранении безопасности движения и обеспечении 

комфортабельности для водителя и пассажиров, а также сохранности перевози-

мых грузов. 

Эксплуатационные свойства, изучаемые в «Теории автомобиля». Под 

эксплуатационными свойствами понимают группу свойств, определяющих сте-

пень приспособленности автомобиля к эксплуатации в определённых условиях. 

В теории автомобиля рассматривают эксплуатационные свойства, непосред-

ственно связанные с движением автомобиля. К ним относят: 

1) тягово-скоростные свойства; 

2) топливную экономичность; 

3) тормозные свойства; 

4) управляемость, манёвренность и устойчивость; 

5) плавность движения; 

6) проходимость. 

Остальные эксплуатационные свойства (вместимость, материалоёмкость, 

надёжность и др.) рассматривают в других профессиональных учебных дисци-

плинах. 

Развитие теории автомобиля как науки в нашей стране и за рубежом. 
Теория автомобиля формировалась и развивалась в результате деятельности 

научных организаций и учёных многих стран. Отдельные вопросы теории стали 

развиваться  сразу же после создания первых автомобилей. Ещё в начале ХХ в. 

в США начал выходить специальный автомобильный журнал, в котором печа-

тались статьи по отдельным вопросам теории движения автомобилей. Специа-

листы в области теории автомобиля появились в странах с интенсивно разви-

вающейся  автомобильной промышленностью (США, Германии, Франции) в 

20-х годах прошлого столетия. 

В России одним из первых обратил внимание на вопросы, связанные с за-

конами движения автомобиля, профессор Н.Е. Жуковский. В начале ХХ в. им 

опубликованы статьи, посвящённые исследованию дополнительных нагрузок в 

трансмиссии автомобиля с жёстким приводом ко всем ведущим колёсам, коле-
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баний экипажа на рессорах, устойчивости движения автомобиля на повороте 

переменного радиуса. 

Оформление теории автомобиля как науки в нашей стране осуществил 

академик Е.А. Чудаков. В 1918 г. в системе Высшего совета народного хозяй-

ства России была создана Научная автомобильная лаборатория, которая в 1921 

г. была преобразована в Научный автомоторый институт (НАМИ), который 

стал научным центром автомобильной промышленности нашей страны. Осно-

вателем НАМИ был Е.А. Чудаков. С 1923 г. он серией работ положил начало 

теории автомобиля. В 1935 г. Е.А. Чудаков опубликовал первый в мире учебник 

«Теория автомобиля». Учебник выдержал три издания и до настоящего време-

ни является основополагающей работой, по которой студенты вузов, инженеры 

и научные работники изучают теорию автомобиля. 

В 30-х годах ХХ в. результаты исследований по теории автомобиля опуб-

ликованы в учебных пособиях В.Ю. Гиттиса и Н.А. Яковлева. В 40–60-х годах 

теория  автомобиля  получила развитие в монографиях и учебных пособиях 

Г.В. Зимелёва, Б.С. Фалькевича, Н.А. Яковлева и Н.В. Дивакова, Д.П. Велика-

нова, В.А. Иларионова. 

80-е годы отмечены выходом в свет учебников по теории автомобиля 

А.И. Гришкевича, А.С. Литвинова и Я.Е. Фаробина. 

В  начале  XXI  века  изданы  учебники  В.П. Тарасика, В.Н. Кравца и 

В.В. Селифонова. 

Названные  работы относятся в основном к теории движения автомоби-

лей  общетранспортного назначения. Издано несколько работ по теории движе-

ния автопоездов  и  специализированного  подвижного состава Я.Х.  Закиным, 

Я.Е. Фаробиным, М.С. Высоцким, Б.Н. Белоусовым, Г.И. Гладовым и др. Во-

просы теории движения армейских полноприводных автомобилей нашли отра-

жение в книгах Г.А. Смирнова, Д.А. Антонова, А.С. Антонова, П.В. Аксёнова,  

В.Ф.  Платонова, Н.Ф. Кошарного, Я.С. Агейкина, Ю.В. Пирковского, Н.Ф. Бо-

чарова, А.А. Полунгяна, С.Б. Шухмана, В.В. Ларина и др. 

Издание учебно-научной литературы по теории автомобиля за рубежом 

не получило широкого распространения. Среди обобщающих работ, прибли-

жающихся к тематике отечественных книг по теории автомобиля, можно 

назвать изданные  в  50-х  годах прошлого века работы по механике автомобиля 

А. Янте, Я. Таборека и по теории наземных транспортных средств Дж. Вонга 

(1982 г.). 

«Теория автомобиля» – относительно молодая наука, многие её разделы 

нуждаются в дальнейшей разработке и уточнении. Современный этап развития 

теории автомобиля характеризуется углублённым изучением отдельных экс-

плуатационных свойств, оценкой их в комплексе и оптимизацией показателей 

эксплуатационных свойств и технических параметров автомобиля. Применение 

современных методов моделирования и оптимизации позволяет на стадии про-

ектирования создавать наиболее рациональные конструкции автомобиля. 
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Глава 1. Тягово-скоростные свойства автомобиля 

1.1. Определения 

Тягово-скоростными свойствами называют совокупность свойств, опре-

деляющих возможные по характеристикам двигателя или сцепления ведущих 

колёс с опорной поверхностью диапазоны изменения скоростей движения и 

максимальные ускорения разгона автомобиля при его работе в тяговом режиме 

в различных дорожных условиях. 

Тяговым считают режим, при котором от двигателя к ведущим колёсам 

подводится мощность, достаточная для преодоления сопротивления движению. 

Методы оценки тягово-скоростных свойств могут быть использованы для 

решения задач анализа и синтеза. Анализ тягово-скоростных свойств автомоби-

ля с заданными конструктивными параметрами позволяет определить скорости, 

ускорения и возможность буксирования прицепа заданной массы в конкретных 

дорожных условиях и выявить предельные дорожные условия, в которых ещё 

возможно его движение. При синтезе определяют конструктивные параметры 

автомобиля, которые могут обеспечить заданные скорости движения и ускоре-

ния разгона в конкретных дорожных условиях, преодоление заданных подъ-

ёмов и буксирование прицепов заданной массы, а также найти предельные до-

рожные условия, в которых возможно его движение. Решение первой задачи 

называют определением показателей тягово-скоростных свойств или повероч-

ным тяговым расчётом, а второй – проектировочным или проектным тяговым 

расчётом. 

1.2. Влияние тягово-скоростных свойств автомобиля на его основные 

технико-экономические показатели 

Тягово-скоростные свойства характеризуют способность автомобиля до-

ставлять грузы или пассажиров с минимальными затратами времени за счёт 

движения с высокой средней скоростью. Чем выше тягово-скоростные свой-

ства автомобиля, тем быстрее он перевозит грузы и пассажиров и, следователь-

но, меньше тратит времени на передвижение, тем выше его средняя скорость. 

Тягово-скоростные свойства имеют первостепенное значение для повы-

шения его производительности и снижения затрат на перевозки. С увеличе-

нием средней скорости движения возрастает среднегодовой пробег и среднего-

довая производительность автомобиля. Чем больше годовая производитель-

ность автомобиля при тех же годовых затратах, тем меньше затраты на единицу 

транспортной работы и эффективнее его использование. 

Условия движения автомобиля в процессе эксплуатации непрерывно ме-

няются, что приводит к изменению скорости движения. Для безопасности дви-

жения необходимо, чтобы скорость в любой момент времени точно соответ-

ствовала дорожным условиям и психофизиологическим возможностям водите-

ля. При увеличении скорости возрастает вероятность дорожно-транспортных 

происшествий и тяжесть их последствий. 
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Таким образом, для дорожного движения характерно наличие двух тен-

денций. С одной стороны, желательно увеличивать скорость для повышения 

производительности автомобилей, с другой – следует ограничивать верхний 

предел скорости с целью снижения опасности возникновения дорожно-

транспортных происшествий. Повышение скорости автомобилей возможно 

лишь при одновременном обеспечении безопасности их движения, то есть по-

вышение показателей тягово-скоростных свойств должно сопровождаться по-

вышением его конструктивной безопасности, улучшением дорожных условий и 

организации движения. 

Следует иметь в виду, что на среднюю скорость движения оказывают 

влияние другие эксплуатационные свойства – плавность движения, управляе-

мость и устойчивость, тормозные свойства, проходимость, условия работы 

водителя и т.д. Однако для упрощения задачи при рассмотрении тягово-

скоростных свойств не учитывают ограничения, накладываемые на них други-

ми свойствами автомобиля, и считают, что возможности автомобиля ограниче-

ны лишь мощностью двигателя и сцеплением шин с опорной поверхностью. 

При этом рассматривают лишь прямолинейное движение автомобиля. Криво-

линейное движение анализируют при рассмотрении устойчивости, управляемо-

сти и манёвренности автомобиля. 

1.3. Взаимодействие колеса с опорной поверхностью 

Виды движения колеса. Колесо с пневматической шиной является дви-

жителем автомобиля. Движитель – это рабочий механизм, который взаимодей-

ствует с опорной поверхностью дороги и обеспечивает передвижение автомо-

биля. Движителем автомобиля является система колёс с эластичными пневма-

тическими шинами. 

Качение колеса рассматривают в продольной плоскости, которая перпен-

дикулярна опорной поверхности; при этом плоскость вращения колеса парал-

лельна продольной плоскости автомобиля. 

В зависимости от соотношения жёсткости колеса в направлении, перпен-

дикулярном опорной поверхности, называемой нормальной жёсткостью, и 

жёсткости опорной поверхности может быть различное соотношение дефор-

маций колеса и опорной поверхности. В соответствии с этим можно условно 

рассматривать четыре вида взаимодействия колеса с опорной поверхностью 

(рис. 1.1). 

1. Движение жёсткого колеса по жёсткой (практически недеформируе-

мой) поверхности (рис. 1.1, а). Такое взаимодействие происходит при качении 

стального колеса трамвая или поезда по рельсовому пути. Его реализуют у ав-

томобилей с комбинированным движителем, состоящим из колёс с пневматиче-

скими шинами и жёстких стальных колёс, которые предназначены для движе-

ния на местности и по рельсовому пути железных дорог соответственно. 

2. Движение колеса с эластичной шиной, деформируемой под действием 

нормальной нагрузки Fz, по твёрдой опорной поверхности, деформация кото-
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рой мала в сравнении с нормальной деформацией шины, и ею можно прене-

бречь (рис. 1.1, б). Примером может служить движение автомобильного колеса 

по твёрдой поверхности дороги с асфальтовым, асфальтобетонным, бетонным 

покрытиями, а также по брусчатке. 

 
 Fz 

Vx 

 

 Fz 

Vx 

 

 Fz 

Vx 

 

 Fz 

Vx 

 
а б в г 

Рис. 1.1. Виды взаимодействия колеса с опорной поверхностью: 

а – жёсткого колеса с жёсткой опорной поверхностью; б – деформируемого колеса с жёсткой 

опорной поверхностью; в – жёсткого колеса с деформируемой опорной поверхностью; 

г – деформируемого колеса с деформируемой опорной поверхностью 

 

3. Движение жёсткого колеса по деформируемой поверхности, когда 

нормальная деформации колеса мала в сравнении с деформацией опорной по-

верхности (рис. 1.1, в). Это происходит при движении грузового автомобиля с 

относительно жёсткими шинами или сельскохозяйственного колёсного тракто-

ра по снежной целине, песчаным и другим рыхлым грунтам. 

4. Движение деформируемого колеса по деформируемой поверхности, ко-

гда деформации колеса и опорной поверхности соизмеримы (рис. 1.1, г). Такой 

характер взаимодействия наблюдают при движении автомобиля с малым дав-

лением воздуха в шинах по снегу, песку, пашне, заболоченным участкам мест-

ности и т.д. 

У автомобилей общетранспортного назначения наиболее характерным 

является вид качения деформируемых колёс по твёрдой опорной поверхности. 

Радиусы колеса. Для описания движения колеса необходимо ввести по-

нятие о радиусе колеса. Радиусами эластичного колеса называют параметры, 

входящие в формулы для определения кинематических и динамических вели-

чин, характеризующих процесс его качения, и имеющие размерность длины. В 

отличие от жёсткого колеса, имеющего один радиус, у эластичного колеса раз-

личают четыре радиуса – свободный, статический, динамический и кинемати-

ческий (радиус качения). 

1. Свободный радиус rс (рис. 1.2) равен половине наружного диаметра Dн: 

нc 5,0 Dr  .            (1.1) 

Наружный диаметр – диаметр наибольшего окружного сечения беговой 

дорожки колеса, не нагруженного внешними силами, плоскостью, перпендику-

лярной оси его вращения, при отсутствии контакта колеса с опорной поверхно-

стью. Точку, принадлежащую названному сечению и оси вращения, называют 

центром колеса. 
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Наружный диаметр Dн может быть 

определён непосредственным измерени-

ем или рассчитан по геометрическим па-

раметрам, указанным в маркировке авто-

мобильной шины. 

Как следует из рис. 1.2: 

шшшн 22 ВdHdD  ,   (1.2) 

где d – посадочный диаметр обода; Нш и 

Вш – высота и ширина профиля шины; 

шшш ВН  – коэффициент формы 

профиля шины. 

По выражению (1.2) наружный диаметр может быть рассчитан, если d и 

Вш заданы в метрической форме (м или мм). Если названные размеры заданы в 

дюймах, то Dн (м) находят по выражению (1.2): 

 шшн 20254,0 ВdD  .         (1.3) 

Параметры d, ш и Вш заданы в маркировке шины. Например, маркировка 

175/70R13 (рис. 1.2) указывает на то, что: 

33,0130254,031 d  м; 175,0мм175ш   В  м; 

7,0%70ш  ; 1225,07,0175,0шшш  ВН  м; 

575,01225,0233,02 шн  HdD  м. 

Согласно выражению (1.2), свободный радиус зависит от размеров колеса 

– диаметра обода и высоты профиля шины, которая изменяется в зависимости 

от давления воздуха в шине. С увеличением  давления воздуха  наружный диа- 

метр колеса возрастает. Значения наружного диа-

метра колеса при номинальном давлении воздуха 

в шине указывают в ГОСТ или каталогах. 

2. Статический радиус rст – расстояние от 

центра неподвижного колеса при действии на не-

го нормальной нагрузки Fz до опорной поверхно-

сти (рис. 1.3): 

шшшст 5,05,0 ВdНdr zz  ,  (1.4) 

где z – коэффициент нормальной (вертикальной) 

деформации шины; z = 0,8…0,85 – для радиаль-

ных шин легковых автомобилей, широкопро-

фильных и арочных шин грузовых автомобилей; z = 0,85…0,9 – для диаго-

нальных шин легковых автомобилей, тороидных шин грузовых автомобилей и 

автобусов, шин с регулируемым давлением. 
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Рис. 1.2. Параметры и маркировка 

шины автомобильного колеса 
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Рис. 1.3. Статический радиус 

колеса 
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Статический радиус зависит от нормальной (вертикальной) нагрузки Fz и 

давления воздуха в шине. Он уменьшается при увеличении нормальной нагруз-

ки и снижении давления воздуха в шине. Статический радиус при номинальных 

нагрузке и давлении воздуха в шине указан в ГОСТ. 

3. Динамический радиус rд (рис. 1.4) – расстояние от центра катящегося 

колеса до опорной поверхности. 

При качении колесо нагружено 

не только нормальной (вертикальной) 

нагрузкой Fz, но также центробежной 

силой Fа и крутящим моментом Тк. 

С повышением угловой скорости 

к колеса центробежные силы, дей-

ствующие на колесо, возрастают, что 

приводит к увеличению его динамиче-

ского радиуса. 

При увеличении крутящего мо-

мента или тангенциальной силы, при-

ложенных к колесу в любом направле-

нии, расстояние от опорной поверхно-

сти до оси колеса уменьшается за счёт 

искривления радиальных сечений шины. Если у колеса, не нагруженного кру-

тящим моментом или тангенциальной силой, радиальные сечения были Аа и 

Вb, то при нагружении они занимают положения Аа и Вb. Так как эти сечения 

существенно удлиняться не могут, точки А и В опустятся, а с ними опустится 

ось колеса. 

Противоположное влияние к и Тк на изменение rд приводит к тому, что 

динамический радиус мало отличается от статического, поэтому при движении 

по дорогам с твёрдым покрытием принимают rд  rст. 

4. Радиус качения (кинематический радиус) rк – отношение продольной 

составляющей поступательной скорости колеса Vх к его угловой скорости к: 

к

к


 хV
r .      (1.5) 

Экспериментально радиус качения находят по соотношению: 

к

к
2 N

S
r


 ,      (1.6) 

где S – путь, пройденный колесом, м; Nк – число оборотов колеса на пройден-

ном пути; tVS x ; кк 2 Nt   . 

Радиус качения колеса не является постоянной величиной. Радиус каче-

ния ведомого колеса (колеса, не нагруженного крутящим моментом) rк.в меньше 

свободного радиуса rс и зависит от нормальной нагрузки Fz, уменьшаясь при её 

 

 

Fz 

Vx 

r д
 

Тк 

а b 

A В A 
В 

  

к 

 
 

Рис. 1.4. Динамический радиус колеса 
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возрастании. При номинальных значениях нормальной нагрузки и давления 

воздуха в шине радиус качения в ведомом режиме меньше свободного rс и 

больше статического rст радиусов: 

  св.к 97,0...95,0 r  r  ;     (1.7) 

  ств.к 04,1...02,1 r  r  .     (1.8) 

ств.к 02,1 rr   – для шин диагональной конструкции; ств.к 04,1 rr   – для шин ради-

альной конструкции. 

Радиус качения в ведомом режиме можно приближённо рассчитать по со-

отношению: 






tgд
в.к

r
r ,      (1.9) 

где  – половина угла, образованного свободными радиусами, проведёнными к 

концам контактной площадки (рис. 1.4). 

Если известен радиус качения колеса rк.в в ведомом режиме, то при дей-

ствии на колесо крутящего момента Тк радиус качения может быть подсчитан 

по соотношению 

кв.кк Тrr
Т

 .      (1.10) 

При действии на колесо продольной реакции Rх радиус качения рассчиты-

вают по аналогичному соотношению при известной величине радиуса качения 

колеса rк.с в свободном режиме (при Rх = 0): 

xF Rrr  с.кк .      (1.11) 

В формулах (1.10) и (1.11) Т, м / Н  м и F, м / Н – коэффициенты тан-

генциальной эластичности шины по моменту и по силе соответственно, опре-

деляемые опытным путём. В формуле (1.10) момент Тк считают положитель-

ным, если его направление совпадает с вектором угловой скорости к, а в фор- 

муле (1.11) продольная реакция Rх 

имеет положительное значение, ес-

ли направление её действия совпа-

дает с вектором скорости Vх. 

Характер зависимости радиу-

са качения rк от момента Тк и про-

дольной реакции Rх показан на рис. 

1.5. На участке 2–3 радиус качения 

пропорционален моменту Тк или ре-

акции Rх, а его изменение обуслов-

лено окружной деформацией шины 

при отсутствии её скольжения по 

опорной поверхности. Линейная за-

 

 

– Тк; – Rx Тк, Rx Тк = 0 Rx = 0 

r к
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r к
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Рис. 1.5. Зависимость радиуса качения 

от крутящего момента и продольной 

реакции колеса 
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висимость  кк Тfr   и  xRfr к  соблюдается в пределах  0,6 Тк max, где Тк max 

– максимальный по сцеплению колеса с дорогой момент, подводимый к колесу. 

На участках 1–2 и 3–4 происходят проскальзывание и пробуксовывание колеса 

соответственно, а в точках 0 и 5 – юз и буксование колеса. В точке 0 происхо-

дит блокировка колеса при экстренном торможении,  при этом к = 0, а Vх  0, 

поэтому при юзе rк = . В точке 5 происходит полное буксование колеса на ме-

сте, при этом Vх = 0, а к  0, поэтому rк = 0. Следовательно, радиус качения 

может изменяться в диапазоне 0  rк  . 

Кинематика автомобильного колеса. Зная радиус качения колеса rк, 

можно рассчитать кинематические параметры движения автомобиля: скорость 

и ускорение. 

Скорость автомобиля (м / с): 

тр

к
кк

и

r
rVV е

x


 ,     (1.12) 

где е – угловая скорость вращения вала двигателя, рад / с; итр – передаточное 

число трансмиссии. 

Если известна частота вращения вала двигателя nе (об / мин), то: 

е
е

е n
n

105,0
30




  и скорость автомобиля (м / с): 
тр

к105,0

и

rn
V е .  (1.13) 

Скорость автомобиля (км / ч): 

тр

к
а 6,36,3

и

r
VV е ;     (1.14) 

тр

к

тр

к
а 378,0105,06,3

и

rn

и

rn
V ее  .     (1.15) 

Ускорение разгона автомобиля (м / с2): 

тр

к

тр

к
а

и

r

и

r

dt

d

dt

dV
а еe 




 ,     (1.16) 

где е = de / dt – угловое ускорение вала двигателя (рад / с2). 

Динамика автомобильного колеса. В общем случае (рис. 1.6) со сторо-

ны автомобиля на колесо действуют нормальная нагрузка Fz, продольная сила 

Fx и крутящий момент Тк. Нормальная нагрузка направлена вниз перпендику-

лярно поверхности дороги. Продольная сила Fx параллельна поверхности доро-

ги и в зависимости от режима качения колеса может иметь направление, совпа-
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дающее с направлением движения (вектором скорости Vх), быть противопо-

ложным ему или Fx = 0. 

Момент Тк подводится к колесу от 

полуоси или тормозного механизма. В не-

которых случаях Тк = 0. Положительным 

считают направление момента, совпадаю-

щее с направлением вращения колеса (век-

тором угловой скорости к). 

Со стороны поверхности дороги к ко-

лесу приложены нормальная Rz и продоль-

ная Rx реакции. Нормальная реакция Rz 

направлена вверх, причём точка её прило-

жения смещена на величину аш от основа-

ния перпендикуляра, опущенного из центра 

колеса на поверхность дороги. Продольная реакция Rx расположена в плоскости 

дороги и может быть направлена в сторону движения или против него. Поло-

жительным считают направление, совпадающее с вектором скорости Vх. 

Уравнения движения колеса. 

Сумма проекций сил на продольную ось х 0Х ; xxх FRаm к , откуда: 

хxx аmRF к ,      (1.17) 

где mк – масса колеса; ах – ускорение поступательного движения. 

Сумма проекций сил на вертикальную ось z 0Z ; zzz FRаm к . При 

движении по гладкой дороге условно считают, что перемещения колеса по оси 

z отсутствуют, az = 0 и Rz = Fz. 

Сумма моментов относительно центра колеса О 0 ОТ ; 

шдккк aRrRТJ zx  , откуда: 

д

кк

д

ш

д

к

r

J

r

aR

r

Т
R z

x


 ,     (1.18) 

где Jк – момент инерции колеса относительно оси его вращения; к – угловое 

ускорение вращения колеса. 

Колесо преобразует вращательное движение в поступательное, при этом, 

как при всяком преобразовании, происходят потери мощности. Они равны раз-

ности между мощностью Рк, подводимой к колесу, и мощностью Рх, передавае-

мой от колеса к автомобилю: 

Рк = Тк к;      (1.19) 

xxx VFР  .      (1.20) 

Если рассмотреть режим качения колеса с постоянной скоростью (Vx = const; 

к = const), то 0а  dtdVа  и 0кк   dtd . При этом из выражения (1.17): 

 

 

Fz 

Vх 

r д
 

О 

Rх 

Rz Fx 

к 

Тк 

аш 

х 

z 

 
 

Рис. 1.6. Общий случай действия сил 

и моментов на катящееся колесо 
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xx RF  ;      (1.21) 

из выражения (1.18): 

д

ш

д

к

r

aR

r

Т
R z

x        (1.22) 

и по формуле (1.12) – Vx = кrк. 

С учётом выражений (1.12), (1.21) и (1.22) мощность Рх по формуле 

(1.20): 

кк

д

ш

д

к r 
r

aR

r

Т
Р z

x 













 .     (1.23) 

Мощность сопротивления качению колеса Рf : 

 
к

д

кдк

д

кш
кк

д

ш

д

к
ккк 







 

















r

rrТ

r

raR
r

r

aR

r

Т
ТРPР zz

xf .  (1.24) 

Отношение ff ТР к  называют моментом сопротивления качению ко-

леса, а отношение ff FVР   – силой сопротивления качению колеса: 

 

д

кдк

д

кш

к r

rrТ

r

raRР
Т zf

f





 .     (1.25) 

 

кд

кдк

д

ш

кк rr

rrТ

r

aR

r

P
F zf

f





 .     (1.26) 

Условную количественную характеристику, равную отношению силы со-

противления качению колеса к нормальной реакции опорной поверхности 

zf RFf   называют коэффициентом сопротивления качению колеса: 

 

кд

кдк

д

ш

rrR

rrТ

r

a

R

F
f

zz

f 
 .     (1.27) 

Коэффициент сопротивления качению можно представить в виде двух со-

ставляющих: 

кc fff  ,      (1.28) 

где дшс raf   – составляющая коэффициента сопротивления качению, харак-

теризующая силовые потери, обусловленные смещением нормальной реакции 

Rz вперёд и возникновением момента, противодействующего качению колеса; 

  )( кдкдкк rrRrrТf z  – составляющая коэффициента сопротивления каче-

нию, характеризующая кинематические потери, вызванные уменьшением ра-

диуса качения при передаче тягового момента Тк. 

Если выразить дш ra  из выражения (1.27) и подставить его в равенство 

(1.18), то можно получить выражение для дш ra  и Rx: 
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д

к

к

к

д

ш

rR

Т

rR

Т
f

r

a

zz

 ;     (1.29) 

д

кк

к

к

д

кк

д

к

к

к

д

к

r

J
fR

r

Т

r

J

r

Т

r

Т
fR

r

Т
R zzx





 .   (1.30) 

Уравнение (1.30) называют энергетическим балансом колеса, f – энергети-

ческим коэффициентом сопротивления качению, 0ккк FrТ   – полной окружной 

силой колеса, равной продольной силе, действующей со стороны колеса на авто-

мобиль, при отсутствии энергетических потерь на качение колеса (f = 0) и изме-

нения его кинетической энергии во вращательном движении (к = 0). 

Имея в виду, что сдш fra  , уравнение (1.18) можно записать следую-

щим образом: 

д

кк
с

д

к

r

J
Rf

r

Т
R zx


 .     (1.31) 

Уравнение (1.31) называют силовым балансом колеса, 0тдк FrТ   – пол-

ной тяговой силой (силой тяги) колеса, равной продольной силе, действующей 

со стороны колеса на автомобиль, при отсутствии силовых потерь на качение 

колеса (fс = 0) и изменения его кинетической энергии при вращательном дви-

жении (к = 0). 

Режимы качения колеса. Величины и направление сил и моментов, дей-

ствующих в плоскости вращения колеса, определяют режимы качения колеса. 

Различают ведущий, свободный, нейтральный, ведомый и тормозной режимы 

качения колеса. 
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Рис. 1.7. Режимы качения колеса: 

а – ведущий; б – свободный; в – нейтральный; г – ведомый; д – тормозной 

 

Ведущим называют режим (рис. 1.7, а), когда колесо приводится во вра-

щение крутящим моментом Тк, вектор которого совпадает с вектором угловой 

скорости к, и нагружено продольной силой Fx, противоположной по направле-

нию скорости Vx продольного перемещения колеса. Момент, действующий на 

колесо, обозначают Тт и называют тяговым моментом, продольную силу Fx – 

силой тяги  колеса. Колесо,  работающее  в  таком  режиме, называют ведущим. 

На рис. 1.8 ведущий режим изображён отрезком 1. Режим возможен при Rx > 0 

и, как следует из уравнения (1.31): 
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          0ккдскт  JrRfТТ z .       (1.32) 

Свободным называют режим (рис. 1.7, 

б), при котором колесо приводится во  вра-

щение крутящим моментом Тк, а продольная 

сила Fx = 0. Колесо, работающее в таком ре-

жиме, называют свободным. Свободный ре-

жим на рис. 1.8 изображён точкой 2. Режим 

возможен при Rx = 0: 

               ккдск  JrRfТ z .         (1.33) 

Нейтральным называют режим (рис. 1.7, 

в), при котором колесо приводится во враще-

ние одновременно крутящим моментом Тк и толкающей силой Fx. Колесо, рабо-

тающее в таком режиме, называют нейтральным. На рис. 1.8 нейтральный ре-

жим изображён отрезком 3. В данном режиме Rx < 0, а Тк > 0, поэтому условие 

его реализации из уравнения (1.31) имеет вид: 

ккдск0  JrRfТ z .          (1.34) 

Ведомым называют режим качения колеса (рис. 1.7, г), при котором оно 

приводится во вращение продольной силой Fx, приложенной к оси колеса и 

совпадающей по направлению со скоростью Vх его продольного перемещения. 

Продольную силу Fx называют толкающей. Колесо, работающее в данном ре-

жиме, называют ведомым. Режим на рис. 1.8 изображён точкой 4. Условие воз-

можности работы колеса в ведомом режиме при Тк = 0 и Rx < 0: 













 


д

кк
с

r

J
RfR zx .        (1.35) 

Тормозным  называют режим (рис. 1.7, д), при котором колесо приводит-

ся во  вращение  продольной силой Fx и нагружено  крутящим моментом Тк, 

вектор которого противоположен вектору угловой скорости к. Продольную 

силу Fx называют толкающей, крутящий момент – тормозным и обозначают 

его Т. Колесо, работающее  в  названном  режиме, называют  тормозящим. 

Тормозной режим на рис.  1.8  изображён  отрезком  5. Уравнение силового ба-

ланса (1.31) при Rx < 0, Тк = – Т и к < 0 позволяет получить условие реализации 

тормозного режима: 













 
 

д

кк
с

д r

J
Rf

r

Т
R zx , 

откуда 

дскк rRfJТ z .        (1.36) 
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Рис. 1.8. Зависимость продольной 

реакции от момента 
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Наиболее распространёнными являются ведущий, ведомый и тормозной 

режимы. При установившемся движении свободный и нейтральный режимы 

возможны у многоосных полноприводных автомобилей. На дорогах с уклонами 

свободный и нейтральный режимы могут быть у неполноприводных автомоби-

лей. 

Сопротивление качению колеса. Рассматривают физические процессы, 

обусловливающие силовые и кинематические потери при качении колеса с 

пневматической шиной по твёрдой (недеформируемой) опорной поверхности. 

1. Силовые потери. 

Силовые потери обусловлены сносом нормальной реакции Rz на величину 

аш по направлению движения колеса. 

Под действием нормальной нагрузки Fz (рис. 1.9) шина деформируется. У 

шины неподвижного колеса распределение давлений по площади контакта не-

равномерное и примерно пропорционально нормальной деформации шины. 

Характерная эпюра давлений под неподвижной шиной показана на рис. 1.9. 

Распределение давлений в набегающей 1–2 и сбегающей 2–3 областях имеет 

одинаковый  характер,  поэтому  реакция  Rz,  представляющая равнодействую- 

щую давлений по контактной поверхно-

сти, приложена в точка 2 – середине 

контактной линии (отрезок 1–2 равен 

отрезку 2–3). 

При движении колеса за один 

оборот каждый элемент профиля шины 

(А–А, рис. 1.10, а) подвергается полно-

му циклу нагружения и разгрузки. В 

набегающей области он сжимается, а в 

сбегающей восстанавливает свою фор-

му. В каждой точке контактной поверх-

ности на элемент действует нормальная 

реакция Rz. Зависимость Rz от нор-

мальной деформации hz показана на рис. 

1.10, б. Как видно из рисунка, линия  

нагрузки 1–2 проходит  выше линии  

разгрузки 2–3,  что обусловлено гисте-

резисными потерями  в шине. Заштри-

хованная площадь образует петлю ги-

стерезиса, которая характеризует поте-

ри энергии на деформацию шины за 
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Рис. 1.9. Эпюра давлений в контакте 

шины неподвижного колеса с опорной 

поверхностью 
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один оборот колеса. Эта энергия затрачивается на нагрев покрышки шины. При  

длительном  движении температура покрышки шины может достигать 

100…120С. 
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Рис. 1.10. Взаимодействие катящегося колеса с опорной поверхностью: 

а – эпюра давлений в контакте; б – упругая характеристика шины 

 

Вследствие гистерезисных потерь при одинаковом прогибе 1zh  нормаль-

ная реакция 1zR  в набегающей области больше нормальной реакции 1zR   в 

сбегающей области, вследствие чего давление ARq z  11  больше давления 

ARq z  11  (где А – площадь контактной поверхности, на которую действу-

ют названные нормальные реакции). Таким образом, у катящегося колеса эпю-

ра давлений несимметрична относительно середины контактной поверхности 

(точка 2), вследствие чего равнодействующая Rz нормальных давлений (рис. 

1.10, а) смещается на величину аш от середины контактной поверхности в зоне 

бόльших давлений, расположенных в набегающей области 1–2. 

2. Кинематические потери. 

Кинематические потери связаны с неравенством радиусов rд и rк. При ка-

чении колеса в ведомом режиме (Тк = 0), как показали многочисленные экспе-

рименты, динамический радиус колеса rд равен радиусу качения в ведомом ре-

жиме rк.в и, следовательно, кинематические потери пропорциональны разности 

rк.в – rк. Эта разность, как следует из рис. 1.5, приобретает существенное значе-

ние при Тк  0,6 Ткmax, когда происходит проскальзывание колеса по опорной 

поверхности. Таким образом, кинематические потери обусловлены проскальзы-
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ванием колеса и потерей скорости поступательного движения при приложении 

к нему значительного по величине крутящего момента Тк. 

С учётом сказанного, для приближённого расчёта коэффициента сопро-

тивления качению, согласно формуле (1.27), можно использовать следующее 

выражение: 

 

кв.к

кв.кт

д

в.ш

rrR

rrТ

r

a
f

z


 ,     (1.37) 

где аш.в – снос реакции Rz в ведомом режиме. 

На коэффициент сопротивления качению влияют: конструкция шины, 

размеры колеса, скорость движения, давление воздуха в шине, нормальная 

нагрузка на колесо, температура шины, приложенный к колесу момент, дей-

ствующие на колесо боковые силы, тип и состояние опорной поверхности. 

К конструктивным факторам, определяющим сопротивление качению, 

относят конструкцию каркаса (материал, расположение нитей, число слоёв 

корда) и толщину протектора. Натуральный каучук имеет меньшее межмолеку-

лярное трение, чем синтетический. Совершенствование качества синтетическо-

го каучука позволило значительно снизить сопротивление качению и прибли-

зить его свойства к свойствам натурального каучука. 

Шины с радиальным расположением нитей корда позволяют снизить со-

противление качению до 20% по сравнению с шинами диагональной конструк-

ции. 

Уменьшение числа слоёв каркаса за счёт повышения прочности нитей 

корда, переход на металлокорд способствуют снижению межслойного трения и 

коэффициента сопротивления качению. 

Увеличение толщины протектора повышает коэффициент сопротивления 

качению, особенно у диагональных шин. По этой причине при полностью из-

ношенном протекторе сопротивление качению уменьшается по сравнению с 

неизношенным на 20…25% у шин с дорожным, на 25…30% и больше у шин с 

вездеходным рисунком протектора при движении по дорогам с твёрдым покры-

тием. 

У шин, предназначенных для работы на дорогах с твёрдым покрытием, 

снижение коэффициента сопротивления качению обеспечивают увеличением 

диаметра колеса, отношения ширины обода к ширине профиля шины, умень-

шением ширины колеса и отношения высоты профиля шины к его ширине. 

При увеличении скорости движения коэффициент сопротивления каче-

нию возрастает. Объясняют это несколькими причинами. 

Во-первых, при увеличении скорости движения центробежная сила Fа 

(рис. 1.11), действующая  на протектор, возрастает, вследствие чего он растяги-

вается в передней области контакта и плечо аш увеличивается до ша  в 2…3 ра-

за. 
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Во-вторых, при высокой скорости движения участок протектора, входя-

щий в контакт, сжимается, и сила инерции стремится удалить его от центра. 

При выходе из контакта протектор восстанавливает свою форму, но сила инер- 

ции препятствует этому, уменьшая дав-

ление протектора на опорную поверх-

ность. Вследствие этого эпюра давлений 

имеет резко неравномерный характер, 

приводя к увеличению плеча смещения 

нормальной реакции аш. 

В-третьих, при высокой угловой 

скорости вращения колеса упругое вос-

становление формы шины в области вы-

хода из контакта задерживается. За счёт 

упругости шины рядом со смятой обла-

стью образуется выпуклость. Далее воз-

никают волнообразные колебания про-

тектора шины, амплитуда и частота ко-

торых растут с увеличением скорости движения. При этом потери энергии в 

шине существенно повышаются. Потерянная энергия превращается в теплоту и 

вызывает значительный нагрев шины. Сочетание больших деформаций с высо-

кой температурой приводит к быстрому разрушению шины. Скорость, соответ-

ствующая началу появления заметных на глаз колебаний шины, называют кри-

тической по волнообразованию скоростью. 

Как показывают эксперименты, значительный рост коэффициента сопро-

тивления качению начинается при скоростях движения свыше 50…60 км / ч, а 

интенсивный – свыше 100 км / ч. Существуют различные эмпирические форму-

лы, позволяющие приближённо рассчитать коэффициент сопротивления каче-

нию при различных скоростях движения. 

В настоящее время зависимость коэффициента сопротивления качению 

от скорости аппроксимируют выражениями: 

– для шин легковых автомобилей 

2
f Vkff  0 ;      (1.38) 

– для шин грузовых автомобилей 

Vkff f 0 ,      (1.39) 

где f0 –  коэффициент   сопротивления качению при скорости, близкой к нулю; 

kf – коэффициент, учитывающий влияние скорости. 

Существенное влияние на коэффициент сопротивления качению оказывает дав-

ление воздуха в шине. При движении по дорогам с твёрдым покрытием (рис. 1.12) 

снижение давления воздуха приводит к увеличению нормальной деформации 

шины и, как следствие, к возрастанию гистерезисных потерь, вызывающих по-

вышение коэффициента сопротивления качению. Минимальное значение  дан-
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Рис. 1.11. Качение колеса 

с высокой скоростью 
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ного  коэффициента  обеспечивают  давлением,  близким  к рекомендованному 

для данной шины. 

Увеличение нормальной нагрузки  на  колесо  при неизменном  давлении  

воздуха  в  шине  приводит к возрастанию 

коэффициента  сопротивления  качению.  

На  дорогах с твёрдым покрытием  при 

изменении нагрузки в пределах 80…110% 

от номинальной увеличение коэффициен-

та сопротивления качению несуществен-

но. Перегрузка на 20% приводит к увели-

чению коэффициента примерно на 5%, а 

при дальнейшей перегрузке – к его более 

интенсивному росту. 

С увеличением температуры ши-

ны сопротивление качению снижается 

(рис. 1.13) по двум причинам: за счёт 

уменьшения гистерезисных потерь в ре-

зине и в результате повышения внут-

реннего давления воздуха, обеспечива-

ющего уменьшение нормальной дефор-

мации шины. 

При передаче колесом крутящего 

момента коэффициент сопротивления 

качению возрастает (рис. 1.14), так как  

шина в этом случае деформируется не только в нормальном, но и в окружном 

направлениях, вызывая увеличение сно-

са нормальной реакции. При большом 

передаваемом моменте элементы про-

тектора проскальзывают по дороге и на 

трение в контакте затрачивается допол-

нительная энергия. 

При боковых деформациях шины, 

вызванных действием боковой силы, а 

также при качении колеса,  наклонённо-

го к поверхности дороги, коэффициент 

сопротивления качению значительно 

увеличивается из-за боковых деформа-

ций шины. При увеличении боковой си-

лы до 40…50% от веса, приходящегося 

на колесо, данный коэффициент возрас-

тает в 2…3 раза. Увеличение угла 

наклона колеса на 1 приводит к возрас-

танию коэффициента примерно на 15%. 
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Рис. 1.12. Зависимость коэффициента 

сопротивления качению от давления 

воздуха в шине 
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Рис. 1.13. Зависимость коэффициента 

сопротивления качению 

от температуры шины 
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Рис. 1.14. Зависимость коэффициента 

сопротивления качению от крутящего 

момента: 

1 и 3 – на мокром асфальте f и fс  

соответственно; 2 – f на сухом асфальте; 

4 – ведомого колеса 
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Большое влияние на величину потерь при качении оказывают тип и со-

стояние опорной поверхности. Они определяют затраты энергии на деформа-

цию опорной поверхности и компенсацию затрат энергии в шинах и подвесках 

при движении по неровностям дорожного покрытия. При движении по мягким 

и грязным дорогам дополнительную энергию затрачивают на выдавливание 

грязи и влаги, находящихся в зоне контакта колёс с дорогой. 

Примерные значения коэффициентов сопротивления качению приведены 

в табл. 1.1. Они соответствуют движению прогретой шины при рекомендуемых 

предприятиями-изготовителями внутреннем давлении, нормальной нагрузке и 

средней скорости движения. 

Таблица 1.1 

Коэффициенты сопротивления качению 

Опорная поверхность Коэффициент сопротивления 

качению тип состояние 

Асфальтобетонная и 

цементобетонная дорога 

хорошее 

удовлетворительное 

0,007 … 0,015 

0,015 … 0,020 

Гравийная дорога хорошее 0,020 … 0,025 

Булыжная дорога хорошее 0,025 … 0,030 

Грунтовая дорога 

сухая укатанная 0,025 … 0,030 

после дождя 0,050 … 0,150 

в период распутицы 0,100 … 0,250 

Песок 
сухой 0,100 … 0,300 

сырой 0,060 … 0,150 

Суглинистая и 

глинистая целина 

сухая 

в пластическом состоянии 

0,040 … 0,060 

0,100 … 0,200 

Снег 
укатанный 

целина 

0,030 … 0,050 

0,100 … 0,300 

Обледенелая дорога, лёд  0,015 … 0,030 

Сцепление колеса с дорогой. Установленную ранее зависимость радиуса 

качения колеса от передаваемого крутящего момента удобно представить не в 

абсолютных, а относительных показателях. Производят преобразование сило-

вого баланса колеса. Разделив все члены уравнения (1.31) на Rz, получают: 

кcт ах fk  ,     (1.40) 

zxх RRk   – коэффициент продольной силы колеса; )( дкт rRТ z  – удельная 

тяговая сила колеса; )( дккк rRJ zа   – удельная инерционная сила колеса. Для 

случая установившегося движения ст fkх  . При движении по дорогам с 

малым сопротивлением качению fс  0 и тхk . 

Также выражают радиус качения колеса в относительных величинах, 

называемых коэффициентом буксования у ведущего колеса sб и коэффициен-

том скольжения у тормозящего колеса s. Для расчёта названных коэффициен-

тов необходимо знать теоретическую Vт и действительную Vд скорости колеса. 
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Теоретическая скорость колеса: 

Vт = кrк.с;      (1.41) 

 

действительная скорость колеса: 

Vд = кrк,      (1.42) 

где к – угловая скорость колеса; rк.с – радиус качения колеса в свободном ре-

жиме; rк – радиус качения колеса при заданной величине передаваемого момен-

та. 

Коэффициент буксования ведущего колеса: 


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б 1100100
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r
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VV
s ;    (1.43) 

коэффициент скольжения тормозящего колеса: 


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
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
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1100100

r

r
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VV
s .     (1.44) 

Оба коэффициента изменяются от нуля до единицы. В ведущем и тормоз-

ном режимах при отсутствии скольжения rк = rк.с и sб = s = 0. В ведущем режиме 

при полном буксовании rк = 0, в тормозном режиме при движении колеса юзом 

rк =  и sб = s = 1. 

С использованием полу-

ченных соотношений можно по-

строить график зависимости ко-

эффициента продольной силы 

колеса kх от коэффициентов бук-

сования sб и скольжения s (рис. 

1.15). Значения sб и s, при кото-

рых kх достигает максимальной 

величины, называют оптималь-

ными   (sб.опт  и sопт): sб.опт = sопт = 

= 0,1…0,2 (в среднем 0,15). 

При sб < sб.опт и s < sопт ве-

личина kх возрастает при увели-

чении подводимого  к колесу 

момента Тк по линейному  зако-

ну.  При этом относительного 

перемещения отпечатка шины 

по опорной поверхности не 

происходит, а возрастание sб (s) 

идёт за счёт окружной деформации шины. 

 

 
 

Рис. 1.15. Зависимость коэффициента 

продольной силы от коэффициента буксования 

(скольжения) колеса 

 



 27 

Когда sб и s достигают оптимальных значений, величина kх становится 

равной коэффициенту трения покоя и начинается проскальзывание отдельных 

точек контакта шины по опорной поверхности. 

При sб > sб.опт и s > sопт начинают скользить сначала некоторые, а затем все 

точки контакта шины с опорной поверхностью. Так как коэффициент трения 

скольжения меньше коэффициента трения покоя и первый уменьшается с уве-

личением скорости скольжения, по мере увеличения sб и s происходит умень-

шение продольной реакции дороги Rх и коэффициента продольной силы колеса 

kх. 

Продольную реакцию Rх при sб  sб.опт и s  sопт, называют продольной си-

лой сцепления колеса Rх, а отношение продольной силы сцепления к нормаль-

ной реакции Rz – коэффициентом продольного сцепления: 

z

x

х
R

R 
 .      (1.45) 

При  sб = sб.опт и s = sопт  продольная  реакция  достигает  максимального 

значения Rxmax, а  её отношение к нормальной реакции называют максимальным 

коэффициентом продольного  сцепления  хmax.  Коэффициент  сцепления  при 

sб = s = 1 (100%) (при полном буксовании или полном юзе) обычно приводят в 

справочной литературе и в некоторых случаях с целью большей определённости 

обозначают х100. На сухих твёрдых опорных поверхностях у стандартных шин 

коэффициент сцепления при полном буксовании (скольжении) на 20…25% 

меньше максимального. 

Значения х и хmax зависят прежде всего от характера взаимодействия 

шины с опорной поверхностью и в меньшей мере от площади контакта. 

Касательное взаимодействие шины с опорной поверхностью на твёрдых 

дорогах обусловлено трением контактирующих тел, на деформируемых опор-

ных поверхностях – сопротивлением сдвигу опорной поверхности и глубиной 

погружения колеса в опорную поверхность. 

На дорогах с сухим асфальтобетонным и цементобетонным покрытиями 

сила сцепления слагается из молекулярной и деформационной составляющих. 

Первая составляющая обусловлена межмолекулярным взаимодействием на 

границе шина – дорога, вторая – внедрением в тело протектора шины шерохо-

ватостей дороги, что препятствует скольжению шины по опорной поверхности. 

На мокрых дорогах из-за наличия плёнки влаги или грязи молекулярная 

составляющая значительно снижается, и коэффициент сцепления во многом за-

висит от второй составляющей, обусловленной внедрением микровыступов до-

роги в тело протектора. Возможность выдавливания влаги или грязи из зоны 

контакта и осуществления взаимодействия протектора с микровыступами до-

рожной поверхности зависит от размеров зон  трения 1, 2 и 3, показанных на 

рис. 1.16. В зоне 1, расположенной в передней части контактной поверхности, 

шина не успевает выдавливать влагу, в результате чего возникает гидродина-

мическое трение, при котором коэффициент трения близок к нулю. В зоне 2 из-
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за бόльшего времени выдавливания слой влаги гораздо меньше, поэтому возни-

кает режим смешанного трения, при котором имеют место гидродинамическое 

и граничное трения. В зоне 3 вся влага оказывается выдавленной и все выступы 

протектора находятся в условиях граничного трения с опорной поверхностью, 

то есть непосредственно взаимодействуют с ней. 

Коэффициент сцепления зависит 

от площади контакта, так как с увели-

чением площади отпечатка шины воз-

растает число микровыступов, охваты-

ваемых отпечатком, поэтому в боль-

шинстве случаев с увеличением его 

площади растёт коэффициент сцепле-

ния. 

Коэффициент сцепления зависит 

от типа и состояния опорной поверх-

ности, конструкции и состояния шины, 

скорости движения, давления воздуха в 

шине, нормальной нагрузки на колесо, 

температуры в контакте. 

Наибольшие значения коэффициента сцепления характерны для дорог с 

сухим твёрдым асфальто- и цементобетонным покрытиями. По мере изнашива-

ния покрытия его сцепные качества ухудшаются. На мокрых поверхностях ко-

эффициент сцепления меньше, чем на сухих. Исключение составляет мокрый 

песок, который при воздействии шины уплотняется и обеспечивает передачу 

бóльших продольных сил в контакте. Наименьший коэффициент сцепления ха-

рактерен для обледенелых и заснеженных дорожных покрытий. 

Из конструктивных параметров на коэффициент сцепления оказывают 

влияние размеры колеса и рисунок протектора. На дорогах с твёрдым покры-

тием увеличение диаметра и ширины беговой дорожки приводит к небольшому 

росту коэффициента сцепления вследствие увеличения площади контакта. 

Существенное значение имеет рисунок протектора. Шины с гладким про-

тектором на асфальтовых мокрых, заснеженных и обледенелых дорогах имеют 

минимальное сцепление. На дорогах с твёрдым сухим покрытием наибольший 

коэффициент сцепления обеспечивают шины с мелким расчленённым рисун-

ком в форме шашек и продольных рёбер. На мокрых дорогах с твёрдым покры-

тием коэффициент сцепления тем выше, чем лучше рисунок протектора обес-

печивает удаление влаги и грязи из зоны контакта. Этому условию удовлетво-

ряет рисунок в форме продольных рёбер, расчленённых надрезами различной 

формы под углом 45. Для повышения сцепления шин со скользким покрытием 

протектор изготовляют из резины специальных составов и устанавливают шипы 

противоскольжения, позволяющие в 1,5…2 раза повышать коэффициент сцеп-

ления. На автомобилях, работающих на деформируемых опорных поверхно-

стях, устанавливают шины с высокими грунтозацепами, расположенными в ви-

де косой ёлки, и сильно расчленённым рисунком протектора. Конструкция про-

 

 
 

Рис. 1.16. Схема взаимодействия колеса 

с мокрой дорогой с видами трения: 

1 – гидродинамическим; 2 – смешанным; 

3 – граничным 
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тектора, помимо высоких значений коэффициента сцепления, должна обеспе-

чивать его самоочищение от влажного грунта и снега. 

На величину коэффициента сцепления оказывает значительное влияние 

скорость движения автомобиля. На дорогах с твёрдой сухой опорной поверх-

ностью  при  возрастании  скорости  движения коэффициент сцепления умень- 

шается (рис. 1.17), так как при движении с 

большой скоростью резина протектора не 

успевает внедряться во впадины микроне-

ровностей, колесо движется по их верши-

нам, что приводит к некоторому снижению 

коэффициента сцепления. 

На мокрых дорогах при увеличении 

скорости движения размеры зоны 1 возрас-

тают (рис. 1.16). Кроме того, с увеличением 

скорости возрастает динамическая проч-

ность жидкостной плёнки, что затрудняет её 

разрыв и удаление с контактирующих по-

верхностей. При определённой скорости 

движения под действием подъёмной гидро-

динамической силы шина всплывает на по-

верхность плёнки. Это явление называют 

аквапланированием или глиссированием ши-

ны. При аквапланировании шина теряет кон-

такт с твёрдой поверхностью дороги и 

скользит по воде, в результате чего коэффициент сцепления резко снижается. 

Скорость, при которой возникает описанное явление, называют скоростью ак-

вапланирования шины. 

При динамических расчётах автомобиля в ряде случаев возникает необ-

ходимость учитывать изменение коэффициента сцепления в зависимости от 

скорости движения. Как следует из рис. 1.17, коэффициент сцепления зависит 

от скорости движения по линейному закону: 

хV = х0 (1 – АV),     (1.46) 

где хV и х0 – коэффициенты продольного сцепления при заданной скорости V, 

м / с, и малой скорости соответственно; А – коэффициент, зависящий от кон-

струкции шины, вязкости жидкости и дорожных условий, с/м. Для асфальтобе-

тонных покрытий А = 0,015…0,03 с / м. 

Некоторое влияние на коэффициент сцепления оказывают давление воз-

духа в шине и нормальная нагрузка на колесо. На сухих чистых дорогах с твёр-

дым покрытием увеличение давления воздуха приводит к снижению коэффици-

ента сцепления из-за уменьшения площади контакта шины с опорной поверх-

ностью. На мокрых и грязных дорогах с твёрдым покрытием при возрастании 
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Рис. 1.17. Изменение коэффициента 

сцепления в зависимости от 

скорости на бетонном покрытии 

 



 30 

давления воздуха происходит более интенсивное выдавливание влаги или грязи 

в области контакта, что приводит в некоторых пределах к увеличению коэффи-

циента сцепления. 

С увеличением нормальной нагрузки на колесо на твёрдых сухих покры-

тиях происходит снижение коэффициента сцепления, так как коэффициент тре-

ния резины уменьшается с ростом давления. На обледенелой и заснеженной до-

рогах относительное изменение коэффициента сцепления при увеличении 

нагрузки больше, чем на дорогах с асфальтобетонным покрытием. На мокрых и 

грязных дорогах возрастание нормальной нагрузки обеспечивает увеличение 

коэффициента сцепления. 

Температура шины в контакте существенно влияет на коэффициент 

сцепления только на твёрдых дорогах с асфальтовым покрытием. При возрас-

тании нагревания, вызванного, например, экстренным торможением, коэффи-

циент сцепления увеличивается, так как резина становится более мягкой и 

лучше охватывает микронеровности покрытия. 

В табл. 1.2 приведены средние значения коэффициентов продольного 

сцепления автомобильных шин для некоторых типичных дорожных условий 

при номинальных значениях нормальной нагрузки и давления воздуха, малой 

скорости движения на режиме полного скольжения колеса. Меньшие значения 

относятся к шинам высокого, а большие – к шинам низкого давления. 

Таблица 1.2 

Коэффициенты сцепления 

Опорная поверхность Коэффициент продольного 

сцепления тип состояние 

Асфальтобетон 
сухой 

мокрый 

0,70 … 0,80 

0,45 … 0,55 

Щебёнчатое покрытие 
сухое 

мокрое 

0,50 … 0,70 

0,30 … 0,50 

Гравий сухой 0,50 … 0,60 

Булыжник сухой 0,40 … 0,55 

Грунтовая дорога 

сухая 

мокрая 

в период распутицы 

0,40 … 0,60 

0,30 … 0,45 

0,15 … 0,25 

Песок 
сухой 

мокрый 

0,20 … 0,40 

0,35 … 0,50 

Снег 
укатанный 

сыпучий 

0,15 … 0,25 

0,10 … 0,20 

Гладкий лёд  0,07 … 0,20 

 

1.4. Тяговая сила на ведущих колёсах автомобиля 

Для расчёта тяговой силы на ведущих колёсах должны быть известны па-

раметры скоростной характеристики автомобильного двигателя, а также потери 

мощности и крутящего момента в двигателе и трансмиссии. 
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Скоростная характеристика автомобильного двигателя. В настоящее 

время на автомобилях в основном применяют поршневые двигатели внутренне-

го сгорания. При расчётах тягово-скоростных свойств автомобиля используют 

скоростную характеристику, представляющую зависимость эффективной 

мощности Ре и эффективного крутящего момента Те на валу при установившем-

ся режиме работы от степени подачи топлива и частоты nе вращения вала дви-

гателя. Скоростную характеристику, полученную при полной подаче топлива, 

называют внешней скоростной характеристикой, а характеристики, получен-

ные при неполной его подаче, – частичными. С уменьшением подачи топлива 

мощность и крутящий момент уменьшаются. 

Скоростные характеристики определяют на специальных тормозных 

стендах. При этом обычно непосредственно находят зависимости эффективного 

момента двигателя от установившихся частот его вращения Те = f (nе), а мощ-

ность (кВт) определяют расчётом: 

1000

c
с еe
е

Т
Р


 ;      (1.47) 

9550100030
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c еeеe
e

nТnТ
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
 ,     (1.48) 

где  c
eТ  –  эффективный стендовый крутящий момент, Н  м; е – угловая ско-

рость  вращения вала двигателя, рад / с; nе – частота вращения вала двигателя, 

об / мин или мин–1). 

Затем строят зависимости Те = f (nе) и Ре = f (nе). На рис. 1.18 показаны ти-

повые внешние скоростные характеристики карбюраторного и дизельного дви-

гателей. Частичные характеристики получают при различных положениях ор-

гана, регулирующего подачу топлива. У карбюраторных двигателей таким ор-

ганом является дроссельная заслонка, у дизельных – пружина регулятора. 
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Рис. 1.18. Внешние скоростные характеристики двигателей: 
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а – карбюраторного без ограничителя; б – карбюраторного с ограничителем; в – дизельного 

 

Важнейшими параметрами внешней скоростной характеристики двига-

теля являются: Реmax – максимальная эффективная мощность и соответствую-

щая ей частота вращения nеР; Теmax – максимальный эффективный крутящий 

момент и соответствующая ему частота вращения вала nеТ; ТеР – эффективный 

крутящий момент при максимальной мощности; nеmin – минимальная устойчи-

вая частота вращения вала двигателя; nеmах – максимальная частота вращения 

вала двигателя; kT – коэффициент приспособляемости двигателя по моменту: 

eP

е
Т

T

Т
k max ;      (1.49) 

коэффициент приспособляемости по угловой скорости (частоте вращения): 

eT
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У карбюраторных двигателей, не имеющих ограничителя частоты вра-

щения (рис. 1.18, а), максимальная частота вращения nеmах при движении с мак-

симальной скоростью превышает частоту nеР при максимальной мощности дви-

гателя не более чем на 10…20 %. 

Карбюраторные двигатели, устанавливаемые на грузовых автомобилях, с 

целью повышения долговечности часто снабжают ограничителями (рис. 1.18, б). 

Они включаются в работу при nео = (0,8…1,0) nеP, когда мощность по внешней 

скоростной характеристике практически не возрастает с увеличением частоты 

вращения вала. Мощность, соответствующую началу работы ограничителя, 

обозначают Рео. Максимальная частота в этом случае на 5…15 % выше nео и бу-

дет иметь место при работе двигателя без нагрузки. 

У дизельного двигателя (рис. 1.18, в) максимальное значение мощности 

Рemax соответствует началу работы регулятора, а nеmax = (1,05…1,15) nеP. 

При поверочном тяговом расчёте следует использовать скоростные ха-

рактеристики реальных двигателей, устанавливаемых на автомобили. Часто при 

проектировании автомобиля характеристика его двигателя неизвестна, и тогда 

расчёт ведут по приближённым скоростным характеристикам. 

При построении приближённых скоростных характеристик используют 

зависимость, предложенную С.Р. Лейдерманом: 
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где Ре и е – текущие значения мощности и угловой скорости; Реmax и еP – мак-

симальная мощность и угловая скорость при максимальной мощности; а, b, с – 

коэффициенты, зависящие от типа и конструкции двигателя. 
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Коэффициенты а, b и с находят из системы трёх уравнений, получаемых 

из следующих соображений: 

1. При е = еP, Ре = Реmax и а + b – с = 1.           (1.52) 

2. Если в правой части уравнения (1.51) вынести за скобки е / еP, разде-

лить обе части уравнения на е и приняв во внимание, что Реmax / еP = ТеР, 

можно получить зависимость Те = f (е): 
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Приняв в уравнении (1.53) е = еT и Те = Теmax, поделив обе части уравне-

ния на ТеP, с учётом (1.49) и (1.50) получают: 
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аkT .          (1.54) 

3. Функция (1.53) достигает максимума при е = еT. 

При нахождении экстремума данной функции первую производную при-

равнивают нулю: 

0
22






























 k

c
b

Tcb
T

d

dT

eP

eP

ePeP

eТ

eP

eP

e

e , 

откуда 

0
2


k

с
b .           (1.55) 

Решение системы уравнений (1.52), (1.54) и (1.55) даёт выражения для ко-

эффициентов а, b и с: 
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В характеристиках  двигателя обязательно приводят значения Реmax и nеP, 

Теmax и nеT, что позволяет по формулам (1.51), (1.53) и (1.56) построить внеш-

нюю скоростную характеристику двигателя. 

Ориентировочно значения коэффициентов приспособляемости могут 

быть  приняты  для  двигателей  с  искровым  зажиганием  kT = 1,25…1,35; k = 

= 1,33…1,54; для дизельных kT = 1,1…1,4; k = 1,11…2,50. 

При стендовых испытаниях в процессе измерения параметров внешней 

скоростной характеристики отключают часть агрегатов, обслуживающих дви-

гатель, шасси и кузов (глушитель, вентилятор, компрессор и др.), а полученную 

при испытаниях мощность двигателя приводят к нормальным условиям исполь-

зования: атмосферному давлению 750 мм рт. ст. и температуре 25С. 
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Условия работы двигателя, установленного на автомобиле, отличаются от 

стендовых: 

1) двигатель работает с другими впускными и выпускными системами; 

2) часть его мощности затрачивают на привод механизмов и агрегатов, 

которые были отключены при стендовых испытаниях; 

3) двигатель работает на неустановившихся температурном и скоростном 

режимах. 

По этим причинам мощность и крутящий момент двигателя, установлен-

ного на автомобиле, несколько меньше полученных при стендовых испытани-

ях. 

При расчётах тягово-скоростных свойств автомобиля с использованием 

стендовой внешней скоростной характеристики значения мощности и крутяще-

го момента необходимо умножить на коэффициент коррекции kс, меньший 

единицы: 

c
c ee PkP  ; c

c ee TkT  .         (1.57) 

В выражениях (1.57) параметры с индексом «с» относят к полученным 

при стендовых испытаниях. По ГОСТ 14846 – 81 kс = 0,95…0,96; для двигате-

лей, испытанных по ГОСТ 14846 – 69, kс = 0,85…0,90. 

Потери мощности в трансмиссии автомобиля. Расчёт потерь мощности 

в трансмиссии автомобиля производят с использованием схемы, показанной на 

рис. 1.19. Уравнение мощностного баланса системы: 

Ре = Ра + Ртр + Рт.          (1.58) 

 

Ре; е 

Рт; к 

Ра 

uтр 

Ртр; тр 

 
 

Рис. 1.19. Схема системы двигатель – трансмиссия – ведущие колёса: 

Ре – мощность на валу двигателя при работе в установившемся режиме; 

Ра – мощность, затрачиваемая на разгон вращающихся частей двигателя и 

трансмиссии, приведённая к маховику двигателя; Ртр – мощность, теряемая 

в трансмиссии; Рт – тяговая мощность на ведущих колёсах 

 

Потери мощности в трансмиссии оценивают коэффициентом полезного 

действия трансмиссии (КПД трансмиссии): 
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ттр
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где Рт – мощность, отводимая от трансмиссии к ведущим колёсам; Ре – Ра – 

мощность, подводимая от двигателя к трансмиссии. 

Как видно из выражения (1.59), КПД трансмиссии зависит от мощности 

Ртр, теряемой в трансмиссии. Эта мощность может быть рассчитана по выра-

жению: 
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тр0тр

нтр
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РР е
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  ,          (1.60) 

где н – коэффициент влияния нагрузки; 0трF  – сила сопротивления в транс-

миссии при скорости, близкой к нулю; V – скорость автомобиля; kтр – коэффи-

циент, учитывающий скоростные потери в трансмиссии. 

Как следует из уравнения (1.60), мощность, теряемая в трансмиссии, со-

стоит из трёх слагаемых. Первое из них характеризует потери, обусловленные 

наличием трения в узлах и агрегатах, передающих нагрузку (в зубчатых зацеп-

лениях, карданных шарнирах, подшипниках); второе слагаемое, пропорцио-

нальное скорости V, характеризует трение в сальниках и подшипниках, имею-

щих предварительный натяг; третье слагаемое, пропорциональное V 2, характе-

ризует потери, вызванные разбрызгиванием масла, залитого в картеры меха-

низмов трансмиссии (гидравлические потери). 

Момент сопротивления трансмиссии, приведённый к ведущим колёсам, 

может быть получен делением каждого члена уравнения (1.60) на угловую ско-

рость колёс к. Имея в виду, что е = к uтр и V = кrк (1.12), получают: 

  2
кктрк0трнтртр 1 rkrFuТT е   .         (1.61) 

При выбеге, когда рычаг коробки передач устанавливают в нейтральное 

положение и мощность на ведущих колёсах Рт = 0, уравнение (1.59) теряет 

смысл, и потери в трансмиссии удобно определять силой сопротивления 

трансмиссии Fтр, приведённой к ведущим колёсам: 

VkFF тр0тртр  .          (1.62) 

Эту силу определяют методом выбега при вывешенных колёсах автомо-

биля. 

Коэффициент влияния нагрузки н подсчитывают по выражению: 

mlk 995,097,098,0н  ,         (1.63) 

где 0,98 – КПД цилиндрической зубчатой пары; 0,97 – КПД конической зубча-

той пары; 0,995 – КПД карданного шарнира; k, l и m – число цилиндрических и 

конических зубчатых пар, карданных шарниров в механизмах трансмиссии со-

ответственно. 

В частном случае, когда Ра = 0: 
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Подставив в формулу (1.64) выражение Ртр из (1.60), получают: 
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Силу 0трF  и коэффициент kтр определяют экспериментально, коэффициент н 

рассчитывают по формуле (1.63). 

Потери на трение зависят от величины передаваемого через трансмиссию 

момента, гидравлические потери определяются скоростью вращения валов, 

вязкостью и объёмом масла в картерах. При увеличении передаваемого через 

трансмиссию момента КПД возрастает, а при увеличении частоты вращения 

валов – уменьшается. КПД редукторов трансмиссии возрастает при уменьше-

нии вязкости и уровня масла в картере и повышении его температуры до преде-

лов, при которых оно не теряет своих смазочных свойств. Наибольшие значе-

ния КПД характерны для редукторов с сухим картером и принудительной по-

дачей масла к рабочим поверхностям. 

Для проектных расчётов рекомендуют следующие значения КПД отдель-

ных механизмов трансмиссии: коробки передач – 0,96…0,98; раздаточной ко-

робки – 0,93…0,97; главной передачи – 0,93…0,97; колёсного редуктора – 

0,96…0,98; карданного шарнира – 0,995. Полный КПД механической трансмис-

сии, равный произведению КПД агрегатов, составляет 0,8…0,95. Меньшие зна-

чения относят к многоосным грузовым автомобилям, бόльшие – к легковым 

неполноприводным. 

Коэффициенты полезного действия гидродинамической, гидрообъёмной 

и электрической трансмиссий изменяются в зависимости от передаточного от-

ношения в широком диапазоне – от нуля до максимальной величины, которая 

несколько ниже, чем у механической трансмиссии. 

Тяговая сила не ведущих колёсах автомобиля.  При  работе  на неуста- 

новившемся режиме мощность, подводимая 

от двигателя к трансмиссии, меньше мощ-

ности на установившемся режиме. Это обу-

словлено динамикой наполнения цилин-

дров воздухом и парами топлива и тепло-

вой инерцией двигателя. Из эксперимен-

тального графика, приведённого на рис. 

1.20, видно, что при работе на неустано-

вившихся режимах уменьшение момента 

двигателя линейно зависит от ускорения 

вращения вала е: 
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Рис. 1.20. Изменение крутящего 

момента двигателя в зависимости 

от ускорения вращения вала 
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Те = Те е е,          (1.66) 

где е – коэффициент, учитывающий ускорение вращения вала двигателя, с2 / рад; 

е = 0,001 … 0,002 с2 / рад. 

При разгоне автомобиля часть момента двигателя затрачивают на разгон 

маховика двигателя и связанных с ним вращающихся деталей: 

Тае = – Jе е,         (1.67) 

где Jе – момент инерции вращающихся частей двигателя и связанных с ним де-

талей; е – угловое ускорение вала двигателя. 

Тяговый момент на ведущих колёсах: 
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где uтр – передаточное число трансмиссии; тр – КПД трансмиссии. 

Тяговая мощность на ведущих колёсах равна произведению тягового мо-

мента Тт на их угловую скорость к, причём к = е / uтр (1.12): 
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Тяговая сила на ведущих колёсах: 
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При установившемся движении с постоянной скоростью е = const, 

0  dtd ee  и: 
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Если двигатель работает при полной подаче топлива (по внешней ско-

ростной характеристике), а движение установившееся, тяговая сила на ведущих 

колёсах оказывается наибольшей для данного режима движения. Такую силу 

называют полной тяговой силой Fт0 и рассчитывают по формуле (1.71). 

В ряде случаев тяговая сила на ведущих колёсах ограничивается сцепле-

нием их с дорогой. Составляют уравнение силового баланса ведущих колёс по 

сцеплению с дорогой. В уравнении (1.31) максимальная продольная реакция 

Rхmax по сцеплению ведущих колёс с дорогой: 

Rхmax = х Rzвщ.         (1.72) 

В выражении (1.72) Rzвщ – суммарная нормальная реакция на все веду-

щие колёса автомобиля; х – коэффициент продольного сцепления ведущих ко-
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лёс с опорной поверхностью. При расчётах предполагают, что коэффициент 

сцепления колёс ведущих мостов одинаковый. 

Максимальный тяговый момент на ведущих колёсах по сцеплению с до-

рогой обозначают Ттmax = Tт. Уравнение силового баланса с учётом принятых  
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обозначений приобретает вид: 
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где Jк.вщ – суммарный момент инерции всех ведущих колёс. 

Из уравнения (1.73) максимальный тяговой момент по сцеплению веду-

щих колёс с дорогой: 

Тт = (x + fc) Rzвщ rд + Jк.вщ к.       (1.74) 

Тяговая сила по сцеплению ведущих колёс: 
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Частные случаи 

1. При установившемся движении V = const, к = const, к = dк / dt = 0: 

Fт  = (x + fc) Rzвщ.        (1.76) 

2. При  установившемся движении по дорогам с высоким коэффициентом 

сцепления  и  малым  коэффициентом  сопротивления качению к = 0 и fc << х, 

fc  0: 

Fт  = x Rzвщ.           (1.77) 

1.5. Силы сопротивления движению автомобиля 

Сила сопротивления качению. Сила сопротивления качению автомоби-

ля равна сумме сил сопротивления качению всех его колёс: 
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где Ffi – сила сопротивления качению i-го колеса; n –число колёс; fi – коэффи-

циент сопротивления качению i-го колеса; Rzi – нормальная реакция, действу-

ющая на i-е колесо; fср – осреднённый коэффициент сопротивления качению;  

Gа – сила тяжести (вес) авто-

мобиля; Gн – нормальная со-

ставляющая силы тяжести (ве-

са) автомобиля;  – угол про-

дольного уклона дороги (рис. 

1.21). 

Коэффициенты сопро-

тивления качению каждого из 

колёс различны из-за разной 

нагрузки, передаваемого мо-

мента, состояния опорной по-

верхности. Так как невозмож-
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Рис. 1.21. Схема сил, действующих на 

автомобиль на уклоне 
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но учесть особенности работы каждого колеса, при расчётах используют осред-

нённое значение коэффициента сопротивления качению, считая его одинако-

вым для всех колёс. 

Осреднённый коэффициент сопротивления качению находят эксперимен-

тально для определённых дорожных условий и шин. При движении по твёрдой 

опорной поверхности общие потери на качение обусловлены следующими при-

чинами: 1) внутренним трением в шинах (гистерезисными потерями); 2) про-

скальзыванием элементов шин по опорной поверхности; 3) присасыванием шин 

к опорной поверхности; 4) аэродинамическим сопротивлением; 5) потерями 

энергии при колебаниях колёс относительно кузова в результате их взаимодей-

ствия с неровностями опорной поверхности; 6) потерями от скольжения колёс, 

установленных со схождением и нагруженных боковыми силами. 

При движении по мягким или грязным опорным поверхностям затрачи-

вают дополнительную работу на деформирование материала опорной поверх-

ности или выдавливание грязи и влаги, находящихся в контакте с колёсами. 

Внутреннее трение в шинах обусловлено межмолекулярным трением в 

резине и механическим трением между покрышками и камерами, покрышками 

и ободьями колёс, а также между резиной и кордом. Это трение является ре-

зультатом всех видов деформаций шин, вызванных в основном нормальной 

нагрузкой. В ведомом режиме на гладкой твёрдой дороге потери на трение у 

шин составляют 90…95 % всех потерь на качение. 

Проскальзывание элементов протектора шин по опорной поверхности 

является следствием деформации шин в тангенциальном направлении в плос-

кости контакта. У ведомых колёс потери на трение при проскальзывании со-

ставляют 5…10 %. При полном скольжении или буксовании потери на трение 

скольжения достигают максимальной величины и являются основными. 

Потери на присасывание шин к опорной поверхности объясняют тем, что 

в момент соприкосновения протектора с опорной поверхностью образуются за-

мкнутые контуры рисунка, из которых выжимается воздух. При выходе этих 

контуров рисунка из контакта с опорной поверхностью на отрыв шин от дороги 

требуется затрата дополнительной энергии. Наличие влаги и грязи на опорной 

поверхности, герметизирующих присасываемые участки, ведёт к росту потерь 

из-за присасывания. 

Аэродинамическое сопротивление обусловлено вентиляционными поте-

рями, вызванными затратами энергии на перемешивание частиц воздуха, кото-

рые увлекаются вращающимися колёсами. Вентиляционные потери возрастают 

при высоких скоростях движения автомобиля. 

Движение автомобиля по неровным дорогам сопровождается непрерыв-

ными ударами колёс об опорную поверхность и колебаниями осей и кузова, в 

результате чего происходит дополнительное рассеивание энергии в шинах, 

амортизаторах и упругих элементах подвесок. В результате действия этих фак-

торов коэффициент сопротивления качению возрастает при движении на изно-

шенном асфальтовом шоссе на 5…10 %, на ровном булыжнике – на 30…50 %, 

на ровной грунтовой дороге – на 10…30 %. 
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При действии на колёса боковых сил 

возникают дополнительные деформации 

шин, приводящие к увеличению гистерезис-

ных потерь. При прямолинейном  движении  

автомобиля  и  отсутствии  внешних боко-

вых сил дополнительные силы сопротивле-

ния качению могут быть обусловлены 

схождением управляемых колёс. Как следует 

из рис. 1.22, относительное увеличение ко-

эффициента сопротивления качению управ-

ляемых колёс f/f0 примерно пропорциональ-

но квадрату угла их схождения с. 

Мощность (кВт), затрачиваемая на 

преодоление сопротивления качению: 

3600

cos

1000

cos

6,3

aacpacpa VGfVGfVF
VFР

f

ff





 ,     (1.79) 

где V и Vа – скорость автомобиля, м / с и км / ч соответственно. 

Сила сопротивления подъёму. При движении на уклонах (подъёмах и 

спусках) силу тяжести (вес) автомобиля Gа можно разложить на две составля-

ющие: Gн и Fi (рис. 1.21). Составляющую силы тяжести Fi называют силой со-

противления подъёму. При малых радиусах кривизны вертикального профиля 

дороги сила сопротивления подъёму является проекцией силы тяжести на 

направление вектора скорости центра масс автомобиля. Радиусы кривизны вер-

тикального профиля дороги, как правило, обычно во много раз больше базы ав-

томобиля, поэтому отрезки дороги, на которых в каждый данный момент вре-

мени находится автомобиль, можно заменить прямолинейными участками, 

имеющими продольный наклон  к горизонтальной поверхности. В этом случае 

сила сопротивления подъёму – составляющая силы тяжести, параллельная 

опорной поверхности дороги и приложенная в центре масс автомобиля на вы-

соте hg: 

Fi = Ga sin,          (1.80) 

где  – угол продольного уклона, град или рад. 

В дорожной технике продольные уклоны задают не в градусах или радиа-

нах, а величиной i, равной: 

B

H
i  ,            (1.81) 

где Н – превышение дороги; В – заложение дороги (рис. 1.21). 
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Как следует из выражения (1.81), уклон численно равен тангенсу угла . 

Его задают в безразмерных величинах, процентах (%) и промилле (‰). Напри-

мер,  уклон  одной и  той же  крутизны  может быть обозначен: i = 0,03; i = 3 %; 

i = 30 ‰. 

Согласно требованиям Строительных норм и правил (СНиП), продольные 

уклоны дорог составляют 0,03…0,07. В особо трудных условиях разрешают 

увеличение  продольного  уклона  не более чем на 0,02. Если учесть, что 0,01 

уклона соответствует 35, то максимальный продольный уклон 0,07…0,09 соот-

ветствует 4,2…5,5. При столь малых значениях угла уклона можно считать, 

что sin   tg = i, и выражение (1.80) приобретает вид: 

Fi = Ga i.            (1.82) 

Сила Fi при движении на подъёме является силой сопротивления подъёму 

и считается положительной, на спуске – движущей силой и считается отрица-

тельной. 

Мощность, затрачиваемую на преодоление сопротивления подъёму 

(кВт), рассчитывают по формуле: 

3600

sin

1000

sin

6,3

aaaa VGVGVF
VFР i

ii





 .       (1.83) 

Сила сопротивления дороги. При движении на негоризонтальных 

участках дороги на автомобиль одновременно действуют сила сопротивления 

качению и сила сопротивления подъёму. По этой причине при расчётах тягово-

скоростных свойств автомобиля целесообразно рассматривать действие этих 

сил совместно. Сумму сил сопротивления качению и подъёму называют силой 

сопротивления дороги. Пользуясь формулами (1.78), (1.80) и (1.82), находят: 

F = Ff  Fi = Ga (fср cos  sin)  Ga (fср  i) =  Ga.      (1.84) 

В формуле (1.84) 

 = fср cos  sin  fср  i      (1.85) 

называют коэффициентом сопротивления дороги. 

Значение коэффициента сопротивления дороги, при котором должны 

быть обеспечены требуемые тягово-скоростные свойства автомобиля, задают в 

техническом задании на его проектирование. 

Частные случаи 

1. Движение по горизонтальной дороге:  = 0, cos = 1, sin = 0 и  = fср. 

2. Движение на подъёме:  = fср cos + sin, то есть  > fср. 

3. Движение на спуске:  = fср cos – sin, то есть  < fср. 

При fср cos > sin  > 0; при fср cos = sin  = 0; при fср cos < sin  < 0. 

Мощность (кВт), затрачиваемая на преодоление сопротивления дороги: 
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360010006,3

aaaa VGVGVF
VFР









 .       (1.86) 

Аэродинамика автомобиля. Аэродинамические силы, действующие на 

автомобиль при взаимодействии с воздушной средой, могут возникать: 

1) при движении автомобиля в неподвижной воздушной среде; 

2) при обтекании неподвижного автомобиля потоком движущегося воз-

духа (ветром); 

3) при движении автомобиля в движущемся потоке воздуха, то есть при 

наличии ветра. 

Элементарные аэродинамические силы, действующие в каждой точке по-

верхности автомобиля, различны по величине и направлению. Совокупность 

названных элементарных сил может быть заменена силой Fw и моментом Тw, 

которые называют полной аэродинамической силой и полным аэродинамиче-

ским моментом: 

Fw = сw q Ав;        (1.87) 

Тw = mw q Ав b.        (1.88) 

В формулах (1.87) и (1.88) сw и mw – безразмерные коэффициенты полной 

аэродинамической силы и полного аэродинамического момента соответствен-

но; q – скоростной напор, кг / (м  с2); Ав – площадь миделя, м2; b – характерный 

линейный размер, м. 

Скоростной напор равен кинетической энергии кубического метра возду-

ха плотностью в, движущегося со скоростью Vw, равной скорости движения 

автомобиля относительно воздушной среды: 

2
в5,0 wVq  .       (1.89) 

Площадь миделя для автомобиля или каждого из звеньев автопоезда рав-

на их лобовой площади – площади проекции на плоскость, перпендикулярную 

продольной оси. 
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С учётом выражения (1.89) 

формулы (1.87) и (1.88) приобрета-

ют вид: 

      2
вв5,0 www VAсF  ;   (1.90) 

    2
вв5,0 www bVAmT  .   (1.91) 

На рис. 1.23 показана схема аэродинамического воздействия на автомо-

биль. Полная аэродинами-ческая сила Fw приложена к автомобилю в точке Сw, 

называемой центром парусности автомобиля. Её можно разложить на три со-

ставляющие, представляющие проекции на оси координат Сх, Су и Cz. 

Проекцию силы Fw на ось Сх называют силой сопротивления воздуха (си-

лой лобового сопротивления): 

2
ввв 5,0 wхwx VAсFF  ,        (1.92) 

где сх – коэффициент лобового сопротивления автомобиля. 

Проекцию силы Fw на ось Су Fwу называют боковой аэродинамической си-

лой: 

2
вв5,0 wywy VAсF  ,       (1.93) 

где су – коэффициент боковой аэродинамической силы. 

Проекцию силы Fw на ось Сz Fwz называют подъёмной аэродинамической 

силой: 

2
вв5,0 wzwz VAсF  ,       (1.94) 

где сz – коэффициент подъёмной аэродинамической силы. 

Полная аэродинамическая Fw действует на автомобиль на расстоянии lм 

от его центра масс С, создавая полный аэродинамический момент Тw, который 

может быть представлен в виде 3-х составляющих: момента относительно оси 

Сх Тwх – аэродинамического момента крена; момента относительно Су Тwу – 

аэродинамического опрокидывающего момента и момента относительно Сz Тwz – 

аэродинамического поворачивающего момента. 

Названные моменты рассчитывают по формулам: 

2
вв5,0 wxwx ВVAmT  ;      (1.95) 

2
вв5,0 wywy LVAmT  ;      (1.96) 

2
вв5,0 wzwz BVAmT  ,      (1.97) 

где mx, my и mz – коэффициенты момента крена, опрокидывающего и поворачи-

вающего моментов соответственно; В – колея автомобиля; L – база автомобиля. 

Рис. 1.23. Схема аэродинамического 

воздействия на автомобиль 
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Коэффициенты сх, су, сz, mx, my, mz 

определяют экспериментальным путём 

при продувке моделей автомобилей (реже 

автомобилей в натуральную величину) в 

аэродинамических трубах. 

На тягово-скоростные свойства ока-

зывают влияние силы Fв, Fwz и момент Тwу. 

Сила сопротивления воздуха Fв может 

быть представлена несколькими состав-

ляющими: 

 сопротивление формы, или лобовое 

сопротивление, составляет 50…60% Fв. 

Оно обусловлено разностью давлений воздуха спереди и сзади движущегося 

автомобиля, так как впереди создаётся зона повышенного давления, сзади – зо-

на разрежения, вызванного завихрениями воздуха (рис. 1.24); 

 внутреннее сопротивление (10…15% Fв), создаваемое потоками воздуха, 

проходящими внутри автомобиля для охлаждения двигателя, вентиляции и 

обогрева кузова; 

 сопротивление поверхностного трения (5…10 % Fв), вызываемое силами 

вязкости пограничного слоя воздуха, движущегося у поверхности автомобиля, 

и зависящее от размера и шероховатости этой поверхности; 

 дополнительное сопротивление (10…15% Fв), создаваемое различными 

выступающими частями: фарами, указателями поворота, зеркалами заднего ви-

да, щётками стеклоочистителя, ручками, регистрационными знаками, антенна-

ми и др.; 

 индуктивное сопротивление (5…10% Fв), вызываемое взаимодействием 

составляющих полной аэродинамической силы. 

При расчёте силы сопротивления воздуха коэффициент лобового сопро-

тивления принимают в следующих пределах: 

 легковые автомобили 0,26…0,38; 

 автобусы: 

 капотной компоновки 0,75…0,9; 

 вагонной компоновки городские 0,7…0,8; 

 вагонной компоновки междугородные 0,5…0,6; 

 грузовые автомобили: 

 бортовые 0,7…0,95; 

 с кузовом фургон 0,45…0,65; 

 автопоезда 1,4…1,55. 

Плотность воздуха по ГОСТ 4401 – 81 на уровне моря в = 1,225 кг / м3. 

Площадь миделя («миделева сечения») определяют из технической доку-

ментации, а при её отсутствии рассчитывают по приближённым формулам: 

 для всех видов автомобилей Ав =  Bг Нг; 

 для грузовых автомобилей Ав = BНг, 

 
- 

+ 

+ 

 
 

Рис. 1.24. Распределение давления 

воздуха по поверхности движущегося 

грузового автомобиля: 

+ избыточное давление; 

– разрежение 
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где  – коэффициент полноты сечения 

(для легковых – 0,75…0,8; для грузовых 

с бортовой платформой – 0,7…0,8; для 

грузовых с кузовом фургон и автобусов 

– 0,8…0,95); Bг – габаритная ширина; Нг 

– габаритная высота; В – колея. 

При наличии ветра скорость Vw 

равна геометрической сумме скоростей 

автомобиля V и ветра Vв (рис. 1.25): 

 

 

вв
2

в
2 cos2  VVVVVw ,      (1.98) 

где в – угол между направлением ветра и продольной осью 1–1 автомобиля. 

При встречном ветре в = 0 и Vw = V + Vв, при попутном в = 180о и Vw = V – Vв. 

В расчётах тягово-скоростных свойств автомобиля довольно часто ис-

пользуют не коэффициент лобового сопротивления сх, а коэффициент сопро-

тивления воздуха kв = 0,5 сх в = 0,61 сх (Н  с2 / м4). Соответственно выражение 

для силы сопротивления воздуха приобретает вид: 

2
ввв wVAkF  .        (1.99) 

Для   удобства   сравнительной   оценки   аэродинамических  качеств раз-

личных   автомобилей   часто   используют   фактор  обтекаемости (Н  с2 / м2) 

W = kв Aв= 0,5 сх в Aв. Тогда 

2
в wWVF  .        (1.100) 

У автопоездов коэффициент сопротивления воздуха на 15…30% больше, 

чем у одиночных грузовых автомобилей. Это объясняют мощными завихрени-

ями воздуха в промежутках между звеньями и дополнительной площадью из-

быточного лобового давления воздуха на передние стенки прицепных звеньев. 

Снижения мощности, затрачиваемой на преодоление сопротивления воздуха 

автопоездов, достигают за счёт уменьшения длины сцепной зоны между тяга-

чом и прицепными звеньями, а также применения дополнительных устройств, 

организующих оптимальное прохождение воздушных потоков (обтекателей на 

крыше тягача, гибких оболочек между тягачом и прицепным звеном). 

Мощность, затрачиваемая на преодоление сопротивления воздуха (кВт): 

100010002000

33
вв

3
вв

в
wwwx WVVAkVAc

Р 


 ,     (1.101) 

где Vw, м / с. 

Сила сопротивления поступательному разгону. Сила сопротивления 

разгону при поступательном движении автомобиля численно равна силе его 
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Рис. 1.25. Схема определения 

скорости Vw 
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инерции. Она является результатом противодействия массы автомобиля изме-

нению скорости его движения: 

aaa am
dt

dV
mFах  ,     (1.102) 

где   mа  –  масса  автомобиля;  V  –  скорость  его  поступательного  движения; 

аа = dV / dt – ускорение поступательного движения автомобиля. 

Сила взаимодействия в сцепном устройстве. Для различных звеньев 

автопоезда силы взаимодействия могут иметь различное направление и значе-

ние. Для тягача сила Fс является силой сопротивления движению, для прицепа 

или полуприцепа – движущий силой. Если за прицепом или полуприцепом рас-

полагается ещё одно прицепное звено, то сила взаимодействия в сцепном 

устройстве для первого прицепа или полуприцепа будет силой сопротивления 

движению, для заднего – движущей силой. 

В общем случае сцепное устройство 

(дышло прицепа) установлено не горизонтально, 

а под углом  (рис. 1.26) к плоскости дороги. Си-

ла Fс в сцепном устройстве может быть представ-

лена в виде продольной Fсх и нормальной Fcz со-

ставляющих: 

Fсх = Fс cos;   Fcz = Fс sin.      (1.103) 

Продольную составляющую силы взаимо-

действия в сцепном устройстве Fcx называют силой сопротивления прицепа. 

Она равна сумме сил сопротивления: качению прицепа; подъёму прицепа; воз-

духа, действующего на прицеп; разгону поступательно движущихся и вращаю-

щихся частей прицепа. Названные силы рассчитывают по тем же формулам, что 

и соответствующие силы сопротивления автомобиля-тягача, только вместо си-

лы тяжести Gа следует подставлять силу тяжести прицепа Gпр, а вместо массы 

mа – массу mпр прицепа, вместо коэффициента сопротивления воздуха kв – ко-

эффициент сопротивления воздуха прицепа kв.пр = (0,15…0,3) kв. Таким обра-

зом: 

пр.д

пркпрк

прпр
2

првпрвпрпрср sincos
r

J
аmVАkGGfF

..

w..cx


 ,   (1.104) 

где для колёс прицепа: Jк.пр – суммарный момент инерции; к.пр – угловое 

ускорение; rд.пр – динамический радиус. 
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Рис. 1.26. Схема сил в 

сцепном устройстве 
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1.6. Силы и моменты, действующие на автомобиль при прямолинейном 

движении 

Под общим случаем движения понимают разгон сочленённого автотранс-

портного средства (автопоезда) на уклоне (подъёме или спуске). При разгоне 

необходимо учесть инерционные силы и моменты, действующие на поступа-

тельно движущиеся и вращающиеся составные части автомобиля. При расчёте 

уравнений движения тягача и прицепа (полуприцепа) следует учитывать силы 

взаимодействия в сцепном устройстве. Движение на уклонах предполагает учёт 

действия составляющих сил тяжести, направленных перпендикулярно и парал-

лельно опорной поверхности дороги. Схему сил и моментов составляют от-

дельно для тягача и прицепных звеньев (прицепов или полуприцепов). При 

этом принимают допущение, что автопоезд симметричен относительно про-

дольной плоскости, а дорожное покрытие одинаковое под всеми колёсами. Эти 

предположения позволяют вместо пространственной схемы использовать плос-

кую. 
 

 
 

Рис. 1.27. Силы и моменты, действующие на автомобиль в общем случае движения: 

1fТ , 
2fТ  – моменты сопротивления качению передних и задних колёс соответственно 

 

Схема сил и моментов, действующих на автомобиль-тягач с задними ве-

дущими и передними ведомыми колёсами, показана на рис. 1.27. Все силовые 

факторы, действующие на автомобиль, можно разделить на три группы: 

 движущие автомобиль; 

 создающие сопротивление движению; 
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 нормальные к направлению движения. 

Уравнение движения автомобиля. При составлении уравнения движе-

ния рассматривают соотношения между движущими силами и силами сопро-

тивления движению. 

Движущей силой является суммарная продольная реакция на задние ве-

дущие колёса 2xR , вычисляемая по формуле (1.31). Подставив в формулу 

(1.31) выражение (1.68) для тягового момента, получают: 

 
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к2к
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 ,    (1.105) 

где 2zR  – суммарная нормальная реакция на задние ведущие колёса автомоби-

ля; 2кJ  – суммарный момент инерции задних колёс автомобиля. 

Группу сил сопротивления движению составляют: суммарная продольная 

реакция на передние ведомые колёса 1xR ; сила сопротивления подъёму Fi; си-

ла сопротивления воздуха Fв; сила сопротивления поступательному разгону ав-

томобиля Fax; продольная сила в сцепном устройстве Fсх. 

Суммарная продольная реакция на передние ведомые колёса: 

д

к1к
11c1

r

J
RfR zx


 ,        (1.106) 

где 1zR  – суммарная нормальная реакция на передние ведомые колёса автомо-

биля; 1кJ  – суммарный момент инерции передних колёс автомобиля. 

Силы Fi, Fв и Fах вычисляют по формулам (1.80), (1.92) и (1.102) соответ-

ственно. Сумма всех сил, направленных по оси Сх, параллельной опорной по-

верхности дороги, должна удовлетворять условию Х = 0, то есть: 

0cв12  xaxixx FFFFRR .      (1.107) 

После подстановки в уравнение (1.107) выражений для входящих в него 

сил и реакций, получают: 
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    (1.108) 

Выполняют следующие преобразования: 
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В уравнении (1.109) Ff – сила сопротивления качению автомобиля. Влия-

нием подъёмной аэродинамической силы Fwz и нормальной составляющей силы 

в сцепном устройстве Fcz в виду их малости пренебрегают. 

Находят сумму: 

д

кк

д
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д

к1к

r

J

r

J

r

J 
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


,        (1.110) 

где 2к1кк JJJ   – суммарный момент инерции всех колёс автомобиля. 

Суммируют все силы, вызванные неустановившимся движением автомо-

биля: 
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Выражают угловые ускорения е и к через ускорение поступательного 

разгона аа по формулам (1.12) и (1.16) и подставляют в уравнение (1.111). По-

лучают: 

 
a

eee
Fam

rrm

J

rrm

иJT
am 











 



 aa

кдa

к

кдa

тр
2
тр

aa 1 .     (1.112) 

В формуле (1.112) Fа – сила сопротивления разгону,  – коэффициент 

учёта вращающихся масс, рассчитываемый по формуле: 
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Вводят обозначения: 
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J
 ,          (1.115) 

имея в виду, что итр = ик ид и0. Получают: 

2
2
д

2
к11  ии .         (1.116) 

Как показали исследования, для большинства автомобилей 1 = 0,03…0,05; 

2 = 0,04…0,06. Этими данными следует пользоваться при расчётах тягово-

скоростных свойств вновь создаваемых автомобилей. 

Согласно уравнению (1.71), с
c еTk  итр тр / rд = Fт0 – полная тяговая сила на 

ведущих колёсах. 
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С учётом выполненных преобразований уравнение (1.108) приобретает 

вид: 

Fт0 – Ff – Fi – Fв – Fa – Fcx = Fт0 – F – Fв – Fa – Fcx = 0.      (1.117) 

Уравнение (1.117) называют уравнением движения автомобиля, а выра-

жение 

0

5,0sincos

сaa
2

вва

д

тртр
c

c

сaa
2

ввааср

д

тртр
c

c









хw

e

хwх

e

FamVAkG
r

иТk

FamVAсGGf
r

иТk

    (1.118) 

– уравнением движения автомобиля в развёрнутом виде. 

Если  силу  сопротивления разгону перенести в левую часть уравнения  
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(1.117), можно получить дифференциальное уравнение движения автомобиля: 

xFFFF
dt

dV
mam cв0тaaa   ,       (1.119) 

и его выражение в развёрнутом виде: 
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Условия возможности движения автомобиля. Из выражений (1.118) и 

(1.120) видно, что предельным состоянием автомобиля-тягача, когда его дви-

жение ещё продолжается с постоянной скоростью, является равенство нулю 

ускорения разгона аа (аа = dV / dt) = 0. 

Первое условие состоит в том, чтобы полная тяговая сила на ведущих ко-

лёсах была больше суммы сил сопротивления движению. Его называют услови-

ем движения по преодолению сил сопротивления: 
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Второе условие заключается в том, чтобы полная тяговая сила на веду-

щих колёсах могла быть реализована без их буксования. Оно носит название 

условия движения по сцеплению ведущих колёс с дорогой. Согласно уравнению 

(1.77), сила сцепления задних ведущих колёс с дорогой 2т zх RF   и 
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Оба условия имеют вид двойного неравенства: 
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Нормальные реакции опорной поверхности. При расчёте нормальных  

реакций, действующих на колёса ав-

томобиля со стороны опорной поверх-

ности дороги, учитывают действие 

нормальных сил: 1)   нормальной   со-

ставляющей    силы   тяжести  Gн;      

2) подъёмной аэродинамической силы 

Fwz; 3) нормальной составляющей в 

сцепном устройстве Fcz. Также на ве-

личины нормальных реакций оказы-

вают влияние силы и моменты, при-

ложенные в продольной плоскости. 
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Рис. 1.28. Момент сопротивления 

качению, действующий на колесо 
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Как ранее установлено, нормальная реакция приложена к колесу не под 

осью, а смещена от оси колеса на величину аш (рис. 1.28, а). Рассматривая дей-

ствие на автомобиль всех внешних сил и моментов, удобнее считать, что нор-

мальные реакции приложены непосредственно под осями колёс (рис. 1.28, б). 

Это положение можно принять, если параллельный перенос нормальных реак-

ций уравновесить моментами: 

Tf = аш Rz,         (1.124) 

называемыми моментами сопротивления качению колёс. 

Для нахождения нормальных реакций дороги на передние 1zR  и задние 

2zR  колёса автомобиля составляют уравнения моментов относительно точек 

О1 и О2 (рис. 1.27), представляющих центры площадей контакта шин с опорной 

поверхностью передних и задних колёс: 
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В уравнениях (1.125) и (1.126) складывают моменты сопротивления каче-

нию передних и задних колёс  1fТ ff ТТ  2  и получают суммарный мо-

мент сопротивления качению всех колёс автомобиля. Решают уравнение 

(1.125) относительно 1zR , уравнение (1.126) относительно 2zR  и получают 

выражения динамических нормальных реакций, действующих на колёса осей, 

при движении: 
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Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль движется на подъёме. В этом случае Fc = Fcx =  

= Fcz = 0: 
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2. Одиночный  автомобиль  движется  на  подъёме  с  небольшой  скоро-

стью  (Va < 100 км / ч). При этом Fc = Fcx = Fcz = 0; Fwz = Twy = 0: 
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3. Одиночный автомобиль движется на подъёме с постоянной и неболь-

шой скоростью. В данном случае Fc = Fcx = Fcz = 0; Fwz = Twy = 0; Fax = ma aa = 0: 

L

hFhFTbG
R

gif

z

ввн

1
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 ;       (1.133) 

L

hFhFTаG
R
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z

ввн

2


 .       (1.134) 

4. Одиночный автомобиль стоит неподвижно на горизонтальной поверх-

ности. Нормальные реакции в этом случае называют статическими: 

L

bG
GRz

a
1a

ст
1  ;        (1.135) 

L

aG
GRz

a
2a

ст
2  .        (1.136) 

Отношения динамических нормальных реакций на колёса одной из осей к 

статическим (осевым нагрузкам 1aG  и 2aG ) называют коэффициентами измене-

ния нормальных реакций: 
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 .        (1.138) 

В табл. 1.3. приведены значения коэффициентов изменения нормальных 

реакций для различных условий движения автомобиля. 

Таблица 1.3 

Значения коэффициентов изменения нормальных реакций 

Условия движения 
Коэффициенты 

1Rm  2Rm  

Разгон с максимальным ускорением 0,85 … 0,9 1,05 … 1,12 

Преодоление предельных подъёмов автомобилем:   

легковым 0,75 … 0,8 1,08 … 1,12 

грузовым 0,85 … 0,9 1,05 … 1,1 

повышенной проходимости 0,4 … 0,6 1,18 … 1,22 

Торможение с максимальной интенсивностью 1,2 … 1,4 0,65 … 0,75 

Торможение на спуске 1,4 … 1,6 0,45 … 0,55 
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Расчёт нормальных реакций, действующих на передние и задние колёса 
двухосного автомобиля-тягача, когда тяговая сила на его ведущих колёсах 
ограничивается сцеплением с опорной поверхностью, выполняют для следую-
щих компоновочных схем: 1) задние колёса ведущие, передние – ведомые; 2) 
передние колёса ведущие, задние – ведомые; 3) все колёса ведущие. 

Для упрощения записей осреднённый коэффициент сопротивления каче-
нию в последующих расчётах приводят без индекса (fср = f). 

Неполноприводный автомобиль 4  2 с задними ведущими колёсами 
Согласно уравнениям (1.107) и (1.72), с учётом выражения (1.16), про-

дольные реакции: 

 на передние колёса 

кд

a1к
1

д

к1к
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rr

aJ
R f

r

J
R fR zzx





 ; 

 на задние колёса 22 zхx R R  . 

Составляют два уравнения с двумя неизвестными 1zR  и 2zR : 

 сумму проекций всех сил на ось Сz 

Z = 0; 0cн21  zwzzz FGFRR ,       (1.139) 

откуда 

1cн2 zzwzz RFFGR  ;        (1.140) 

 сумму моментов всех сил относительно центра масс (точки C) 

ТC = 0; 

 
    .0ccccм

вв222111
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zgxwywz
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     (1.141) 

После подстановки в уравнение (1.141) приведённых выше выражений 

для 1хR , 2хR  и 2zR , по формуле (1.140), получают: 
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    (1.142) 

В уравнении (1.142), согласно (1.124) и (1.139): 

    дcн21ш21 rFFGfRRaTT zwzzzff  .     (1.143) 

С учётом (1.143) уравнение (1.142) приобретает вид: 
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 56 

Имея в виду, что   LRbaR zz 11  , получают: 
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][
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 (1.145) 

откуда 
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   (1.146) 

После подстановки выражения 1zR , по формуле (1.146), в уравнение 

(1.140) получают: 
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   (1.147) 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль движется на подъёме. При этом Fc = Fcx = Fcz = 0: 
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2. Одиночный автомобиль движется на подъёме с малой скоростью. В 

этом случае Fc = Fcx = Fcz = 0 и Fв = Fwz = Twy  0: 
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  
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3. Одиночный автомобиль движется на подъёме с постоянной малой ско-

ростью.  В  данной  случае  Fc = Fcx = Fcz = 0; Fв = Fwz = Twy  0  и аа = 0, так как 

V = const: 
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4. Одиночный автомобиль движется на подъёме с постоянной малой ско-

ростью по дороге с твёрдой опорной поверхностью в хорошем состоянии. В 

этом случае Fc = Fcx = Fcz = 0; Fв = Fwz = Twy  0; аа = 0 и f  0, так как f << х: 
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5. Одиночный автомобиль движется на горизонтальной дороге с постоянной 

малой скоростью, причём опорная поверхность твёрдая и в хорошем состоянии. 

При  этом   Fc = Fcx = Fcz = 0;   =  0  и Gн = Ga cos = Ga; Fв = Fwz = Twy  0; аа = 0  и 

f  0: 
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hL
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z
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 a
2 .       (1.157) 

Неполноприводный автомобиль 4  2 с передними ведущими колёсами 

Согласно уравнениям (1.107) и (1.72), с учётом выражения (1.16), про-

дольные реакции на передние колёса 11 zxx RR  ; на задние колёса 

кд

а2к
22

rr

аJ
RfR zx


 , причём 01  xR , 02  xR . 

Сумму проекций всех сил на ось Сz записывают в виде уравнений (1.139) 

и (1.140). 
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Сумма моментов всех сил относительно центра масс (точки C): 

ТC = 0; 

 
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Подставив в уравнение (1.158) приведённые выше выражения для 1xR  и 

2xR , а также 2zR , по формуле (1.140), получают: 
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    (1.159) 

После замены в уравнении (1.159) 21 ff ТТ  , по формуле (1.143), и с 

учётом того, что а + b = L, получают: 
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    (1.160) 

После некоторых преобразований уравнение (1.160) приобретает вид: 
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откуда 
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Подставив выражение (1.162) в формулу (1.140), получают: 
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Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль движется на подъёме. При этом Fc = Fcx = Fcz = 0: 
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2. Одиночный автомобиль движется на подъёме с малой скоростью. В 

этом случае Fc = Fcx = Fcz = 0 и Fв = Fwz = Twy  0: 
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3. Одиночный  автомобиль  движется на  подъёме с постоянной малой 

скоростью.  В  данном  случае  Fc = Fcx = Fcz =  0;  Fв = Fwz = Twy  0 и аа = 0 при 

V = const: 
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4. Одиночный автомобиль движется на подъёме с постоянной малой ско-

ростью по дороге с твёрдой опорной поверхностью в хорошем состоянии. В 

этом случае Fc = Fcx = Fcz = 0; Fв = Fwz = Twy  0; аа = 0 и f  0, так как f << х: 
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5. Одиночный автомобиль движется на горизонтальной дороге с постоян-

ной малой скоростью, причём опорная поверхность твёрдая и в хорошем состо-
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янии. При этом Fc = Fcx = Fcz = 0;  = 0 и Gн = Ga cos = Ga; Fв = Fwz = Twy  0; аа 

= 0 и f  0: 
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Двухосный полноприводный автомобиль 4  4 

Согласно уравнению (1.72), продольные реакции на передние и задние 

колёса 11 zxx RR   и 22 zxx RR  , причём 01  xR  и 02  xR . 

Сумма проекций всех сил на ось Сz выражена уравнениями (1.139) и 

(1.140). 

Сумма моментов всех сил относительно точки С: 

ТС = 0; 

 
    .0ccccм

вв222111





bbFhhFTlF

hhFТhRbRThRaR

zgxwywz

gfgxzfgxz
    (1.174) 

После подстановки в уравнение (1.174) выражений для 1xR ; 2xR  и 

2zR , по формуле (1.140), получают следующее уравнение: 

 

   
    .0ccccм

вв1cн

1cн111

2







bbFhhFTlF

hhFТhRhFFG

bRbFFGТhRaR

zgxwywz

gfgzхgzwzх

zzwzfgzxz

    (1.175) 

С учётом того, что а + b = L и   дcн21 rFFGfТТ xwzff  , по фор-

муле (1.143), уравнение (1.175) приобретает вид: 

   

   
    .0cccc

мввcн

cндcн1







bbFhhF

TlFhhFhFFG

bFFGrFFGfLR

zgx

wywzggzwzх

zwzzwzz

     (1.176) 

Тогда 

    
   ,ccccм

ввн1

bbFhhFTlF

hhFfrhb FFGLR

zgxwywz

gggxczwzz




     (1.177) 

откуда 

    

   
.

ccccм

ввдcн

1

L

bbFhhFTlF

L

hhFfrhbFFG
R

zgxwywz

ggxzwz

z






     (1.178) 
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После подстановки выражения 1zR , по формуле (1.178), в уравнение 

(1.140) получают: 

    

   
.

ccccм

ввдcн

2

L

bbFhhFTlF

L

hhFfrhaFFG
R

zgxwywz

ggxzwz

z






     (1.179) 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль движется на подъёме. При этом Fc = Fcx = Fcz = 0: 

    
L

TlFhhFfrhbFG
R

wywzggxwz

z




мввдн

1 ;     (1.180) 

    
L

TlFhhFfrhaFG
R

wywzggxwz

z




мввдн

2 .    (1.181) 

2. Одиночный автомобиль движется на подъёме с малой скоростью. В 

этом случае Fc = Fcx = Fcz = 0 и Fв = Fwz = Twy  0: 

 
L

frhbG
R

gx

z

дн

1


 ;       (1.182) 

 
L

frhaG
R

gx

z

дн

2


 .       (1.183) 

3. Одиночный автомобиль движется на подъёме с малой скоростью по 

дороге с твёрдой опорной поверхностью в хорошем состоянии. В этом случае 

Fc = Fcx = Fcz = 0; Fв = Fwz = Twy  0; f  0 при f << х: 

 
L

hbG
R

gx

z




н

1 ;        (1.184) 

 
L

haG
R

gx

z




н

2 .        (1.185) 

4. Одиночный автомобиль движется на горизонтальной дороге с малой 

скоростью, причём опорная поверхностью твёрдая и в хорошем состоянии. При 

этом  Fc = Fcx = Fcz = 0;  = 0 и Gн = Ga cos = Ga; Fв = Fwz = Twy  0 и f  0: 

 
L

hbG
R

gx

z




a

1 ;        (1.186) 

 
L

haG
R

gx

z




а

2 .        (1.187) 
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1.7. Характеристики тягово-скоростных свойств автомобиля 

Решение уравнения движения позволяет получить характеристики и па-

раметры для оценки тягово-скоростных свойств автомобиля. К ним относят 

уравнения силового и мощностного балансов, динамическую характеристику, 

ускорения, время и путь разгона автомобиля. Названные характеристики могут 

быть рассчитаны графическим и аналитическим методами. 

Графические методы позволяют использовать в качестве входных харак-

теристик внешние скоростные характеристики реальных автомобильных двига-

телей, что обеспечивает высокую точность и достоверность результатов расчё-

та. Они также обладают хорошей наглядностью и приспособлены для проведе-

ния анализа влияния на тягово-скоростные свойства конструктивных парамет-

ров и условий движения. Недостатками графических методов являются гро-

моздкость, а в отдельных случаях даже невозможность получения необходимых 

результатов. 

Главный недостаток аналитических методов – в отсутствии точных ана-

литических описаний внешних скоростных характеристик двигателей, что 

неизбежно снижает достоверность результатов расчёта. Точная аппроксимация 

внешних скоростных характеристик приводит к необходимости использования 

сложных и громоздких расчётных формул, которые могут быть решены только 

с использованием современных электронных средств вычислительной техники. 

В настоящее время в теории автомобиля используют оба метода решения 

уравнений движения. 

Силовой (тяговый) баланс автомобиля. Уравнение (1.117) переписы-

вают в следующем виде: 

Fт0 = F + Fв + Fa + Fcx.       (1.188) 

Уравнение (1.188), показывающее, как распределяется полная тяговая си-

ла на ведущих колёсах автомобиля по отдельным видам сопротивления движе-

нию, называют силовым (тяговым) балансом автомобиля. 

Силовой баланс в развёрнутом виде имеет вид: 

xw

e
FamWVG

r

иТk
caa

2
a

д

тртр
c

c



.      (1.189) 

Зависимость составляющих силового баланса от скорости движения ав-

томобиля называют графиком силового баланса (рис. 1.29). Левую часть сило-

вого баланса, показывающую зависимость полной тяговой силы от скорости 

движения, называют тяговой характеристикой. 

Передаточное число трансмиссии равно произведению передаточных чи-

сел входящих в неё агрегатов – коробки передач ик, дополнительной передачи 

ид, главной передачи и0. С учётом этого полную тяговую силу рассчитывают по  
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формуле: 

д

тр0дк
c

c

0т
r

иииТk
F

e 
 .         (1.190) 

Значения момента двигателя c
eТ  берут с внешней скоростной характери-

стики и умножают на коэффициент коррекции kс (1.57). КПД трансмиссии бе-

рут из справочников или определяют расчётным путём как произведение КПД 

её агрегатов. Динамический радиус ведущих колёс rд принимают равным ста-

тическому радиусу rст, численные значения которого приведены в соответству-

ющих ГОСТах на автомобильные шины. 

Согласно (1.12), скорость автомо-

биля рассчитывают при различных зна-

чениях угловой скорости вала двигателя 

по формуле: 

               
0дк

к

иии

r
V e .      (1.191) 

Радиус качения rк для шин диаго-

нальной и радиальной конструкции нахо-

дят по выражениям (1.8). 

Тяговую характеристику строят на 

всех передачах коробки передач и на 

высшей передаче дополнительной короб-

ки передач, если она имеется в трансмис-

сии, а также при наибольшем общем пе-

редаточном числе трансмиссии, получае-

мом при включении I передачи коробки 

передач и низшей передачи дополнитель-

ной коробки. 

Одному и тому же диапазону угло-

вых скоростей вала двигателя еmin…еmax соответствуют  разные  длины отрезков 

на оси скоростей  на различных передачах  коробки передач, и они обратно 

пропорциональны  передаточным числам коробки передач: VI/VII = икII/икI, 

VII/VIII = икIII/икII и т.д. 

На этот же график наносят кривые зависимости сил сопротивления дви-

жению от скорости. Сила сопротивления воздуха Fв зависит от квадрата ско-

рости Vw (1.92). При построении графика силового баланса считают, что воз-

душная среда неподвижна, то есть ветер отсутствует (Vв = 0), поэтому Vw = V – 

скорости движения автомобиля. 

Сила сопротивления дороги (1.84) может быть построена при различных 

коэффициентах сопротивления . На рис. 1.29 силовой баланс построен при 

двух различных сопротивлениях дороги, причём 2 > 1. На график обязатель-

 

V2 V2max V1 V1max 

V 

F 

Fт 

Fт0I 

Fт0II 

Fт0III 

Fт0IV 

FтIV 

F2 + Fв 

F1 + Fв 

eIV 
emax emin eIII 

eII 

eI 

 
 

Рис. 1.29. Силовой баланс автомобиля 



 64 

но наносят кривую F для случая движения по горизонтальной дороге, когда, 

согласно (1.85),  = f. Коэффициент сопротивления качению зависит от скоро-

сти движения: для шин легковых автомобилей – от квадрата скорости (1.38), 

для шин грузовых автомобилей – от скорости в первой степени (1.39). 

На график силового баланса наносят сумму сил сопротивления дороги и 

воздуха F + Fв, остальные силы сопротивления могут быть определены графи-

чески. Ординаты кривой суммарного сопротивления движению определяют тя-

говую силу Fт, необходимую для равномерного движения в заданных нагрузоч-

ных и дорожных условиях. Эту силу обеспечивают соответствующим регули-

рованием подачи топлива в двигатель или изменением передаточного числа 

трансмиссии. 

Если Fт0 > F + Fв, то для равномерного движения со скоростью V1 по до-

роге с коэффициентом сопротивления 1 на IV передаче подачу топлива нужно 

уменьшить настолько, чтобы пунктирная кривая FтIV, снизившись, пересекла 

кривую в1 FF   на ординате, соответствующей этой скорости. 

При движении со скоростью V1 на IV передаче при полной подаче топли-

ва в двигатель будет иметься запас тяговой силы: 

 в10тз FFFF   ,        (1.192) 

который может быть использован для преодоления повышенного сопротивления 

дороги 11   ( 11   FF ), буксирования прицепа (Fcx > 0) без снижения скоро-

сти или на разгон автомобиля (Fа > 0). 

По мере повышения скорости запас тяговой силы F3 уменьшается, и, ко-

гда   01в0т  FFF , скорость достигает максимальной величины V1max, при 

этом аа = 0 и Fa =  ma aa = 0. Если кривая Fт0 проходит ниже кривой в1 FF  , 

то автомобиль движется замедленно, так как  в10т FFF   , при этом Fa < 0 и 

aa < 0, что означает замедление. 

При движении по дороге с коэффициентом сопротивления 2 

  IV0тв2  FFF  , поэтому необходимо включить III передачу с бόльшим пере-

даточным числом. На III передаче автомобиль будет двигаться с максимальной 

скоростью V2max. 

Полная тяговая сила на ведущих колёсах может быть ограничена силой 

их сцепления. Уравнение силового баланса автомобиля по сцеплению ведущих 

колёс  с  опорной поверхностью рассчитывают для трёх компоновочных схем: 

1) задние колёса ведущие, передние – ведомые; 2) передние колёса ведущие, 

задние – ведомые; 3) все колёса ведущие. 

Неполноприводный автомобиль 4  2 с задними ведущими колёсами 

Уравнение силового баланса имеет вид: 

axif FFFFF  в12т ,        (1.193) 
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где 2тF  – тяговая сила на задних ведущих колёсах; 1fF  – сила сопротивления 

качению передних ведомых колёс. 

Согласно (1.77) и (1.78), 22т zх RF  ; 11 zf R fF  , и уравнение (1.193) 

приобретает вид: 

axizzх FFFR fR  в12 .       (1.194) 

Если пренебречь влиянием аэродинамических сил и момента на величины 

нормальных реакций, то входящие в уравнение (1.194) нормальные реакции 

1zR  и 2zR  можно рассчитать по формулам (1.152) и (1.153), а силы Fi, Fв и Fах 

– по формулам (1.80), (1.100) и (1.102). Сделав подстановку названных реакций 

и сил в уравнение (1.194), получают уравнение силового баланса в развёрнутом 

виде: 

  
 

 
 

.sin aa
2

a

дндн
amWVG

hfL

frhbfG

hfL

rhfaG
w

gx

gx

gx

gx










     (1.195) 

Неполноприводный автомобиль 4  2 с передними ведущими колёсами 

Уравнение силового баланса: 

axif FFFFF  в21т ,       (1.196) 

где 1тF  – тяговая сила на передних ведущих колёсах; 2fF  – сила сопротивле-

ния качению задних ведомых колёс. 

По формуле (1.77), 11т zх RF  ; по формуле (1.78), 22 zf RfF  . Тогда 

axizzх FFFR fR  в21 .       (1.197) 

Без учёта действия аэродинамических сил и момента нормальные реакции 

1zR  и 2zR  рассчитывают для переднеприводного автомобиля по формулам 

(1.168) и (1.169), силы Fi, Fв и Fax – по формулам (1.80), (1.100) и (1.102). После 

их подстановки в уравнение (1.197) получают уравнение силового баланса в 

развёрнутом виде: 

  
 

 
  aa

2
a

дндн
sin amWVG

hfL

frhafG

hfL

rhfbG
w

gx

gx

gx

gx










.     (1.198) 

Двухосный полноприводный автомобиль 4  4 

Уравнение силового баланса: 

axi FFFF  вт ,        (1.199) 

где Fт – тяговая сила по сцеплению всех колёс автомобиля. 

По формуле (1.77): 

   cosa21т GRRF хzzх .       (1.200) 
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Формула (1.200) получена без учёта влияния подъёмной аэродинамиче-

ской силы на нормальные реакции 1zR  и 2zR . После подстановки в уравнение 

(1.199) значений входящих в неё сил, по формулам (1.200), (1.80), (1.100) и 

(1.102), получают уравнение силового баланса в развёрнутом виде: 

aa
2

aa sincos amWVGG wх   .     (1.201) 

При расчёте силы сопротивления разгону коэффициент учёта вращаю-

щихся масс   1, так как влияние на него моментов инерции ведомых колёс 

1кJ  или 2кJ  обычно не превышают 2…3 %. 

При заданном значении х рассчитывают тяговую силу по сцеплению ве-

дущих колёс с дорогой и наносят её на график в виде прямой горизонтальной 

линии, условно считая, что х не зависит от скорости. При V  V2 Fт0  Fт и 

движение автомобиля возможно, при V < V2 Fт0 > Fт – движение невозможно 

из-за буксования ведущих колёс. Для обеспечения движения на I передаче со 

скоростями, меньшими V2, необходимо уменьшить подачу топлива в двигатель 

таким образом, чтобы FтI = Fт. При точных расчётах следует учитывать изме-

нение коэффициентов х и f в зависимости от скорости движения по формулам 

(1.46), (1.38) и (1.39). 

В уравнении силового баланса (1.188) все силы сопротивления движению 

имеют знак «+», что соответствует разгону на подъёме, когда силы Fi и Fа яв-

ляются силами сопротивления движению. При движении на спуске ( < 0) и с 

замедлением (аа < 0) эти две силы становятся движущими и их следует брать со 

знаком «–». 

Мощностной баланс автомобиля. В некоторых случаях для оценки тя-

гово-скоростных свойств автомобиля используют уравнение мощностного ба-

ланса. Уравнение мощностного баланса показывает, как распределяется тяговая 

мощность на ведущих колёсах по преодолению различных видов сопротивле-

ния движению автомобиля. 

Уравнение мощностного баланса получают умножением всех членов 

уравнения (1.188) на скорость движения V: 

Fт0 V = F V+ Fв V + Fa V + Fcx V;       (1.202) 

Fт0 V = P + Pв + Pa + Pcx,        (1.203) 

где мощность, затрачиваемая на преодоление: P – сопротивления дороги; Pв –

сопротивления воздуха; Pa – сопротивления разгону; Pcx – на буксирование 

прицепа (полуприцепа). 

 бтр
c

c

трд

ктртр
c

c

0т 1 sРk
ur

rиТk
VF e

еe



 .     (1.204) 

При rд = rк0 и rк / rк0 = 1 – sб  бтр
c

cт 1 sРkР e   называют тяговой мощ-

ностью автомобиля. 
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Подставляют выражение (1.204) в левую часть уравнения (1.203) и полу-

чают уравнение: 

Рт = P + Pв + Pa + Pcx,        (1.205) 

которое называют уравнением мощностного баланса автомобиля. С учётом 

выражений (1.86), (1.101), (1.102) и (1.204) получают уравнение мощностного 

баланса в развёрнутом виде: 

 
1000

1 caa
3

a
бтр

c
cт

VFVamWVVG
sРkP xw

e


 .     (1.206) 

Зависимость составляющих мощностного баланса от скорости автомоби-

ля называют графиком мощностного баланса (рис. 1.30). Совокупность зависи-

мостей Ре = f (V) и Рт = f (V) называют мощностной характеристикой автомоби- 

ля. Пользуясь внешней скоростной ха-

рактеристикой двигателя и выражением 

(1.12) строят зависимость Ре = f (V). На 

разных передачах при одном и том же 

значении угловой скорости е скорость V 

тем меньше, чем больше передаточное 

число трансмиссии, а мощность, соответ-

ствующая  этой  угловой скорости,  не 

зависит от итр. По этой причине кривые 

Ре = f (V) для разных передач при скоро-

стях, соответствующих одинаковым е, 

имеют одинаковые ординаты. При по-

строении зависимости Ре = f (V) каждую 

ординату следует умножить на коэффи-

циент kс. Затем, умножая ординаты кри-

вых Ре = f (V) на КПД трансмиссии тр 

получают зависимости Рт = f (V) на всех 

передачах. 

Обычно при построении графика 

мощностного баланса считают sб = 0. 

Такое допущение справедливо при дви-

жении по дорогам с высоким коэффици-

ентом сцепления. Если же график строят для случая движения по дорогам с ма-

лым коэффициентом сцепления и большим сопротивлением движению, когда 

происходит буксование ведущих колёс, sб ≠ 0. Разница между rд и rк обусловле-

на буксованием ведущих колёс, поэтому сомножитель 1 – sб в левой части урав-

нения мощностного баланса характеризует потери мощности на буксование 

ведущих колёс. 

Далее на график мощностного баланса наносят графические зависимости 

мощностей сопротивления P и P + Pв  от скорости движения V. 
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Разность между тяговой мощностью Рт и мощностями сопротивления 

движению P + Pв называют запасом мощности автомобиля: 

Р3 = Рт – (P + Pв).        (1.207) 

Он может быть использован для преодоления повышенного сопротивле-

ния дороги  > , буксирования прицепа (Рсх > 0) и на разгон на данной пере-

даче (Ра > 0) . Максимальную скорость Vmax на данной передаче достигают при 

пересечении кривых Рт и P + Pв. 

При движении со скоростью V1 мощность двигателя используют не пол-

ностью. Для оценки полноты её использования вводят параметр, называемый 

степенью использования мощности двигателя, которая является отношением 

мощности, необходимой для движения по дороге с заданным коэффициентом  

при заданной скорости V1, к мощности, которую двигатель может развивать при 

угловой скорости (частоте вращения), соответствующей заданной скорости, 

при полной подаче топлива: 

тр
с
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

еPk

PP
.         (1.208) 

Динамическая характеристика автомобиля.  Графики силового и 

мощностного  балансов недостаточно удобны для сравнительной оценки тяго-

во-скоростных свойств автомобилей различной массы, так как при равенства Fт 

и Рт в одинаковых дорожных условиях эти автомобили будут иметь различные 

максимальные скорости, обладать неодинаковой динамикой разгона, преодоле-

вать разные подъёмы и др. Кроме того, расчёты с использованием названных 

графиков  связаны со значительными  затратами  времени, обусловленными 

тем, что для каждого сопротивления дороги надо строить свою кривую F + Fв 

и P + Pв. От указанных недостатков свободен метод, предложенный Е.А. Чу-

даковым. Им введены в теорию автомобиля понятия динамического фактора и 

динамической характеристики. 

В уравнении силового баланса (1.188) силу сопротивления воздуха Fв пе-

реносят в левую часть. Разность тяговой силы Fт0 и силы сопротивления возду-

ха Fв называют свободной тяговой силой: 
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При заданной скорости движения V свободная тяговая сила целиком 

определяется значениями конструктивных параметров автомобиля и не зависит 

от условий движения. 

Отношение свободной тяговой силы к весу автомобиля Gа называют ди-

намическими фактором: 
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 .         (1.210) 



 69 

Динамическим фактор – величина безразмерная. 

Зависимость динамического фактора от скорости движения автомобиля 

называют  динамической  характеристикой.  График динамической характери- 

стики представлен на рис. 

1.31.Чтобы связать динамический 

фактор с условиями движения, 

следует разделить правую часть 

силового баланса на Gа. Для 

упрощения анализа считают Fсх = 

0, то есть рассматривают движе-

ние одиночного автомобиля. В 

результате получают: 

            
g

а
D а

 .         (1.211) 

Величины  наносят на 

график динамической характери-

стики в том же масштабе, что и 

D. 

Для анализа тягово-

скоростных свойств автомобиля используют следующие параметры динамиче-

ского характеристики: 

1) максимальную скорость Vmах и динамический фактор при максималь-

ной скорости DV; 

2) максимальный динамический фактор на высшей передаче DVmax и со-

ответствующую ему скорость Vкр (критическую скорость по динамической 

характеристике); 

3) максимальный динамический фактор на низшей передаче Dmах и соот-

ветствующую ему скорость VD. 

При  движении  с максимальной 

скоростью Vmах аа = 0 и, согласно (1.211), 

DV = V, то есть Vmах определяют пересе-

чением кривых D и . Обычно Vmах опре-

деляют  при  движении автомобиля по го-

ризонтальной дороге с асфальтобетонным 

покрытием:  = f cos + sin,  при   = 0 

 = f. В точке, соответствующей Vmах, со-

гласно (1.38), 2
max0 Vkff fVV   – для 

легковых автомобилей и, согласно (1.39), 

max0 Vkff fVV   – для грузовых. 

Максимальный динамический фактор на высшей передаче DVmax опреде-

ляет диапазон дорожных сопротивлений, преодолеваемых без перехода на низ-
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шие передачи. Скорость движения, соответствующая DVmax, является критиче-

ской Vкр. Она делит диапазон скоростей движения на данной передаче на зоны 

устойчивой и неустойчивой работы. Движение при V  Vкр будет устойчивым, 

при V < Vкр – неустойчивым. В зоне устойчивого движения (рис. 1.32) при ко-

эффициенте сопротивления дороги 1 автомобиль движется со скоростью V1. 

При повышении коэффициента сопротивления дороги до 2 скорость автомо-

биля уменьшается до V2, а динамический фактор увеличивается до значения, 

равного 2. При уменьшении  до значения 1 скорость автомобиля возрастёт, 

а динамический фактор уменьшится. Таким образом, при V  Vкр автоматически 

поддерживается устойчивый режим движения. 

При движении со скоростью, меньшей Vкр, например V3, при коэффици-

енте сопротивления дороги 1 его увеличение до 2 будет сопровождаться 

уменьшением скорости и динамического фактора. Так как D < 2, движение ав-

томобиля становится невозможным из-за того что двигатель перестаёт рабо-

тать. Для того чтобы двигатель не заглох, следует своевременно включить бо-

лее низкую передачу. 

Максимальный динамический фактор на низшей передаче Dmах определя-

ет максимальное дорожное сопротивление max, которое может преодолеть ав-

томобиль при движении с постоянной скоростью движения VD. В этом случае: 

maxmax
2

maxmaxmaxmax sinsin1sincos  ffD .     (1.212) 

Решение уравнения (1.212) позволяет найти максимальный угол подъёма 

max, преодолеваемого автомобилем: 
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1
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f

fDfD
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
 .       (1.213) 

При движении по дорогам с усовершенствованным покрытием, на кото-

рых подъёмы не превышают 6 (10 %), можно пользоваться упрощённой фор-

мулой (1.85): 

Dmax = max = f + imax,      (1.214) 

откуда 

imax = Dmax – f.       (1.215) 

Если максимальная тяговая сила на ведущих колёсах Fт0max не может быть 

полностью реализована из-за недостаточного сцепления ведущих колёс с доро-

гой, динамический фактор D рассчитывают по условиям сцепления. В этом 

случае Fт0max = Fт = x Rzвщ (1.77). Поскольку буксование ведущих колёс 

обычно происходит на низших передачах, когда скорость мала и Fв = WV2  0, 

динамический фактор по сцеплению: 
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У двухосного неполноприводного автомобиля с задними ведущими колё-

сами 

а

2т

2
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F
D



  .        (1.217) 

После подстановки в числитель выражения (1.217) 2тF , по формуле 

(1.195), считая f (hg – rд)  0, ввиду её малости, получают: 

  gx

х

hfL

a
D






cos
2 .        (1.218) 

У двухосного неполноприводного автомобиля с передними ведущими ко-

лёсами 
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После подстановки в числитель выражения (1.219) 1тF , по формуле 

(1.198), при f (hg – rд)  0 получают: 

  gx

х

hfL

b
D






cos
1 .        (1.220) 

У полноприводного автомобиля 
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После подстановки Fт из уравнения (1.201) получают: 

D = x cos.         (1.222) 

Отношение 

cц
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         (1.223) 

называют коэффициентом сцепного веса. Тогда 

D = x kсц.         (1.224) 

Величину D, подсчитанную по выражению (1.224), наносят на график 

динамической характеристики (рис. 1.31), и определяют диапазон скоростей 

движения V  V, при которых возможно движение автомобиля без буксования 

ведущих колёс. 

По графику динамической характеристики можно решать всё те же зада-

чи, которые были решены по графикам силового и мощностного балансов. 

Ускорения автомобиля при разгоне. Максимально возможные ускоре-

ния при разгоне автомобиля используют для оценки его приёмистости – спо-
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собности быстро увеличивать скорость движения. Максимально возможные 

ускорения автомобиль развивает при полной подаче топлива в двигатель, при 

движении по дороге с минимальным сопротивлением качению и оптимальном 

переключении передач. 

Из выражения (1.211) ускорение разгона автомобиля: 

 
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
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gD
аа .         (1.225) 

Как следует из формулы (1.225), для расчёта aa необходимо знать величи-

ну динамического фактора D, значения коэффициентов сопротивления дороги 

 и учёта вращающихся масс . Значения D берут с графика динамической ха-

рактеристики. Коэффициент  = f, так как максимально возможные ускорения 

могут быть получены на горизонтальном участке дороги (i = 0) с асфальтобе-

тонным покрытием. Следует учесть увеличение f при возрастании скорости 

движения по формулам (1.38) и (1.39). Величины  на каждой передаче подсчи-

тывают по точной (1.113) или приближённой (1.116) формулам. При расчёте , 

по формуле (1.113), обычно пренебрегают потерями крутящего момента из-за 

ухудшения наполнения цилиндров при ускоренном вращении вала двигателя. 

Для анализа приёмистости автомобиля используют график зависимости 

ускорений разгона от скорости на всех передачах коробки передач. График 

ускорений, характерный для легковых автомобилей, показан на рис. 1.33, а, для 

грузовых – на рис. 1.33, б. 

Коэффициент учёта ускоренно вращающихся масс зависит от квадрата 

передаточного числа коробки передач. У грузовых автомобилей при движении 

по хорошей дороге на I передаче I = 2…2,5, поэтому ускорения разгона на I 

передаче могут оказаться меньше, чем на II (рис. 1.33, б). У легковых автомо-

билей ускорение на I передаче обычно больше, чем на II (рис. 1.33, а). По этой 

причине у легковых автомобилей разгон начинают с I передачи, у грузовых – со 

II, а I передачу грузовых автомобилей обычно используют для преодоления по-

вышенных сопротивлений движению. 
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Рис. 1.33. Графики ускорений автомобилей: 
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При теоретических расчётах считают, что разгон автомобиля начинается 

с минимальной устойчивой скорости Vmin, соответствующей минимальной 

устойчивой угловой скорости (emin) или частоте (nemin) вращения вала двигате-

ля. Максимально возможные ускорения могут быть получены в том случае, ес-

ли переключение с одной передачи на другую происходит при скоростях Vп в 

точках пересечения кривых ускорений, а при отсутствии точек пересечения – 

при скоростях Vп, соответствующих максимальной угловой скорости (emax) или 

частоте (nemax) вращения вала двигателя. 

По графикам ускорений (рис. 1.33) можно определить максимальную ско-

рость автомобиля Vmах. На рис. 1.33, а Vmах соответствует точке пересечения 

кривой ускорения разгона с осью абсцисс, так как при Vmах аа = 0. У грузовых 

автомобилей, двигатели которых оснащены ограничителями или регуляторами 

частоты вращения, максимальную скорость определяют как точку пересечения 

кривой ускорения на регуляторной ветви скоростной характеристики двигателя 

(рис. 1.18, б и в). 

Максимальное ускорение, которое может развить автомобиль по усло-

вию сцепления ведущих колёс с дорогой, можно рассчитать по формуле (1.225), 

если в неё подставить D = D,  = (Ffвм + Fi) / Ga = Ffвм / Ga + sin, где Ffвм – сила 

сопротивления качению ведомых колёс, и принять  = 1: 

g
G

F
Dа

f









  sin

a

вм

maxа .       (1.226) 

У двухосного неполноприводного автомобиля с задними ведущими колё-

сами 2 DD  рассчитывают по формуле (1.218) и 

 
  gx

gxf

hfL

hbf

G

F






cos

a

1
,        (1.227) 

согласно формуле (1.195). У двухосного неполноприводного автомобиля с пе-

редними ведущими колёсами 1  DD  рассчитывают по формуле (1.220) и 

 
  gx

gxf

hfL

haf

G

F






cos

a

2
,        (1.228) 

согласно  формуле  (1.198).  Выражения (1.227) и (1.228) получены при усло-

вии, что frд = 0 ввиду малости этой величины. У полноприводного автомобиля 

D = D рассчитывают по формуле (1.222), а Ffвм = 0, так как все колёса ведущие. 

Время разгона автомобиля. Время разгона от минимальной Vmin до мак-

симальной Vmax скорости находят из следующих соотношений: 

dt

dV
а а ; 

аа

dV
dt  ;  

max

min

max

min
a

V

V

V

V
a

 dV
dtt .      (1.229) 
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Интегрирование выражения (1.229) производят численным методом. 

Предполагают, что в небольшом интервале скоростей  Vi = Vi – Vi–1 (рис. 1.33, б) 

движение автомобиля равноускоренное со средним ускорением aaiср, равным 

полусумме ускорений в начале aa (i – 1) и в конце aai этого интервала: 

2

а)1(а

сра

ii

i

аа
а





.       (1.230) 

Время движения автомобиля  ti, в течение которого его скорость возрас-

тает на  Vi, определяют по закону равноускоренного движения: 

 

ii

ii

i

i
i

аа

VV

а

V
t

а)1(а

1

сра

2











 .         (1.231) 

В результате суммирования всех временных расчётных интервалов при 

движении на j-й передаче получают время разгона на этой передаче, то есть: 





n

i

ij tt
1

,         (1.232) 

где n – количество временных интервалов при движении автомобиля на j-й пе-

редаче. 

Для повышения точности расчёта интервалы скоростей берут равными 

0,5…1 м / с – на I передаче, 1…3 м / с – на промежуточных и 3…4 м / с – на 

высшей. 

Общее время разгона от минимальной Vmin до максимальной Vmax скоро-

сти вычисляют по формуле: 







1

1

п

11

m

j

n

i

i

m

j

ttt ,        (1.233) 

где m – число передач в коробке передач; tп – время переключения с одной пе-

редачи на другую. 

Время переключения передач зависит от квалификации водителя, конструк-

ции коробки передач и типа двигателя. У легковых автомобилей tп = 0,5…1 с; у 

грузовых автомобилей с двигателями, имеющими искровое зажигание, tп = 1…2 с; у 

грузовых автомобилей, автобусов с дизельными двигателями tп = 2…3 с, так как у 

дизелей бόльший момент инерции маховика и деталей коробки передач. 

При переключении передач подвод мощности к ведущим колёсам прекра-

щается и автомобиль движется равнозамедленно под действием силы инерции Fa 

накатом. Определить потерю скорости Vп за время переключения передач 

можно из уравнения силового баланса: 

Fа = F + Fв + Fтр,        (1.234) 

где F, Fв, Fтр – силы сопротивления дороги, воздуха и сопротивления транс-

миссии соответственно. 
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После подстановки в уравнение (1.234) выражений для расчёта входящих 

в него сил получают: 

тр
2

aaaп FWVGam w  ,       (1.235) 

откуда 

aп

тр
2

a

а
m

FWVG
а

w




 .        (1.236) 

Замедление при движении накатом: 

п

п
а

t

V
а


 ,         (1.237) 

следовательно: 
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птр
2
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пап
m

t FWVG
tаV

w




 .       (1.238) 

При небольших скоростях движения можно пренебречь силами сопро-

тивления воздуха и сопротивления трансмиссии. Коэффициент учёта вращаю-

щихся масс при отсоединении двигателя от трансмиссии во время движения 

накатом п = 1 + 2 = 1,05. При этих условиях: 

п

п

п
п 34,9 t

gt
V 




 .        (1.239) 

По значениям t, опреде-

лённым для различных скоро-

стей V, строят график времени 

разгона (рис. 1.34). Для того 

чтобы начать движение, води-

тель нажимает на педаль пода-

чи топлива и включает в тече-

ние какого-то промежутка вре-

мени сцепление. Начинается 

процесс буксования сцепления. 

После окончания буксования сцепления угловая скорость двигателя е стано-

вится равной угловой скорости вала трансмиссии тр. Поскольку степень пода-

чи топлива и темп включения сцепления субъективно регулирует водитель, 

рассчитать время буксования сцепления довольно трудно. Условно считают, 

что разгон начинается со скорости Vmin  0, соответствующей минимальной 

устойчивой угловой скорости вала двигателя еmin на низшей передаче транс-

миссии. 

Таким  образом,  на I  передаче при Vmin t = 0; при  V1  = Vmin + V1  t1  =  t1; 

при V2 = V1 + V2  t2 = t1 + t2; при Vп = Vп – 1 + Vп  tп = t1 + t2 + … + tп. 
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Рис. 1.34. График времени разгона автомобиля 
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При приближении к Vmax ускорение разгона аа  0, соответственно, t  , 

поэтому построение графика времени разгона рекомендуют ограничить точкой, со-

ответствующей (0,85…0,9) Vmax. 

Путь разгона автомобиля. Путь разгона от момента трогания с места (t = 0) 

до tmax, соответствующего максимальной скорости Vmax, находят из соотношений: 

dt

dS
V  ; dS = Vdt; 

max

0

t

VdtS .       (1.240) 

Этот интеграл также вычисляют численным методом. В достаточно малом 

интервале скоростей Vi = Vi – V(i – 1) (рис. 1.34) считают, что движение автомобиля 

равноускоренное со средней скоростью: 

2

1
ср

ii
i

VV
V


  .         (1.241) 

Путь, проходимый за время равноускоренного движения ti = ti – ti – 1: 
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tt VV
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Путь, пройденный автомобилем при разгоне на j-й передаче: 





n

i
ij SS

1

,         (1.243) 

где n – количество интервалов ti  при движении автомобиля на j-й передаче. 

Общий путь разгона от минимальной Vmin до максимальной Vmax скорости 

за время от t = 0 до t = tmax: 







1

1

п

11

m

j

j

n

i

i

m

j

SSS ,        (1.244) 

где m – число передач в коробке передач; Sпj – путь, пройденный автомобилем 

при переключении с j-й на (j + 1)-ю передачу: 

Sпj = (Vjmax – 0,5 Vп) tп = (Vjmax – 4,67  tп) tп,     (1.245) 

где Vjmax – максимальная ско-

рость при разгоне на j-й пере-

даче. Формула (1.245) справед-

лива для равнозамедленного 

движения автомобиля при 

движении накатом во время 

переключения передач. 

По значениям S, рассчи-

танным для различных скоро-
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Рис. 1.35. График пути разгона автомобиля 
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стей V, строят график пути разгона (рис. 1.35). 

На I  передаче  при  Vmin S = 0;  при V1 = Vmin + V1 S1 = S1;  при V2 = V1 + 

+ V2  S2 = S1 + S2; … при Vn = Vn – 1 + Vn  Sn = S1 + S2 … + Sn. 

Аналитический метод решения уравнения движения автомобиля. 

Крутящий момент двигателя аппроксимируют аналитическим выраже-

нием (1.53): 
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Эту зависимость  eе fТ с  с достаточной для практики точностью ана-

литически описывают уравнением полинома второго порядка: 

тт
2

т
с сbаТ еее   ,        (1.246) 

где, согласно формуле (1.53): 
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Тяговую силу на ведущих колёсах рассчитывают по формуле (1.71) 

дтртрc
с

0т rиkТF е  , а скорость движения – по формуле (1.12) V = e rк / итр, от-

куда 

к

тр

r

Vu
е  .         (1.247) 

Подставив выражение e, по формуле (1.247), в уравнение (1.246), полу-

чают зависимость крутящего момента двигателя с
еТ  от скорости движения V: 

т

к

трт

2
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22
тртс с

r
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r

Vua
Т е  .       (1.248) 

После подстановки в формулу (1.71) с
еТ , по уравнению (1.248), получают 

аналитическую зависимость тяговой силы на ведущих колёсах Fт0 от скорости 

движения V: 

jjjj CVBVAF  2
0т ,       (1.249) 

где 
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тр
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rr

ukа
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jj

j
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тр
2
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rr
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В

jj

j


 ; 

д

тртрст

r

иkc
C

jj

j


 ; j – порядковый номер 

передачи (ступени) трансмиссии. 

Согласно формуле (1.120), дифференциальное уравнение прямолинейного 

движения автомобиля без прицепа  ma dV / dt =  ma aa = Fт0 – Ff – Fi – Fв. 

Входящие в  правую  часть  уравнения силы рассчитывают по следующим 

формулам: Fт0 – по формуле (1.249); Ff – по формуле (1.78), Ff = f ma g cos, где 
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f = f0 + kfV (1.39) – для шин грузовых автомобилей и автобусов; f = f0 + kfV
2 

(1.38) – для шин легковых автомобилей; Fi – по формуле (1.80), Fi = ma g sin; 

Fв – по формуле (1.100), Fв = W V 2. 

Подставив выражения сил Fт0, Ff, Fi и Fв в правую часть уравнения 

(1.120), получают дифференциальное  уравнение движения автомобиля при 

разгоне: 

 ma aa = aj V 2 + bj V + сj,        (1.250) 

где aj = Аj – W; bj = Bj – kf ma g cos; сj = Сj – f0 ma g cos – ma g sin при f = f0 + kf V; 

aj = Аj – W – kf ma g cos; bj = Bj; сj = Сj – f0 ma g cos – ma g sin при f = f0 + kf V 2. 

Полученное уравнение позволяет рассчитать все показатели тягово-

скоростных свойств, которые были определены ранее графическим методом. 

1. Максимальная скорость 

Максимальную скорость определяют на горизонтальном участке дороги. 

При движении с установившейся скоростью (Vmax = const) аа = dV / dt = 0. На 

горизонтальной дороге ( = 0) sin = 0 и cos = 1. В этом случае уравнение (1.250) 

становится алгебраическим: 

0max
2

max  jjj cVbVa ,       (1.251) 

где aj = Аj – W; bj = Bj – kf ma g; сj = Сj – f0 ma g при f = f0 + kf V; 

aj = Аj – W – kf ma g; bj = Bj; сj = Сj – f0 ma g при f = f0 + kf V 2. 

Поскольку aj < 0 и bj > 0, то максимальное значение из двух корней 

уравнения (1.251) имеет место, когда перед вторым членом числителя стоит 

минус: 

j

jjjj

a

cabb
V






2

42

max .        (1.252) 

Максимальную скорость рассчитывают на высшей (j = n) и предшеству-

ющей ей (j = n – 1) передачах, если высшая передача повышающая (un < 1), и из 

двух значений выбирают наибольшее. 

2. Максимальный преодолеваемый подъём 

Максимальный подъём автомобиль преодолевает на низшей передаче 

трансмиссии с небольшой установившейся скоростью. При этих условиях аа = 0, 

Fв  0, f = f0, и дифференциальное уравнение движения (1.120) становится ал-

гебраическим: 

Fт0 – Ff – Fi = 0.        (1.253) 

Подставив в уравнение (1.253) выражения сил (1.249), (1.78) и (1.80), по-

лучают: 

Аj V 2 + Bj V + Сj – f0 ma g cos – ma g sin = 0,      (1.254) 

откуда 

ma g sin = aj V 2 + bj V + сj,       (1.255) 

где aj = Аj; bj = Bj; сj = Сj – f0 ma g cos. 
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Для нахождения максимального значения угла преодолеваемого подъёма 

max следует найти первую производную функции sin по скорости и прирав-

нять ее нулю: 

02
sin

a 
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jj bVa
dV

d
gm ,       (1.256) 

откуда 
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2
 .         (1.257) 

Подставив (1.257) в уравнение (1.255), получают: 
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После  подстановки  в уравнение  (1.258)  выражений   jjj ABCe 42 ; 

h = ma g и max
2

max sin1cos   получают тригонометрическое уравнение: 

    0sin2sin1 22
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2
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2  hfeeh fh .     (1.259) 

Решение уравнения (1.259) имеет вид: 
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3. Сила сопротивления прицепа 

Из уравнения движения (1.120) сила сопротивления в сцепном устройстве 

со стороны прицепа, часто называемая силой тяги на крюке: 

Fсх = Fт0 – Ff – Fi – Fв – Fа.       (1.261) 

После подстановки в уравнение (1.261) сил сопротивления движению, 

получают 

Fсх = aj V 2 + bj V + сj –  ma aa.       (1.262) 

Названную силу определяют при установившемся движении автомобиля 

(аа = 0) на горизонтальной дороге ( = 0). В этом случае: 

jjjx cVbVaF  2
c ,        (1.263) 

где коэффициенты aj, bj, сj рассчитывают по формулам уравнения (1.251). 

Максимальную силу Fсх находят из условия равенства нулю её первой 

производной по скорости движения: 

02c  jj
x bVa

dV

dF
,        (1.264) 

и последующей подстановки скорости, рассчитанной по выражению (1.257), в  
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уравнение (1.263): 

j

j

jjx
a

b
cF






4

2

maxc .        (1.265) 

4. Ускорения при разгоне 

Из дифференциального уравнения движения (1.250) при разгоне на гори-

зонтальной дороге ( = 0) ускорения на передачах трансмиссии рассчитывают 

по выражению: 

a

2

a
m

cVbVa
a

j

jjj

j



 .        (1.266) 

На каждой из передач трансмиссии определяют максимальное ааmaxj и 

среднее аа.срj ускорения. Максимальное ускорение находят из условия равенства 

нулю первой производной ускорения по скорости: 

0
2

a

a







m

bVa

dV

da

j

jjj
,        (1.267) 

откуда скорость, при которой ускорение достигает максимального значения, 

согласно формуле (1.257),  jj abV  2 . После подстановки этого выражения 

в уравнение (1.267) получают: 
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j

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 .         (1.268) 

Среднее значение ускорения автомобиля при разгоне на j-й передаче: 

 

 jjj

V

V

jjj
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VVm

dVcVbVa
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нкa
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
,       (1.269) 

где Vнj и Vкj – начальная и конечная скорости на j-й передаче соответственно. 

После интегрирования: 

   

a
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ккн
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ср.a
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jjjjjjjj
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


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
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 .      (1.270) 

5. Время и путь разгона 

Время и путь разгона определяют на горизонтальном участке дороги, ко-

гда  = 0. Дифференциальное уравнение движения: 

jjjj cVbVaam  2
aa ,       (1.271) 

в котором коэффициенты рассчитывают по формулам уравнения (1.251). 
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Имея в виду, что в левой части уравнения (1.271) аa = dV / dt, после разде-

ления переменных и интегрирования левой и правой частей уравнения (1.271) 

получают выражение для расчёта времени разгона: 

 


j

j

V

V jjj

jj
cVbVa

dV
mt

к

н

2a .       (1.272) 

Решение уравнения (1.272) зависит от знака дискриминанта 

jjj cab  42 . 

При  < 0 

j

jjjj

j V

VbVam
t

н

кa 2
arctg

2

















 ;       (1.273) 

при  > 0 
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 ,     (1.274) 

где р и q – корни уравнения 02 
jjj cVbVa ; Vнj и Vкj – начальная и конечная 

скорости на j-й передаче. 

При расчёте пути разгона левую часть уравнения (1.271) следует умножить 

и разделить на dS. Имея в виду, что V = dS / dt, аа = dV / dt = dVdS / dSdt = VdV / dS. 

Подставив данное выражение аа в левую часть уравнения (1.271), разделив пе-

ременные, получают: 
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Интегрируя, находят: 
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Как видно из уравнения (1.272), интеграл в формуле (1.276), умноженный 

на j ma, представляет формулу для расчёта времени разгона tj, поэтому 
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На низшей передаче (j = 1) начальную скорость разгона рассчитывают 

при минимальной устойчивой угловой скорости вала двигателя, составляющей 

еmin = 100…150 рад / с, где меньшее значение относят к двигателям грузовых 

автомобилей, бόльшее – к двигателям легковых автомобилей. Конечную ско-

рость разгона, равную скорости переключения передач Vпj на всех передачах, 

кроме последней, определяют из двух условий: 
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1)  равенство  ускорений  на j-й и  последующей (j + 1)-й передачах (ааj = 

= аа (j+1)). Согласно уравнению (1.271): 

1

1п1
2

п1п
2
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,       (1.278) 

откуда 
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2
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где jjjjj aaa   11 ; jjjjj bbb   11 ; jjjjj ccc   11 . 

2) переключение на последующую (j + 1)-ю передачу при достижении на 

j-й передаче максимальной кинематической скорости, определяемой по выра-

жению: 

j

e
j

и

r
V

тр

кmax
п


 ,         (1.280) 

где еmах = ео – при наличии ограничителя или регулятора угловой скорости 

(частоты вращения) вала двигателя; еmах = еР – при его отсутствии. 

Из двух значений Vпj, рассчитанных по формулам (1.279) и (1.280), выби-

рают меньшее. 

При вычислении времени и пути разгона по формулам (1.273) или (1.274) 

и (1.277) на j-й передаче принимают Vнj = Vп (j – 1), Vкj = Vпj. Расчёт времени и пу-

ти разгона на высшей передаче трансмиссии ведут до скорости Vкп, вычисляе-

мой по формуле (1.280). 

1.8. Тягово-скоростные свойства автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией 

Гидромеханическая авто-

матическая трансмиссия включа-

ет в себя гидродинамическую пе-

редачу – гидротрансформатор 

или гидромуфту и механическую 

коробку передач – вальный или 

планетарный редуктор с автома-

тизированным процессом пере-

ключения передач. 

Гидромуфта (рис. 1.36, а) 

состоит из центробежного насоса 

1 и турбины 2. Насос связан с 

двигателем, а турбина с первичным валом коробки передач непосредственно 

или через механическое фрикционное сцепление. Рабочее пространство гидро-

 1 

2 

 

 1 

2 

3 

 
а б 

 

Рис. 1.36. Схемы гидродинамических 

передач: 

а – гидромуфты; б – гидротрансформатора; 

1 – насос; 2 – турбина; 3 – реактор 
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муфты на 80…90% заполнено турбинным маслом, имеющим малое внутреннее 

трение и небольшие потери на перемешивание. 

При вращении насосного колеса, приводимого во вращение от вала дви-

гателя, создаётся циркуляция масла между его лопатками, направленная от оси 

вращения к периферии, где оно попадает с лопаток насоса на лопатки турбины. 

При этом: 

Тн = Тm,        (1.281) 

где Тн и Тm – крутящие моменты на насосе и турбине соответственно. 

Из выражения (1.281) следует, что гидромуфта не преобразует крутящий 

момент, подводимый от двигателя, то есть она выполняет в трансмиссии роль 

гидравлического сцепления. 

Простой гидротрансформатор (рис. 1.36, б) состоит из трёх рабочих ко-

лёс – насоса 1, турбины 2 и реактора 3. Насос связан с валом двигателя, турбина 

соединена с первичным валом коробки передач, а реактор неподвижно закреп-

лён на картере гидродинамической передачи. Рабочее пространство гидро-

трансформатора заполнено турбинным маслом. 

При вращении насоса масло с его лопаток попадает на лопатки турбины и 

передаёт ей крутящий момент Тm = Тн, как это происходит в гидромуфте. После 

выхода из турбины поток масла попадает на лопатки неподвижного реактора. 

Отталкиваясь от лопаток неподвижного реактора, масло оказывает дополни-

тельное давление на лопатки турбины, создавая крутящий момент Тр = Тm. В ре-

зультате совместного воздействия на турбину насоса и реактора к ней подво-

дится момент: 

Тm = Тн + Тр.         (1.282) 

Наибольшая величина крутящего момента Тр подводится к турбине, 

находящейся в неподвижном состоянии (m = 0), так как в этом случае поток 

масла с лопаток турбины попадает на лопатки реактора под прямым углом. По 

мере разгона турбины угол взаимодействия потока масла с лопатками реактора 

уменьшается, эффект отражения ослабевает, что приводит к уменьшению мо-

мента Тр. При некоторой угловой скорости турбины вектор скорости потока 

масла, попадающего на лопатки реактора, становится параллельным направле-

нию лопаток, отражения жидкости от лопаток не происходит и Тр = 0. При 

дальнейшем увеличении угловой скорости турбины поток жидкости с её лопа-

ток воздействует на задние поверхности лопаток неподвижного реактора, со-

здавая тормозящее воздействие на турбину. На этом режиме Тm = Тн – Тр, то 

есть момент на турбине становится меньше момента на насосе. 

Безразмерная характеристика гидродинамической передачи. Свой-

ства гидродинамических передач оценивают безразмерной характеристикой, 

которая представляет зависимость коэффициента трансформации, КПД и ко-

эффициента насоса (входного момента) от передаточного отношения. 

Передаточное  отношение – отношение угловой скорости m (частоты  
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вращения nm) турбины к угловой скорости н (частоте вращения nн) насоса: 

нн n

n
i mm 




 .         (1.283) 

Передаточное отношение характеризует кинематические свойства гидро-

динамической передачи. Кроме того, для характеристики кинематических 

свойств используют скольжение, выраженное в процентах: 

 iS m 



 1100100

н

н .       (1.284) 

Коэффициент трансформации – отношение момента на валу турбины Тm 

к моменту на валу насоса Тн: 

нТ

Т
К m .         (1.285) 

Коэффициент трансформации характеризует силовые, или преобразую-

щие, свойства гидродинамической передачи. У гидромуфты Тm = Тн (1.281), по-

этому К = 1. У гидротрансформатора при увеличении i коэффициент трансфор-

мации уменьшается от Кmax = 2…2,5 у легковых автомобилей и Кmax = 2,2…4 у 

грузовых автомобилей при i = 0 до К = 0 при i = 1. 

Коэффициент полезного действия равен отношению мощности Рm, отво-

димой от турбины, к мощности Рн, подводимой к насосу: 

Ki
Т

Т

Р

Р mmm 
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.       (1.286) 

Коэффициент  полезного действия характеризует энергетические свой-

ства гидродинамической передачи. У гидромуфты  = i. У гидротрансформато-

ра  = 0 при i = 0 и при i = 1, так как в этом случае К = 0, и достигает макси-

мального значения max = 0,88…0,92 при i = 0,7…0,8. 

Коэффициент момента насоса: 

2
н

5
ж

н
н
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Т
,         (1.287) 

где Тн – момент, необходимый для вращения насоса; ж – плотность рабочей 

жидкости (ж = 830…890 кг / м3); Dа – активный диаметр, то есть максималь-

ный размер рабочей полости; н – угловая скорость насоса. 

Характер зависимости н от передаточного отношения i определяет про-

зрачность гидродинамической передачи. Прозрачность – это свойство гидро-

динамической передачи, характеризующее её способность нагружать двигатель 

в соответствии с изменением сопротивления движению автомобиля. Прозрач-

ность оценивают коэффициентом прозрачности (рис. 1.38, б): 

1 н

0нП
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






 К

  i ,          (1.288) 

 



 85 

где нi=0 – коэффициент момента 

насоса при неподвижной турбине, 

когда m = 0 и i = 0; нК=1 – коэффи-

циент момента насоса при коэффи-

циенте трансформации, равном 

единице. 

На рис. 1.37 при н = const 

(прямая 1) П = 1 – гидротрансфор-

матор непрозрачный, при П > 1 

(кривая 2) – прозрачный, при П < 1 

(кривая 3) – гидротрансформатор с 

обратной прозрачностью. Кривая 4 

на рис. 1.37 характеризует гидро-

трансформатор со смешанной про-

зрачностью. 

Безразмерная характеристика гидромуфты приведена на рис. 1.38, а, про-

стого гидротрансформатора – на рис. 1.38, б. 

У гидромуфты К = 1 = const, поэтому зависимость К = f (i) изображена прямой, 

параллельной оси абсцисс; за-

висимость  = f (i) – прямой, 

проходящей через начало ко-

ординат. Максимальные значе-

ния  и i при передаче макси-

мальной мощности двигателя – 

0,97…0,975  при  скольжении 

2,5…3%. При частичных 

нагрузках эти величины при-

ближаются к единице. 

У простого гидротранс-

форматора зависимость К = f (i) 

близка к гиперболической, за-

висимость  = f (i) выражается 

кривой, близкой к кубической параболе. 

Основными режимами гидротрансформатора являются: 

1) стоповый, или «стоп», при i = 0 К = Кmax,  = 0, н = н i = 0; 

2) холостого хода, или синхронного вращения, при i = 1 К = 0,  = 0, н = 0; 

3) равенства моментов, при Тн = Тm    К = 1,  = н К = 1; 

4) наибольшего коэффициента насоса: н = н max; 

5) максимального КПД:  = max. 

Как следует из рис. 1.38, б, КПД гидротрансформатора изменяется от  = 0 

при i = 0 и i = 1 до  = max = 0,88…0,92 при i = 0,7…0,8. Рабочим называют 

диапазон передаточных отношений гидротрансформатора, в котором   0,8. 

У простого гидротрансформатора рабочий диапазон передаточных отношений 
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Рис. 1.37. Изменение н у гидродинамических 

передач с различной прозрачностью: 

1 – гидротрансформатор непрозрачный; 

2 – прозрачный; 3 – с обратной прозрачностью; 

4 – со смешанной прозрачностью 
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составляет 0,4…0,85. При i  0,84…0,85 работа гидродинамической передачи 

на режиме гидротрансформатора нецелесообразна, так как при высоких потерях 

мощности ухудшаются тягово-скоростные свойства и возрастает расход топли-

ва автомобиля. 

Для улучшения преобразующих и энергетических свойств гидротранс-

форматоров применяют блокируемые, комплексные и полимерические гидро-

трансформаторы. 

В блокируемом гидро-

трансформаторе (рис. 1.39, а) 

между насосом 1 и турбиной 2 

устанавливают фрикционную 

муфту блокировки 5, которая ав-

томатически жёстко соединяет 

оба эти колеса при i = 0,75…0,8. 

При этом  происходит скачкооб-

разное увеличение КПД (рис. 

1.39, б), так как потери в гидро-

трансформаторе исключаются и 

они обусловлены только трени-

ем в подшипниках гидропереда-

чи. На режиме блокировки ко-

эффициент трансформации К = 1. 

Комплексный гидротрансформатор работает на режимах гидротрансфор- 

матора и гидромуфты. Для обес-

печения его работы в двух режи-

мах реактор 3 (рис. 1.40, а) соеди-

нён с корпусом 4 через муфту сво-

бодного хода 5. Если эта муфта 

заблокирована, то реактор непо-

движен и передача работает в ре-

жиме гидротрансформатора. При 

перемене знака крутящего момен-

та на реакторе он разблокируется 

и начинает свободно вращаться. 

Гидротрансформатор, лишённый 

внешней опоры, переходит на ре-

жим работы гидромуфты. 

Переход на  режим работы  гидромуфты  происходит  автоматически при 

i = 0,7…0,8 (рис. 1.40, б). При этом коэффициент трансформации К = 1, а КПД 

растёт с увеличением передаточного отношения. В результате этого расширяет-

ся зона работы гидропередачи с высоким КПД. 

Полимерический гидротрансформатор имеет два и более реактора. На 

рис. 1.41, а показана схема полимерического гидротрансформатора, имеющего 

два реактора 3, каждый из которых установлен на муфте свободного хода 5. На 
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безразмерной характеристике (рис. 1.41, б) точка А характеризует момент от-

ключения первого реактора, точка Б – момент отключения второго реактора и 

переход гидротрансформатора на режим работы гидромуфты. В точке В проис-

ходит блокировка гидротрансформатора фрикционной муфтой 6. 

Применение такой кон-

струкции позволяет расширить 

зону работы с высоким КПД по 

сравнению с гидротрансформа-

тором, имеющим один реактор. 

У полимерического гидротранс-

форматора 
21 ррн ТТTTm  , 

что приводит к увеличению 

максимального коэффициента 

трансформации  при  i  = 0 до 

2,7…3,5, то есть возрастают его 

преобразующие свойства. Бло-

кировка гидротрансформатора 

уменьшает расход топлива при 

работе на дорогах с твёрдым покрытием. 

Применение на автомобилях гидромеханических трансмиссий имеет 

определённые достоинства и недостатки. 

Достоинства: 

 упрощается процесс управления автомобилем за счёт непрерывного и ав-

томатического бесступенчатого изменения крутящего момента на ведущих ко-

лёсах в зависимости от сопротивления движению; 

 исключается перегрузка двигателя, приводящая к прекращению его рабо-

ты; 

 повышаются проходимость и комфортабельность автомобиля вследствие 

плавного подведения крутящего момента к ведущим колёсам при трогании с 

места и при переключении передач без разрыва потока мощности; 

 увеличивается срок службы двигателя и трансмиссии из-за снижения ди-

намических нагрузок. 

Недостатки: 

 трансмиссия более сложная по устройству и обслуживанию, имеет повы-

шенную материалоёмкость и стоимость; 

 более низкий  КПД  ухудшает характеристики разгона и повышает на 

3…7 % расход топлива; 

 недостаточный диапазон изменения крутящего момента за счёт преобра-

зующих свойств гидротрансформатора делает необходимым установку механи-

ческой коробки передач с автоматическим переключением передач в зависимо-

сти от скорости движения и нагрузки двигателя. 
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Входная (нагрузочная) характеристика системы «двигатель – гидро-

трансформатор». Входная характеристика системы «двигатель – гидро-

трансформатор» представляет зависимость момента двигателя, подводимого к 

насосу Тен, и момента насосного колеса Тн от угловой скорости н (частоты 

вращения nн) насоса. 

В общем случае между двигателем и насосом гидротрансформатора мо-

жет быть установлен согласующий редуктор с передаточным числом uр и КПД 

р. При этом угловую скорость (частоту вращения) насоса и момент, подводи-

мый от двигателя к насосу, рассчитывают по формулам: 

p

н
u

е ; 
p

н
u

n
n е ;        (1.289) 

рр
с

cн  иТkТ ее .        (1.290) 

Значения е (ne) и с
еТ  берут с внешней скоростной характеристики двига-

теля с учётом коэффициента корректировки kс. 

Если  насосное  колесо непосредственно соединяют  с валом двигателя, 

н = е и с
cн ее ТkТ  . 

Согласно (1.287), момент насосного колеса: 

2
н

5
жнн  aDT .        (1.291) 

У непрозрачного гидротрансформатора н = const, поэтому зависимость 

Тн = f (н) изображают одной параболой (рис. 1.42, а). Точка пересечения кри-

вой Тн с кривой Тен определяет скоростной режим установившейся работы дви-

гателя с гидротрансформатором. Её называют точкой совместной работы дви-

гателя с гидротрансформатором. Этот режим остаётся неизменным при измене-

нии условий движения автомобиля, пока остаётся неизменным положение ор-

гана, регулирующего подачу топлива в двигатель. Таким образом, при непро-

зрачном гидротрансформаторе изменение режима работы автомобиля не отра-

жается на режиме работы двигателя. 
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Рис. 1.42. Нагрузочная характеристика двигателя с гидротрансформатором: 

а – непрозрачным; б – прозрачным 
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Нагрузочная характеристика системы «двигатель – прозрачный гидро-

трансформатор» (рис. 1.42, б) представляет семейство парабол, каждая из ко-

торых соответствует определённому значению н. 

При построении нагрузочной характеристики прозрачного гидротранс-

форматора в качестве независимой переменной выбирают передаточные отно-

шения гидротрансформатора i1, i2, …, in. Затем по безразмерной характеристике 

находят значения 1н , 2н , …, nн , соответствующие выбранным передаточ-

ным отношениям. После этого, задавшись несколькими значениями н, произ-

водят расчёт момента Тн для каждой величины н = f (i). 

Пересечение парабол Тн = f (н) с кривой Тен = f (н) происходит в не-

скольких точках. В частности, у гидротрансформатора с прямой прозрачностью 

по мере разгона автомобиля и увеличения i угловая скорость вала двигателя и 

насоса возрастают. Таким образом, прозрачный гидротрансформатор расширя-

ет диапазон изменения скоростных режимов автомобиля. В частности, при тро-

гании с места при i = 0 целесообразно использовать максимальный крутящий 

момент двигателя Теmax, а при движении с максимальной скоростью, когда i до-

стигает максимального значения, – максимальную мощность Реmax. 

Выходная характеристика системы «двигатель – гидротрансформа-

тор». Выходной характеристикой системы «двигатель – гидротрансформа-

тор» называют зависимость крутящего момента Тm и мощности Рm турбины от 

угловой скорости m (частоты nm) её вращения. 

Выходную характеристику строят с использованием входной (нагрузоч-

ной) характеристики системы «двигатель – гидротрансформатор» и безразмер-

ной характеристики гидротрансформатора. По входной характеристике находят 

координаты точек совместной работы двигателя с гидротрансформатором, то 

есть точек пересечения кривых момента насоса Тн с кривой момента двигателя, 

приведённого к валу насоса Тен = f (н). Как видно из рис. 1.42, а, у непрозрач-

ного гидротрансформатора при неизменном положении педали подачи топлива 

имеется только одна точка совместной работы. Это означает, что при неизмен-

ном положении педали управления подачей топлива в двигатель момент и уг-

ловая скорость двигателя за весь период разгона будут оставаться постоянны-

ми. Изменением положения педали подачи топлива можно достигнуть измене-

ния и крутящего момента двигателя, и угловой скорости вращения его вала. 

Прозрачный гидротрансформатор (рис. 1.42, б) имеет несколько точек 

совместной работы с двигателем с координатами 1н1н T , 2н2н T , …, 

nnT нн  . По абсциссам точек совместной работы 1н , 2н , …, nн  и соответ-

ствующим им значениям передаточных отношений i1, i2, …, in, используя выра-

жение (1.283), подсчитывают угловые скорости турбины 11н1 im  , 

22н2 im  , …, nnmn iн . 
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При известных по нагрузочной характеристике значениях передаточного 

отношения гидротрансформатора с графика безразмерной характеристики бе-

рут величины коэффициента трансформации: К1 при i1, К2 при i2, …, Кn при in. 

По ординатам точек совместной работы 1нT , 2нT , …, nTн  на графике нагрузоч-

ной характеристики и соответствующим им значениям коэффициента транс-

формации К1, К2, …, Кn по формуле (1.285) определяют моменты турбины: 

11н1 KTTm  , 22н2 KTTm  , …, nnmn KTT н . 

Мощность на турбине подсчитывают по формуле: 

1000

mm
m

T
P


 .         (1.292) 

0111  mmm TP ; 222 mmm TP  ; …, mnmnmn TP  . 

По расчётным данным строят график выходной характеристики Тm = f (m)  

и Рm = f (m). На рис. 1.43 показан график выход-

ной характеристики системы «двигатель – про-

зрачный гидротрансформатор». В точке А проис-

ходит переход с режима работы гидротрансфор-

матора на режим работы гидромуфты. 

Силовой баланс, мощностной баланс и 

динамическая характеристика автомобиля с 

гидромеханической трансмиссией. Все графи-

ки, используемые для анализа тягово-скоростных 

свойств автомобиля с гидромеханической транс-

миссией, рассчитывают и строят по тем же мето-

дикам, как и у автомобиля с механической транс-

миссией. Исходным графиком для их построения 

является выходная характеристика системы «двигатель – гидротрансформа-

тор» (рис. 1.43). 

При построении всех графиков скорость автомобиля рассчитывают по 

формуле: 

0дк

к

uuu

r
V m ,         (1.293) 

где m – угловая скорость турбины гидротрансформатора; rк – радиус качения 

ведущих колёс; ик, ид, и0 – передаточные числа автоматической коробки пере-

дач, дополнительной и главной передач автомобиля соответственно. 

При расчёте силового баланса полную тяговую силу на ведущих колёсах 

определяют по выражению: 

д

тр0дк

0т
r

иuuT
F

m 
 ,       (1.294) 
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где Тm – крутящий  момент на турбине; тр – КПД механической части транс-

миссии; rд – динамический радиус ведущих колёс. 

Расчёт сил сопротивления движению, 

входящих в правую часть уравнения сило-

вого баланса (1.188), производят по тем же 

формулам, как и у автомобиля с механиче-

ской трансмиссией. 

График силового баланса автомобиля 

с гидромеханической трансмиссией и трёх-

ступенчатой автоматической коробкой пе-

редач показан на рис. 1.44. 

Тяговую мощность на ведущих колё-

сах автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией, необходимую для построе-

ния графика мощностного баланса, рассчи-

тывают по формуле: 

                            Рт = Рm тр,                 (1.295) 

где Рm – мощность на турбине гидротранс-

форматора; тр – КПД механической части 

трансмиссии. 

Мощности, затрачиваемые на пре-

одоление сил сопротивления движению, ко-

торые входят в правую часть уравнения 

мощностного баланса (1.205), рассчитыва-

ют по формулам уравнения (1.206). 

На рис. 1.45 показан график мощ-

ностного баланса автомобиля с гидроме-

ханической трансмиссией, имеющей трёх-

ступенчатую автоматическую коробку пе-

редач. 

При построении динамической харак-

теристики динамический фактор на всех 

передачах механической коробки передач 

рассчитывают по формуле (1.210), скорость 

движения – по формуле (1.293). 

График динамической характери-

стики автомобиля с гидротрансформатором 

и трёхступенчатой механической автомати-

ческой коробкой передач приведён на рис. 

1.46. 
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Приёмистость автомобиля с гидромехани-

ческой трансмиссией. Оценку приёмистости ав-

томобиля производят по графикам ускорений, 

времени и пути разгона. 

Ускорения при разгоне рассчитывают по 

формуле (1.225). Входящий в эту формулу коэф-

фициент учёта вращающихся масс определяют с 

использованием схемы инерционных моментов, 

действующих на вращающиеся части трансмиссии, 

показанной на рис. 1.47. 

Сила инерции вращающихся частей транс-

миссии: 

  
д

ктртр0дкнppp

в
r

ТТиииТКTTuT
F

аааmaaae

a


 .     (1.296) 

В формуле (1.296) Тае, Тар, Тан, Таm, Татр, Так – инерционные моменты 

вращающихся частей двигателя, согласующего редуктора, насоса и турбины 

гидротрансформатора, трансмиссии, колёс автомобиля соответственно; ир, ик, 

ид, и0 – передаточные числа согласующего редуктора, автоматической коробки 

передач, дополнительной и главной передач соответственно; р, тр – КПД со-

гласующего редуктора и механической части гидромеханической трансмиссии; 

К – коэффициент трансформации гидротрансформатора; rд – динамический ра-

диус колёс. 
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Рис. 1.47. Схема инерционных моментов, действующих на вращающиеся 

части автомобиля с ГМТ 
 

Инерционные моменты рассчитывают как произведения моментов инер-

ции на угловые ускорения соответствующих вращающихся частей автомобиля: 

 
dt

d
JTT e

eeeae


 ;        (1.297) 

 
dt

d
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н
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
 ;         (1.298) 
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Рис. 1.46. Динамическая 

характеристика автомобиля 

с гидромеханической 

трансмиссией 
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dt

d
JT m

mam


 ;          (1.299) 

 
dt

d
JJTТ aа

к
ктрктр


 .        (1.300) 

В формулах (1.297) … (1.300) е Те + Jе; Jр; Jн; Jm; Jтр; Jк – моменты инер-

ции вращающихся частей двигателя, согласующего редуктора, насоса и турби-

ны гидротрансформатора, трансмиссии, всех колёс автомобиля соответственно; 

dе / dt; dн / dt; dm / dt; dк / dt – угловые ускорения вращающихся частей 

двигателя, насоса и турбины гидротрансформатора, колёс автомобиля соответ-

ственно. 

Пользуясь формулой (1.12) V = к rк, вычисляют угловые ускорения вра-

щающихся частей: 

dt

dV

rdt

d

к

к 1



;          (1.301) 

dt

dV

r

uuu

dt

d m

к

0дк



.          (1.302) 

Угловое ускорение насосного колеса записывают в виде: 

dt

dV

dV

d

dt

d нн 



.         (1.303) 

После подстановки в знаменатель первой дроби в формуле (1.303) выра-

жения md
иии

r
dV 

0дк

к , полученного из формулы (1.302), находят: 

dt

dV

d

d

r

иии

dt

d

m




 н

к

0дкн ;       (1.304) 

dt

dV

d

d

r

ииии

dt

d
и

dt

d

m

e









 н

к

0дкpн
p .       (1.305) 

Подставляют выражения угловых ускорений (1.301), (1.302), (1.304), 

(1.305) в формулы (1.297) … (1.300) и находят инерционные моменты: 

 
dt

dV

d

d

r

ииии
JTT

m

eeeae



 н

к

0дкp
;       (1.306) 

 
dt

dV

d

d
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иии
JJTT
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 н

к

0дк
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dV
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иии
JT mam
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0дк
 ;        (1.308) 
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 
dt

dV

r
JJTТ aа

к

ктрктр

1
 .      (1.309) 

После подстановки инерционных моментов (1.306) … (1.309) в исходную 

формулу (1.296) и некоторых преобразований получают: 

  

dt
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в .  (1.310) 

Сила сопротивления разгону равна сумме сил поступательно движущихся 

и вращающихся частей: 

Fa = Faх + Faв.          (1.311) 

Подставив в уравнение (1.311) Faх и Faв из (1.102) и (1.310) и вынеся за 

скобку ma dV / dt, получают: 
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В формуле (1.312) коэффициент учёта вращающихся масс: 

  
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Формула (1.313) справедлива для прозрачного гидротрансформатора. У 

непрозрачного гидротрансформатора н = const, dн / dm = 0 и коэффициент 

учёта вращающихся масс для него рассчитывают по формуле: 
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иииJm 
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
 .       (1.314) 

Если гидротрансформатор заблокирован, то К = 1, н = m и dн / dm = 1: 
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В случае перехода гидротрансформатора на режим работы гидромуфты 

К = 1, реактор вращается вместе с турбиной и следует учесть его момент инер- 
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ции pJ  . Формула для расчёта  приобретает следующий вид: 

  

кдa

ктр

кдa

тр
2
0

2
д

2
кp

н
нpp

2
p

1
rrm

JJ

rrm

иииJJ
d

d
КJJиJТ m

m

eее



















 .  (1.316) 

При  отсутствии  необходимых  данных  можно принять: для легковых 

автомобилей – Jн  = Jm =  0,1…0,6 кг  м2;  для грузовых автомобилей и автобу-

сов – Jн = Jm = 0,6…3 кг  м2; для грузовых автомобилей особо большой грузо-

подъёмности – Jн = 4…6 кг  м2; Jm = 7…8 кг  м2. Бόльшие значения относятся к 

гидродинамическим передачам, работающим с двигателями большой мощно-

сти. Следует иметь в виду, что приведённые значения моментов инерции рабо-

чих колёс гидротрансформаторов учитывают моменты инерции находящегося в 

них турбинного масла. 

Из формул (1.313) и (1.316) следует, что для расчёта коэффициента учёта 

вращающихся масс необходимо иметь численные значения К и dн / dm, кото-

рые меняются в процессе разгона в зависимости от скорости автомобиля. 

Чтобы определить зависимость коэф-

фициента  от скорости автомобиля, доста-

точно иметь зависимости коэффициента 

трансформации К и угловой скорости насо-

са н от угловой скорости турбины m, так 

как последняя пропорциональна скорости 

автомобиля V (1.293). 

Величину dн / dm определяют гра-

фическим  дифференцированием функции 

н = f (m). Величины н берут с нагрузоч-

ной характеристики системы «двигатель – 

гидротрансформатор» (рис. 1.42, б) в точках  

совместной  работы, а  соответствующие им  

значения m рассчитывают по формуле 

(1.283). Построив график н = f (m) (рис. 

1.48), следует провести касательные к кри-

вой в точках 1m , 2m , …, mn  соответству-

ющих заданным передаточным отношениям 

i1, i2, …, in. Если величины н и m на графи-

ке построены в одинаковом масштабе, то ве-

личины dн / dm представляют тангенсы уг-

лов наклона  касательных к оси абсцисс. На 

рис. 1.48 касательные 1, 2, …, n и соответ-

ствующие им углы 1, 2, ..., n построены 

при угловых скоростях турбины 1m , 2m , 
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Рис. 1.48. Графический метод 

определения dн / dm 
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Рис. 1.49. График ускорений разгона 

автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией 
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…, mn . 

Коэффициенты  и соответствующие им значения скорости V рассчиты-

вают на всех передачах ступенчатой механической коробки передач. 

График ускорений разгона автомобиля строят на всех передачах ступен-

чатой механической коробки передач (рис. 1.49). 

Методики расчёта графиков времени и пути разгона автомобиля с меха-

нической трансмиссией пригодны и для автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией. В гидромеханических трансмиссиях, как правило, устанавлива-

ют планетарные коробки передач и коробки передач с неподвижными осями 

валов с автоматическим или полуавтоматическим переключением передач. При 

этом время переключения передач составляют 0,2…0,4 с и процесс переключе-

ния происходит без разрыва потока мощности. За столь малое время переклю-

чения передач скорость автомобиля практически не снижается, поэтому при 

построении графиков времени и пути разгона временем переключения передач 

пренебрегают. 
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Рис. 1.50. Графики времени разгона (а) и пути разгона (б) автомобиля 

с гидромеханической трансмиссией 

 

Графики времени и пути разгона автомобиля с гидромеханической транс-

миссией показаны на рис. 1.50. Как видно на названных графиках, разгон авто-

мобиля при наличии гидромеханической трансмиссии начинается при Vmin = 0. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение тягово-скоростных свойств автомобиля. 

2. Какие виды взаимодействия автомобильного колеса с опорной по-

верхностью вы знаете? 

3. Назовите и охарактеризуйте радиусы качения колеса. 

4. От каких факторов зависят статический и динамический радиусы ко-

леса? 

5. Под действием каких факторов изменяется радиус качения колеса? 

6. От каких параметров зависит скорость автомобиля? 
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7. Какие силы и моменты действуют на автомобильное колесо при пря-

молинейном движении? 

8. Назовите и охарактеризуйте режимы качения колеса. 

9. Напишите уравнения движения ведомого, ведущего и тормозящего 

колёс. 

10. В чем отличие полной тяговой силы от полной окружной силы коле-

са? 

11. Чем вызваны потери при качении колеса? 

12. Какие конструктивные и эксплуатационные факторы влияют на ко-

эффициент сопротивления качению колеса? 

13. Почему возрастает коэффициент сопротивления качению при увели-

чении скорости движения автомобиля? 

14. Дайте определения силы и коэффициента сцепления колеса с опор-

ной поверхностью. 

15. От каких факторов зависит коэффициент сцепления колеса? 

16. Что понимают под скоростью аквапланирования шины? 

17. Что называют скоростной характеристикой двигателя, и какие виды 

скоростных характеристик вы знаете? 

18. От каких факторов зависит КПД трансмиссии? 

19. Как рассчитать тяговый момент ведущих колёс? 

20. Напишите формулу для расчёта силы сопротивления качению авто-

мобиля. 

21. Как определяют продольный уклон дороги? 

22. Из каких слагаемых состоят сила и коэффициент сопротивления до-

роги? 

23. Назовите и охарактеризуйте составляющие силы сопротивления воз-

духа. 

24. Дайте определения коэффициента сопротивления воздуха и фактора 

обтекаемости автомобиля. 

25. Как рассчитать силу, действующую на автомобиль-тягач со стороны 

прицепа? 

26. Изобразите схему сил и моментов, действующих на двухосный авто-

мобиль при прямолинейном движении. 

27. Какие слагаемые входят в уравнение движения автомобиля? 

28. Напишите формулу коэффициента учёта вращающихся масс. 

29. Сформулируйте условия возможности движения автомобиля. 

30. Что понимают под коэффициентами изменения нормальных реакций? 

31. Как рассчитывают нормальные реакции по сцеплению ведущих колёс 

с опорной поверхностью? 

32. Какие задачи решают с помощью графика силового баланса автомо-

биля? 

33. Каким образом можно израсходовать запас мощности при равномер-

ном движении автомобиля? 
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34. Что называют степенью использования мощности автомобильного 

двигателя? 

35. От чего зависят величины динамических факторов, определяемых по 

моменту двигателя и по сцеплению ведущих колёс с опорной поверх-

ностью? 

36. Какие показатели тягово-скоростных свойств можно определить по 

графику динамической характеристики автомобиля? 

37. Какие графики используют для определения показателей приёмисто-

сти автомобиля? 

38. Каким уравнением аппроксимируют крутящий момент двигателя при 

аналитическом методе расчёта тягово-скоростных свойств автомоби-

ля? 

39. Как аналитически рассчитать максимальную и минимальную устой-

чивую скорости автомобиля? 

40. В чем достоинства и недостатки гидромеханических трансмиссий по 

сравнению с механическими? 

41. Назовите безразмерные параметры гидродинамической передачи и 

напишите формулы для их расчёта. 

42. Дайте характеристику режимов работы гидродинамической передачи. 

43. Изобразите безразмерные характеристики гидромуфты и простого 

гидротрансформатора. 

44. Что понимают под прозрачностью гидротрансформатора? 

45. Дайте определение и изобразите входную характеристику системы 

«двигатель – гидротрансформатор». 

46. Что называют точкой совместной работы двигателя с гидродинами-

ческой передачей? 

47. Какие зависимости изображают на графике выходной характеристики 

системы «двигатель – гидротрансформатор»? 

48. В чём отличие графиков силового и мощностного балансов автомо-

билей с гидромеханической и механической трансмиссиями? 

49. От каких параметров зависит коэффициент учёта вращающихся масс 

автомобиля с гидротрансформатором? 
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ГЛАВА 2. ТОПЛИВНАЯ ЭКОНОМИЧНОСТЬ АВТОМОБИЛЯ 

2.1. Определения 

Топливная экономичность – свойство, определяющее расходы топлива 

при выполнении автомобилем транспортной работы в различных условиях экс-

плуатации. 

Топливная экономичность должна быть выражена некоторым средним 

показателем в определённых условиях эксплуатации автомобиля. Она должна 

учитывать как расход топлива при движении на маршрутах, так и его затраты 

при маневрировании автомобиля, пуске и прогреве двигателя, работе на холо-

стом ходу на стоянках и при остановках. Основную составляющую расхода 

топлива, которая служит для оценки топливной экономичности автомобиля, 

определяют при движении – когда он выполняет транспортную работу. 

Расчётное определение расхода топлива в различных условиях эксплуа-

тации весьма затруднительно. Обычно его устанавливают при длительных про-

беговых испытаниях, а также путём тщательного учёта расхода топлива в ре-

альных условиях работы большого количества автомобилей. 

Методы теории автомобиля позволяют рассчитывать расход топлива 

лишь при некоторых частных случаях движения: 

1) при работе на установившихся режимах; 

2) при разгоне; 

3) при циклическом движении. 

Расход топлива зависит от многих факторов: конструкции и техническо-

го состояния автомобиля, дорожных и климатических условий, квалификации 

водителя, организации дорожного движения и транспортного процесса и др. В 

«Теории автомобиля» основное внимание уделяют влиянию конструкции авто-

мобиля на расход топлива и путям совершенствования конструкции с целью 

повышения его топливной экономичности. 

2.2. Значение топливной экономичности автомобиля 

Экономические показатели работы автомобильного транспорта слагаются 

из заработной платы работающих, стоимости топлива и эксплуатационных ма-

териалов, затрат на техническое обслуживание, ремонт и амортизацию подвиж-

ного состава и т.д. 

В дисциплине «Теория автомобиля» рассматривают только топливную 

экономичность, то есть расход топлива в различных условиях движения авто-

мобиля. В условиях плановой экономики в СССР стоимость топлива составляла 

10…15% общей стоимости перевозок. В условиях неуправляемого рынка, скла-

дывающегося в России с 1991 г., цены на топливо во многом зависят от миро-

вых цен на нефть и имеют тенденцию к постоянному росту. В 2005 г. стоимость 

1 л бензина в России была в среднем в 5,7 раза выше, чем в развитых странах 

(США, Канада, Япония, Германия, Франция и др.), и в среднем в 1,3 раза выше, 
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чем в развивающихся странах (Китай, Бразилия, Чехия, Словакия, Словения и 

др.). 

При работе автомобильного двигателя в атмосферу выбрасываются вред-

ные вещества, отрицательно влияющие на людей, животный и растительный 

мир. На долю отработавших газов автомобилей приходится свыше 50% всех 

вредных веществ, выбрасываемых в атмосферу, а в городах стран с большим 

автомобильным парком автомобили являются основными источниками загряз-

нения воздуха. За каждый километр пробега автомобиль выбрасывает в атмо-

сферу около 100 г токсичных веществ. 

Практически все мероприятия, направленные на повышение топливной 

экономичности, влияют как на количество выбрасываемых в атмосферу вред-

ных веществ, так и на их состав. 

Вредными компонентами отработавших газов автомобильных двигате-

лей являются оксид углерода СО, углеводороды СН, оксиды азота NOх, твёрдые 

частицы и др. Большинство мероприятий, направленных на повышение топ-

ливной экономичности, приводит к снижению содержания в отработавших га-

зах СО. Например, в отработавших газах дизелей содержание СО более чем в 

10 раз ниже, чем в отработавших газах карбюраторных двигателей. К сниже-

нию СО приводят все мероприятия, улучшающие смесеобразование и сгорание 

топлива в цилиндрах. Меньшее количество СО содержится в отработавших га-

зах двигателей, работающих на природном газе и бензоводородных смесях. 

Однако некоторые мероприятия, направленные на снижение расхода топ-

лива, приводят к увеличению содержания в отработавших газах других токсич-

ных составляющих. В отработавших газах дизелей повышается содержание 

NOх, СН и особенно опасных ароматических углеводородов (бензопирен), а 

также сажи. Повышение степени сжатия, улучшающее топливную экономич-

ность карбюраторных двигателей, сопровождается увеличением NOх. 

2.3. Оценочные показатели топливной экономичности 

Топливную экономичность автомобиля определяют по показателям топ-

ливной экономичности его двигателя. Для оценки топливной экономичности 

автомобильного двигателя используют часовой расход топлива Gт и удельный 

расход топлива gе. 

Часовой расход топлива Gт (кг/ч) – масса топлива в килограммах, расхо-

дуемого двигателем за один час непрерывной работы; удельный, эффективный 

расход топлива gе [г/(кВт  ч)] – масса топлива в граммах, расходуемого двига-

телем за один час работы на получение одного киловатта мощности при полной 

подаче топлива: 

е

e
Р

G
g т1000 .         (2.1) 

Обобщающими измерителями топливной экономичности автомобиля яв-

ляются путевой расход топлива QS и удельный расход топлива QW. 
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Основным измерителем топливной экономичности автомобиля в нашей стране 

и большинстве европейских стран принят путевой расход топлива QS (л/100 км) – 

расход топлива в литрах на 100 км пройденного пути. Этот показатель удобно 

использовать для оценки топливной экономичности близких по своим пере-

возочным характеристикам автомобилей. Для оценки эффективности использо-

вания топлива при выполнении транспортной работы автомобилями различной 

грузоподъёмности или пассажировместимости, а также одним и тем же автомо-

билем при разной массе перевозимого груза или при разном числе пассажиров 

более правильно пользоваться удельным расходом топлива. 

Удельный расход топлива QW [л/(100 т  км)] [л/(100 пас.  км)] – расход топ-

лива в литрах на единицу транспортной работы 100 тонно-километров (100 т  км) 

для грузового и 100 пассажиро-километров (100 пас.  км) для пассажирского ав-

томобиля. Между путевым и удельным расходами топлива имеют место следу-

ющие соотношения: 

гm

Q
Q S

W   и 
n

Q
Q S

W  ,        (2.2) 

где mг – масса груза, перевезённого грузовым автомобилем, т; n – число пасса-

жиров, перевезённых автобусом или легковым автомобилем, пас. 

В некоторых странах (например, в США и Англии) для оценки топливной 

экономичности используют измеритель, показывающий, какой путь пройдёт 

автомобиль при расходе единицы объёма топлива. За единицу пути принимают 

милю, а за единицу объёма – галлон. 1 миля = 1,609 км; 1 галлон США = 3,785 л; 

1 английский галлон = 4,546 л. Перевод расхода топлива из одной системы в 

другую выполняют по соотношениям: 

 USmpg
QS

235
 ; 

 Jmpmpg
QS

282
 ,       (2.3) 

где QS – путевой расход, л/100 км; mpg (US), mpg (Jmp) – путь в милях, прохо-

димый автомобилем при расходовании одного галлона топлива в США и Ан-

глии соответственно. 

2.4. Уравнение расхода топлива 

Согласно определению, путевой расход топлива (л/100 км): 

S

Q
QS 100 ,         (2.4) 

где S – путь, пройденный автомобилем при выполнении транспортной работы, 

км; Q – объём израсходованного топлива при выполнении транспортной рабо-

ты, л. 

Объём израсходованного топлива (л): 

т

т




tG
Q ,         (2.5) 
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где Gт – часовой расход топлива, кг/ч; t – время движения автомобиля и, соответ-

ственно, работы его двигателя, ч; т – плотность топлива, кг/л; т = 0,75 кг/л для 

бензина; т = 0,82 кг/л для дизельного топлива. 

Пройденный автомобилем путь (км): 

S = Vа t = 3,6 V t,         (2.6) 

где Vа и V – скорость автомобиля, км/ч и м/с соответственно. 

Подставив соотношения (2.5) и (2.6) в формулу (2.4), получают: 

т

т

6,3

100




V

G
QS .        (2.7) 

Из выражения (2.1) часовой расход топлива: 

1000
т

eePg
G  .         (2.8) 

Подставив выражение Gт (2.8) в формулу (2.7), получают: 

т36 


V

Pg
Q ee

S .        (2.9) 

Из уравнений мощностного баланса (1.205), (1.206): 

трc

в








k

PРР
P

а

e .         (2.10) 

После подстановки выражения (2.10) в формулу (2.9) получают уравнение 

путевого расхода топлива: 

   

трст

в

трст

в

3600036 











k

FFFg

kV

РРРg
Q

аeаe

S .      (2.11) 

Для того чтобы получить уравнение путевого расхода топлива в развёр-

нутом виде, в формулу (2.11) необходимо подставить выражения входящих в 

неё сил F = Ga = (fср cos  sin) Ga (1.84); Fв = 0,5 cx в Aв V 2 = W V 2 (1.92); 

(1.100); Fa =  ma aa (1.112). Тогда 

 
трст

aa
2

a

36000 




k

amWVGg
Q e

S .       (2.12) 

Если подставить выражение QS по формуле (2.12) в выражения (2.2), то 

можно получить развёрнутые формулы для расчёта удельного расхода топли-

ва: 

 для грузового автомобиля 

 
трстг

aa
2

a

36000 




km

amWVGg
Q e

W ;       (2.13) 
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 для пассажирского автомобиля 

 
трст

aa
2

a

36000 




kn

amWVGg
Q e

W .       (2.14) 

Выражения (2.12)…(2.14) позволяют провести анализ влияния различных 

факторов на топливную экономичность автомобиля. Первую группу факторов 

составляют конструктивные параметры автомобиля: удельный расход топли-

ва двигателя gе; масса (вес) ma (Ga); фактор обтекаемости W; моменты инерции 

вращающихся частей Je, Jк, оказывающие влияние на величину ; КПД транс-

миссии тр; грузоподъёмность грузового автомобиля mг и вместимость пасса-

жирского автомобиля n. Во вторую группу входят эксплуатационные факторы: 

коэффициент сопротивления дороги ; скорость движения V; ускорение при 

разгоне аа. 

2.5. Топливно-экономическая характеристика автомобиля 

Для того чтобы в отдельности проанализировать влияние конструктивных 

параметров и условий движения на расход топлива академик Е.А. Чудаков ввёл 

в теорию автомобиля экономическую характеристику, которую в настоящее 

время называют топливно-экономической характеристикой. 

График топливно-экономической характеристики. Топливно-эконо-

мическая характеристика представляет зависимость путевого расхода топлива 

QS от скорости установившегося движения (V = const) на дорогах с различными 

значениями коэффициента сопротивления  (рис. 2.1). При установившемся 

движении аа = 0 и Ра = 0. При этом предполагают, что автомобиль движется без 

буксования ведущих колес (sб = 0). В этом случае расчёт путевого расхода топ-

лива производят по формуле: 

 

трст

в

36 






kV

РРg
Q

e

S .       (2.15) 

Показанная на рис. 2.1 характеристи-

ка построена на одной из передач коробки 

передач автомобиля при 1 < 2 < 3. Она 

может быть построена на всех передачах 

трансмиссии автомобиля. 

Каждая из кривых топливно-

экономической характеристики имеет ми-

нимум, причём скорости, при которых рас-

ход топлива минимальный QSmin, тем мень-

ше, чем больше . Скорость, при которой 

расход топлива по топливно-экономической 

характеристике минимальный, называют 
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Рис. 2.1. Топливно-экономическая 

характеристика автомобиля 
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оптимальной или экономичной Vэк. Чтобы автомобиль был наиболее экономич-

ным, необходима максимальная приближённость наиболее употребительной 

скорости его движения при работе в типичных условиях к той скорости, при ко-

торой расход топлива по топливно-экономической характеристике наименьший. 

Указываемый в технической характеристике автомобиля контрольный расход 

топлива практически мало отличается от минимального путевого расхода топ-

лива. 

Топливно-экономическая характеристика, на которой при каждом коэф-

фициенте сопротивления дороги имеет место минимальный расход топлива, 

типична для автомобилей с карбюраторным двигателем. Иногда, особенно для 

автомобилей с дизелем, QS растёт во всем диапазоне увеличения скорости. 

Слева семейство кривых QS = f (V) ограничено линией, соединяющей точ-

ки, соответствующие минимальным устойчивым скоростям движения. Эти 

скорости различны при разных , однако при расчётах Vmin условно считают 

одинаковой и при всех значениях  её подсчитывают по еmin (nemin) (1.12) при 

полной подаче топлива. Справа и сверху топливно-экономическую характери-

стику ограничивают огибающей кривой, соответствующей расходам топлива 

при полном использовании мощности двигателя, когда автомобиль движется с 

максимальной скоростью Vmax. 

Приведённая на рис. 2.1 топливно-экономическая характеристика может 

быть использована для расчёта расхода топлива при разгоне автомобиля. Зави-

симость путевого расхода топлива от скорости автомобиля при движении с раз-

личными ускорениями по дороге с постоянным коэффициентом сопротивления 

называют топливно-экономической характеристикой разгона автомобиля. 

Расход топлива при движении по дороге с коэффициентом сопротивления 

1 на рис. 2.1 происходит при 00a a . 

Расход топлива при коэффициенте сопротивления дороги 2 будет соот-

ветствовать равноускоренному движению с силой сопротивления разгону 

121aa1   FFamFа        (2.16) 

и постоянным ускорением 
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На рис. 2.2 приведена топливно-

экономическая характеристика разгона ав-

томобиля, построенная по описанной выше 
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Рис. 2.2. Топливно-экономическая 

характеристика разгона автомобиля 
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методике. При её построении может внести некоторую погрешность неустано-

вившийся режим работы двигателя при разгоне, но его влияние на расход топ-

лива обычно незначительно. 

Методики расчёта и построения топливно-экономической характери-

стики автомобиля. Топливно-экономическую характеристику установившего-

ся движения автомобиля строят по результатам расчётов с использованием 

уравнения (2.15). Основная сложность при расчётах состоит в определении ве-

личины удельного эффективного расхода топлива двигателя gе,  которая  явля-

ется  переменной  и  зависит  от  угловой скорости  (частоты  вращения) вала и 

степени нагрузки двигателя. 

Удельный расход топлива двигателя мо-

жет быть определён тремя способами. 

Первый способ – по нагрузочной характе-

ристике двигателя. Нагрузочная характеристи-

ка – зависимость часового расхода топлива Gт и 

удельного расхода топлива gе от мощности 

нагрузки двигателя Рд при постоянных значени-

ях частоты вращения nе (угловой скорости е) 

вала двигателя (рис. 2.3). 

Нагрузочную характеристику строят по 

результатам стендовых испытаний двигателя на 

установившихся режимах работы при той же 

комплектации, которая была принята для испытаний по определению скорост-

ной характеристики (см. рис. 1.18). 

Второй способ – по графику зависимости 

удельного расхода топлива gе от степени ис-

пользования мощности двигателя И при посто-

янных частотах вращения nе (угловых скоростях 

е) его вала (рис. 2.4). Этот график может быть 

получен по нагрузочной и внешней скоростной 

характеристикам двигателя. 

Третий способ – расчёт приближёнными 

аналитическими методами. Первый из прибли-

жённых аналитических методов, использую-

щих результаты статистической обработки 

большого числа топливно-экономических ха-

рактеристик различных двигателей на различ-

ных скоростных и нагрузочных режимах работы, имеет вид: 

gе = gеР kЕ kИ,        (2.18) 

где gеР – удельный эффективный расход топлива двигателя при максимальной 

мощности Реmax; kЕ – коэффициент, учитывающий степень использования угло-
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вой скорости (частоты вращения) вала двигателя; kИ – коэффициент, учитыва-

ющий степень использования мощности двигателя. 

Величину gеР определяют по внеш-

ней скоростной характеристике двигате-

ля (рис. 2.5), а при её отсутствии рассчи-

тывают по приближённому соотноше-

нию: 

          gеР = (1,05…1,15) gеmin,    (2.19) 

где gеmin – минимальный удельный эффек-

тивный  расход  топлива  двигателя;  gеmin = 

= 260…310 г/(кВт ч) – для карбюраторных 

двигателей; gеmin = 195…230 г/(кВт  ч) – 

для дизелей. Лучшие современные карбю-

раторные двигатели имеют gеmin = 240…250 

г/(кВт  ч), лучшие дизельные двигатели – 

gе min = 180…195 г/(кВт  ч). 

Численные значения коэффициента 

kЕ задают в зависимости от степени ис-

пользования угловой скорости (частоты 

вращения) вала двигателя Е, коэффициента kИ – от степени использования мощ-

ности двигателя И: kЕ = f (Е); kИ = f (И). 

Степень использования угловой скорости (частоты вращения) вала дви-

гателя, характеризующая степень приближения угловой скорости на расчётном 

режиме к угловой скорости при максимальной мощности, представляет отно-

шение: 

еР

e

еР

е

n

n





Е ,         (2.20) 

где е (nе) – текущее значение угловой скорости (частоты вращения) вала дви-

гателя, рад/с (мин–1); еP (nеР) – угловая скорость (частота вращения) вала дви-

гателя при максимальной мощности Реmax, рад / с (мин–1). 

Степень использования мощности двигателя: 

c

д
И

eP

P
 ,         (2.21) 

где Рд – мощность нагрузки двигателя, затрачиваемая на преодоление сопро-

тивлений движению, при заданной скорости, кВт; с
еР  – стендовая эффективная 

мощность двигателя по внешней скоростной характеристике при угловой ско-

рости (частоте вращения), соответствующей заданной скорости движения, кВт. 

Мощность нагрузки двигателя из уравнения (2.10): 

трc

в

д







k

РР
P .         (2.22) 
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Для расчётов Е и И удобно применять график 

мощностного баланса (рис. 2.6). Степень использо-

вания угловой скорости (частоты вращения) вала 

двигателя определяют по отношению отрезков А 

и В: 

                         
P

i

V

V

В

А
Е ,       (2.23) 

где Vi – скорость, соответствующая текущему 

значению угловой скорости (частоты вращения), 

м/с; VP – скорость, соответствующая максималь-

ной мощности двигателя, м/с. 

Степень использования мощности двигателя: 

                      
D

C
И ,        (2.24) 

где С = Рд, D = c
eP  при текущем значении скорости Vi. 

При известных величинах Е и И коэффициенты kЕ и kИ рассчитывают по 

приближённым формулам для двигателей: 

 всех типов 

kЕ = 1,25 – 0,99 Е + 0,98 Е2 – 0,24 Е3;      (2.25) 

 карбюраторных 

kИ = 3,27 – 8,22 И + 9,13 И2 – 3,18 И3;      (2.26) 

 дизельных 

kИ = 1,2 + 0,14И – 1,8 И2 + 1,46 И3.      (2.27) 

Зависимости kЕ = f (Е); kИ = f (И) могут быть также заданы в виде таблиц и 

графиков (рис. 2.7). 

Второй приближённый метод основан на том, что часовой расход топли-

ва при частичной нагрузке может быть рассчитан по формуле: 

 ИИ
2

И100тт ИИ cbаGG   ,       (2.28) 

где Gт100 – часовой расход топлива при полной нагрузке и той же частоте вра-

щения вала двигателя, что Gт; аИ, bИ, cИ – коэффициенты, полученные в резуль-

тате статистической обработки экспериментальных зависимостей. 

После подстановки выражения (2.28) в формулу (2.7) получают уравне-

ние для расчёта путевого расхода топлива: 

 
т

ИИ
2

И100т

36

ИИ1000






V

cbаG
Q  

S .      (2.29) 
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Рис. 2.6. Мощностной баланс 

автомобиля 

 



 106 

Зависимость Gт100 = f(ne) 

берут с внешней скоростной 

характеристики. Пользуясь ра-

венством (1.13), получают зави-

симость Gт100 = f(V) на данной 

передаче трансмиссии. При от-

сутствии данных по конкрет-

ному двигателю пользуются 

среднестатистическими значе-

ниями коэффициентов, входя-

щих в уравнение (2.28). Напри-

мер, для современных четы-

рёхтактных дизелей аИ = 0,36, 

bИ = 0,44, cИ = 0,2. 

Расчёт топливно-

экономической характери-

стики рекомендуют выпол-

нять в следующем порядке: 

1. Выбирают передачу, 

на которой следует построить 

характеристику. Обычно топ-

ливно-экономическую харак-

теристику строят на передаче, обеспечивающей максимальную скорость дви-

жения. Если высшая передача в коробке передач прямая, то расчёт ведут на 

этой передаче, если высшая передача повышающая, то характеристику строят 

на передаче, предшествующей высшей. 

2. Для построения первой кривой топливно-экономической характеристи-

ки задают минимально возможный коэффициент сопротивления дороги 1. 

Минимальное сопротивление дороги характерно при движении автомобиля на 

горизонтальном участке асфальтобетонного или цементобетонного шоссе в хо-

рошем состоянии. При этом 1 = fmin = 0,015 (табл. 1.1). 

3. На выбранной передаче задают несколько значений скорости движе-

ния автомобиля V1, V2, …, Vn ( n i ,1 ). 

4. При каждом значении скорости по формулам (1.86) и (1.101) подсчи-

тывают мощности, затрачиваемые на преодоление сопротивлений дороги и 

воздуха 1000a11 ii VGР   и 10003
в ii WVP   ( n i ,1 ). 

5. Пользуясь формулами (1.12) и (1.13), вычисляют соответствующие вы-

бранным скоростям движения значения угловых скоростей (частот вращения) 

вала двигателя ктр ruViei   ( ктр55,9 ruVn iei  ) ( n i ,1 ). 

6. Вычисляют для каждого значения скорости мощность нагрузки двига-

теля    трcв1д   kPPР iii . 
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Рис. 2.7. Графики: 

а – kЕ = f (Е); б – kИ = f (И); 1 – для карбюраторных 

двигателей; 2 – для дизелей 
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7. Последующие расчёты ведут в зависимости от того, как задан удельный 

расход топлива двигателя gе. 

7.1. Если имеется нагрузочная характеристика двигателя (рис. 2.3), то по 

ней определяют величины удельного эффективного расхода топлива gеi при ра-

нее рассчитанных значениях iРд  и ei (nei). 

7.2. Если имеется графическая зависимость удельного расхода топлива 

от степени использования мощности двигателя ge = f (И, ne) (рис. 2.4), то: 

 находят по графику внешней скоростной характеристики  eе nfР c  для 

каждого значения nei (ei) соответствующую ему величину мощности c
еiР . Если 

график внешней скоростной характеристики отсутствует, то соответствующие 

величины мощности определяют по аналитической зависимости (1.51): 
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 вычисляют степень использования мощности Иi по формуле (2.21): 

 

трc
c

в1

c

д
100

И







kР

PP

Р

P

еi

ii

еi

i
i ; 

 определяют gei для каждого вычисленного значения Иi при соответству-

ющей величине ei (nei). 

7.3. При отсутствии характеристик двигателя ge вычисляют приближён-

ным аналитическим методом по выражению (2.18) ge = geР kЕ kИ. Для этого: 

 находят geР либо по внешней скоростной характеристике двигателя 

(рис.2.5), либо по приближённому выражению (2.19) gеР = (1,05…1,15) gеmin; 

 вычисляют по выражению (2.20) степень использования угловой скорости 

(частоты вращения) вала двигателя Еi = ei / eР = nei / neР; 

 определяют по выражению (2.21) степень использования мощности дви-

гателя 
c

д100И eiii PP ; 

 находят по формуле (2.24) или графику (рис. 2.7, а) kЕi = f (Еi); 

 определяют по формулам (2.26) или (2.27) либо по графику (рис. 2.7, б) 

(кривые 1 или 2) kИi = f (Иi); 

 рассчитывают gei по формуле (2.18) gei = geР kЕi kИi при каждом значении 

kЕi и kИi. 

8.   Рассчитывают  по    формуле    (2.15)      путевой    расход   топлива  

QSi = gei (P1i + Pвi) / (36 Vi т kc тр) при каждом значении скорости Vi. 

9. Строят зависимость QSi = f (Vi) при выбранном значении коэффици-

ента сопротивления дороги 1. 

10. Расчёт по пп. 3…8 повторяют при значениях 2, 3, …, m. 
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11. Строят зависимости QSi = f (Vi) при коэффициентах сопротивления 

дороги 2, 3, …, m. 

12. При необходимости аналогичные вычисления проводят на всех 

остальных передачах коробки передач. Диапазон изменения коэффициентов 

сопротивления дороги на каждой из передач находят в пределах от 1 = fmin до 

m = Dmax, где Dmax – максимальное значение динамического фактора на каждой 

передаче коробки передач. 

2.6. Расход топлива на заданных маршрутах и режимах ездовых циклов 

Расход топлива на заданных маршрутах. Топливно-экономическая ха-

рактеристика может быть использована для нормирования расхода топлива 

автомобилем при его эксплуатации на постоянном маршруте. С этой целью ис-

пользуют динамическую характеристику и характеристику маршрута – про-

тяжённость участков дороги, имеющих на всей длине S неизменный коэффици-

ент сопротивления . 

На  схеме   (рис.  2.8)  топлив-

но-экономическую   характеристику  

QS = f (V, ) располагают в правом 

нижнем квадранте, динамическую 

характеристику D = f (V) – в правом 

верхнем квадранте и характеристику 

маршрута  = f (S) – в левом верх-

нем квадранте. Величины D и  в 

верхних квадрантах наносят в оди-

наковом масштабе. 

При каждой заданной вели-

чине коэффициента сопротивления 

дороги i по графику динамической 

характеристики определяют макси-

мальную скорость Vimax, и при этой 

скорости по графику топливно-

экономической характеристики – 

путевой расход топлива QSi. 

Площади в левом нижнем 

квадранте в соответствующем масштабе эквиваленты затратам топлива на каж-

дом участке маршрута – Qi = QSi Si /100 (л), а их сумма 



n

i

iQQ
1

 – общему рас-

ходу топлива на всём маршруте при максимально возможных скоростях дви-

жения. 

Уменьшение скорости по сравнению с максимально возможной на участке 

с определённым коэффициентом сопротивления дороги, вызванное, например, 

требованиями безопасности движения, снижает производительность автомобиля, 
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Рис. 2.8. Схема определения расхода 

топлива на заданном маршруте 
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но сопровождается экономией топлива, если Vmax понижается до Vэк (рис. 2.1). 

Дальнейшее снижение скорости невыгодно как из-за уменьшения производи-

тельности, так и из-за перерасхода топлива. 

Расход топлива в ездовом цикле. Ездовой цикл – это зависимость скоро-

сти движения автомобиля от пройденного пути. Расход топлива по ездовым 

циклам определяют на дороге в магистральном и городском ездовых циклах и 

на стенде в городском ездовом европейском цикле. Расход топлива в ездовых 

циклах на дороге представляет расход топлива, полученный на прямой гори-

зонтальной дороге при регламентированных режимах движения, имитирующих 

магистральные или городские эксплуатационные режимы движения. 
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Рис. 2.9. Схема городского цикла на дороге для автомобиля полной массой свыше 3,5 т 

 

Для расчёта расхода топлива должны быть заданы операционная карта 

или схема ездового цикла, которые представляют зависимость скорости движе-

ния автомобиля от пройденного пути V = f (S). Для примера на рис. 2.9 показана  

схема одного из городских циклов 

на дороге. Цикл состоит из участ-

ков разгона а–b, движения с посто-

янными скоростями b–c, d–e, тор-

можения двигателем c–d и тормоз-

ными механизмами e–f, работы 

двигателя на холостом ходу f во 

время остановки автомобиля на 

определённое время. 

1. При расчёте расхода топ-

лива во время разгона автомобиля 

на участке а–b (рис. 2.10) путь раз-

гона S разбивают на достаточно 

малые участки Si и считают, что в 
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Рис. 2.10. Схема для расчёта параметров 

разгона и торможения автомобиля 
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пределах этих участков движение равноускоренное со средним ускорением 

ааiср, а скорость равна средней скорости Viср. При этих допущениях: 

Si = Viср ti;          (2.30) 

срai

i
i

a

V
t


 .        (2.31) 

Подставляют выражение ti из (2.31) в (2.30): 

срa

ср

i

ii

i
a

VV
S


 ,         (2.32) 

откуда 

i

ii

i
S

VV
a






ср

срa .         (2.33) 

Из рис. 2.10 видно, что 

2

1
ср

ii
i

VV
V


  ;           (2.34) 

Vi = Vi – Vi –1;           (2.35) 

Si = Si – Si –1.            (2.36) 

После подстановки выражений (2.34) … (2.36) в уравнение (2.33) полу-

чают формулу для расчёта ааiср через параметры V и S: 
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VV
a .            (2.37) 

Согласно выражению (2.11), путевой расход топлива при разгоне на 

участке Si (л/100 км): 

   
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Количество топлива, которое автомобиль израсходует на участке Si (л): 

100

p iSi
i

SQ
Q


 .            (2.39) 

Подставляют в выражение (2.39) QSi из (2.38) и Si /1000 (км), и получают 
(л): 
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Количество топлива, израсходованного на всём участке а–b разгона (л): 





n

i

iQQ
1

pp ,         (2.41) 

а пройденный автомобилем путь (км): 

1000

1p

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

n

i

iS

S .         (2.42) 

Тогда средний путевой расход топлива при разгоне на участке а–b (л/100 км): 
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p
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.       (2.43) 

2. Расчёт расхода топлива при установившихся режимах движения на 

участках b–c и d–e (рис. 2.10) ездового цикла, когда скорости движения посто-

янны, производят по приведённым в § 2.5 методикам. 

3. На участке c–d (рис. 2.10) ездового цикла производят торможение ав-

томобиля двигателем. Участок разбивают на достаточно малые участки Sj и 

полагают, что на каждом из этих участков автомобиль движется равнозамед-

ленно со средней скоростью: 

2

1

cр

jj

j

VV
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



.        (2.44) 

При этом угловая скорость вращения вала двигателя, согласно формуле 

(1.12): 

к

трcр

r

uV j

ej  .         (2.45) 

Мощность нагрузки двигателя: 

j

jj

j Р
k

РР
Р д.т

трc

в

д 






,        (2.46) 

где Рj и Pвj – мощности, затрачиваемые на преодоление сопротивлений дороги 

и воздуха соответственно; kс – коэффициент коррекции двигателя; тр – КПД 

трансмиссии; Рт.дj – мощность, теряемая на трение в двигателе. 

Мощности   Рj   и Pвj   рассчитывают    по   формулам  (1.86)  и  (1.101): 

Р j =  Ga Vjср / 1000; 10003
срв jj WVP  . 

Мощность, теряемая на трение в двигателе: 

 
1000

т0д.т

д.т

ejej

j

 bТ
Р


 ,       (2.47) 



 112 

где  Тт.д0 – момент  трения  в  двигателе  при  минимальной угловой скорости; 

еj – угловая скорость вала двигателя; bт – коэффициент повышения момента 

трения от угловой скорости вала двигателя. 

После подстановки еj по формуле (2.45) в (2.47) получают выражение 

для расчёта Рт.дj: 
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2

к
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jj
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 .       (2.48) 

Путевой расход топлива при торможении двигателем на участке Sj (л/100 км): 
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Количество топлива, израсходованного на участке Sj (л): 

100

т jSj

j
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Q


 .         (2.50) 

С учётом выражения (2.49) на пути Sj /1000 (км): 
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Количество топлива, израсходованного на участке c–d (л): 


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
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j

jQQ
1

тт
;          (2.52) 

путь, пройденный автомобилем при торможении двигателем (км): 

1000

1т


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S .          (2.53) 

Средний путевой расход топлива при торможении двигателем (л/100км): 
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4. На участке е–f и в точке f ездового цикла автомобиль в течение tх.х за-

тормаживается и затем остаётся неподвижным с работающим на режиме холо-

стого хода двигателем. Количество топлива, израсходованного автомобилем 

на данном режиме работы (л), согласно формулам (2.5) и (2.8): 

т
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x.xx.x7

т
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x.xx.x
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тx.x 108,2

36001000 


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 tPgtPgtG
Q eeee ,       (2.55) 

где x.x
eg  – удельный расход топлива на режиме холостого хода; x.x

eP  – мощ-

ность, теряемая в двигателе при работе на холостом ходу; tх.х – время работы 

двигателя на холостом ходу, с. 

На основе экспериментальных данных установлено, что сx.x 03,0 еe РP  . 

5. По окончании расчётов на всех участках ездового цикла подсчитывают 

суммарные путь (м), время работы (с) и количество израсходованного топлива 

(л): 


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
р

к
кSS

1
c ;          (2.56) 





р

к
кtt

1
c ;          (2.57) 





р

к
кQQ

1
c ,          (2.58) 

где к – порядковый номер участка цикла; р – общее число участков цикла. 

Средний путевой расход топлива по ездовому циклу (л/100км): 

c

c
5

сp

10

S

Q
QS  .          (2.59) 

2.7. Аналитический метод расчёта расхода топлива 

В исходных данных к расчёту должна быть задана зависимость эффек-

тивного удельного расхода топлива ge от угловой скорости вращения вала дви-

гателя е: ge = f (е). При её отсутствии она может быть рассчитана по выраже-

нию (2.18) при kИ = 1: 

ge = geР kЕ. 

Если величина geР неизвестна, то ее можно найти по приближённому со-

отношению (2.19). Численные значения коэффициента kЕ определяют по фор-

муле (2.25) в зависимости от степени использования угловой скорости вала 

двигателя Е, рассчитываемой по соотношению (2.20): 

еР

е




Е . 
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Задаваясь значениями угловой скорости в интервале от еmin до еmax, рас-

считывают степень использования угловой скорости Е, затем находят kЕ = f (Е) и 

по соотношению (2.18) определяют ge = f (е). 

После этого по формуле (2.8) рассчитывают часовой расход топлива (кг/ч) 

при полной подаче топлива в двигатель: 

1000
т

eеPg
G  . 

Значения эффективной мощности двигателя в формуле (2.8) берут с 

внешней скоростной характеристики, а при отсутствии последней рассчитыва-

ют по формуле (1.51): 
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При тех же значениях е, при которых найдены величины ge и Ре, рассчи-

тывают часовой расход топлива Gт и получают зависимость Gт = f (е), которую 

аппроксимируют полиномом второго порядка: 

QeQeQ cbaG  2
т .        (2.60) 

Часовой расход пересчитывают в секундный расход Gт.с = Gт / 3600 (кг / с) 

и с использованием выражения (2.45) для j-ой передачи трансмиссии 

к

тр

r

Vu j

еj   

выражают зависимость последнего от скорости V: 

cc
2

cс.т QQQ cVbVaG  ,       (2.61) 

где  2
к

2
трc 3600ruaa jQQ  ;  ктрc 3600rubb jQQ  ; 3600c QQ cc  . 

Секундный расход топлива позволяет рассчитать количество топлива, из-

расходованного автомобилем при различных режимах работы и степени ис-

пользования мощности двигателя на некотором i-м участке дороги за время 

движения ti (с). 

При установившемся движении автомобиля (V = const) и полном исполь-

зовании мощности двигателя расход топлива (кг) подсчитывают по формуле: 

Qi = Gт.с ti.         (2.62) 

Расход топлива при установившемся движении и частичном (неполном) 

использовании мощности двигателя определяют по выражению: 

iGi tGkQ с.т
*  .         (2.63) 

Здесь kG – коэффициент, устанавливающий связь между секундным рас-

ходом топлива при частичной *
с.тG  и полной Gт.с подачах топлива 
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( с.т
*

с.т GGkG  ). Этот коэффициент зависит от степени использования мощно-

сти двигателя, подсчитываемой по соотношению (2.21): 

0т

в
И

F

FFF if 
 .         (2.64) 

После подстановки в формулу (2.64) выражений (1.78), (1.80), (1.100) и 

(1.249) получают: 

 при f = f0 + kf V 
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 при f = f0 + kf V 2 
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И .     (2.66) 

Функция kG = f (И) может быть установлена по зависимостям Те = f (е) и 

Gт = f (е) при различных подачах топлива в двигатель, а при отсутствии его ча-

стичных скоростных характеристик рассчитана по аналитическому выражению: 

kG = aИ И2 + bИИ + сИ,        (2.67) 

где  аИ = 0,48;  bИ = 0,42;  сИ = 0,1 – для  карбюраторных  двигателей;  аИ = 0,36; 

bИ = 0,44; сИ = 0,2 – для дизельных. 

При неустановившемся режиме движения меняются не только скорость, 

но и часовой (секундный) расход топлива. В этом случае следует установить 

взаимосвязь между мгновенным расходом топлива dQ за время dt и изменением 

скорости dV. 

При расчёте расхода топлива в процессе разгона с полным использовани-

ем мощности двигателя вводят понятие коэффициента расхода топлива: 

dV

dQ
q  ,         (2.68) 

где dQ – мгновенный расход топлива, кг, при изменении скорости dV, м / с. 

Согласно (2.62): 

dQ = Gт.с dt.         (2.69) 

Подставив в выражение (2.68) мгновенный расход топлива по формуле 

(2.69), получают: 

а

с.т

а

G
q  ,         (2.70) 

где аа = dV / dt – ускорение автомобиля при разгоне. 

Решая совместно уравнения (2.68) и (2.70), получают дифференциальное  
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уравнение расхода топлива: 

dV
a

G
dQ

a

с.т ,         (2.71) 

в котором секундный расход топлива рассчитывают по формуле (2.61), ускоре-

ние – по формуле (1.266). После их подстановки в уравнение (2.71), разделения 

переменных и интегрирования получают: 
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    (2.72) 

В формуле (2.72) произведение j ma и второго интеграла, согласно выра-

жению (1.276), – путь Si, пройденный автомобилем при изменении скорости от 

Vнji до Vкji, а произведение jma и третьего интеграла, согласно выражению 

(1.272), – время разгона ti в том же интервале скоростей. После подстановки 

выражений Si и ti в формулу (2.72) и преобразований получают уравнение для 

расчёта расхода топлива на i-м участке длиной Si при разгоне в течение вре-

мени ti на j-й передаче: 
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     (2.73) 

Расход топлива за время выбега, торможения и остановки автомобиля: 

iGii tGktGQ с.т
**
с.т

**  ,        (2.74) 

где **
с.тG  – секундный расход топлива двигателя на холостом ходу, кг / с. В форму-

ле (2.74) величину kG подсчитывают по выражению (2.67) при И = 0,02 … 0,03. 

Путевой расход топлива (л / 100 км): 

т

100




i

i
Si

S

Q
Q ,         (2.75) 

где Qi – расход топлива, кг; Si – пройденный путь, км; т – плотность топлива, 

кг / л. 
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2.8. Топливно-экономическая характеристика автомобиля с 

гидромеханической трансмиссией 

Отсутствие жёсткой кинематической связи между угловыми скоростями 

(частотами вращения) вала двигателя и ведущих колёс и наличие дополнитель-

ных потерь в гидродинамической передаче обусловливают специфику методи-

ки расчёта расхода топлива и построения топливно-экономической характери-

стики автомобиля с гидромеханической трансмиссией. 

Расчёт расхода топлива и построение топливно-экономической характе-

ристики автомобиля с гидромеханической трансмиссией выполняют при уста-

новившемся движении, когда аа = 0 и Ра =  ma aa V / 1000 = 0, и без учёта по-

терь на буксование ведущих колёс (sб = 0). 

Уравнение расхода топлива в данных условиях движения имеет вид: 
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где р,  и тр – КПД согласующего редуктора, гидродинамической передачи и 

механической части трансмиссии (автоматической коробки передач, дополни-

тельной, карданных и главных передач) соответственно. 

Удельный расход топлива зависит от угловой скорости вала двигателя, 

которую рассчитывают с учётом выражений (1.12), (1.283), (1.289) и (1.293): 
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откуда 

к
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uVu
e  ,         (2.78) 

где V – скорость автомобиля; ир и итр – передаточные числа согласующего ре-

дуктора и механической части трансмиссии соответственно; i – передаточное 

отношение гидротрансформатора; rк – радиус качения колёс. 

Мощности, входящие в уравнение мощностного баланса (1.205) Рт = Р + Рв, 

рассчитывают по следующим выражениям: Рт = Fт0V / 1000 (1.204), 

Р =  Ga V / 1000 (1.86), Рв = W V 3 / 1000 (1.101). 

При расчёте тяговой мощности используют соотношения (1.283), (1.285), 

(1.291), (1.293), (1.294): 
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Подставляют полученное выражение в уравнение мощностного баланса 

(1.205): 
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Выражают из уравнения (2.80) соотношение безразмерных параметров 

гидротрансформатора: 
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Уравнение (2.81) позволяет построить топливно-экономическую харак-

теристику автомобиля с гидромеханической трансмиссией. Расчёты рекомен-

дуют выполнять в следующем порядке: 

1. Задают несколько значений пере-

даточного отношения гидротрансформа-

тора i1, i2, …, im ( m j ,1 ). По безразмерной 

характеристике гидротрансформатора при 

каждом значении передаточного отношения 

ij находят величины коэффициента момента 

насоса нj и коэффициента трансформации 

Кj, вычисляют 2
н jjj iK , и строят вспомо-

гательный график н К / i2 = f (i) (рис. 2.11). 

2. Выбирают передачу, на которой 

необходимо построить топливно-

экономическую характеристику, и рассчи-

тывают итр = ик ид и0. 

3. Задают коэффициент сопротивле-

ния дороги 1. 

4. На выбранной передаче задают не-

сколько значений скорости движения V1, 

V2, …, Vn ( n i ,1 ). 

5. При каждом значении скорости по формулам (1.86) и (1.101) подсчи-

тывают мощности, затрачиваемые на преодоление сопротивлений дороги и 

воздуха 1000a11 ii VGР   и 10003
в ii WVР   ( n i ,1 ). 

6. При каждом значении скорости Vi рассчитывают величину 

   тр
3
тр

35
ж

2
кдв11000  иVDrr PР iaii  и находят равную ей величину 2

н iii iK . 

7. По вспомогательному графику нК/i2 = f (i) для каждой величины 
2

н iii iK  находят передаточное отношение ii. 

8. По формуле (2.78) вычисляют угловые скорости (частоты вращения) 

вала двигателя еi = Vi иp итр / (ii rк) (nei = 9,55 Vi иp итр / (ii rк)), причём Vi берут из 

п. 4, ii – из п. 7. 
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Рис. 2.11. Вспомогательный график 

для построения топливно-

экономической характеристики 

автомобиля с ГМП 
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9. Рассчитывают значения мощности нагрузки двигателя, необходимой 

для преодоления сопротивлений движению    трpcв1д   ii ii kPPР . Вели-

чины i определяют по безразмерной характеристике гидротрансформатора при 

каждой величине ii, найденной по п. 7. 

10. Определяют удельный расход топлива gei одним из трёх способов. Для 

примера рассматривают определение gei аналитическим методом по соотноше-

нию ge = geР kЕ kИ: 

 находят geР либо по внешней скоростной характеристике двигателя, либо 

по приближённому выражению (2.27) geР = (1,05…1,15) gemin; 

 вычисляют по выражению (2.20) степень использования угловой скоро-

сти (частоты вращения) вала двигателя Еi = еi / еР = nei / neР. еi (nei) берут из 

п. 8, еР (neР) – с внешней скоростной характеристики двигателя или из спра-

вочников; 

 вычисляют по выражению (2.21) степень использования мощности дви-

гателя 
c

д100И eiii PP . iPд  берут из п. 9, c
еiP  – со стендовой внешней скорост-

ной характеристики при каждом значении nei (еi), подсчитанном в п. 8. При от-

сутствии графика внешней скоростной характеристики расчёт ведут по аналити-

ческой зависимости (1.51) ]EEE[ 32c
max

c
iii eei cbaPP  , причём c

max eP  и neР (еР) 

можно взять из справочников; 

 определяют kЕi = f (Ei) по формуле (2.25) или по графику рис. 2.7, а; 

 определяют kИi = f (Иi) по формулам (2.26) или (2.27), либо по графику 

рис. 2.7, б; 

 рассчитывают по формуле (2.18) gei = geР kEi kИi. 

11. Рассчитывают по формуле (2.76) путевой расход топлива при каждом 

значении скорости Vi; iР 1  и Pвi берут из п. 5, gei – из п. 10. 

12. Строят зависимость QSi = f (Vi) 

при выбранном значении коэффициента 

сопротивления дороги 1. 

13. Расчёты по пп. 4…11 повторяют 

при значениях коэффициента сопротивле-

ния дороги 2, 3, …, к. 

14. Строят зависимости QS = f (V) при 

всех выбранных значениях коэффициента 

сопротивления дороги. 

На рис. 2.12 показаны топливно-

экономические характеристики автомоби-

лей с гидромеханической и механической 

трансмиссиями. В большинстве случаев 

расходы топлива у автомобиля с гидроме-

ханической трансмиссией на 3…7% выше, 
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Рис. 2.12. Топливно-экономические 

характеристики автомобилей: 

 – с ГМП; - - - – с механической 

трансмиссией 
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чем у автомобиля с механической трансмиссией, и в бόльшей мере зависят от 

скорости. Это объясняют более низким КПД гидродинамической передачи и 

существенной его зависимостью от передаточного отношения i. 

2.9. Нормы расхода топлива 

В результате проведения теоретических и экспериментальных работ 
установлено, что расход топлива автомобилем можно рассматривать состоя-
щим из трёх частей: 

Q = Q1 + Q2 + Q3,        (2.82) 

где Q1 – расход топлива на передвижение автомобиля и компенсацию потерь 

энергии в двигателе; Q2 – расход топлива на выполнение транспортной рабо-

ты (перемещение груза или перевозку пассажиров); Q3 – расход топлива при 

маневрировании и простое автомобиля. 

100

1т
1

Sk
Q  ,         (2.83) 

где 1тk  – норма расхода топлива на передвижение автомобиля и внутренние по-

тери в двигателе, л/100 км; S – путь, пройденный автомобилем, км. 

100

р.т2т

2

Wk
Q  ,         (2.84) 

где 2тk  – норма расхода топлива на единицу транспортной работы, л/(100 т  км) 

или л/(100 пас.  км); Wт.р – транспортная работа, т  км или пас.  км. 

zkQ 3т3  ,         (2.85) 

где 3тk  – норма дополнительного расхода топлива на каждую ездку, л; z – число 

ездок. 

Дополнительный расход топлива Q3 связан с пребыванием грузового ав-

томобиля в пунктах погрузки и разгрузки, а автобуса на конечных остановках 

транспортного маршрута, где они маневрируют, часто двигаясь задним ходом, а 

также некоторое время простаивают. Маневрирование автомобиля связано с 

непосредственным расходом топлива, а при его простое двигатель, коробка пе-

редач, раздаточная коробка, ведущий мост остывают и на их разогрев также 

требуются дополнительные затраты топлива. 

Нормы 1тk … 3тk  зависят от типа автомобиля и условий его работы. Гру-

зовые автомобили с бортовой платформой выполняют перевозки на большие 

расстояния, число ездок z, приходящееся на 100 км пробега, у них сравнительно 

невелико, поэтому 3тk  обычно включают в норму расхода 2тk . Автомобили-

самосвалы, как правило, работают на коротких расстояниях и перевозят груз 

только в одном направлении, что позволяет включать норму расхода топлива 2тk  

в норму расхода 1тk . У легковых автомобилей масса пассажиров невелика по 

сравнению с собственной массой, поэтому для них норму расхода 2тk  включают 

в 1тk  и относят к 100 км пробега. 
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Автопоезда обычно перевозят грузы на большие расстояния, поэтому 

расход топлива Q3 при расчётах не учитывают. Норму расхода 1тk  для автопо-

езда увеличивают на каждую тонну собственной массы прицепа по сравнению с 

нормой для одиночного автомобиля в зависимости от типа двигателя: на 2,5 л 

для тягачей с карбюраторными двигателями и на 1,5 л с дизелями. При этом 

норма расхода 2тk  на единицу транспортной работы остаётся такой же, как для 

одиночного автомобиля. Для самосвалов установлена надбавка на одну ездку с 

грузом. 

В зимнее время нормы расхода топлива увеличивают. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение топливной экономичности автомобиля. 

2. Какие параметры используют для оценки топливной экономичности 

двигателя и автомобиля? 

3. Напишите уравнение расхода топлива. 

4. От каких конструктивных и эксплуатационных факторов зависят пу-

тевой и удельный расходы топлива? 

5. Какие характерные точки выделяют на графике топливно-

экономической характеристики автомобиля? 

6. Какими способами определяют удельный расход топлива двигателя 

при расчёте показателей топливной экономичности автомобиля? 

7. Дайте определение нагрузочной характеристики автомобильного 

двигателя. 

8. Что понимают под характеристикой маршрута движения? 

9. Из каких участков состоит схема движения автомобиля по ездовым 

циклам? 

10. Как рассчитать расход топлива при разгоне автомобиля? 

11. Каким аналитическим выражением аппроксимируют секундный рас-

ход топлива двигателя? 

12. Каковы особенности расчёта и построения топливно-экономической 

характеристики автомобиля с гидромеханической трансмиссией? 
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ГЛАВА 3. ТЯГОВЫЙ РАСЧЁТ АВТОМОБИЛЯ 

3.1. Цель и исходные данные для выполнения расчёта 

Цель расчёта. Проектировочный или проектный тяговый расчёт авто-
мобиля служит для определения основных параметров его двигателя, трансмис-
сии и конструкции, обеспечивающих требуемые показатели тягово-скоростных 
свойств и топливной экономичности в заданных условиях движения. Тяговый 
расчёт выполняют при проектировании новой и модернизации выпускаемой 
модели автомобиля. 

Исходные данные для выполнения расчёта. При выполнении тягового 
расчёта используют два вида исходных данных: задаваемые и выбираемые. 

1. Параметры, задаваемые техническими условиями 
В техническом задании на проектирование указывают: 
1) тип автомобиля; 
2) тип двигателя; 
3) тип трансмиссии; 
4) колёсную формулу автомобиля; 
5) грузоподъёмность (массу груза) mг для грузовых автомобилей и пасса-

жировместимость (число мест) n для пассажирских автомобилей; 
6) максимальную скорость Vmax движения автомобиля и соответствую-

щую ей величину коэффициента сопротивления дороги V, а также критиче-
скую скорость Vкр на прямой передаче и максимальный коэффициент сопротив-

ления дороги Vmax, преодолеваемый на этой передаче; 

7) максимальный коэффициент сопротивления дороги max, преодолевае-
мый автомобилем на низшей передаче трансмиссии. 

Тип автомобиля определяют в соответствии с принятой классификацией: 
1) по назначению: грузовой, пассажирский (автобус и легковой), грузо-

пассажирский, специальный, которые в соответствии с международным и 
национальным нормативными документами подразделяют на категории М1, М2, 
М3, N1, N2, N3, О1, О2, О3 и О4; 

2) по конструктивной схеме: одиночный и сочленённый (прицепной или 
седельный автопоезд); 

3) по размерности: соответствие определённому классу по принятой клас-
сификации. 

Тип двигателя определяют: 
1) по принципу работы: поршневой с принудительным зажиганием (кар-

бюраторный или бензиновый впрысковый), поршневой с воспламенением от 
сжатия (дизель), роторно-поршневой, газотурбинный, электрический, паровой, 
комбинированный (гибридный) и др.; 

2) по конструктивным особенностям поршневого двигателя с прерыви-
стым процессом горения: числу тактов (двух-, четырёхтактный), числу цилин-
дров, расположению цилиндров (рядный, V-образный, оппозитный) и др. 
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Трансмиссии классифицируют: 

1) по способу преобразования крутящего момента: механические (зубча-

тые и фрикционные), гидравлические (гидродинамические и гидрообъёмные), 

электрические, комбинированные (гидромеханические, электромеханические); 

2) по способу изменения передаточного числа: ступенчатые, бесступенча-

тые, комбинированные. 

Колёсная формула определяет категорию автомобиля по проходимости: 

1) неполноприводные  автомобили  с  колёсными формулами 42, 62, 

64 обладают ограниченной проходимостью и предназначены для работы на 

дорогах с твёрдым покрытием; 

2) полноприводные автомобили 44, 66 обладают повышенной прохо-

димостью и предназначены для работы в ухудшенных дорожных условиях и на 

местности; 

3) полноприводные  многоосные  автомобили  с  колёсными  формулами 

66, 88, 1010 и бόльшим числом осей, оснащённые дополнительным обору-

дованием, имеют высокую проходимость и способны работать в условиях без-

дорожья, преодолевать естественные и искусственные препятствия и водные 

преграды. 

В обозначении автомобилей повышенной проходимости буквы M и N мо-

гут сочетаться с буквой G, например, MG или NG. 

Вместимость грузовых автомобилей оценивают номинальной грузо-

подъёмностью, пассажирских – номинальным числом пассажирских мест. 

Грузовые неполноприводные автомобили общетранспортного назначения 

по  номинальной грузоподъёмности подразделяют на классы: 1) особо малый 

до 1 т; 2)  малый 1…3 т; 3) средний 3…8 т; 4) большой 8…15 т; 5) особо боль-

шой 15…26 т; 6) сверх особо большой свыше 26 т. По полной массе грузовые 

автомобили делят на три группы: 1) менее 3,5 т (категория N1); 2) 3,5…12 т (ка-

тегория N2); 3) свыше 12 т (категория N3). 

Пассажирские автомобили в зависимости от назначения, конструкции и 

вместимости делят на легковые и автобусы. К легковым относят автомобили 

вместимостью до 8 человек, включая место водителя. Номинальную вмести-

мость автобусов определяют как сумму мест для сидящих и стоящих пассажи-

ров, за исключением мест водителя и членов экипажа (кондуктора, экскурсово-

да, сменного водителя). Легковые автомобили и автобусы с количеством пас-

сажирских мест до 8 относят к категории М1, автобусы с количеством пасса-

жирских мест более 8 относят к категории М2 при полной массе не более 5 т и к 

категории М3 при полной массе более 5 т. 

Автобусы  по номинальной вместимости подразделяют на пять классов: 

1) особо малый – 12…18 чел.;  2)  малый – 25…50 чел.  (20…25 мест для сиде-

ния); 3) средний – 60…100 чел. (20…30 мест для сидения); 4) большой – 

115…120 чел. (30…40 мест для сидения); 5) особо большой – 170…190 чел. 

(40…50 мест для сидения). 
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Вместимость легковых автомобилей в зависимости от их класса приведе-

на в табл. 3.1. В легковых автомобилях особо малого класса могут размещаться 

четыре взрослых человека или двое взрослых и два ребёнка. Удлинённые мо-

дификации легковых автомобилей большого класса и УПВ – универсалы по-

вышенной вместимости рассчитаны на 7…9 чел. 

Максимальная скорость большинства автомобилей регламентирована 

нормативными документами. Максимальная скорость одиночных грузовых ав-

томобилей полной массой не более 3,5 т должна быть не менее 120 км/ч, пол-

ной массой 3,5 т и более – 110 км/ч; автопоездов – 90 км/ч, автопоездов, специ-

ально предназначенных для междугородных и международных перевозок, – 100 

км/ч. 

Таблица 3.1 

Классификация легковых автомобилей 

Класс по классификации Рабочий объём 

двигателя, л 

Вместимость, 

чел. 

Максимальная 

скорость, км / ч отечественной международной 

Особо малый Класс А До 1,0 4 120 … 140 

Малый 1 Класс В 1,0 … 1,3 5 140 … 150 

Малый 2 Класс С 1,3 … 1,8 5 150 … 170 

Средний 1 Класс D 1,8 … 2,3 5 160 … 180 

Средний 2 Класс Е 2,3 … 3,5 5 … 6 180 … 200 

Большой Класс F (S) Более 3,5 5 … 7 200 … 250 

 

Максимальная скорость автобусов составляет:  особо  малого  класса – 

110…125 км / ч; малого класса – 80…90 км / ч; среднего класса: городских – 85 

км / ч, пригородных – 90 км / ч, междугородных – 110 км / ч; большого класса: 

городских – 70 км / ч, междугородных – 100 км / ч. 

Максимальная скорость легковых автомобилей приведена в табл. 3.1. 

Величину коэффициента сопротивления дороги при максимальной скоро-

сти движения принимают в зависимости от назначения автомобилей: для грузо-

вых – 0,015…0,025; автопоездов – 0,01…0,015; автобусов – 0,018…0,03; легко-

вых – 0,025…0,04; полноприводных повышенной и высокой проходимости – 

0,015…0,05. 

Грузовой автомобиль в составе автопоезда полной массой при движении 

по сухому твёрдому ровному покрытию с коэффициентом сопротивления каче-

нию 0,02 должен преодолевать подъем 3% с установившейся скоростью не ме-

нее 35км/ч в равнинной местности и 12% с установившейся скоростью не менее 

20 км/ч в горной местности. 

Максимальный коэффициент сопротивления дороги, преодолеваемый 

дорожными автомобилями на низшей передаче трансмиссии, принимают рав-

ным: для грузовых автомобилей с колёсной формулой 42 – 0,3…0,4, с колёс-

ной формулой 64 – 0,4…0,55; автопоездов – 0,18…0,25; автобусов – 0,3…0,35; 

легковых автомобилей – 0,35…0,5. Для полноприводных автомобилей повы-

шенной проходимости, работающих в тяжёлых дорожных условиях, макси-

мальный коэффициент сопротивления дороги принимают равным 0,7…0,8. 
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2. Выбираемые параметры 

К выбираемым параметрам относят: 

1) собственную массу автомобиля в снаряжённом состоянии m0; 

2) фактор обтекаемости W или коэффициент лобового сопротивления сх; 

3) распределение собственной массы и полной массы автомобиля по 

осям: 01m  и 02m ; 1am  и 2am ; 

4) частоту (угловую скорость) вращения вала двигателя neP (еР) при мак-

симальной мощности Реmax; 

5) КПД трансмиссии. 

Величины этих параметров выбирают на основании статистических и 

экспериментальных данных по выпускаемым моделям автомобилей, принятых 

в качестве прототипов проектируемого или модернизируемого автомобиля, с 

учётом тенденций развития их конструкций и опыта мирового автомобилестро-

ения. 

Собственную массу грузовых автомобилей ориентировочно определяют 

по соотношениям: 

m0 = m mг; 
y

m
m


 г

0 ,             (3.1) 

где mг – номинальная грузоподъёмность одиночного автомобиля или автопоез-

да; m – коэффициент снаряжённой массы; у – удельная грузоподъёмность. 

Величины коэффициентов снаряжённой массы определяют по графикам, 

приведённым на рис. 3.1 и рис. 3.2, которые построены на основании данных по 

отечественным грузовым автомобилям и автопоездам. 
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Рис. 3.1. Зависимость коэффициента 

снаряжённой массы грузовых 

автомобилей от грузоподъёмности 

Рис. 3.2. Зависимость коэффициента 

снаряжённой массы грузовых 

автопоездов от грузоподъёмности: 

1 – прицепных; 2 – седельных 

 

Собственную массу автобусов находят по соотношению: 

m0 = n n,           (3.2) 
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где n – номинальная пассажировместимость; n – показатель снаряжённой мас-

сы. 

Величины показателя снаряжённой массы в зависимости от вместимости 

городских автобусов показаны на рис. 3.3. 

Для легковых автомобилей в нашей стране в качестве основного массово-

го параметра рекомендована «сухая» масса – масса в неснаряжённом состоянии. 

Она составляет для приведённых в табл. 3.1 классов легковых автомобилей: 

особо малого – 550…700 кг; малого 1 – 700…850 кг; малого 2 – 850…1050 кг; 

среднего 1 – 1050…1250 кг; среднего 2 – 1250…1500 кг; большого – 

1500…2900 кг. 

Масса легкового автомобиля в снаряжённом состоянии: 

m0 = mс + mсн + mз,             (3.3) 

где mс – «сухая» масса; mсн – масса снаряжения; mз – масса заправки. 

Приближённые  значения  массы снаряжения (инструмента, запасного ко- 

леса, дополнительного оборудова-

ния), полученные статистической об-

работкой данных  по отечественным 

и зарубежным легковым автомоби-

лям, составляют: для автомобилей 

особо малого класса – 30…65 кг; ма-

лого класса – 65…90 кг; среднего 

класса – 90…110 кг; большого класса 

– 110…120 кг. Массу заправки (топ-

лива, масла, воды) принимают в пер-

вом приближении равной 10% от 

«сухой массы» автомобиля. 

В том случае, когда известен 

прототип проектируемого автомоби-

ля, можно использовать его соб-

ственную массу для определения это-

го параметра проектируемого автомобиля. Следует иметь в виду, что собствен-

ная масса вновь создаваемых автомобилей должна быть в среднем на 10…20% 

меньше собственной массы выпускаемых в настоящее время автомобилей. 

Аэродинамические свойства автомобиля зависят от фактора обтекаемо-

сти: 

W = 0,5 cx в Ав. 

Численные значения коэффициента лобового сопротивления сх и площа-

ди миделя Ав выбирают по прототипу с таким расчётом, чтобы фактор обтекае-

мости проектируемого автомобиля был на 10…15% ниже по сравнению с фак-

тором обтекаемости выпускаемого однотипного автомобиля. Возможности 

уменьшения площади миделева сечения весьма ограничены, так как это приво-

дит к уменьшению полезного объёма кузова и, как следствие, к снижению гру-

зоподъёмности грузового автомобиля и ухудшению комфортабельности посад-
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Рис. 3.3. Зависимость коэффициента 

снаряжённой массы городских автобусов 

от вместимости 
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ки водителя и пассажиров легкового автомобиля. По этой причине главным ре-

зервом повышения аэродинамических свойств автомобиля является уменьше-

ние коэффициента лобового сопротивления сх. 

При проектировании новой модели автомобиля желательно обеспечить 

величину сх, соответствующую лучшим показателям современных автомоби-

лей. У грузовых автомобилей с бескапотной компоновкой коэффициент лобо-

вого сопротивления следует принимать равным 0,45…0,55, с капотной компо-

новкой – 0,65…0,75; у международных и туристских автобусов – 0,5…0,6; го-

родских автобусов – 0,7…0,75. Легковые автомобили высокой обтекаемости 

имеют коэффициент лобового сопротивления 0,26…0,32, обтекаемой формы – 

0,32…0,38. 

Распределение массы автомобиля по осям зависит от назначения, колёс-

ной формулы и компоновочной схемы, а для грузовых автомобилей в снаря-

жённом состоянии принимают примерно равным. Грузовые двухосные непол-

ноприводные автомобили имеют следующее распределение полной массы по 

осям: автомобили особо малой и малой грузоподъёмности с одинарными пе-

редними и задними колёсами   a1a 46,04,0 m ... m  ,   a2a 6,054,0 m ... m  ; средней 

и большой грузоподъёмности с задними сдвоенными колёсами 

  a1a 33,0...28,0 m  m  ,   a2a 72,067,0 m  ... m  ; трёхосные неполноприводные ав-

томобили с колёсной формулой 64   a1a 25,023,0 m ... m  ,   a2a 77,075,0 m ... m  , 

где 2am  – масса, приходящаяся на тележку, образованную средним и задним 

ведущими мостами. У грузовых полноприводных автомобилей распределение 

массы по осям составляет: с колёсной формулой 44 в снаряжённом состоянии 

56…62% на переднюю и 38…44% на заднюю оси, при полной нагрузке 

46…49% на переднюю и 51…54% на заднюю оси; с колёсной формулой 66 в 

снаряжённом состоянии 46…49% на переднюю ось и 51…54% на тележку, при 

полной нагрузке на переднюю ось 30…33% и 67…70% на тележку; с колёсной 

формулой 88 при полной нагрузке на переднюю и заднюю тележки приходит-

ся 48,5% и 51,5% соответственно. 

У автобусов особо малой вместимости распределение массы по осям со-

ставляет: в снаряжённом состоянии 54…55% и 45…46%, при полной нагрузке 

47…48% и 52…53% на переднюю и заднюю оси соответственно. У всех прочих 

автобусов, имеющих одинарные передние и сдвоенные задние колёса, распреде-

ление массы в снаряжённом состоянии и полной массы должно составлять 25% 

на переднюю и 75% на заднюю оси; у автобусов малого класса в снаряжённом 

состоянии допускается снижение нагрузки на переднюю ось до 20%. 

У легковых автомобилей распределение массы по осям зависит от компо-

новочной схемы. Легковые автомобили классической компоновки (двигатель 

впереди, ведущие колёса задние) имеют следующее распределение массы по 

осям: в снаряжённом   001 56,048,0 m ... m  ,   002 52,044,0 m ... m  ; при полной 

нагрузке   a1a 48,043,0 m ... m  ,   a2a 57,052,0 m ... m  . У заднеприводных автомо-

билей (двигатель сзади, ведущие колёса задние)   001 41,039,0 m ... m  , 
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  002 61,059,0 m ... m  ;   a1a 41,04,0 m ... m  ,   a2a 6,059,0 m ... m  . Переднепривод-

ные автомобили (двигатель спереди, ведущие колёса передние) имеют распре-

деление массы по осям:   001 62,06,0 m ... m  ,   002 4,038,0 m ... m  ; 

  a1a 52,049,0 m ... m  ,   a2a 51,048,0 m ... m  . Полноприводные легковые автомо-

били в снаряжённом состоянии имеют более нагруженную переднюю ось, при 

полной нагрузке масса по осям распределяется примерно поровну. 

Частота вращения вала современных автомобильных двигателей при 

максимальной мощности составляет (мин–1): для карбюраторных двигателей 

легковых автомобилей – 4500…6000, грузовых автомобилей и автобусов – 

3000…5000; бензиновых двигателей с распределённым впрыском – 

6000…7500; дизелей легковых автомобилей – 3500…5000, грузовых автомоби-

лей – 2000…4000. 

КПД механических трансмиссий  современных  автомобилей составляет: 

у легковых автомобилей и автобусов особо малого класса с колёсной формулой 

42 – 0,92…0,95; грузовых автомобилей и автобусов с колёсной формулой 42 

– 0,86…0,91; с  колёсной  формулой 64 – 0,82…0,86; грузовых полнопривод-

ных  автомобилей с колёсной формулой 44 – 0,84…0,86, с колёсной формулой 

66 – 0,8…0,82. 

3.2. Последовательность выполнения тягового расчёта 

Проектный тяговый расчёт автомобиля с механической трансмиссией ре-

комендуют выполнять в следующем порядке: 

1) определение полной массы автомобиля; 

2) подбор шин; 

3) определение максимальной мощности двигателя; 

4) определение передаточных чисел агрегатов трансмиссии. 

Определение полной массы автомобиля. Полную массу проектируемо-

го автомобиля рассчитывают по формулам: 

 грузового mа = m0 + mг + mч n ;               (3.4) 

 городского автобуса mа = mо + mч (n + 2) + mб (n + 2);           (3.5) 

 автобуса дальнего следования mа = mо + mч (n + 3) + mб (n + 3);         (3.6) 

 легкового mа = m0 + mч n + mб n,               (3.7) 

где m0 – масса автомобиля в снаряжённом состоянии; mг – номинальная грузо-

подъёмность грузового автомобиля; mч – масса человека; mб – масса багажа на 

одного человека; n – номинальная пассажировместимость (число мест); 2 – ме-

ста водителя и кондуктора в городском автобусе; 3 – места водителя и членов 

экипажа в автобусе дальнего следования. 

При расчёте полной массы принимают массу водителя и членов экипажа 

равной 75 кг, пассажира 68 кг; багажа с учётом ручной клади одного пассажи-

ра: в пригородном автобусе 3 кг, в автобусе местно-сельского сообщения 13 кг, 

в междугородном и туристском автобусах 23 кг; багажа водителя, членов эки-

пажа и пассажиров городского автобуса 5 кг; багажа водителя и пассажиров 
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легкового автомобиля 10 кг на одного человека. В автомобилях повышенной 

проходимости массу каждого человека принимают равной 100 кг. 

Подбор шин. При подборе шин проектируемого автомобиля должны 

быть известны назначение автомобиля, максимальная нагрузка на шину Gшmax и 

максимальная скорость движения Vmax. 

Максимальную нагрузку на шину рассчитывают по выражению: 

max
2,1ш

2,1a

maxш

  

  

n

gm
G  ,              (3.8) 

где mа 1, 2 – часть массы  автомобиля,  приходящаяся  на  наиболее нагруженную  

переднюю (1) или заднюю (2) оси; max
2, 1ш n  – число шин на колёсах наиболее 

нагруженной оси. 

Максимальная скорость автомобиля как задаваемый параметр приведена 

в техническом задании на проектирование. 

Размер шин выбирают при соблюдении следующих условий: 

Gшmax  [Gшmax];            (3.9) 

Vmax  [Vmax],            (3.10) 

где [Gшmax] – максимально допустимая нагрузка на шину; [Vmax] – максимально 

допустимая для шины скорость движения. 

Допустимые значения нагрузок и скоростей движения приведены в стан-

дартах на шины: ГОСТ 4754–97 и ГОСТ Р 52900–2007 – для легковых автомо-

билей, лёгких грузовых автомобилей, автобусов особо малой вместимости и 

прицепов к ним; ГОСТ 5513–97 и ГОСТ Р 52899–2007 – для грузовых автомо-

билей, прицепов к ним и автобусов; ГОСТ 13298–90 – для шин грузовых авто-

мобилей с регулируемым давлением, устанавливаемых на полноприводных 

грузовых автомобилях повышенной проходимости; ГОСТ 8430–2003 – для 

большегрузых автомобилей, – и в Правилах эксплуатации автомобильных шин. 

Названным условиям могут соответствовать шины нескольких размеров, 

приведённых в перечисленных нормативных документах. Последующий выбор 

размеров шин производят по типу рисунка протектора в зависимости от 

назначения и условий эксплуатации проектируемого автомобиля: Д – дорож-

ный для дорог с твёрдым усовершенствованным покрытием; У – универсаль-

ный для работы на дорогах с твёрдым покрытием и по грунту; ПП – повышен-

ной проходимости для работы преимущественно по мягкому грунту; З – зим-

ний для движения по заснеженным и обледенелым дорогам; Кар – карьерный 

для работы в карьерах, на лесозаготовках и др. 

Шины, изготовляемые по ГОСТ 4754–97 и ГОСТ 5513–97, по конструк-

ции каркаса бывают диагональными и радиальными. Для новых моделей авто-

мобилей рекомендуют применять шины радиальной конструкции, имеющие 

меньший коэффициент сопротивления качению по сравнению с шинами диаго-

нальной конструкции. После выбора размера шин по соответствующим стандар-
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там находят их статический радиус rст. Динамический радиус принимают рав-

ным статическому (rд = rст). Радиус качения шин легковых автомобилей приве-

дён в ГОСТ 4754–97 как справочная величина. Радиус качения среднегабарит-

ных шин грузовых автомобилей rк.в = (1,02…1,04) rст. На стадии проектирова-

ния принимают rк = rд = rст. 

3.3. Подбор внешней скоростной характеристики двигателя 

Подбор внешней скоростной характеристики двигателя производят по 

максимой мощности c
max eP  и соответствующей угловой скорости еР (частоте 

вращения nеР) вала двигателя. 

Определение максимальной мощности двигателя выполняют по следую-

щей методике. 

Для автомобилей всех типов требуемую максимальную мощность двига-

теля выбирают из условия обеспечения заданной максимальной скорости Vmax. 

При расчётах полагают, что автомобиль движется с максимальной скоростью 

на высшей передаче. Однако, если в коробке передач высшая передача не пря-

мая, а повышающая, то автомобиль движется с максимальной скоростью на 

предшествующей передаче, которую называют высшей расчётной. Передачу с 

минимальным передаточным числом у таких автомобилей используют для по-

вышения топливной экономичности. 

При определении максимальной мощности двигателя используют урав-

нение мощностного баланса при максимальной скорости движения. При Vmax 

ускорение разгона аа = 0 и мощность, затрачиваемая на преодоление сопротив-

ления разгону, Ра =  mа аа Vmax = 0. Считают, что при движении по дороге с ми-

нимальным коэффициентом сопротивления качению проскальзывания колёс не 

происходит, поэтому принимают sб = 0. В данном случае тяговую мощность Рт 

затрачивают только на преодоление сопротивлений дороги и воздуха, и уравне-

ние мощностного баланса, согласно формулам (1.204) и (1.205), приобретает 

вид: 

 
тр

max
2

maxa

тр

в

1000









 V WVgmPP
Р V

еV ,         (3.11) 

где РеV – мощность двигателя, необходимая для движения автомобиля с макси-

мальной скоростью; Р – мощность, затрачиваемая на преодоление сопротивле-

ния дороги; Рв – мощность, затрачиваемая на преодоление сопротивления возду-

ха; тр – КПД трансмиссии; V – коэффициент сопротивления дороги при макси-

мальной скорости движения; mа – полная масса автомобиля; g = 9,81 м/с2 – уско-

рение свободного падения; W – фактор обтекаемости; Vmax – максимальная ско-

рость движения автомобиля. 

В общем случае мощность двигателя при максимальной скорости РеV не 

совпадает с максимальной мощностью Реmax. Максимальную мощность двига-

теля находят по формуле: 



 131 

32max
ЕЕЕ cba

P
P eV

e


 ,        (3.12) 

где а, b, c – коэффициенты, характери-

зующие тип двигателя; Е = neV/neP = 

=eV/еР – отношение частоты вращения 

(угловой скорости) вала двигателя при 

максимальной скорости Vmax к частоте 

вращения (угловой скорости) вала дви-

гателя при максимальной мощности 

Реmax. 

Коэффициенты а, b и с принимают 

по прототипу, Е у современных автомо-

билей составляет: 0,9…1,15 – у легковых 

автомобилей с карбюраторным двигате-

лем; 0,9…1 – у грузовых автомобилей с 

карбюраторным  двигателем,  снабжённым ограничителем  частоты вращения; 

1 – у грузовых и легковых автомобилей с дизельным двигателем. 

Вторым условием определения требуемой максимальной мощности дви-

гателя для автомобилей является обеспечение необходимой величины макси-

мального динамического фактора на высшей передаче DVmax, определяемого по 

соотношению: 

DVmax = f + iVmax,           (3.13) 

где f – коэффициент сопротивления качению; iVmax – максимальный подъём, на 

котором автомобиль может двигаться с установившейся скоростью на высшей 

передаче. 

Мощность двигателя при установив-

шемся движении на высшей передаче с кри-

тической скоростью Vкр (рис. 3.5) находят 

по формуле: 

 
тр

кр
2

крamax

тр

в

1000









 V WVgmDPP
Р

V

еD ,  (3.14) 

а максимальную мощность двигателя по 

выражению: 

          
3
1

2
11

max
ЕЕЕ cba

P
P eD

e


 ,            (3.15) 

где а, b, с – коэффициенты, характеризую-

щие тип двигателя; Е1 = Vкр / VР = nекр / nеР  =  

= екр / еР – отношение критической скоро-

сти Vкр на высшей передаче к скорости при 

максимальной мощности двигателя VР, про-

порциональное отношению частот враще-
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Рис. 3.4. Определение максимальной 

мощности двигателя по мощностному 

балансу 
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ния (угловых скоростей) вала двигателя при критической скорости nекр (екр) и 

при максимальной мощности nеР (еР). 

nекр (екр)  nеТ (ет), поэтому  knn еРеTePеT 1Е1 , где k – коэф-

фициент приспособляемости двигателя по частоте вращения (угловой скоро-

сти). 

Из двух значений мощности Реmax, рассчитанных по формулам (3.12) и 

(3.15), принимают наибольшее. 

Максимальная стендовая мощность двигателя: 

c

maxc
max

k

P
P e

e  ,            (3.16) 

где kс – коэффициент корректировки характеристики двигателя. При испытании 

двигателя по ГОСТ 14846–81 kс = 0,95…0,96. 

Следует иметь в виду, что для бензиновых карбюраторных двигателей 

грузовых автомобилей, снабжённых ограничителем частоты вращения, в тех-

нической документации указывают не максимальную мощность двигателя 
c
maxeP , а его стендовую мощность по ограничителю c

oeP . Для проектируемого 

автомобиля эту мощность находят по формуле: 

3
2

2
22

c
maxc

o
ЕЕЕ cba

P
P e

e


 ,          (3.17) 

где Е2 = nео/nеР = ео/еР – отношение частоты вращения (угловой скорости) ва-

ла двигателя по ограничителю к частоте вращения (угловой скорости) вала дви-

гателя при максимальной мощности Реmax. Обычно Е2 = 0,8…1. 

По найденной максимальной стендовой мощности выбирают двигатель из 

числа выпускаемых моторостроительными предприятиями при условии, что их 

мощности отличаются не более чем на 5%. В том случае, когда полученная рас-

чётом максимальная мощность значительно отличается от максимальной мощ-

ности освоенного в производстве двигателя, для проектируемого автомобиля 

следует разработать новую конструкцию двигателя требуемой мощности. 

3.4. Выбор передаточных чисел агрегатов трансмиссии 

Определение передаточных чисел агрегатов трансмиссии рекомендуют 

проводить в следующем порядке: определить значения максимального и мини-

мального передаточных чисел трансмиссии; диапазон передаточных чисел и 

количество ступеней трансмиссии; количество ступеней каждого агрегата 

трансмиссии; передаточные числа всех ступеней агрегатов трансмиссии. 

Определение максимального и минимального передаточных чисел 

трансмиссии. Максимальное передаточное число трансмиссии определяют из 

условия преодоления автомобилем максимального сопротивления дороги, за-

данного техническими условиями. Для этого используют уравнение силового 

баланса (1.188): Fт0 = F + Fв + Fa. 
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При преодолении максимального сопротивления дороги автомобиль дви-

жется с постоянной скоростью, поэтому ускорение разгона аа = 0 и сила сопро-

тивления разгону Fa = mааа = 0. Сила сопротивления воздуха из-за малой ско-

рости движения Fв = WV 2  0. Тогда Fт0 = F. 

Максимальная тяговая сила на ведущих колёсах (1.71) 

дтртр
c
maxcmax0т ruTkF e   , где c

maxeТ  – максимальный крутящий момент по 

внешней скоростной характеристике двигателя; uтрmax = uтр – максимальное пе-

редаточное число трансмиссии; kс – коэффициент коррекции стендовой харак-

теристики двигателя; тр – КПД трансмиссии; rд – динамический радиус колёс. 

Максимальная сила сопротивления дороги (1.84): 

Fmax = max ma g, 

где max – максимальный коэффициент сопротивления дороги; ma – полная мас-

са автомобиля; g – ускорение свободного падения. 

gm
r
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тртр
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откуда 
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eTk
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u .            (3.18) 

Полученное значение максимального передаточного числа трансмиссии 

следует проверить по условию отсутствия буксования ведущих колёс (по сцеп-

лению ведущих колёс с дорогой): 

Fт0 = Fт.            (3.19) 

Тяговую силу рассчитывают по формуле: 

д

тртр
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e 
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
,           (3.20) 

где uтр – передаточное число трансмиссии по сцеплению ведущих колёс с до-

рогой. 

Тяговая сила по сцеплению ведущих колёс с дорогой (1.77): 

Fт = х Rzвщ = х mсц g,          (3.21) 

где х – коэффициент продольного сцепления; mсц – сцепная масса; g – ускоре-

ние свободного падения. 

Из совместного решения уравнений (3.20) и (3.21) получают: 

тр
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При расчёте считают, что автомобиль движется по сухому асфальтобе-

тонному или цементобетонному шоссе в хорошем состоянии с коэффициентом 

сцепления х = 0,7…0,9. 

При движении по горизонтальной дороге: 

 у полноприводного автомобиля Gсц = Gа и mсц = mа; 

 у автомобиля с передними ведущими колёсами 1a11сц GmRG Rz  ; 

1a1сц mmm R ; 

 у автомобиля с задними ведущими колёсами 2a22сц GmRG Rz  ; 

2a2сц mmm R . 

В этих выражениях  1a1a mG  и  2a2a mG  – части полного веса (полной 

массы) автомобиля, приходящиеся на переднюю и заднюю оси соответственно; 

1Rm  и 2Rm  – коэффициенты изменения нормальных реакций. При разгоне на 

низшей передаче в трансмиссии 9,08,01  ... mR  ; 3,11,12  ... mR  . 

Условие отсутствия буксования ведущих колёс (1.123) Fmax < Fт будет 

выполнено, если uтр < uтр. Если для неполноприводного автомобиля окажется, 

что uтр > uтр, то следует принять меры по увеличению сцепной массы автомо-

биля, так как при расчётной сцепной массе автомобиль не сможет преодолеть 

сопротивление дороги, определённое техническим заданием. При невозможно-

сти увеличения сцепной массы в качестве максимального передаточного числа 

трансмиссии следует принять uтр, согласовав с заказчиком изменение техниче-

ского задания. 

Для полноприводного автомобиля обычно принимают max  х, в резуль-

тате, как следует из формул (3.18) и (3.22), условие uтр  uтр всегда выполня-

ется, поэтому uтрmax = uтр. 

Максимальное передаточное число трансмиссии также должно удовле-

творять условию обеспечения минимальной устойчивой скорости движения, 

необходимой в ряде случаев эксплуатации, например, при движении в колонне, 

по участкам дорог со значительными неровностями и др. Минимальная устой-

чивая скорость движения: 
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где еmin – минимальная устойчивая угловая скорость вращения вала двигателя; 

rк – радиус качения колёс; Vmin – минимальная устойчивая скорость движения. 

При расчётах принимают Vmin = 1,5…2 м/с для грузовых и 5…6 м/с для 

легковых автомобилей; еmin = 100…150 рад/с, где меньшее значение относится 

к дизелям, большее – к двигателям с искровым зажиганием. 
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Если uтрV > uтр или uтрV > uтр, то uтрV принимают в качестве расчётного 

для максимального передаточного числа трансмиссии (uтрmax = uтрV). 

Минимальное передаточное число трансмиссии определяют из условия 

обеспечении максимальной скорости движения: 

minтр

к
max

u

r
V еV
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где еV – угловая скорость вращения вала двигателя при максимальной скоро-

сти движения; rк – радиус качения колёс; Vmax – максимальная скорость автомо-

биля. 

Величина максимальной скорости приведена в техническом задании на 

проектирование автомобиля; соответствующую ей угловую скорость вращения 

вала двигателя определяют по выражению: 

еV = Е еР,           (3.27) 

где еР – угловая скорость вращения вала двигателя при максимальной мощно-

сти Реmax; Е – коэффициент, численные значения которого приведены выше при 

расчёте Реmax. 

Определение диапазона передаточных чисел и количества ступеней 

трансмиссии. Диапазон передаточных чисел трансмиссии равен отношению 

максимального передаточного числа трансмиссии uтрmax к минимальному пере-

даточному числу трансмиссии uтрmin: 

minтр

maxтр

трД
u

u
 .            (3.28) 

На основе статистической обработки многих моделей автомобилей уста-

новлено, что количество ступеней трансмиссии находится в прямой зависимо-

сти от диапазона передаточных чисел. Зависимость количества ступеней 

трансмиссий грузовых и легковых автомобилей n от диапазона передаточных 

чисел Дтр приведена в табл. 3.2. 

Таблица 3.2 

Зависимость между количеством ступеней и диапазоном передаточных 

чисел трансмиссии 

Грузовые автомобили Легковые автомобили 

Дтр n Дтр n Дтр n 

До 5,5 4 9,2…18,5 10 2,3…2,6 3 

5,7…8,5 5 13…19,4 16 3,4…4 4 

7,9…9,4 6 17…25 20 3,5…4,5 5 

8…10 8 Свыше 25 24 Свыше 4,5 6 
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Общей тенденцией в мировом автомобилестроении является увеличение 

количества ступеней и диапазона передаточных чисел трансмиссии при возрас-

тании общей массы грузовых автомобилей и автопоездов. При этом обеспечи-

вают более эффективное использование мощности двигателя большегрузных 

автомобилей при работе с различной степенью загрузки и в разнообразных до-

рожных условиях. 

Большинство современных легковых автомобилей имеют четырёх-

пятиступенчатые коробки передач. Наблюдается тенденция к увеличению мо-

делей с пятиступенчатыми коробками передач. На отдельных легковых автомо-

билях, прежде всего спортивных, устанавливают шестиступенчатые коробки 

передач. 

Определение количества ступеней каждого агрегата трансмиссии. 

Трансмиссия неполноприводного автомобиля состоит из коробки передач и 

главной передачи, полноприводного – из коробки передач, раздаточной короб-

ки и главной передачи. 

Трансмиссии грузовых автомобилей в зависимости от диапазона переда-

точных чисел имеют от 4 до 24-х ступеней. На автомобилях грузоподъёмно-

стью от 3 до 10 т наиболее употребительны пяти- и шестиступенчатые коробки 

передач. Если необходимо иметь бόльшее число ступеней, то применяют соче-

тание базовой коробки передач и дополнительных редукторов, расположенных 

спереди или сзади базовой коробки передач. Редуктор, расположенный спере-

ди, называют делителем, а сзади – умножителем (демультипликатором). 

Низшая ступень двухступенчатого делителя может быть прямой или понижа-

ющей, а у двух- или трёхступенчатого умножителя только понижающей. 

У полноприводных автомобилей дополнительную передачу обычно рас-

полагают в раздаточной коробке. 

На автомобилях-тягачах иногда устанавливают четырёх- или пятиступен-

чатые коробки передач в сочетании с двухступенчатой главной передачей. 

На полноприводных легковых автомобилях трансмиссия состоит из че-

тырёх-, пятиступенчатой коробки передач, раздаточной коробки с высшей и 

низшей передачами и главной передачи. 

Определение передаточных чисел ступеней агрегатов трансмиссии 

1. Определение передаточного числа главной передачи 

Передаточное число главной передачи определяют из выражения: 

minк

minтр

0
u

u
u  ,            (3.29) 

где uтрmin – минимальное передаточное число трансмиссии; uкmin – минимальное 

передаточное число коробки передач. 

Минимальное передаточное число трансмиссии рассчитывают по форму-

ле (3.26) из условия обеспечения максимальной скорости движения. Мини-
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мальное передаточное число коробки передач выбирают в зависимости от её 

конструкции. 

У грузовых автомобилей, оснащённых коробкой передач с числом ступе-

ней не более шести, uкmin = 1, реже uкmin = 0,6…0,8. При наличии многоступен-

чатой коробки передач uкmin = 0,7…0,8. 

Для грузовых автомобилей грузоподъёмностью более 10 т выбирают не-

сколько вариантов передаточных чисел главной передачи при неизменном зна-

чении uкmin. В этом случае при каждом значении u0 автомобиль имеет свою ве-

личину максимальной скорости. Для работы в тяжёлых дорожных условиях на 

автомобиль устанавливают главную передачу с самым высоким значением u0. 

На легковых автомобилях классической компоновки с передним распо-

ложением двигателя и задними ведущими колёсами устанавливают трёхваль-

ную коробку передач, которая позволяет получить прямую передачу с uк = 1. 

Такие коробки изготовляют с повышающей передачей и без неё, но максималь-

ную скорость автомобиль развивает, как правило, при uкmin = 1. 

На легковых переднеприводных и заднеприводных (заднемоторных) ав-

томобилях по компоновочным условиям устанавливают двухвальные коробки 

передач, у которых передаточное число высшей передачи может не быть рав-

ным единице и обычно находится в пределах uкmin = 0,9…1. На некоторых пе-

реднеприводных автомобилях передаточное число высшей передачи выбирают 

равным 0,6…0,7; при этом автомобиль реализует максимальную скорость на 

предшествующей высшей передаче. 

2. Определение передаточных чисел коробки передач 

Передаточные числа коробок передач неполноприводных грузовых авто-

мобилей грузоподъёмностью 3…10 т и неполноприводных легковых автомоби-

лей выбирают по одной и той же методике. 

Максимальное передаточное число коробки передач: 

0

maxтр

maxк
u

u
u  .            (3.30) 

При этом максимальное передаточное число трансмиссии находят по од-

ному из трёх условий – (3.18), (3.22), (3.24), передаточное число главной пере-

дачи – по формуле (3.29). 

Максимальное передаточное число коробки передач обеспечивают при 

включении первой передачи, то есть uкI = uкmax. 

Минимальное передаточное число коробки передач реализуют либо на 

высшей,  либо  на  предшествующей передаче: uкmin = uкn или uкmin = uк (n – 1), где 

n – число ступеней в коробке. 

Передаточные числа промежуточных ступеней коробки передач выби-

рают из условий обеспечения оптимальных показателей тягово-скоростных 

свойств и топливной экономичности. Существуют методы выбора из условий 

обеспечения:  1)  наилучшей приёмистости; 2) минимального расхода топлива; 

3) наибольшей средней скорости движения в заданных условиях и др. Разрабо-

таны комплексные методы выбора промежуточных ступеней, которые с помо-
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щью ЭВМ методами планирования эксперимента позволяют рассчитать в ти-

пичных для данного автомобиля условиях эксплуатации различные варианты 

передаточных чисел. Окончательно выбирают вариант, обеспечивающий 

наименьшие затраты на перевозку единицы массы груза грузового автомобиля 

или на одного пассажира пассажирского автомобиля. 

В качестве примера рассматривают методику подбора передаточных чи-

сел коробки передач из условия обеспечения максимальной эффективности раз-

гона за счёт наиболее полного использования максимальной мощности двига-

теля. Для того чтобы в процессе разгона двигатель работал на всех передачах с 

наиболее высокой средней мощностью, диапазон угловых скоростей (частот 

вращения) его вала должен быть близок к угловой скорости (частоте вращения)  

при максимальной мощности еР (nеР). 

Принимают допущение о том, что угловая 

скорость вала двигателя на передачах изме-

няется в постоянном диапазоне от е1 до 

е2 (рис. 3.6), где еТе  1  – угловая ско-

рость при максимальном крутящем момен-

те Теmax, еРе  2  – угловая скорость при 

максимальной мощности Реmax. Для прове-

дения расчётов на график внешней ско-

ростной характеристики Ре = f (е) и Те = f 

(е) наносят зависимость V = f (е)  по  

формуле  (1.12)  на  всех  передачах  короб-

ки передач: V = е rк/(ик и0). 

Если пренебречь снижением скорости 

за время переключения передач, то ско-

рость в конце разгона на предшествующей 

передаче при угловой скорости е2 равна  скорости  в  начале  разгона  на  по-

следующей  передаче при угловой скорости е1: 

1II2I VV  ; 1III2II VV  ; …          (3.31) 

Принимая во внимание, что  0кIк22I uиrV e ,  0кIIк111I uиrV e , из ра-

венства (3.31) получают кII1кI2 // uu ее   или 12кIIкI // ееuu  . Аналогично 

 0кIIк22II uиrV e ,  0кIIIк11III uиrV e , из равенства (3.31) –  кII2 /uе  

кIII1 /uе  или 12кIIIкII // ееuu  . 

Таким образом: 
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кIII
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кI ...... .         (3.32) 

Из соотношений (3.32) видно, что при постоянном диапазоне угловых 

скоростей е2 / е1 передаточные числа коробки передач образуют ряд чисел – 

геометрическую прогрессию, знаменатель которой равен q. 
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Рис. 3.6. Диаграмма разгона 

автомобиля 



 139 

Из ранее выполненных расчётов известны икI = и кmax и икn = икmin. Пользу-

ясь соотношениями (3.32), находят передаточные числа промежуточных ступе-

ней коробки передач: 

q

u
u кI

кII  ; 
2

кIкII
кIII

q

u

q

u
u  ; 

1

кI
к 


mm

q

u
u ;        (3.33) 

1

кI
к 


nn
q

u
u ,            (3.34) 

где m – порядковый номер произвольной промежуточной ступени; n – число 

ступеней коробки передач. 

Из соотношения (3.34) находят знаменатель геометрической прогрессии: 

1

к

кI
 n

nu

u
q .            (3.35) 

После подстановки q, по выражению (3.35), в формулу (3.33) получают: 
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Если передаточные числа промежуточных ступеней выбраны по закону 

геометрической прогрессии, то средняя мощность двигателя при разгоне авто-

мобиля будет близка к максимальной при одинаковом времени использования 

каждой ступени. В действительности время разгона автомобиля на высшей и 

предшествующей ей передачах составляет 80…90% всего времени разгона от 

трогания с места до достижения максимальной скорости. По этой причине ряд 

передаточных чисел целесообразно скорректировать таким образом, чтобы 

знаменатель геометрической прогрессии между высшими передачами был 

меньше, чем между низшими. У большинства выпускаемых в настоящее время 

автомобилей передаточные числа высших передач сближены на 10…15% по 

сравнению с величинами, полученными по закону геометрической прогрессии, 

а между низшими передачами увеличены. Значения передаточных чисел короб-

ки передач в этом случае рассчитывают по закону геометрической прогрессии с 

введением коэффициента коррекции : 

1 1
ккIк

  n m
n

mn
m uuu .           (3.37) 

Численные значения коэффициентов коррекции получают на основании 
статической обработки передаточных чисел коробок передач всех автомобилей 
отечественного и зарубежного производства. 

У грузовых автомобилей передаточное число второй передачи определя-
ют по упрощённой формуле: 

икII = 1 икI,            (3.38) 
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в которой 1 = 0,5  0,05. В этом случае I передача не входит в ряд передаточ-
ных чисел, образующих геометрическую прогрессию, который начинается с 
икII. Передаточные числа третьей и последующих ступеней вычисляют по фор-
муле: 

2 2
к

1
кII2к

  n m
n

mn
m uuu ,          (3.39) 

где 2 = 0,96  0,03. 
Передаточные числа промежуточных ступеней коробок передач легковых 

автомобилей находят по формуле (3.37) при  = 0,92  0,08. 
У коробок передач грузовых и легковых автомобилей с повышающей 

(ускоряющей) высшей передачей передаточное число последней выбирают не 
по закону геометрической прогрессии, а из конструктивных соображений. По 
этой причине в формуле (3.37) число членов ряда равно n – 1, а икn – передаточ-
ное число ступени, предшествующей высшей передаче, которую довольно ча-
сто делают прямой. 

Обычно передаточное число заднего хода коробки передач: 

ик.з.х = (1,2 … 1,3) ик max.          (3.40) 

С учётом изложенного передаточные числа различных конструктивных 

схем коробок передач рассчитывают по формулам: 

 четырёхступенчатая коробка передач грузового автомобиля: 

икI = икmax; икII = 1 икI; кII2кIII uu  ; икIV = 1; 

 пятиступенчатая коробка передач грузового автомобиля без повышающей 
передачи: 

икI = икmax; икII = 1 икI; 3 2
кII2кIII uu  ; 3

кII2кIV uu  ; икV = 1; 

 пятиступенчатая коробка передач грузового автомобиля с повышающей 
передачей: 

икI = икmax; икII = 1 икI; кII2кIII uu  ; ик IV = 1; икV = икmin; 

 четырёхступенчатая двухвальная коробка передач легкового автомобиля: 

икI = икmax; 3
кIV

2
кIкII uuu  ; 3 2

кIVкIкIII uuu  ; икIV = икmin; 

 пятиступенчатая двухвальная коробка передач легкового автомобиля: 

икI = икmax; 3
кIV

2
кIкII uuu  ; 3 2

кIVкIкIII uuu  ; икIV = икmin; икV = 0,7  0,1; 

 четырёхступенчатая трёхвальная коробка передач легкового автомобиля: 

икI = икmax; 
3 2

кIкII uu  ; 3
кIкIII uu  ; икIV = 1; 

 пятиступенчатая трёхвальная коробка передач легкового автомобиля: 

икI = икmax; 
3 2

кIкII uu  ; 3
кIкIII uu  ; ик IV = 1; икV = 0,7  0,1. 

 

 



 141 

3. Определение передаточных чисел дополнительной коробки 

Дополнительную коробку устанавливают в трансмиссиях многоосных (с 

числом осей более двух) неполноприводных автомобилей, когда их изготавли-

вают с использованием агрегатов базового двухосного автомобиля. Такую до-

полнительную коробку довольно часто называют демультипликатором. Необ-

ходимость применения демультипликатора на многоосных автомобилях обу-

словлена тем, что нагрузка на ведущие колёса у них больше, чем у двухосного, 

а по разнообразным условиям работы требуется большее число ступеней в 

трансмиссии, чем может обеспечить коробка передач базового автомобиля. 

Применение демультипликатора позволяет увеличить передаточное число низ-

шей ступени и число передач трансмиссии. 

Демультипликатор как минимум имеет две передачи (низшую и выс-

шую), хотя известны конструкции с тремя и даже четырьмя передачами. 

Передаточное число низшей передачи выбирают из условия преодоления 

максимального сопротивления дороги: 

тр0кI
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дamax
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,           (3.41) 

где max – максимальный коэффициент сопротивления дороги, принимаемый 

равным 0,4…0,55; икI – передаточное число первой передачи коробки передач 

серийного двухосного автомобиля. Полученное передаточное число низшей пе-

редачи следует проверить на отсутствие буксования ведущих колёс. 

Передаточное число высшей передачи подбирают из условия получения 

максимальной скорости движения. Если на многоосном автомобиле использу-

ют главную передачу серийного двухосного неполноприводного автомобиля, то 

передаточное число высшей передачи рассчитывают по формуле  

max0minк

к
в.д

Vuu

r
u еV

 .            (3.42) 

Если для многоосного автомобиля выбирают свою главную передачу, то 

по конструктивным соображениям принимают uкmin = 1. 

Раздаточные коробки применяют в трансмиссиях полноприводных авто-

мобилей. Если в трансмиссии полноприводного автомобиля используют агрега-

ты базового неполноприводного автомобиля, то раздаточную коробку оснаща-

ют дополнительной передачей (демультипликатором) с низшей и высшей пере-

дачами. 

Передаточное число низшей передачи раздаточной коробки определяют 

из условия преодоления максимального сопротивления дороги с коэффициен-

том max = 0,7…0,8, по формуле (3.41). Полученное значение проверяют по 

условию отсутствия буксования ведущих колёс: 

тр0кI
с
maxс

дamax
н.д






uuТk

grm
u

е

x
,           (3.43) 
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где ma – полная масса автомобиля. 

Также рекомендуют проверить выбранное значение передаточного числа 

низшей передачи по условию обеспечения минимальной устойчивой скорости 

движения, равной 0,5…0,7 м/с: 

min0кI

кmin
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u е
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Передаточное число высшей передачи раздаточной коробки выбирают из 

условия получения максимальной скорости движения. Расчёт проводят по фор-

муле (3.42). 

Рассчитанные передаточные числа агрегатов трансмиссии являются пред-

варительными. Их корректируют с учётом статистических данных по переда-

точным числам агрегатов трансмиссий других однотипных автомобилей, опыта 

и интуиции конструктора, других теоретических, более точных методов расчё-

та. Окончательно передаточные числа агрегатов трансмиссии определяют при 

выборе параметров зубчатых зацеплений в процессе их проектирования. 

3.5. Особенности тягового расчёта автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией 

При проектировочном тяговом расчёте автомобиля с гидромеханической 

трансмиссией гидротрансформатор подбирают с использованием метода подо-

бия. Проектируемый гидротрансформатор и его прототип имеют одну и ту же 

безразмерную характеристику, если все их геометрические размеры пропорци-

ональны принятому коэффициенту подобия. При расчёте предварительно вы-

бирают прототип проектируемого трансформатора, который отличается только 

величиной активного диаметра, и, используя его безразмерную характеристику, 

вычисляют активный диаметр проектируемого гидротрансформатора по фор-

муле (1.291): 
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где Тн.р, н.р и н.р – расчётные момент насоса, коэффициент крутящего момента 

насоса и угловая скорость насоса проектируемого гидротрансформатора соот-

ветственно. 

В формуле (3.45) величину н.р берут с безразмерной характеристики про-

тотипа, а момент Тн.р и угловую скорость н.р насоса принимают равными кру-

тящему моменту двигателя Тер и угловой скорости его вала ер на расчётном 

режиме. 

В конструкторской практике не всегда имеется возможность создания но-

вого гидротрансформатора, поэтому для получения необходимой характери-

стики совместной работы двигателя проектируемого автомобиля и гидротранс-
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форматора, взятого с автомобиля-прототипа, между валом двигателя и насосом 

гидротрансформатора устанавливают согласующий редуктор. 

Подставив выражения н = е /ир и Тен = Теирр, согласно (1.289) и (1.290), 

в уравнение (1.291) и решая его относительно ир, получают формулу для расчё-

та передаточного числа согласующего редуктора: 
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Выбор расчётных значений Тер, ер и н.р зависит от назначения автомо-

биля, типов двигателя и гидротрансформатора. Их выбирают из условий обес-

печения наилучших показателей тягово-скоростных свойств и топливной эко-

номичности. 

На автомобилях с дизельными двигателями, обладающими меньшим, чем 

карбюраторные двигатели, коэффициентом приспособляемости по крутящему 

моменту, необходимый общий коэффициент приспособляемости системы «дви-

гатель – гидромеханическая передача» обеспечивают за счёт высокого коэффи-

циента трансформации гидротрансформатора. На таких автомобилях применя-

ют непрозрачные и малопрозрачные гидротрансформаторы с н.р = const, име-

ющие более высокие, чем прозрачные, коэффициенты трансформации, равные 

3…4. 

При применении непрозрачных гидротрансформаторов Dа или ир выби-

рают таким образом, чтобы кривая крутящего момента насоса при передаточ-

ном отношении, соответствующем максимальному КПД, пересекала кривую 

момента двигателя, подведённого к насосному колесу, в точке максимальной 

мощности Pemax. При этом ер = еР и Тер = ТеР. Это означает, что совмещены 

режимы максимальной мощности двигателя и максимального КПД гидро-

трансформатора. 

Для малопрозрачных гидротрансформаторов с целью полного использо-

вания максимальной мощности двигателя согласование производят так, чтобы 

соблюдалось условие ер = (0,8…0,9) еР, а для получения минимального рас-

хода топлива – ер = (0,8…1) еg, где еg – угловая скорость вала двигателя при 

минимальном удельном расходе топлива. При ер = (0,75…0,85) еР достигают 

достаточно полного использования максимальной мощности двигателя при ма-

лом расходе топлива. 

У грузовых автомобилей, самосвалов, городских автобусов, оснащённых 

карбюраторными двигателями, наилучшие показатели тягово-скоростных 

свойств и топливной экономичности получают при ер = (0,5…0,75)еР. Для 

снижения расхода топлива у этих автомобилей рекомендуют применять блоки-

ровку гидротрансформатора. Уменьшение на 25…50 % угловой скорости ер по 

сравнению с угловой скоростью еР у городских автобусов снижает шум от ра-

боты двигателя при трогании с места. 
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Более высокий коэффициент приспособляемости карбюраторных двига-

телей позволяет им совместно работать с прозрачными гидротрансформатора-

ми, имеющими сравнительно малые коэффициенты трансформации, равные 

2,2…3,0. Прозрачность гидротрансформатора должна быть выбрана с таким 

расчётом, чтобы при трогании автомобиля с места двигатель развивал макси-

мальный крутящий момент, а затем, по мере разгона, он переходил на режим 

максимальной мощности. Приемлемая топливная экономичность при этом мо-

жет быть достигнута согласованием режимов наиболее часто используемой 

мощности и максимального КПД. 

У  прозрачных  гидротрансформаторов,  устанавливаемых на легковые 

автомобили с карбюраторными двигателями, с целью снижения шума двига-

теля  при  трогании  с  места,  а  также  уменьшения  интенсивности  его  износа  

и расхода  топлива  необходимо  нагружать  двигатель на стоповом режиме при 

ер = (0,3…0,45) еР, которая меньше угловой скорости еТ, соответствующей 

максимальному крутящему моменту, хотя при этом снижают тяговую силу на 

ведущих колёсах. 

При проектировании трансмиссий с гидротрансформаторами, обладаю-

щими большой прозрачностью, обязательно анализируют положение кривой 

крутящего момента насоса с максимальным значением коэффициента момента 

насоса (нmax). Для предотвращения перегрузки или остановки двигателя при 

трогании автомобиля точка пересечения кривой момента насоса Тн при нmax с 

кривой момента двигателя по внешней скоростной характеристике, подведён-

ного к насосу Тен, должна быть правее минимальной устойчивой угловой скоро-

сти еmin. 

Передаточные числа главной передачи, первой и высшей ступеней меха-

нической коробки передач рассчитывают по тем же самым формулам, что и при 

аналогичных расчётах механических трансмиссий. Разница состоит в том, что 

при расчёте uтрmin, по формуле (3.26), вместо еV берут mV, при расчёте uтр и 

uтр, по формулам (3.18) и (3.22), вместо Теmax подставляют Тm – крутящий мо-

мент на турбине при КПД не менее минимального расчётного, равного 80%. 

Для обеспечения плавного изменения тяговой силы на ведущих колёсах без их 

пробуксовки при движении автомобиля в тяжёлых дорожных условиях коэф-

фициент сцепления при расчёте uтр, по формуле (3.22), принимают бόльшим, 

чем для механических трансмиссий: х = 0,8…1. 

Согласно определению (3.28), диапазон передаточных чисел трансмиссии 

применительно к механической коробке передач записывают в виде: 
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где uкI и uк.в – передаточные числа I и высшей передач. 

Если передаточные числа коробки передач подобраны по закону геомет-

рической прогрессии, то, согласно (3.34), 1
кIв.к

 nqии , где q – знаменатель 

геометрической прогрессии; n – число передач. 
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После подстановки uк.в, по выра-

жению (3.34), в (3.47) получают диапа-

зон передаточных чисел механической 

коробки передач: 

                         1
кД  nq .              (3.48) 

При расчёте знаменателя геометри-

ческой прогрессии q считают, что угловая 

скорость турбины на всех передачах ко-

робки передач изменяется в постоянном 

диапазоне от m1 до m2 и q = m2 / m1. 

Величины m1 и m2 выбирают из условия 

обеспечения работы гидротрансформато-

ра на всех передачах коробки передач 

при КПД не менее 80%. Для обеспечения 

такого режима работы по безразмерной  

характеристике  гидротрансформатора  

(рис. 3.7)  определяют передаточные от-

ношения i1 = 0,8 и i2 = 0,8, при которых 

КПД не меньше расчётного, равного 80%. 

По входной (нагрузочной) характеристике системы «двигатель – гидро-

трансформатор» находят значения угловых скоростей насоса н1 и н2 при вы-

бранных значениях передаточных отношений i1=0,8 и i2=0,8 и по выражению (1.283) 

подсчитывают угловые скорости турбины m1 = н1 i1=0,8 и m2 = н2 i2=0,8. Тогда 

знаменатель геометрической прогрессии: 
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Зная величины Дк и q, логарифмированием выражения (3.48) находят ми-

нимальное число ступеней n механической коробки передач: 

q
n

lg

Дlg
1 к .         (3.50) 

В гидромеханических трансмиссиях современных грузовых автомобилей 

и автобусов применяют механические коробки передач с тремя – пятью ступе-

нями при диапазоне передаточных чисел 2,5…4,2. Гидромеханические транс-

миссии легковых автомобилей имеют от двух до пяти ступеней при диапазоне 

1,6…2,4. 

Главные передачи автомобилей с гидромеханическими трансмиссиями 

имеют примерно такие же передаточные числа, как у автомобилей с механиче-

скими трансмиссиями. Для снижения расхода топлива легковыми автомобиля-

ми с гидромеханическими трансмиссиями передаточное число главной переда-

чи принимают на 15…20% меньшим, чем в механических трансмиссиях. 
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Рис. 3.7. Схема определения диапазона 

передаточных отношений по 

безразмерной характеристике 

гидротрансформатора 
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Вопросы для самоконтроля 

1. С какой целью выполняют тяговый расчёт автомобиля? 

2. Перечислите задаваемые и выбираемые параметры проектируемого ав-

томобиля для выполнения тягового расчёта. 

3. Какие категории предусмотрены в классификации автотранспортных 

средств? 

4. Напишите формулы для расчёта полной и снаряжённой масс автомо-

биля. 

5. По каким параметрам подбирают шины проектируемого автомобиля? 

6. Назовите условия определения максимальной мощности двигателя 

проектируемого автомобиля. 

7. Перечислите условия выбора максимального передаточного числа 

трансмиссии. 

8. Как определяют минимальное передаточное число трансмиссии? 

9. Что такое диапазон передаточных чисел трансмиссии? 

10. Какова связь между диапазоном и количеством ступеней трансмис-

сии? 

11. Как определяют передаточное число главной передачи автомобиля? 

12. Какие законы распределения передаточных чисел используют при 

выборе промежуточных ступеней коробки передач? 

13. С какой целью устанавливают делитель и умножитель (демульти-

пликатор) в трансмиссии большегрузных автомобилей и автопоез-

дов? 

14. Как определяют передаточные числа низшей и высшей передач раз-

даточной коробки? 

15. Какой метод используют при проектировании гидродинамических 

передач и в чём его сущность? 

16. Назовите параметры, выбираемые при проектировании гидродина-

мической передачи. 

17. Изложите методику выбора количества ступеней механической ко-

робки передач автомобиля с гидромеханической трансмиссией. 
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ГЛАВА 4. ТОРМОЗНЫЕ СВОЙСТВА АВТОМОБИЛЯ 

4.1. Определения 

Торможение – процесс создания и изменения искусственных сил сопро-
тивления движению автомобиля с целью снижения его скорости, поддержания 
скорости на требуемом уровне или удержания в неподвижном состоянии. 

Тормозные свойства – совокупность свойств, определяющих максималь-
ное замедление автомобиля при его движении на различных дорогах в тормоз-
ном режиме, предельные значения внешних сил, при действии которых затор-
моженный автомобиль надёжно удерживается на месте и имеет необходимые 
минимальные установившиеся скорости при движении под уклон. 

Тормозной режим – режим, при котором ко всем или нескольким колёсам 
подводят тормозные моменты. 

Режимы торможения классифицируют по различным признакам: началь-
ной и конечной скоростям движения, величине развиваемого замедления, силам 
и моментам, реализуемым при торможении, и др. 

По начальной скорости различают рабочее и стояночное торможения. 
Торможение движущегося автомобиля, когда его скорость не равна нулю, 
называют рабочим, а торможение стоящего автомобиля, при равной нулю ско-
рости, стояночным. В свою очередь рабочее торможение может быть полным и 
частичным в зависимости от величины конечной скорости движения. При пол-
ном торможении автомобиль останавливается (конечная скорость равна нулю), 
при частичном снижает скорость по сравнению с начальной, но не до нуля. 

По величине замедления различают три характерных режима торможения 
– экстренное (аварийное), служебное и длительное непрерывное. 

Экстренное торможение – торможение автомобиля с максимально воз-
можным замедлением. Его осуществляют в экстренных случаях с целью со-
кращения до минимума тормозного пути или резкого снижения скорости дви-
жения. Обычно такое торможение производят в аварийных ситуациях, поэтому 
экстренное торможение часто называют аварийным. На долю экстренных тор-
можений приходится 2…4% всех случаев торможения. При экстренном (ава-
рийном) торможении замедления могут достигать 7…8 м/с2. 

Служебное торможение – умеренное торможение автомобиля с целью 
понижения скорости до необходимого значения. Интенсивность такого тормо-
жения составляет обычно 15…25% максимального значения. При служебных 
торможениях в условиях городского движения средняя величина замедления 
составляет 0,8…1,7 м/с2. На долю служебных торможений приходится 95…97% 
всех случаев торможения. 

Длительное непрерывное торможение характерно для дорог в горной и 
холмистой местностях. Его особенность: автомобиль движется с постоянной 
скоростью на уклоне дороги протяжённостью в несколько километров. 

При торможении уменьшается или полностью рассеивается энергия ав-

томобиля, накопленная в процессе предыдущего движения. Преобразование 

этой накопленной энергии в работу трения или каких-то других сопротивлений 
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может осуществляться в тормозных механизмах. В зависимости от того, где и 

каким образом происходит преобразование энергии, различают торможение ко-

лёсными тормозами, двигателем, трансмиссионными тормозами, тормозами-

замедлителями, а также внеколёсное торможение, например, за счёт силы со-

противления воздуха, воздействующей на парашют гоночного автомобиля. 

В соответствии с требованиями нормативных документов, любой автомо-

биль должен иметь три тормозные системы: рабочую, запасную и стояночную. 

Автобусы полной массой более 5 т и грузовые автомобили полной массой свы-

ше 12 т с дизельными двигателями, предназначенные для эксплуатации в гор-

ных районах, должны быть дополнительно оборудованы вспомогательной тор-

мозной системой. 

Рабочая тормозная система служит для уменьшения скорости движения 

автомобиля и полной его остановки. У современных автомобилей механизмами 

рабочей тормозной системы являются колёсные тормоза, а управление осу-

ществляют посредством ножной педали. 

Запасная тормозная система предназначена для остановки автомобиля 

при отказе рабочей тормозной системы. Обычно её роль выполняет один из 

контуров привода рабочей тормозной системы. У некоторых автомобилей 

функции запасной выполняет стояночная тормозная система. 

Стояночная тормозная система обеспечивает удержание автомобиля на 

месте. Привод стояночной тормозной системы воздействует на колёсные меха-

низмы рабочей тормозной системы или на дополнительный тормозной меха-

низм, установленный в трансмиссии автомобиля. Управление стояночной тор-

мозной системой обычно ручное. 

Вспомогательную тормозную систему используют при длительном тор-

можении автомобиля, например, на затяжных спусках. Она включает моторный 

или трансмиссионный тормоз-замедлитель. Управление вспомогательной тор-

мозной системой ручное или автоматическое. 

4.2. Значение тормозных свойств 

Тормозные свойства относят к важнейшим эксплуатационным свойствам, 

определяющим активную безопасность автомобиля. Под активной безопасно-

стью понимают совокупность эксплуатационных свойств и специальных кон-

структивных особенностей автомобиля, обеспечивающих снижение вероятно-

сти дорожно-транспортных происшествий. 

Активная безопасность автомобиля при его движении зависит, во-первых, 

от совершенства конструкции тормозных систем, оказывающей первостепенное 

влияние на их надёжность, во-вторых, от эффективности их действия, обеспе-

чивающей требуемые величины показателей тормозных свойств. 

Статистика дорожно-транспортных происшествий показывает, что более 

половины аварий происходит из-за неисправности тормозных систем либо из-за 

несоответствия показателей тормозных свойств нормативным значениям. Осо-

бенно тяжёлые последствия вызывают неправильная регулировка или выход из 
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строя одного из тормозных механизмов, приводящие к потере устойчивости 

при торможении. 

Основными путями повышения производительности автомобилей явля-

ются рост средних скоростей движения и увеличение их вместимости. При этом 

приобретает особую актуальность эффективность и безопасность торможения. 

Дело в том, что тягово-скоростные и тормозные свойства тесно связаны между 

собой. Чем выше средняя скорость движения, тем больше внимания следует 

уделять обеспечению безопасности дорожного движения и в первую очередь 

повышению показателей тормозных свойств автомобилей. Вместе с тем чем 

интенсивнее торможение автомобиля, тем выше средняя скорость движения и, 

следовательно, производительность. 

Во время торможения накопленная автомобилем энергия в результате 

трения в тормозных механизмах, а также в контакте шин с поверхностью доро-

ги превращается в тепло, рассеивающееся в окружающей среде. Таким образом, 

торможение сопровождается невосполнимыми потерями энергии, которые 

неизбежно связаны с увеличением расхода топлива, сказывающимся на себе-

стоимости перевозок. 

4.3. Уравнение движения автомобиля при торможении 

Силы и моменты, действующие на колесо при торможении. В наибо-

лее общем виде (рис. 4.1) на тормозящее колесо действует тормозной момент,  

создаваемый колёсным тормозным ме-

ханизмом рабочей тормозной системы 

Т, и тормозной момент, подводимый к 

колесу от тормоза-замедлителя Тк.т.з.. 

При уменьшении угловой скорости вра-

щения тормозящего колеса к нему будут 

приложены инерционный момент колеса 

Так и инерционный момент вращающих-

ся частей тормоза-замедлителя и приво-

да, соединяющего тормоз-замедлитель с 

колесом, Тат.з. Кроме того, следует 

учесть момент сопротивления качению 

колеса Тf, обусловленный гистерезисны-

ми потерями в шине. 

Уравнение движения тормозящего 

колеса может быть получено как сумма 

моментов относительно оси вращения 

колеса О: 

0 ОТ ; Т + Тк.т.з + Тf – Так – Тат.з – Rx rд = 0.           (4.1) 
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Рис. 4.1. Силы и моменты, 

действующие на тормозящее 

колесо 
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Входящие в уравнение (4.1) моменты рассчитывают по формулам: 

з.т

з.тз.т
з.т.к




uТ
Т ; Тf = аш Rz; Так = Jк к; 

з.т

з.тз.тз.т
з.т






uJ
Та ,          (4.2) 

где Тт.з – момент сопротивления тормоза-замедлителя; Jт.з – момент инерции 

тормоза-замедлителя; т.з – угловое замедление тормоза-замедлителя; ит.з – пе-

редаточное число привода от тормоза-замедлителя до колеса; т.з – КПД приво-

да от тормоза-замедлителя до колеса. 

После подстановки моментов, вычисляемых по формулам (4.2), в уравне-

ние (4.1) и решения его относительно Rx получают уравнение движения тормо-

зящего колеса: 

з.тд

з.тз.тз.т

д

кк
c

з.тд
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д 



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r

J
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uТ

r

Т
R zх ,      (4.3) 

где, согласно (1.28), fc = аш / rд. 

В частном случае, когда тормозом-замедлителем служит двигатель: 

тр

трд.т

з.т.к



uТ

Т ; 
тр

тр

з.т





uJ
Т

ее

а .      (4.4) 

В формулах (4.4) Тт.д – момент трения в двигателе, обусловленный трени-

ем возвратно-поступательно движущихся частей и сопротивлением, возникаю-

щим в двигателе, когда он работает как компрессор при прекращении или су-

щественном уменьшении подачи топлива; Jе – момент инерции вращающихся 

частей   двигателя  и  связанных  с  ними  частей  трансмиссии;  е –  угловое  

замедление вала двигателя; итр – передаточное число трансмиссии; тр – об-

ратный КПД трансмиссии, который на 5…10% меньше прямого КПД транс-

миссии [тр = (0,9…0,95) тр]. 

Для автомобиля с моторным тормозом-замедлителем уравнение движе-

ния тормозящего колеса, с учётом выражений (4.4), приобретает вид: 

трд
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Если торможение производят без использования тормоза-замедлителя: 

д

кк
c

д r

J
Rf

r

Т
R zх


  .         (4.6) 

Экстренное торможение производят с отключением двигателя от транс-

миссии и доведением продольной реакции на тормозящее колесо до макси-

мального значения Rxmax = xRz, равного силе сцепления колеса с дорогой. В 

этом случае: 

д

кк
c

д

max
max

r

J
Rf

r

Т
RR zzxх


  ,      (4.7) 
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откуда максимальный тормозной момент, необходимый для создания назван-

ного режима торможения, равен: 

Т max = (x – fc) Rz rд + Jк к.            (4.8) 

Частные случаи 

1. При торможении колесо заблокировано, то есть доведено до полного 

юза. При этом к = 0 и к = dк / dt = 0: 

Т max = (x – fc) Rz rд.             (4.9) 

2. Торможение происходит на асфальто- или цементобетонном покрытии 

с коэффициентом сцепления x = 0,7…0,8 и коэффициентом сопротивления ка-

чению fc = 0,015…0,02. Ввиду того, что fc << x, величиной fc можно пренебречь 

(fc  0). Тогда 

Т max = x Rz rд + Jк к.           (4.10) 

3. Если одновременно выполняют первое и второе условия: 

Т max = x Rz rд.           (4.11) 
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Рис. 4.2. Силы и моменты, действующие на автомобиль при торможении 

Уравнение движения автомобиля при торможении. Рассматривают 

общий случай торможения автомобиля (рис. 4.2), характеризующийся следую-

щим: 

1) автомобиль движется не на горизонтальной дороге, а на подъёме с уг-

лом ; 

2) автомобиль буксирует прицеп, действие которого на тягач учитывают 

силой Fcx в сцепном устройстве; 
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3) двигатель не отсоединён от трансмиссии, поэтому к ведущим колё-

сам подводится момент трения в двигателе Tт.д. 

Колёсная формула автомобиля 42, задние колёса ведущие. 

Сумма всех сил, направленных по оси Сх, параллельной опорной поверх-

ности дороги, имеет вид: 

Х = 0; 0cв21  xixxах FFFRRF .         (4.12) 

Входящие в уравнение силы сопротивления поступательному разгону Fax, 

подъёму Fi, воздуха Fв и со стороны прицепа Fcx вычисляют по формулам 

(1.102), (1.80), (1.92) или (1.100), (1.104). 

Суммарные продольные реакции на передние и задние тормозящие колё-

са 1xR  и 2xR  рассчитывают по формулам (4.6) и (4.5) соответственно: 
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где 1Т  и 2Т  – суммарные тормозные моменты на передних и задних колё-

сах; 1zR  и 2zR  – суммарные нормальные реакции на передние и задние колё-

са; 1кJ  и 2кJ  – суммарные моменты инерции передних и задних колёс. 

После подстановки в уравнение (4.12) выражений входящих в него сил и 

реакций получают: 
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где а – замедление автомобиля при торможении. 

Выполняют следующие преобразования: 
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,           (4.16) 

Т – суммарный тормозной момент на всех колёсах автомобиля. 

  fzzzz FGfGfRRfRfRf  cosacнc21c2c1c ,        (4.17) 

где Ff – сила сопротивления качению автомобиля. 
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Jк – суммарный момент инерции всех колёс автомобиля. 
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Суммируют все силы, вызванные неустановившимся движением автомо-

биля: 
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Выражают угловое замедление колёс к и вала двигателя е через замед-

ление автомобиля а по (1.16): 
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В формуле (4.21) Fa – сила инерции, действующая на автомобиль при 

торможении;  – коэффициент учёта вращающихся масс при торможении с 

неотсоединённым двигателем: 
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При приближённых расчётах можно использовать упрощённую формулу: 

2
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2
к11  ии ,           (4.23) 

где  тркдa
2
01  rrmиJе ;  кдaк2 rrmJ ; 1 = 0,02…0,04; 2 = 0,03…0,05. 

Вводят следующие определения: 

 тормозная сила автомобиля – отношение суммарного тормозного мо-

мента на всех колёсах автомобиля к их динамическому радиусу 

дr
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 ;            (4.24) 

 тормозная сила двигателя – отношение тормозного момента двигателя, 

подведённого к ведущим колёсам, к их динамическому радиусу 

трд
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С учётом выполненных преобразований и введённых обозначений урав-

нение (4.12) приобретает вид: 

Fa – F – Fт.д – Ff – Fi – Fв – Fcx = 0          (4.26) 

– это уравнение движения при торможении автомобиля. 
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После подстановки в уравнение (4.26) выражений входящих в него сил 

получают уравнение движения при торможении автомобиля в развёрнутом 

виде: 
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иТ
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T
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где  = fcos  sin  (1.85)  (знак «+» соответствует торможению на подъёме, 

«–» – на спуске). 

4.4. Торможение с неполным использованием сил сцепления 

Характеристики торможения с неполным использование сил сцепле-

ния. При торможении с неполным использованием сил сцепления продольные 

реакции на передние и задние колёса не достигают своих предельных значений 

по сцеплению с опорной поверхностью ( 11 zxx RR  ; 22 zxx RR  ). 

Неполное использование сил сцепления возможно при служебном тор-

можении, а также при экстренном, когда тормозная система не обеспечивает 

тормозной силы, необходимой для создания продольных реакций на колёса, 

равных силам их сцепления с опорной поверхностью. Последнее вероятно на 

дорогах с высокими значениями коэффициента сцепления х, а также при не-

возможности создания достаточной силы на педали рабочей тормозной систе-

мы, например, при неисправной тормозной системе, при управлении автомоби-

лем женщиной, если отсутствует усилитель в тормозном приводе, и др. 

Для оценки эффективности торможения автомобиля используют величи-

ны замедления и тормозного пути, которые могут быть получены из уравнения 

движения при торможении (4.2). 

Уравнение движения может быть записано в следующем виде: 

Fa = F + Fт.д + Fв + F + Fcx          (4.28) 

– это уравнение тормозного баланса автомобиля. Поделив уравнение (4.28) на 

силу веса автомобиля Gа, получают уравнение тормозного баланса в безраз-

мерном виде: 

крkD
g

а





 .           (4.29) 

В уравнении (4.29) отношение 


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FFF
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вд.т
           (4.30) 
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называют тормозным динамическим фактором, а отношение 

кр

a

с k
G

F х              (4.31) 

– удельной силой тяги на крюке. 

В общем случае все силы, входящие в формулу (4.30) для расчёта тор-

мозного динамического фактора, переменные. 

Тормозная сила автомобиля может быть записана в виде: 

F = Fп,            (4.32) 

где  – коэффициент, учитывающий особенности конструкции тормозной си-

стемы и происходящие в ней процессы; Fп – сила воздействия водителя на ор-

ган управления тормозной системой. 

Из выражения (4.32) видно, что тормозная сила возрастает с увеличением 

силы Fп и пропорциональна коэффициенту , величина которого зависит от 

особенностей конструкции тормозных механизмов (размеров и материалов 

трущихся поверхностей, количества и конструкции разжимных устройств и 

т.д.), особенностей тормозного привода (наличия в нём регуляторов тормозных 

сил, антиблокировочных и противобуксовочных систем и др.), процессов, про-

исходящих в тормозных механизмах и тормозных приводах (изменение коэф-

фициентов трения фрикционных поверхностей от скорости скольжения, темпе-

ратуры, неодинаковые давления рабочего тела в тормозных камерах или ци-

линдрах тормозных механизмов и др.). 

Момент трения в двигателе, согласно экспериментальным данным, может 

быть аппроксимирован уравнением (2.47) Тт.д = Тт.д0 + bт е, где Тт.д0 – момент 

трения в двигателе при минимальной угловой скорости; bт – коэффициент по-

вышения механических потерь от угловой скорости вала двигателя; е – угло-

вая скорость вала двигателя. 

Подставив значение Тт.д в формулу (4.25) и выразив е через V, из форму-

лы (1.12), е = V uтр / rк, получают: 

тркд

2
трт

трд

тр0д.т

д.т






rr

Vиb

r

иТ
F .           (4.33) 

Из формулы (4.33) видно, что тормозная сила двигателя возрастает с уве-

личением скорости движении и она тем выше, чем больше передаточное число 

трансмиссии. По этой причине торможение двигателем наиболее эффективно 

на низших передачах трансмиссии. 

Сила сопротивления воздуха, согласно формуле (1.100), Fв = WV 2 про-

порциональна квадрату скорости движения автомобиля. Она оказывает замет-

ное влияние на величину D только при высоких начальных скоростях тормо-

жения (Vа  90 км/ч). 
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После подстановки выражений сил F, Fт.д и Fв, по формулам (4.32), (4.33) 

и (1.100), в уравнение (4.30) получают величину тормозного динамического 

фактора автомобиля в развёрнутом виде: 
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На рис. 4.3 показана зависимость 

тормозного динамического фактора, 

рассчитанного по формуле (4.34), от 

скорости автомобиля. 

При графическом решении задач 

торможения автомобиля с использова-

нием графика, показанного на рис. 4.3, 

удобно пользоваться выражениями 

удельных сил: 

 удельной тормозной силы авто-

мобиля 

            
a

п

a G

F

G

F 
 

 ;         (5.35) 

 удельной тормозной силы двигателя 
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 удельной силы сопротивления воздуха 

a

2

a

в
в

G

WV

G

F
 .            (4.37) 

С учётом выражений (4.30), (4.35), (4.36), (4.37): 

вд.т  D .           (4.38) 

Замедление при торможении автомобиля с неполным использованием 

сил сцепления можно найти из уравнения (4.29): 

 









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gkD
а

кр
.           (4.39) 

Если известна зависимость D = f (V), то можно построить график замед-

лений автомобиля при торможении, представляющий зависимость замедлений 

от скорости движения автомобиля при всех значениях передаточных чисел 

трансмиссии (рис. 4.4). 
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Рис. 4.3. Зависимость тормозного 

динамического фактора от скорости 

движения автомобиля 
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С использованием графика замедлений автомобиля при торможении 

можно рассчитывать время торможения tт и тормозной путь Sт при снижении 

скорости движения от начальной Vн до конечной Vк. Служебное торможение 

осуществляют с постоянным замедлением (а =const) или с переменным замед-

лением при торможении двигателем, как показано на рис. 4.4. 

В первом случае расчёт произ-

водят по формулам равнозамедленно-

го движения: 
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При торможении двигателем и 

почти линейной зависимости замедле-

ния от скорости условно считают 

движение автомобиля равнозамедлен-

ным с замедлением: 

2

кн
ср


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
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аа
а ,         (4.42) 

где ан и ак – замедления при начальной Vн и конечной Vк скоростях соответ-

ственно (рис. 4.4). Время и путь торможения в данном случае вычисляют по 

формулам: 
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Способы торможения автомобиля с неполным использованием сил 

сцепления. Правильное использование различных способов торможения в зна-

чительной мере определяет долговечность рабочей тормозной системы, оказы-

вает влияние на устойчивость автомобиля при торможении, что сказывается на 

безопасности движения. 

Различают следующие способы торможения автомобиля с неполным ис-

пользованием  сил  сцепления: 1) торможение двигателем без использования 

тормозных механизмов рабочей тормозной системы; 2) торможение тормозными 

механизмами рабочей тормозной системы с отсоединённым двигателем; 3) сов-

местное торможение тормозными механизмами и двигателем. 
 

1. Торможение двигателем без использования тормозных механизмов 

применяют при частичном торможении, когда требуется небольшое замедление 
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Рис. 4.4. График замедлений автомобиля 

при служебном торможении 
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для снижения скорости движения. При таком торможении водитель уменьшает 

или прекращает подачу топлива или горючей смеси в цилиндры двигателя, в 

результате чего его мощность становится меньше мощности, необходимой для 

преодоления сил внутреннего трения, и двигатель превращается в тормоз. Для 

повышения тормозной силы двигателя в выпускном трубопроводе некоторых 

грузовых автомобилей большой грузоподъёмности и автобусов большой вме-

стимости устанавливают специальную заслонку, прикрытие которой резко уве-

личивает насосные потери двигателя. Двигатель, снабжённый заслонкой в вы-

пускном трубопроводе, становится компрессорным тормозом-замедлителем. 

В этом случае замедление при торможении рассчитывают по формуле: 

 
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д ,           (4.45) 

где вд.тд D ; 2
2
д

2
к11  ии . 

2. Торможение тормозными механизмами с отсоединённым двигателем 

осуществляют, когда частичное торможение двигателем не обеспечивает требу-

емой величины замедления, а также при полном торможении. В этом случае 

водитель отсоединяет двигатель от трансмиссии, выключая сцепление или 

устанавливая в нейтральное положение орган управления коробкой передач, и 

плавно нажимает на тормозную педаль. 

Замедление при торможении тормозными механизмами: 
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т

крт

т
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
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gkD
а ,          (4.46) 

где вт  D ; 2т 1  . 

3. Совместное торможение тормозными механизмами и двигателем ис-

пользуют в том случае, когда эффективность такого способа торможения выше, 

чем при торможении с отсоединённым двигателем. При этом увеличивают дол-

говечность тормозных механизмов, уменьшают затраты энергии водителем на 

торможение, снижают вероятность заноса на скользких дорогах с малым коэф-

фициентом сцепления. 

При совместном торможении замедление рассчитывают по формуле: 
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где вд.тсс  D ; 2
2
д

2
к11  ии . 

Формулы (4.46) и (4.47) позволяют выявить условия, при которых рацио-

нально торможение с неотсоединённым двигателем. Оно целесообразно в слу-

чаях, когда с < , так как при этом обеспечивают уменьшение износа трущих-

ся поверхностей тормозных механизмов, а также снижение усилия на педали 

тормоза, что очень важно для облегчения труда водителя при частых торможе-

ниях. При этом ат = ас = а. 
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Из уравнения (4.46): 
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из уравнения (4.47): 
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Подставив правые части уравнений (4.48) и (4.49) в неравенство с < , 

получают: 
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После подстановки в неравенство (4.50) т.д, по формуле (4.36), и 1, по 

формуле (4.23), получают условие рациональности торможения автомобиля с 

неотсоединённым двигателем: 

тр

тртк0д.т
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VubrТ
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
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Из неравенства (4.51) следует, что торможение с неотсоединённым двига-

телем целесообразно в том случае, когда желаемое замедление не превосходит 

некоторой величины, различной на разных передачах трансмиссии итр = ик ид и0 

и при разных скоростях движения V. Торможение без отключения двигателя от 

трансмиссии даёт эффект на дорогах с низким коэффициентом сцепления х, 

когда а невелико, а также при движении с большими скоростями на высшей 

передаче в трансмиссии. 

Аналитический метод решения уравнения движения при торможе-

нии автомобиля. При аналитическом решении уравнения движения при тор-

можении автомобиля используют выражение (4.28): 

Fa = – F – Fт.д – Fв – Ff  Fi. 

После подстановки входящих в него сил, по формулам (4.21), (4.24), 

(4.33), (1.100), (4.17) и (1.80), получают: 
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Правую часть уравнения (4.52) аппроксимируют уравнением полинома 

второго порядка и получают дифференциальное уравнение движения: 

jjjjj cVbVaam
dt

dV
m   2

aa ,          (4.53) 

где Wа j  ;  тркд
2
трт  rrиbb jj ;    трдтр0д.тд rиТrТс jj  

 cosa gfm  sina gm . 
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Решение уравнения (4.53) позволяет найти показатели тормозных свойств 

автомобиля при торможении с неполным использованием сил сцепления. 

 

1. Замедление при торможении 

Из уравнения (4.53): 
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2. Установившаяся скорость при торможении автомобиля на спуске 

При движении с установившейся скоростью (V = const) замедление а = 0, 

и уравнение (4.54) становится алгебраическим: 

02   jjj cVbVa .           (4.55) 

Решение уравнения (4.55) имеет вид: 
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4.5. Торможение с полным использованием сил сцепления 

Характеристики торможения с полным использованием сил сцепле-

ния. При торможении с полным использованием сил сцепления продольные 

реакции на передние и задние колёса достигают максимального значения 

max1xR  и max2xR . Такое торможение производят в аварийной ситуации и назы-

вают экстренным: водитель одновременно или несколько позднее с воздей-

ствием на тормозную педаль выключает сцепление, чтобы двигатель не заглох. 

Таким образом, при экстренном торможении момент трения двигателя, транс-

миссии и момент инерции вращающихся частей двигателя и трансмиссии не 

подводят к ведущим колёсам автомобиля, работающим в тормозном режиме. 

Торможение с полным использованием сил сцепления рассматривают при 

следующих допущениях: 1) реакции Rх достигают максимального значения од-

новременно на всех колёсах автомобиля; 2) коэффициенты продольного сцеп-

ления х всех колёс одинаковые и остаются постоянными за весь процесс тор-

можения. 

Для вывода уравнения движения используют выражение (4.12): 

0свmax2max1  хixxax FFFRRF .         (4.57) 

Максимальные суммарные продольные реакции на передние и задние 

тормозящие колёса вычисляют по уравнениям силового баланса (1.31): 
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д
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Сила инерции поступательно движущихся частей автомобиля: 

Fax = ma amax,            (4.60) 

где amax – максимальное замедление автомобиля, достигаемое при экстренном 

торможении. Силу Fi вычисляют по формуле (1.80) Fi =  Ga sin. 

Подставив в уравнение (4.57) выражения входящих в него сил и реакций, 

получают: 
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         (4.61) 

Выполняют следующие преобразования. 

Отношение максимального тормозного момента на колёсах одной из осей 

автомобиля к динамическому радиусу называют максимальной тормозной си-

лой по сцеплению с дорогой: 
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где Fmax = x Ga cos – максимальная тормозная сила на всех колёсах автомо-

биля; fzz FGfRfRf  cosac2c1c  – сила сопротивления качению автомо-

биля. 

С учётом выражения (4.20) кmaxк rа : 
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     (4.64) 

В формуле (4.64) Famax – максимальная сила инерции; Jк – суммарный 

момент инерции всех колёс автомобиля; т – коэффициент учёта вращающих-

ся масс при торможении с отсоединённым двигателем: 
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С учётом выполненных преобразований уравнение (4.57) приобретает 
вид: 

0свmaxmax   хifa FFFFFF          (4.66) 

– это уравнение движения автомобиля при экстренном торможении, а уравне-
ние 

  0sincos c
2

aacmaxaт   xx FWVGG fam         (4.67) 

– уравнение движения в развёрнутом виде. 
После деления всех членов уравнения (4.67) на Ga = ma g и с учётом (4.31) 

и (4.37) получают: 

  0sincos крвc
maxт 

  kf
g

a
x .        (4.68) 

Из уравнения (4.68) выводят формулу для расчёта максимального замед-
ления при экстренном торможении автомобиля: 
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Частные случаи 
1. Экстренное торможение на дороге с асфальто- или цементобетонным 

покрытием. При этом т = 1,04 при расчёте может быть принято равным едини-

це (т  1); х = 0,7…0,8, fc = 0,015…0,020, fc << х, поэтому принимают fc  0. 
Удельная сила сопротивления воздуха при торможении со скорости 80 км/ч со-

ставляет в среднем в = 0,03…0,05 и при определении максимального замедле-

ния может не учитываться (в  0). Тогда 

 gkа x крmax sincos  .          (4.70) 

2. Экстренное торможение на магистральной дороге с асфальто- или це-

ментобетонным покрытием. В этом случае cos  1, sin  tg = i и 

 gkiа x крmax  .          (4.71) 

3. Экстренное торможение на горизонтальной дороге с асфальто- или це-

ментобетонным покрытием. При  = 0 cos = 1, sin = 0, i = 0 и 

 gkа x крmax  .                    (4.72) 

4. Экстренное торможение одиночного (без прицепа) автомобиля на гори-
зонтальном участке магистрального шоссе с высоким значением коэффициента 

сцепления х: 

аmax = x g.           (4.73) 

При экстренном торможении с постоянным замедлением аmax время и 
путь торможения до полной остановки могут быть рассчитаны по формулам 
равнозамедленного движения: 

max
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max

2
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S ,            (4.75) 

где V0 – начальная скорость при торможении автомобиля. 

В действительных условиях торможения величины максимального замед-

ления, времени торможения и тормозного пути, рассчитанные по формулам 

(4.69), (4.74), (4.75), не могут быть достигнуты. Для приближения результатов 

расчётов к реальным показателям Д.П. Великанов предложил ввести в расчёт-

ные формулы kэ – коэффициент эффективности торможения. 

Фактические показатели тормозных свойств с учётом коэффициента эф-

фективности торможения рассчитывают по формулам: 

 максимальное замедление 

э

max
k

g
a x ;            (4.76) 

 время торможения 

max

0э
т




a

Vk
t ;            (4.77) 

 тормозной путь 
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2 


a

Vk
S .            (4.78) 

При х < 0,4 kэ = 1; при х  0,4 kэ = 1,15…1,2 для легковых автомобилей; 

kэ = 1,3…1,4 для грузовых автомобилей и автобусов. 

Коэффициент kэ учитывает: 1) влияние массы автомобиля на показатели 

тормозных свойств; 2) неодновременность блокировки колёс автомобиля при 

торможении; 3) износ деталей тормозных механизмов; 4) загрязнённость тру-

щихся поверхностей тормозных механизмов; 5) неодинаковое состояние шин 

каждого колеса; 6) неодинаковые коэффициенты сцепления колёс с дорогой. 

Тормозная диаграмма автомобиля. Тормозной диаграммой (диаграм-

мой торможения) автомобиля называют зависимость замедления и скорости 

движения от времени при торможении (рис. 4.5). Начало координат (t = 0) 

этой диаграммы соответствует моменту возникновения ситуации, вынуждаю-

щей водителя тормозить. 

Время от момента появления опасности до начала торможения называют 

временем реакции водителя tр.в. Оно включает время психической реакции tр.в, в 

течение которого водитель принимает информацию, оценивает ситуацию и 

принимает решение от торможении, и время физической реакции tр.в, в течение 

которого он переносит ногу с педали подачи топлива на тормозную педаль. 

Время реакции водителя зависит от его индивидуальных особенностей, 

квалификации или производственного опыта, психического и физического со-

стояния (самочувствия, степени утомления), дорожной обстановки, времени су-
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ток (дневное и ночное) и составляет на основании проведённых эксперимен-

тальных исследований 0,2…1,5 с. При расчётах принимают среднее значение 

tр.в = 0,8 с. 
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Рис. 4.5. Тормозная диаграмма автомобиля: 

а – при частичном; б – полном торможении 

 

Время от начала торможения до момента появления тормозной силы 

называют временем запаздывания тормозного привода tз. Началом торможения 

считают момент касания водителем тормозной педали. В течение этого времени 

происходит перемещение составных частей тормозного привода на величину 

зазоров, имеющихся между ними в нерабочем положении, нарастание давления 

жидкости или сжатого воздуха в трубопроводах и рабочих аппаратах гидравли-

ческого или пневматического приводов до значения, необходимого для преодо-

ления сил возвратных пружин колодок и перемещения последних до соприкос-

новения их фрикционных накладок с тормозными дисками или барабанами. 

Время запаздывания тормозного привода зависит от особенностей кон-

струкции (типа) тормозного привода и тормозных механизмов, а также от их 

технического состояния. Оно возрастает при увеличении длины трубопроводов и 

количества тормозных механизмов. У технически исправной тормозной системы 

с гидравлическим тормозным приводом и дисковыми тормозными механизмами 

tз = 0,05…0,07 с, с барабанными тормозным механизмами tз = 0,1...0,2 с; у тормоз-

ной системы с пневматическим тормозным приводом и барабанными тормозными 

механизмами tз = 0,2 … 0,4 с для одиночных автомобилей и tз = 0,4…0,6 с для ав-

топоездов. Увеличение зазоров между трущимися поверхностями тормозных ме-

ханизмов, попадание воздуха в гидропривод, падение давления в ресивере пнев-

мопривода, утечка воздуха из его трубопроводов и другие неисправности приво-

дят к увеличению времени запаздывания тормозного привода до 1,5…2,0 с. 

Время от момента появления тормозной силы и, следовательно, замедле-

ния до момента прекращения его роста называют временем нарастания замед-

ления tн. Оно зависит от интенсивности нажатия водителем тормозной педали, 



 165 

времени, необходимого для наполнения ёмкостей и деформирования деталей 

тормозного привода и тормозных механизмов, весового состояния автомобиля, 

типа и состояния опорной поверхности дороги, технического состояния тор-

мозной системы. 

Интенсивность нажатия водителем педали тормоза зависит от тех же фак-

торов, что и время его реакции. При расчётах считают, что водитель быстро, то 

есть практически мгновенно, нажимает на тормозную педаль. Время наполне-

ния ёмкостей и деформации деталей тормозной системы зависит от особенно-

стей конструкции тормозного привода и механизмов тормозной системы. С 

увеличением массы автомобиля и коэффициента сцепления колёс с дорогой tн 

возрастает, так как увеличиваются величины разжимных сил в тормозных ме-

ханизмах, необходимые для создания максимальных продольных реакций на 

колёса при экстренном торможении. Наличие воздуха в гидроприводе, низкое 

давление воздуха в ресивере пневмопривода, попадание масла или воды на ра-

бочие поверхности тормозных механизмов и другие неисправности и дефекты 

тормозной системы существенно увеличивают tн. 

При расчётах принимают следующие значения tн: у автомобилей с гидропри-

водом – 0,05…0,2 с для легковых и 0,05…0,4 с для грузовых; у автомобилей с 

пневмоприводом – 0,15…1,5 с для грузовых, 0,2…1,3 с для автобусов. В среднем у 

автомобилей с тормозной системой в исправном состоянии принимают tн = 0,4…0,5 

с. При неисправностях тормозной системы tн может возрастать до 3…4 с. 

Суммарное время tз + tн = tс называют временем срабатывания тормозной 

системы. Максимальную его величину регламентируют нормативными доку-

ментами  и  она не должна превышать 0,6 с, причём tз не должно быть больше 

0,2 с. 

Время, в течение которого автомобиль движется с относительно постоян-

ным замедлением, называют временем установившегося замедления tу. Соглас-

но формуле (4.40), оно зависит от начальной и конечной скоростей движения, а 

также от величины установившегося замедления. Замедление в данный проме-

жуток времени условно считают постоянным, однако оно изменяется по перио-

дическому закону, совершая колебания относительно среднего значения, назы-

ваемого установившимся замедлением. Причинами изменения замедления яв-

ляются:  1)  непостоянство  силы  воздействия водителя на тормозную педаль; 

2) изменение тормозных моментов тормозных механизмов из-за непостоянства 

коэффициента трения фрикционных пар; 3) изменение коэффициента сцепле-

ния колёс с дорогой вследствие изменения скорости автомобиля, коэффициента 

скольжения колёс по опорной поверхности и температуры шин в контакте с до-

рогой. 

При достижении автомобилем требуемой скорости водитель отпускает 

тормозную педаль. Время от момента прекращения воздействия водителем на 

тормозную педаль до образования зазоров между фрикционными элементами 

тормозных механизмов называют временем растормаживания tр. При растор-

маживании прекращается действие тормозных сил на колёса автомобиля, и за-

медление уменьшается от установившегося значения до нуля. 
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При  частичном торможении у автомобилей с гидравлическим приводом 

tр = 0,2 с, с пневматическим – 0,5…1,5 с. При полном торможении в момент 

остановки автомобиля замедление уменьшается до нуля практически мгновен-

но. 

Скорость автомобиля в момент окончания торможения Vк, когда а = 0, 

называют конечной скоростью торможения. Конец торможения – это момент, 

когда прекращается действие на автомобиль искусственных сил сопротивления 

движению (частичное торможение), или остановка автомобиля (полное тормо-

жение). 

Время от начала до конца торможения – время торможения: 

t = tз + tн + ty + tp = tc + ty + tp;                   (4.79) 

от появления опасной дорожной ситуации до остановки автомобиля – время 

остановки, или остановочное время: 

tо = tp.в + tз + tн + ty = tр.в + tс + tу.         (4.80) 

Расстояние, проходимое автомобилем за время торможения, – тормозной 

путь: 

S = Sз + Sн + Sу + Sр.           (4.81) 

Путь, проходимый автомобилем за остановочное время, – остановочный 

путь: 

Sо = Sр.в + Sз + Sн + Sу.           (4.82) 

В формулах (4.81) и (4.82) Sр.в, Sз, Sн, Sу, Sр – отрезки пути, проходимые 

автомобилем за время реакции водителя, запаздывания, нарастания замедления, 

установившегося торможения и растормаживания соответственно. 

Для расчёта тормозного и остановочного путей помимо продолжительно-

сти по времени необходимо знать величины замедлений на каждом из участков 

(фаз) торможения. За время реакции водителя автомобиль движется с постоян-

ной скоростью V0, называемой начальной скоростью движения автомобиля. 

При установившемся движении: 

Sр.в = V0 tp.в.           (4.83) 

За время запаздывания тормозного привода скорость автомобиля умень-

шается под действием сил сопротивления качению, воздуха, потерь в трансмис-

сии, а при буксировании прицепа – силы в сцепном устройстве. По формуле 

(4.28): 

a

стрв
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FFFF
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х




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
 .           (4.84) 

Расчёты по формуле (4.84) показывают, что аз = (0,03…0,07) ау. Ввиду 

малости а для упрощения расчётов им пренебрегают и считают, что автомо-

биль продолжает двигаться с постоянной скоростью V0. Тогда 

Sз = V0 tз.            (4.85) 
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За время tн замедление возрастает от 0 до ау. Закон изменения а может 

быть различным в зависимости от действия водителя и особенностей конструк-

ции тормозной системы. Принято считать, что нарастание замедления пропор-

ционально времени, то есть а изменяется в зависимости от t по линейному за-

кону: ан / ау = t / tн, откуда 

н

у

н
t

tа
а



  .           (4.86) 

По определению, замедление, или отрицательное ускорение, ан = – dV/dt, 

откуда 

dV = – ан dt.           (4.87) 

Подставив в формулу (4.87) выражение (4.86) и проинтегрировав dV по 

времени, получают формулу для расчёта изменения скорости автомобиля за 

время tн: 

С
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Из начальных условий, t = 0 и V = V0,  С = V0 и 

н

2
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0
2t

ta
VV


 .           (4.89) 

При t = tн 

2

нy

0
*
0

ta
VV


 .           (4.90) 

При расчёте пути, пройденного за время нарастания замедления, исполь-

зуют определение скорости V = dS / dt, откуда 

dS = V dt.            (4.91) 

После подстановки в (4.91) выражения V, по формуле (4.89), и интегриро-

вания dS по времени получают формулу для расчёта пути Sн: 
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Из начальных условий, t = 0 и Sн = 0, С1 = 0 и Sн при t = tн: 

66
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При установившемся торможении скорость автомобиля снижается от *
0V  

до *
кV  по линейному закону: 

yy
*
0к taVV 

  .           (4.94) 



 168 



 169 

Время установившегося торможения: 

у

*
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*
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VV
t ,            (4.95) 

где *
кV  – скорость в конце установившегося торможения. 

Путь установившегося торможения: 
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При растормаживании замедление изменяется от ау до нуля. Полагают, 

что замедление убывает по линейному закону: 

ру   аа
dt

dV
.           (4.97) 

При линейной зависимости между ар и t: 
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откуда 
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Подставив ар, по выражению (4.99), в формулу (4.97), получают: 
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После интегрирования по времени выражения (4.100) получают формулу 

для расчёта изменения скорости за время tр: 
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Из начальных условий, t = 0 и *
кVV  , *

к2 VC   и 
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При t = tр    V = Vк и  
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откуда 
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Путь, пройденный автомобилем при растормаживании, находят интегри-

рованием выражения (4.91) при подстановке в него V из формулы (4.102) и *
кV  

из формулы (4.104): 
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Из начальных условий, t = 0 и Sр = 0, С3 = 0 и Sр при t = tр: 
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По формуле (4.96) путь Sу вычисляют через промежуточные значения 

скоростей *
0V  и *

кV . Значение *
0V  можно выразить через V0, по формуле (4.90), 

*
кV  через Vк, по формуле (4.104). Тогда 
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Подставив в уравнение (4.81) выражения входящих в неё величин, полу-

чают формулу для расчёта тормозного пути: 
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При расчёте остановочного пути можно воспользоваться формулой 

(4.108), прибавив Sр.в = V0 tр.в и приняв Vк = 0 и tр = 0. Тогда 
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В формулах (4.108) и (4.109) ввиду малости tр Vкtр/2  0, величина 

024/2
ну  tа  как величина второго порядка малости. При названных допущени-

ях можно рассчитать минимальные значения тормозного и остановочного путей 

при ау = аmax: 
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Подставив в формулы (4.110) и (4.111) аmax, из формулы (4.70), получа-

ют: 

 
 кр

2
к

2
0эн

з0min
sincos22 kg

VVkt
tVS

x 











 ;       (4.112) 

 кр

2
0эн

зв.р0mino
sincos22 kg

Vkt
ttVS

x 









 .       (4.113) 

Также можно рассчитать минимальные значения времени торможения и 

остановочного времени: 
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Как видно из формул (4.112)…(4.115), минимальные значения пути и 

времени торможения, остановочных времени и пути зависят от начальной ско-

рости торможения V0, коэффициента сцепления х и угла продольного уклона 

дороги , а для тягача, кроме того, от удельной силы тяги на крюке kкр. 

4.6. Оптимальное распределение тормозных сил 

Распределение тормозных сил между осями автомобиля. Согласно 

уравнению (4.6), силовой баланс передних и задних колёс при торможении 

имеет вид: 
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При экстренном торможении zRf с  и дкк rJ   малы по сравнению с 

дrТ  и при расчётах ими можно пренебречь. 

В соответствии с (4.24), д11 rTF    и д22 rTF    – тормозные силы на 

колёсах передней и задней осей соответственно. При принятых допущениях 

11 xRF   и 22 xRF  . 

Одновременное достижение тормозными силами на колёсах передней и 

задней осей автомобиля значений сил сцепления ( 1max11 zxx RRF   и 

2max22 zxx RRF  ) называют оптимальным распределением тормозных 

сил между осями автомобиля. 
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Отношения тормозных сил на колёсах каждой из осей автомобиля к нор-

мальным реакциям называют удельными тормозными силами: 

1

1
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
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2
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zR
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
  .        (4.116) 

Условие оптимального распределения тормозных сил имеет вид: 

max2τ1τ γγ x .         (4.117) 

Как видно из рис. 4.6, коэффициент 

сцепления достигает максимального 

значения хmax при определённой вели-

чине коэффициента скольжения sопт. 

Если тормозная система автомобиля 

спроектирована таким образом, что ко-

эффициенты скольжения колёс всех 

осей одинаковы и равны sопт, то будет 

выполняться условие (4.117), при кото-

ром автомобиль будет иметь высокие 

показатели тормозных свойств и хоро-

шую устойчивость при торможении. 

При хmax могут быть достигнуты 

максимальное замедление при тормо-

жении ga xmaxmax   и минимальный тормозной путь  max
2

0min 2   aVS . 

Кривая  2  на рис. 4.6  показывает  зависимость  удельной  боковой силы 

kу = Fу/Rz от коэффициента скольжения s. При s = 0, для того чтобы вызвать бо-

ковой занос колеса, к нему надо приложить Fу = 0,7 Rz, а у заблокированного 

колеса при  s = 100% Fу = 0,05 Rz, то есть в 14  раз меньше.  При sопт  kу = 0,5 или 

Fу = 0,5Rz, то есть меньше, чем при s = 0 всего на 20%. Следовательно, при sопт 

обеспечивается достаточно высокая устойчивость автомобиля против заноса 

его осей. 

На основании рис. 4.6 можно сделать вывод о том, что при торможении 

нежелательно доводить колёса до полного юза (s = 100%) по нескольким при-

чинам. Во-первых, х100 < хmax, что приводит к ухудшению показателей тор-

мозных свойств: максимальное замедление уменьшается, а тормозной путь воз-

растает. Во-вторых, при торможении на режиме полного юза происходит ин-

тенсивный износ шин. В-третьих, резко возрастает вероятность заноса осей ав-

томобиля, что ухудшает его активную безопасность. При блокировке передних 

управляемых колёс водитель не способен управлять автомобилем, то есть авто-

мобиль теряет управляемость. При блокировке задних колёс автомобиль теряет 

устойчивость, что при торможении на скользкой дороге с малым коэффициен-

том сцепления может привести к длительному вращательному движению с 

большой угловой скоростью. 
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Рис. 4.6. Зависимость удельных 

тормозной и боковой сил от скольжения: 

1 –  = f (s); 2 – kу = f (s) 



 173 

Как следует из соотношений (4.116) и (4.117), при 21    
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Таким образом, при оптимальном распределении тормозных сил они 

должны распределяться между осями автомобиля пропорционально нормаль-

ным реакциям дороги. 

При торможении автомобиля происходит изменение (перераспределение) 

нормальных реакций, действующих со стороны дороги на его оси. Для выяснения 

основных закономерностей изменения нормальных реакций рассматривают 

наиболее простой случай экстренного торможения двухосного автомобиля на го-

ризонтальной дороге. Влияние сил сопротивления качению и сопротивления воз-

духа ввиду их малости по сравнению с тормозными силами не учитывают (Ff  0 

и Fв0) и рассматривают торможение одиночного автомобиля (Fсх = 0). Силы, 

действующие на автомобиль на горизонтальной дороге, показаны на рис. 4.7. 

Нормальные реакции 1zR  и 2zR  можно найти из уравнений моментов 

относительно точек О1 и О2 – центров контакта колёс с опорной поверхностью 

дороги: 
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При торможении с максимальной интенсивностью, когда тормозные силы 

на передних и задних колёсах одновременно достигают максимального значе-

ния по сцеплению с дорогой: 

  a212121 GRRRRFFF xzzxzxzx   .      (4.121) 

Из схемы на рис. 4.7 видно, что: 

aGFF xax   .         (4.122) 

Подставив в уравнения (4.119) и (4.120) Fах, по выражению (4.122), полу-

чают: 
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Рис. 4.7. Силы, действующие на автомобиль при торможении на горизонтальной дороге 

 

Характер распределения тормозных сил между осями автомобиля приня-

то оценивать коэффициентом распределения тормозных сил: 

2

1




 

F

F
.          (4.125) 

На основании соотношений (4.118), (4.123) и (4.124) при оптимальном 

распределении тормозных сил: 

gx

gx

ha

hb




 .         (4.126) 

Из выражения (4.126) 

видно, что оптимальный ко-

эффициент распределения 

тормозных сил зависит от ко-

эффициента сцепления колёс 

с дорогой х и координат цен-

тра масс автомобиля а, b, hg. 

Коэффициент сцепления зави-

сит от типа и состояния опор-

ной поверхности дороги, ко-

ординаты центра масс изме-

няются в зависимости от 

нагрузки автомобиля. Следо-

вательно, в различных усло-

виях работы автомобиля ко-

эффициент  должен быть переменным. 

На рис. 4.8 показана расчётная зависимость оптимального коэффициента 

 от коэффициента сцепления колёс автомобиля с опорной поверхностью для 
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Рис. 4.8 Зависимость оптимального коэффициента 

тормозных сил от коэффициента сцепления: 

1 – грузового автомобиля с полной нагрузкой; 

2 – то же без груза; 3 – легкового автомобиля 
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грузового автомобиля с грузом и без груза, а также легкового автомобиля с пас-

сажирами (при полной нагрузке). 

Действительный коэффициент распределения тормозных сил может быть 

постоянным или переменным. 

Тормозные силы на передних и задних колёсах: 

111 pF  ; 222 pF  ,       (4.127) 

где 1 и 2 – коэффициенты, учитывающие конструкцию тормозных механиз-

мов передних и задних колёс (размеры тормозных дисков или барабанов, диа-

метры колёсных поршней или диафрагм тормозных камер, коэффициенты тре-

ния тормозных накладок и др.); р1 и р2 – давления в контурах приводов тормоз-

ных механизмов передних и задних колёс. 

Если р1 = р2 = р, то: 

const
2

1

2

1 










F

F
.        (4.128) 

У автомобилей, оборудованных тормозными системами с постоянным , 

оптимальное распределение тормозных сил обеспечивают только на дороге с 

определённым значением коэффициента сцепления, который называют рас-

чётным хр. 

График на рис. 4.8 позволяет определить, колёса какой оси блокируются 

раньше при аварийном торможении в заданных дорожных условиях. Пусть у 

грузового автомобиля  = 1, тогда при аварийном торможении на дороге с ко-

эффициентом сцепления х = 0,2 первыми будут блокироваться передние колё-

са, так как для одновременной блокировки колёс необходимо, чтобы 

21 65,0   FF . При торможении  на дороге с коэффициентом сцепления х = 0,6 

первыми начнут блокироваться колёса задней оси, так как для одновременной 

блокировки колёс необходимо, чтобы 25,121  FF  или 112 8,025,1   FFF . 

У грузового автомобиля без груза при  = 1 первыми будут блокироваться ко-

лёса задней оси в любых дорожных условиях. 

Учитывая, что блокировка задних колёс наиболее опасна, в Правилах 

ЕЭК ООН № 13 рекомендуют выбирать распределение тормозных сил таким 

образом, чтобы в наиболее часто встречающихся условиях движения раньше 

достигали блокировки передние колёса. Блокировка передних колёс должна 

происходить в следующих интервалах изменения коэффициента продольного 

сцепления х: для автомобилей категории М1 0,15…0,8; категории N1 0,15…0,5; 

категорий М2, М3, N2, N3 0,15…0,3. 

Коэффициент распределения тормозных сил , при котором обеспечи-

вают выполнение предписаний Правил ЕЭК ООН № 13, может быть найден по 

рис. 4.8. Если провести вертикальную прямую при х = 0,3, то она пересечёт 

кривую,  характеризующую  торможение грузового автомобиля без груза, при 

 = 1,3. При таком распределении тормозных сил у автомобиля без нагрузки 

при х < 0,3 первыми будут блокироваться передние колёса, при х = 0,3 одно-
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временно  передние  и  задние и при х > 0,3 – задние. При этом у гружёного 

автомобиля  задние колёса будут блокироваться первыми только на дорогах с 

х > 0,62. Для одновременной блокировки передних и задних колёс легкового 

автомобиля при х = 0,8 необходимо, чтобы  = 2,4. 
Водитель всегда, в том числе и при экстренном (аварийном)торможении, 

стремится тормозить автомобиль так, чтобы не терялась его устойчивость и 
управляемость. Это может быть достигнуто, если колёса оси, которая в данных 
условиях должна быть доведена до предела по сцеплению первой, катятся с оп-
тимальным скольжением. Колеса другой оси при этом не будут реализовывать 
возможную по сцеплению тормозную силу. В результате эффективность тор-
можения уменьшается. Замедление в этом случае может быть рассчитано сле-
дующим образом. 

Согласно схеме, показанной на рис. 4.7: 

  FFFFax 21 .         (4.129) 

По формулам (1.102) и (4.35), Fах = maa = Gaa / g; F =  Ga. После под-

становки данных выражений в уравнение (4.129) получают: 

gcgа x  ,         (4.130) 

где с =  / х – коэффициент использования сцепления дороги. 

При х = хр,  = х и с = 1, при х  хр,  < х и с < 1. 

Для расчёта с при х  хр необходимо рассмотреть два случая торможе-

ния. 
Первый случай. Первыми блокируются передние колёса. 
В этом случае максимальная тормозная сила на передних колёсах 

11 zx RF  , на задних, согласно (4.125),   12 FF , суммарная тормозная 

сила: 

 
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

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










 1

121

11
1 zx

zx

R
RFFF .       (4.131) 

Из уравнения (4.131), с учётом того, что, согласно (4.35), F = Ga, нахо-

дят нормальные реакции на передние колёса: 

    xx

z
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















11

a
1 .        (4.132) 

С другой стороны, нормальные реакции можно рассчитать по формуле 

(4.119), подставив в неё вместо Fах равную ей величину F =  Ga: 

 
L

hbG
R

g

z


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a

1 .         (4.133) 

Приравняв правые части уравнений (4.132) и (4.133), получают: 
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x
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откуда 
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
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gxх hL
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с .        (4.136) 

Величина с, рассчитанная по формуле (4.136), справедлива при х < хр. 

Второй случай. Первыми блокируются задние колёса. 

Максимальная тормозная сила на задних колёсах 22 zx RF  , на перед-

них, согласно (4.125), 21   FF , суммарная тормозная сила: 

  221 1 zx RFFF   ,        (4.137) 
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По формуле (4.120), при условии, что Fах = F =  Ga: 

 
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hаG
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z
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2 .         (4.139) 

Приравняв правые части уравнений (4.138) и (4.139), получают: 
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откуда 
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Коэффициент с, рассчитанный по формуле (4.142), используют при 

х>хр. 

В соответствии с требованиями Правил ЕЭК ООН № 13 на дорогах с вы-

соким значением коэффициента сцепления, когда х>хр, первыми должны бло-

кировать задние колёса автомобиля. Исходя из этого условия, можно рассчи-

тать максимальный тормозной момент на задних колёсах: 

д2maxдmax2max2 rRrFТ zx   .        (4.143) 

Величину 2zR  находят по формуле (4.139), в которой  вычисляют по  
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формуле (4.141). Подставив их в формулу (4.143), после преобразований полу-

чают: 

 





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1max

дamax
max2

gx

x

hL

arG
Т .        (4.144) 

Тормозной момент на передних колёсах: 

max2max1   ТТ .         (4.145) 

Рабочую тормозную систему стремятся спроектировать таким образом, 

чтобы максимальные тормозные моменты колёсных тормозных механизмов 

были бы бόльшими, чем возможные по условиям сцепления колёс с дорогой. У 

легковых автомобилей при расчётах принимают хmax = 0,85…1, если в тормоз-

ном приводе установлен усилитель, и хmax = 0,75…0,85 при отсутствии усили-

теля. При этом усилие на тормозной педали не должно превышать 250…300 Н. 

У грузовых автомобилей максимальные тормозные моменты колёсных тормоз-

ных механизмов рассчитывают при хmax = 0,6…0,65. Тормозные моменты, рас-

считанные при бόльших значениях хmax, не могут быть реализованы из-за 

ограниченного пространства для размещения тормозных механизмов внутри 

колёс автомобиля. 

Регуляторы тормозных сил. Регуляторы тормозных сил устанавливают 

в тормозном приводе автомобиля с целью повышения эффективности тормо-

жения при одновременном повышении его устойчивости. Регуляторы тормоз-

ных сил обеспечивают распределение тормозных сил между передними и зад-

ними колёсами, приближающееся к оптимальному при экстренном (аварийном) 

торможении в различных дорожных условиях (х  const) вне зависимости от 

загруженности автомобиля (mг  const). 

Как следует из формул (4.125) и (4.126), при оптимальном распределении 

тормозных сил 
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На рис. 4.9 показано соотношение между тормозными силами на перед-

них и задних колёсах. Прямая линия, выходящая из начала координат, построе-

на для автомобиля, не имеющего регулятора тормозных сил, при  = 1,2. Три 

кривые на графике построены по формуле (4.146) при значениях a, b и hg грузо-

вого автомобиля с полной нагрузкой (100%), с нагрузкой, равной половине его 

грузоподъёмности (50%), и без груза (0 %). Штрихпунктирные линии соединя-

ют точки, соответствующие одинаковым значениям коэффициента сцепления 

х = 0,1; 0,2; 0,3; 0,5; 0,8. 
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Из графика видно, что при отсутствии регулятора тормозных сил и  = 1,2 

оптимальное соотношение  тормозных сил может быть достигнуто  только при  

одном значении коэффициента 

сцепления: х > 0,5 при 100 % 

нагрузки, х=0,5 при 50% нагрузки 

и х = 0,3 при 0% нагрузки. Для 

обеспечения оптимального соотно-

шения тормозных сил при торможе-

нии на дороге с коэффициентом 

сцепления х = 0,5 тормозные силы 

на передних и задних колёсах 

должны быть равны: при 100% 

нагрузки – 36 и 35 кН (1),  при  

50%  нагрузки  –  27 и 25 кН (1,1), 

при 0% нагрузки – 21 и 13 кН 

(=1,6), в то время как привод без 

регулятора обеспечивает =1,2. При таком распределении тормозных сил, если 

водитель при аварийном торможении приложит к тормозной педали большую 

силу, при 100% и 50% нагрузках первыми будут блокироваться передние колёса, 

при 0% нагрузки – задние. В этих условиях сцепной вес автомобиля не может 

быть использован полностью. 

Для пояснения принципа работы регулятора тормозных сил следует уста-

новить зависимость между давлениями жидкости или воздуха в приводах перед-

них р1 и задних р2 колёс. Это можно осуществить на основании соотношений 

(4.127): 
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Зависимость между давлениями в переднем и заднем контурах тормозного 

привода называют рабочей характеристикой регулятора тормозных сил (рис. 

4.10). Для её построения необходимо установить зависимости между р1 и р2. 

Из соотношений (4.146) и (4.147): 
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Рис. 4.9. График оптимального соотношения 

тормозных сил на передних и задних колёсах 
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На рис. 4.10 прямая 1 показывает со-

отношение между давлениями р1 и р2 в 

тормозном приводе без регулятора, кривые 

2 и 3 в приводе с регулятором, обеспечи-

вающим оптимальное соотношение давле-

ний у автомобиля с полной нагрузкой и без 

нагрузки соответственно. 

Обычно регулятор устанавливают в 

контуре привода тормозов, размещённых 

в задних колёсах автомобиля. Он изменя-

ет по требуемому закону давление в этом 

контуре в зависимости от давления в кон-

туре привода передних тормозов и нагрузки, приходящейся на заднюю ось. О 

нагрузке, приходящейся на заднюю ось, можно судить по нормальной дефор-

мации задней подвески. Регуляторы, которые реагируют на нормальную 

нагрузку, имеют устройства, изменяющие регулируемые параметры в зависи-

мости от деформации упругих элементов подвески. 

Идеальный регулятор обеспечивает регулирование давления в заднем 

контуре так, что при всех режимах торможения соблюдается оптимальное со-

отношение между тормозными силами. Однако создание такого регулятора – 

задача сложная и дорогостоящая, поэтому на практике нашли применение ре-

гуляторы, работающие по более простым законам и лишь частично решающие 

задачу обеспечения оптимального соотношения тормозных сил на передних и 

задних колёсах. 

Регуляторы тормозных сил можно разделить на две группы: статические 

и динамические. 
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Рис. 4.11. Рабочие характеристики статических регуляторов тормозных сил: 

а – с отсечным клапаном; б – с пропорциональным клапаном 

 

Статические регуляторы ограничивают приращение давления в контуре 

привода тормозов при достижении некоторого фиксированного командного 

давления. Они могут быть с отсечным клапаном (рис. 4.11, а) и пропорциональ-
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Рис. 4.10. Рабочая характеристика 

регулятора тормозных сил 
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ным клапаном (рис. 4.11, б), устанавливаемых в контуре привода задних тормо-

зов. 

У регулятора с отсечным клапаном при давлении р1 в контуре привода пе-

редних тормозов ниже командного р1к клапан открыт и р1 = р2. При достижении 

командного давления клапан закрывается, в результате чего в контуре привода 

задних тормозов давление остаётся постоянным и равным командному (р2 = р1к). 

Как видно из регуляторной характеристики (рис. 4.11, а), такой регулятор не со-

здаёт достаточной тормозной силы на задних колёсах автомобиля при полной 

нагрузке, что исключает их блокировку при экстренном торможении. Однако 

давление в контуре привода передних тормозов возрастает, что не исключает 

блокировки передних колёс. При экстренных торможениях автомобиля без 

нагрузки давление в контуре привода задних тормозов всегда больше оптималь-

ного, что вызывает опережающую блокировку задних колёс. 

Основной недостаток регулятора состоит в том, что он не обеспечивает 

полного использования сцепного веса, приходящегося на заднюю ось при 

больших значениях коэффициента сцепления, что снижает эффективность тор-

можения. 

Статические регуляторы с пропорциональным клапаном обеспечивают 

бόльшую эффективность торможения, так как не ограничивают давление в кон-

туре привода задних тормозов, а лишь уменьшают темп его нарастания при 

увеличении давления в контуре привода передних (рис. 4.11, б). До тех пор, по-

ка не достигнуто командное давление р1к р1 = р2. При р1 = р1к клапан срабатыва-

ет, и рост давления в тормозном приводе задних тормозов снижается. Пропорци-

ональный клапан хорошо выполняет свое назначение лишь при полной нагрузке 

автомобиля. При малых нагрузках или без них тормозные силы на задних колё-

сах больше оптимальных, что приводит к их опережающей блокировке. 

Статические регуляторы целесообразно применять на автомобилях с ма-

лоизменяющимися весовыми характеристиками. 

Динамические регуляторы ограничивают рост давления в контуре приво-

да тормозов при достижении командного давления, величину которого уста-

навливают в зависимости от нагрузки автомобиля. Известны конструкции ди-

намических регуляторов с отсечным и пропорциональным клапанами и лучево-

го типа. 

У динамического регулятора с отсечным клапаном (рис. 4.12, а) его точ-

ку срабатывания располагают в некотором диапазоне давления от min
к1p  до max

к1p  

и связывают с величиной нагрузки автомобиля. Это позволяет приблизить ра-

бочую характеристику к идеальной и тем самым улучшить регулирование тор-

мозных сил. 

Недостаток таких регуляторов заключается в недоиспользовании сил 

сцепления задних колёс из-за занижения давления в приводе к задним тормозам 
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на величину р2. Они не регулируют величину давления в приводе передних 

тормозов и поэтому не исключают их блокировку. 
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Рис. 4.12. Рабочие характеристики динамических регуляторов тормозных сил: 

а – с отсечным клапаном; б – с пропорциональным клапаном; в – лучевого типа 

 
Рабочая характеристика динамических регуляторов с пропорциональным 

клапаном, показанная на рис. 4.12, б, свидетельствует о том, что она значитель-

но ближе к идеальной, нежели у других типов регуляторов. Однако такие регу-

ляторы, повышая в целом эффективность экстренного торможения, не исклю-

чают неполного использования сил сцепления задних колёс на скользких доро-

гах и юза на дорогах с высоким коэффициентом сцепления. Кроме того, они не 

предохраняют передние колёса от блокировки. 

Регуляторы данного типа применяют в системах с гидравлическим при-

водом, например, на легковых автомобилях ОАО «АвтоВАЗ». 

Лучевые регуляторы обеспечивают линейную зависимость давления р2 в 

тормозном приводе задних тормозов от давления р1 в тормозном приводе пе-

редних тормозов: 

р2 = k р1,         (4.150) 

где k – коэффициент передачи регулятора. 

Сравнение выражений (4.149) и (4.150) показывает, что: 

2

1




k .         (4.151) 

Таким образом, изменяя соотношение между коэффициентами 1 и 2, 

можно изменить наклон прямой 1 на рис. 4.10 и тем самым величину хр, при 

которой достигают оптимального распределения тормозных сил между перед-

ними и задними колёсами. 

В регуляторах лучевого типа коэффициент передачи изменяет свою вели-

чину в зависимости от нагрузки на заднюю ось и пропорциональной ей нор-

мальной деформации упругих элементов задней подвески. Характеристика та-

кого регулятора представляет пучок прямых (рис. 4.12, в), каждая из которых 

соответствует определённой нагрузке – 100, 50 и 0 %. Как видно из характери-

стики лучевого регулятора, он способствует повышению эффективности тор-
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можения при различных нагрузках, но не исключает как блокировки задних ко-

лёс при 02 p , так и неполного использования сил их сцепления при 02 p . 

Кроме того, как и все рассмотренные выше типы регуляторов, он не исключает 

блокировку передних колёс. 

Регуляторы лучевого типа широко используют на автомобилях с пневма-

тическим тормозным приводом. Примерами их применения являются грузовые 

автомобили ЗИЛ, КамАЗ, МАЗ. 

Антиблокировочные системы. Использование регуляторов тормозных 

сил существенно улучшает тормозные свойства автомобилей, однако их рабо-

чие характеристики пока ещё довольно далеки от оптимальных. Основной не-

достаток современных регуляторов заключается в том, что при экстренном 

торможении соотношение давлений в приводе передних и задних колёс таково, 

что происходит неполное использование сил сцепления и блокировка колёс. 

При этом снижается эффективность торможения на 10…15 % и не исключается 

возможность потери устойчивости при блокировке задних колёс и потери 

управляемости при блокировке передних управляемых колёс. 

Регуляторы тормозных сил с обратной связью, получившие название 

антиблокировочных систем (АБС) или противоблокировочных систем (ПБС) 

предназначены для обеспечения эффективного торможения при сохранении 

устойчивости и управляемости автомобиля в любых условиях движения. Прин-

ципиальная схема АБС показана на рис. 4.13. В гидравлический или пневмати-

ческий тормозной привод дополнительно включены электронный блок управ-

ления 2, модулятор 3, представляющий регулятор давления, и датчик угловой  

скорости колеса 1. АБС могут 

работать по различным алгорит-

мам, но основная идея в том, что 

при превышении оптимального 

скольжения sопт, соответствую-

щего максимальному коэффици-

енту сцепления хmax, угловая 

скорость вращения колеса резко 

уменьшается. Характеристики 

работы АБС по одному из воз-

можных алгоритмов показаны на 

рис. 4.14. 

При увеличении силы Fп 

воздействия водителя на тормоз-

ную педаль давление р в тормоз-

ном приводе возрастает (рис. 

4.14, а), при этом увеличиваются 

тормозная сила и угловое замед-

ление колеса к (рис. 4.14, б). 

Причинами увеличения замедления колеса являются снижение скорости дви-
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Рис. 4.13. Принципиальная схема АБС: 

1 – датчик угловой скорости колеса; 

2 – электронный блок управления; 3 – модулятор; 

4 – главный тормозной цилиндр (тормозной кран); 

5 – тормозной цилиндр (тормозная камера); 

6 – тормозной привод; 7 – источник энергии; 

8 – тормозная педаль; 9 – электрические 

магистрали 
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жения автомобиля при торможении и повышение коэффициента скольжения 

колеса по опорной поверхности. 
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Рис. 4.14. Характеристики работы АБС: 

а – изменение силы на педали и давления в тормозном цилиндре во времени; б – изменение 

углового замедления колеса во времени; в – зависимость коэффициента скольжения колеса 

от удельной тормозной силы 

 

По мере возрастания удельной тормозной силы она достигает максималь-

ного значения max при sопт (рис. 4.14, в, точка 1) Точки 1 на рис. 4.14, а и 4.14, б 

показывают величину давления р в тормозном цилиндре и замедление колеса к 

соответственно. 

По мере увеличение силы Fп на тормозной педали начинается процесс 

блокировки колеса, вследствие чего его угловое замедление резко возрастает. В 

этот момент сигнал с датчика угловой скорости колеса передаётся в электрон-

ный блок управления, который анализирует угловое ускорение колеса. В мо-

мент резкого нарастания замедления управляющий блок подаёт команду моду-

лятору снизить давление в магистрали, ведущей к тормозному цилиндру. При 

этом в ячейках памяти блока управления фиксируется давление в тормозном 

цилиндре р1 (рис. 4.14, а). Из-за неизбежного запаздывания срабатывания мо-

дулятора уменьшение давления в тормозном цилиндре начинается в точке 2. В 

промежутке времени 1–2 давление в тормозном цилиндре и угловое замедление 

колеса возрастают, а удельная тормозная сила несколько уменьшается. В мо-

мент, соответствующий точке 2, начинается снижение давления в тормозном 

цилиндре, углового замедления колеса и скольжения. Электронный блок 

управления настроен таким образом, чтобы уменьшение давления в точке 3 

происходило до значения р2 (рис. 4.14, а), меньшего, чем давления р1. При этом 

удельная тормозная сила уменьшается до min при smin (рис. 4.14, в), что предот-

вращает блокировку колеса. 

Когда давление в магистрали достигает значения р2, электронный блок 

управления может подать команду модулятору о повышении давления до р1 

или оно в течение некоторого промежутка времени 3–4 будет поддерживаться 

равным р2. После этого начинается новый цикл работы АБС. АБС, имеющие 



 185 

фазу выдержки давления, называют трёхфазовыми, в отличие от двухфазовых 

АБС, имеющих только фазы увеличения и уменьшения давления. 

Таким образом, в результате повторения циклов давление в тормозной 

магистрали изменяется от р1 до р2 с частотой 4…12 Гц, что создаёт пульсиру-

ющий тормозной момент, обеспечивающий качение колеса со скольжением от 

smax до smin, близким к оптимальному sопт. Использование АБС в тормозных при-

водах позволяет существенно улучшить тормозные свойства автомобиля при 

экстренных торможениях и повысить его безопасность за счёт предотвращения 

заноса и потери управляемости. Испытания показали, что тормозные системы с 

АБС позволяют уменьшить тормозной путь при торможении на скользких доро-

гах при больших начальных скоростях торможения на 20…35% и при этом со-

хранить устойчивость и управляемость автомобиля. 

4.7. Эффективность запасной, стояночной и вспомогательной тормозных 

систем автомобиля 

1. Запасная тормозная система 

В качестве запасной тормозной системы на автомобиле используют один 

из контуров двухконтурной рабочей тормозной системы или стояночную тор-

мозную систему. 

При использовании в качестве запасной тормозной системы одного из 

контуров рабочей тормозной системы её эффективность зависит от схемы тор-

мозной системы и от того, какой из контуров отказал. Если на автомобиле при-

менена схема, когда один из контуров обеспечивает торможение передних ко-

лёс, а второй – задних, то расчёт эффективности торможения выполняют при 

условии экстренного торможения, имея в виду, что колёса действующего кон-

тура работают в тормозном режиме, отказавшего – в ведомом. 

При расчёте принимают следующие допущения: 1) торможение на гори-

зонтальной дороге (Fi = Ga sin  = 0) при  = 0; 2) силу сопротивления воздуха 

Fв = WV2 = (0,03…0,05) Ga ввиду её малости не учитывают (Fв  0); 3) коэффи-

циент учёта вращающихся масс  = 1,03…1,05  1; 4) рассматривают торможе-

ние одиночного автомобиля (Fсх = 0). 

Первый случай. Торможение передних колёс при отказе контура задних 

колёс. 

С учётом принятых допущений уравнение движения (4.12) приобретает 

вид: 21 xxax RRF  , где 11 zxx RR  ; 2c2 zx RfR  . 

Нормальные реакции на передние и задние колёса автомобиля, согласно 

выражениям (4.119) и (4.120): 

L
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Согласно выражению (1.102), gaGamFax   aa , тогда 
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a ,       (4.152) 

откуда замедление при торможении передних колёс: 

 
  gx

x

hfL

afbg
a

c

c




 .         (4.153) 

При торможении на дороге с высоким коэффициентом сцепления и ма-

лым коэффициентом сопротивления качению (fc << x) принимают fc  0 и 

gx

x

hL

gb
a




 .          (4.154) 

Из формулы (4.154) видно, что замедление при торможении только пе-

редних колёс в (L – x hg) / b раза меньше, чем при экстренном торможении всех 

колёс, когда, по (4.73), аmax = xg. 

После подстановки в уравнение (4.154) среднестатистических значений a, 

b и hg в зависимости от базы L для грузовых и легковых автомобилей и сравне-

ния полученных результатов с нормативными значениями замедлений при тор-

можении запасной тормозной системой можно сделать вывод о том, что вели-

чина замедления отвечает требованиям к запасной тормозной системе у легко-

вых автомобилей и грузовых автомобилей без нагрузки и не отвечает у грузо-

вых автомобилей с полной нагрузкой практически при всех значениях x. 

Второй случай. Торможение задних колёс при отказе контура передних 

колёс. 

Приняв такие же допущения, как и в первом случае, в уравнение движе-

ния (4.12) подставляют 1c1 zx RfR  ; 22 zxx RR  , где 21и zz R R   вычисляют 

по формулам (4.119) и (4.120), Fах – по формуле (1.102), и получают: 
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откуда замедление при торможении задних колёс: 
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При x >> fc   fc  0 и тогда 
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Замедление,  рассчитанное  по  формуле (4.157), в (L+xhg)/a раза меньше 

аmax = x g, получаемого при торможении всех колёс. 

Торможение только задних колёс обеспечивает требования к эффектив-

ности запасной тормозной системы у грузовых автомобилей при полной 

нагрузке и у автобусов при полной пассажировместимости и не обеспечивает 

выполнения требований у грузовых автомобилей без нагрузки, у автобусов без 

пассажиров и у легковых автомобилей с пассажирами и без пассажиров. 

Аналогично рассчитывают эффективность торможения автомобиля стоя-

ночной тормозной системой, когда она воздействует на тормозные механизмы 

рабочей тормозной системы, установленные в передних и задних колёсах. Ис-

ключение составляют полноприводные автомобили, у которых стояночная тор-

мозная система воздействует на все колёса. 

Чтобы удовлетворить требования, предъявляемые к эффективности за-

пасной тормозной системы при всех весовых состояниях различных типов ав-

томобилей и отказе любого из контуров, предложено несколько схем располо-

жения контуров. 

При диагональной схеме расположения тормозных контуров один из кон-

туров включает тормозные механизмы левого переднего и правого заднего ко-

лёс, второй – правого переднего и левого заднего колёс. Отказ любого из кон-

туров позволяет сохранить 50% эффективности тормозных свойств, но разные 

величины тормозных сил на передних и задних колёсах создают момент, стре-

мящийся развернуть автомобиль, что может привести к нарушению его устой-

чивости. 

Для обеспечения требований к эффективности запасной тормозной систе-

мы и сохранения устойчивости при торможении на некоторых автомобилях 

применяют двухконтурные тормозные приводы, у которых в один контур вклю-

чены тормозные механизмы передних колёс, а во второй – тормозные механиз-

мы всех колёс. При этом тормозные механизмы передних колёс имеют два типа 

рабочих тормозных цилиндров: цилиндры, включённые в контур передних ко-

лёс, рассчитаны на создание тормозных моментов, обеспечивающих затормажи-

вание передних колёс вплоть до их блокировки на дорогах с высоким коэффици-

ентом сцепления; цилиндры, включённые в контур передних и задних колёс, 

рассчитаны на частичное торможение передних колёс так, чтобы при отказе кон-

тура передних колёс создаваемые или тормозные силы на передних колёсах сов-

местно с тормозными силами задних колёс обеспечивали замедление, отвечаю-

щее требованиям к эффективности запасной тормозной системы. 

2. Стояночная тормозная система 

При удержании автомобиля в неподвижном состоянии на уклоне (подъ-

ёме или спуске) сумма тормозных сил на заторможенных колёсах должна урав-

новесить силу сопротивления подъёму: 

iFF  с .          (4.158) 
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После подстановки в уравнение (4.158) выражений дсс rTF   , по 

формуле (4.24), и Fi = Ga sin, по формуле (1.80), получают формулу для расчё-

та тормозного момента, создаваемого стояночной тормозной системой на за-

торможенных колёсах: 

  sinдaс rGT  .         (4.159) 

В нормативных документах величину уклона, на котором одиночный ав-

томобиль или автопоезд должен удерживаться стояночной тормозной системой, 

задают в процентах. При этом угол , входящий в формулу (4.159), находят по 

выражению: 
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,         (4.160) 

где i – нормируемая величина подъёма или спуска, на которых автомобиль 

должен удерживаться стояночной тормозной системой. 

Формула (4.159) справедлива для стояночной тормозной системы, привод 

которой воздействует на тормозные механизмы рабочей тормозной системы, 

установленные в колёсах. Если тормозной механизм стояночной тормозной си-

стемы установлен на одном из валов трансмиссии, при расчёте тормозного мо-

мента следует учесть передаточные числа и КПД агрегатов трансмиссии, рас-

положенных между тормозным механизмом и ведущими колёсами, к которым 

подводят тормозной момент. 

3. Вспомогательная тормозная система 

Вспомогательная тормозная система обеспечивает движение автомобиля 

на длительных спусках с постоянной (установившейся) скоростью и нормируе-

мой величиной уклона без использования рабочей тормозной системы. 

Наибольшее распространение на современных автомобилях получил мо-

торный тормоз-замедлитель. Наиболее целесообразно его применение на гру-

зовых автомобилях и автобусах, оснащённых дизельными двигателями. Если 

эффективность моторного тормоза-замедлителя оказывается недостаточной, в 

дополнение к нему автомобиль оснащают гидродинамическим или электроди-

намическим тормозом-замедлителем. В этом случае уравнение силового ба-

ланса при движении автомобиля или автопоезда на спуске имеет вид: 

Fi = Fт.з + Fт.д + Ff + Fв + Fсх,         (4.161) 

где Fi – скатывающая сила; Fт.з – тормозная сила на колёсах, создаваемая вспо-

могательной тормозной системой (гидродинамическим или электродинамиче-

ским тормозом-замедлителем); Fт.д – тормозная сила на колёсах, создаваемая 

моторным тормозом-замедлителем; Ff – сила сопротивления качению; Fв – сила 

сопротивления воздуха; Fсх – сила в сцепном устройстве. 

После подстановки в уравнение (4.161) выражений входящих в него сил 

получают силовой баланс в развёрнутом виде: 
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где Тк.т.з и Тк.т.д – тормозные моменты, подведённые к колёсам автомобиля от 

тормоза-замедлителя и от двигателя соответственно. 

По  существующим нормативным документам, вспомогательная тормоз-

ная система должна обеспечивать торможение автомобиля на спуске крутизной 

i = 0,07. При этом Fi = Ga sin  Ga i; Ff = fc Ga cos  fc Ga, откуда 
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д

з.т.к
a  .       (4.163) 

Из уравнения (4.163) находят тормозной момент, который необходимо 

подвести к колёсам от тормоза-замедлителя: 

дcд
2

дacд.т.кдaз.т.к rFrWVrGfTirGT x .       (4.164) 

При определении Тк.т.з   fc принимают соответствующим движению по до-

роге с твёрдым ровным асфальто- или цементобетонным покрытием; Тк.т.д рас-

считывают по тормозным характеристикам, получаемым при стендовых испы-

таниях двигателя. 

4.8. Особенности торможения автопоезда 

При рассмотрении процесса торможения автопоезда принимают следую-

щие допущения: 1) торможение происходит на горизонтальной дороге, поэтому 

сила  сопротивления  подъёму  при   = 0 Fiа = Ga sin = 0 и Fiпр = Gпр sin = 0; 

2)   сопротивлением   качению   пренебрегают   (fc  0)  и  Ffа = fс Ga cos  0; 

Ffпр = fс Gпр cos  0; 3)  действие силы сопротивления воздуха не учитывают 

(Fв.а = WаV 2  0 и Fв.пр = WпрV 2  0) ввиду того, что удельная сила сопротивле-

ния воздуха не превышает 3…5 %; 4) сцепное устройство не имеет зазоров, по-

этому замедления тягача и прицепа одинаковые (аа = апр). 

 
 

Gпр 

Rz2пр 

Rx2пр 

Rz1пр 

Rx1пр Gа 

Rz2а 

Rx2а 

Fсх Faхпр Faха Rz1а 

Rx1а 
 

Рис. 4.15. Схема сил, действующих на автопоезд при торможении 

 

При принятых допущениях а1а1  FRx ; а2а2  FRx ; пр1пр1  FRx ; 

пр2пр2  FRx . 

Обозначают a2а1а   FFF ; пр2пр1пр   FFF  – суммарные тормозные 

силы на колёсах автомобиля-тягача и прицепа соответственно. 
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Уравнения движения: 

 автомобиля-тягача 

хax FFF саа   ;                  (4.165) 

 прицепа 

хax FFF спрпр   ,                  (4.166) 

где Fсх – сила взаимодействия в сцепном устройстве автопоезда. 

Согласно (1.102), ааа  amFax ; прпрпр  amFax , где mа и mпр – массы авто-

мобиля-тягача и прицепа соответственно. 

Поделив уравнения (4.165) и (4.166) на Ga = mаg – вес автомобиля-тягача 

и Gпр = mпр g – вес прицепа соответственно, получают выражения уравнений 

движения в безразмерной форме: 
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где а = Fа / Gа; пр = Fпр / Gпр – удельные тормозные силы автомобиля-

тягача и прицепа соответственно. Приравнивая правые части равенств (4.167) и 

(4.168), получают: 
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Вводят понятие приведённой силы тяжести автопоезда: 
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 .         (4.170) 

После подстановки Gап из (4.170) в (4.169) получают: 

aп

c
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F x  ,          (4.171) 

откуда 

 апрaпc  GF x .         (4.172) 

В соответствии с формулой (4.172), взаимодействие автомобиля-тягача с 

прицепом при торможении зависит от соотношения удельных тормозных сил 

автомобиля-тягача а и прицепа пр. Возможны три соотношения: 

1) а = пр, Fсх = 0 – синхронное торможение автомобиля-тягача и при-

цепа. Данный случай является идеальным, но в реальных тормозных системах с 

пневматическим приводом его получить не удаётся; 

2) пр > а, Fсх > 0 – прицеп тормозит автомобиля-тягач. Сила Fсх обес-

печивает растяжку автопоезда при торможении, что исключает его складывание 
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и, как следствие, повышает устойчивость. При пневматическом тормозном 

приводе этот случай может быть реализован при искусственном увеличении 

времени срабатывания тормозной системы тягача, что существенно снижает 

эффективность торможения автопоезда. Кроме того, при опережающем тормо-

жении прицепа возрастает вероятность блокировки его колёс при экстренном 

торможении, в результате чего при действии боковой силы происходит занос 

прицепа в боковом направлении, приводящий к потере устойчивости всего ав-

топоезда; 

3) пр < а, Fсх < 0 – прицеп накатывается на автомобиля-тягач при 

торможении. Данный случай обычно реализуют у современных автопоездов с 

пневматическим тормозным приводом, что может привести, а иногда и приво-

дит, к потере устойчивости из-за складывания автопоезда. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение тормозных свойств автомобиля. 
2. По каким признакам классифицируют виды торможения автомобиля? 
3. Какие тормозные системы предусмотрены на автомобиле норматив-

ными документами? 
4. Напишите уравнение движения автомобиля при торможении и объ-

ясните физический смысл его составляющих. 
5. Назовите способы торможении при неполном использовании сил 

сцепления колёс с опорной поверхностью и укажите условия их це-
лесообразного применения. 

6. Как рассчитать максимально возможное замедление и минимально 
возможный тормозной путь при экстренном торможении автомоби-
ля? 

7. Дайте определение тормозной диаграммы автомобиля и перечислите 
составляющие времени торможения и остановочного времени. 

8. Как рассчитать тормозной путь и остаточный путь при экстренном 
торможении автомобиля? 

9. Назовите причины, вызывающие снижение эффективности торможе-
ния в реальных дорожных условиях. 

10. При каких условиях полностью реализуются сцепные возможности 
всех колёс автомобиля? 

11. Напишите формулы для расчёта замедления при опережающей бло-
кировке передних и задних колёс автомобиля. 

12. Какие типы регуляторов тормозных сил нашли применение на со-
временных автомобилях? 

13. Объясните принцип работы антиблокировочной системы. 
14. Как рассчитать замедление, создаваемое запасной тормозной систе-

мой? 
15. Напишите формулу для расчёта тормозного момента, создаваемого 

стояночной тормозной системой. 
16. Из каких условий рассчитывают тормозной момент вспомогательной 

тормозной системы? 
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ГЛАВА 5. УПРАВЛЯЕМОСТЬ И МАНЁВРЕННОСТЬ АВТОМОБИЛЯ 

5.1. Определения 

Управление – целенаправленная организация процесса движения. В об-

щем случае процесс движения состоит из прямолинейного и криволинейного 

движения. Движение автомобиля по траекториям с радиусом кривизны более 

500…1000 м  условно  считают прямолинейным, с радиусом кривизны менее 

500 м – криволинейным. 

На дорогах с твёрдым покрытием, согласно Строительным нормам и пра-

вилам, длина криволинейных участков составляет от 1,9 до 13,3%. По стати-

стическим данным, на грунтовых дорогах от 65 до 75% времени автомобили 

движутся по траекториям с радиусами кривизны менее 300…400 м. На город-

ских перекрёстках и на отдельных участках грунтовых дорог и местности ради-

усы поворота снижаются до 20…25 м, а в закрытых помещениях и при разворо-

тах на ограниченных площадках до единиц метров у двухосных автомобилей и 

до 10…15 м у автомобилей с тремя и бόльшим числом осей. 

Криволинейное движение автомобиля называют поворотом. Выделяют 

два режима поворота: поворот с большими радиусами и высокими скоростями 

характеризует управляемость и устойчивость, поворот с малыми радиусами и 

невысокими скоростями движения характеризует манёвренность. 

Управляемость – свойство управляемого водителем автомобиля сохра-

нять заданное направление движения и изменять его в соответствии с воздей-

ствием на рулевое управление. 

При теоретическом изучении управляемости автомобиля его движение 

определяют траекторией какой-либо характерной точки, называемой направля-

ющей точкой, и углом поворота некоторой прямой, организующей конструкцию 

автомобиля и при необходимости перемещениями отдельных составных частей 

конструкции автомобиля относительно направляющей точки. В качестве 

направляющей точки при рассмотрении кинематики поворота одиночного авто-

мобиля наиболее удобно использовать центр его масс, а автопоезда – центры 

масс его звеньев. 

Зная ускорения центров масс, можно определить величину и направление 

сил инерции, действующих на автомобиль-тягач и прицепные звенья автопоез-

да при повороте. 

В качестве прямой принимают продольную ось автомобиля-тягача и каж-

дого из звеньев автопоезда, положение которой определяют курсовым углом . 

Курсовой угол – это угол между проекцией продольной оси на плоскость дороги 

и неподвижной прямой, принадлежащей этой плоскости. 

Перемещение центра масс может быть разложено в прямоугольной си-

стеме координат на две составляющие – cоставляющую х, направленную по 

продольной оси, и составляющую у, перпендикулярную ей. Законы изменения 

перемещений, скоростей и ускорений по направлению продольной оси характе-

ризуют тягово-скоростные и тормозные свойства автомобиля. При изучении 



 192 

управляемости рассматривают законы изменения курсового угла , бокового 

смещения у и их производных по времени  ,  , у , у . Перемещения отдельных 

масс автомобиля-тягача и прицепных звеньев автопоезда обычно не рассматри-

вают, за исключением поворотов управляемых колёс или осей, а также поворо-

тов прицепных звеньев автопоезда относительно автомобиля-тягача. 

У большинства современных автомобилей изменение курсовых и боко-

вых параметров движения осуществляют посредством управляющего воздей-

ствия – поворота рулевого колеса. Возникающие в результате управляющего 

воздействия изменения курсовых и боковых параметров являются кинематиче-

ской реакцией автомобиля на управляющее воздействие. 

Для поворота автомобиля водитель должен приложить к рулевому колесу 

определённый момент, величина которого зависит от изменений параметров 

движения. Сопротивление повороту рулевого колеса называют силовой реакци-

ей автомобиля на управляющее воздействие. 

Для различных автомобилей одни и те же управляющие воздействия, вы-

полняемые в одних и тех же условиях движения, вызывают неодинаковые ки-

нематические и силовые реакции. Характер функциональной зависимости меж-

ду управляющими воздействиями и реакциями на них используют для оценки 

свойств автомобиля как управляемого объекта. Исходя из сказанного, данное 

выше определение управляемости автомобиля может быть уточнено следую-

щим образом: управляемость – совокупность свойств, определяющих характе-

ристики кинематических и силовых реакций автомобиля на управляющие воз-

действия. 

5.2. Значение управляемости автомобиля 

Управляемость оказывает существенное влияние на активную безопас-

ность автомобиля. Во время движения автомобиля обстановка на улицах и до-

рогах непрерывно изменяется, что требует от водителя повышенного внимания 

и постоянной готовности изменить характер движения во избежание дорожно-

транспортного происшествия. Автомобиль, обладающий хорошей управляемо-

стью, позволяет сохранять направление, заданное водителем, а также легко и 

быстро изменять положение на дороге по желанию водителя с минимальной за-

тратой его физической энергии. 

Чем лучше управляемость автомобиля, тем с большей скоростью води-

тель может двигаться по дороге. С увеличением средней скорости движения 

возрастает производительность автомобиля. В то же время хорошая управляе-

мость повышает безопасность движения, что особенно важно в связи с ростом 

скоростей движения современных автомобилей и увеличением количества ав-

томобилей на дорогах. 
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5.3. Способы поворота и условия управляемости 

Способы поворота колёсных машин. Колёсные машины могут совер-

шать поворот тремя основными способами: 

1) поворотом управляемых колёс вокруг шкворней (рис. 5.1, а); 

2) поворотом звеньев машины относительно друг друга (рис. 5.1, б); 

3) изменением   скоростей  колёс  левого  и  правого  бортов  машины 

(рис. 5.1, в). 

 
 

 

V2 

V1 

 

 

 

 

V2 

V1 
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Vв 

a 

Vн 

О  
а б в 

Рис. 5.1. Схемы поворота колёсных машин: 

а – поворот управляемых колёс; б – поворот звеньев машины относительно друг друга; 

в – изменение скоростей колёс левого и правого бортов 

 

При первом способе поворот происходит за счёт изменения углов между 

плоскостями вращения колёс и продольной осью машины. На рис. 5.1, а перед-

ние управляемые колёса вращаются в плоскостях, составляющих угол  с про-

дольной осью машины. При этом вектор скорости V1 середины передней оси 

направлен под углом  к вектору V2 середины задней оси, что и определяет 

криволинейное движение, или поворот машины. 

При втором способе поворота изменение углов между плоскостями вра-

щения колёс и продольной осью машины происходит за счёт изменения поло-

жения одной части машины относительно другой (рис. 5.1, б). Такие машины 

называют сочленёнными. В данном случае поворот, как и в первом, происходит 

из-за того, что вектор V1 середины передней оси направлен под углом  к век-

тору V2 середины задней оси. Разница состоит в том, что одни колёса изменяют 

скорость своего вращения по отношению к другим одновременно с поворотом 

одной части машины по отношению к другой. 

При третьем способе поворота, называемом бортовым поворотом, меха-

низмы поворота обеспечивают разные скорости наружных Vн и внутренних Vв 

колёс относительно продольной оси симметрии машины (рис. 5.1, в). Из-за раз-

ницы этих скоростей машина поворачивается вокруг точки О, то есть перехо-

дит на криволинейную траекторию. При данном способе поворота могут быть 

получены радиусы поворота меньшие, чем при первых двух. Если скорость ко-

лёс одного борта равна нулю, а колёс другого борта отлична от нуля, мгновен-
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ный центр поворота лежит в плоскости невращающихся колёс и радиус поворо-

та равен половине колеи машины. Если скорости колёс левого и правого бортов 

равны, но направлены противоположно, то мгновенный центр поворота распо-

ложен в середине колеи, радиус поворота равен нулю, то есть машина повора-

чивается на месте. Таким образом, бортовой поворот обеспечивает меньшие 

радиусы поворота, что является его преимуществом по сравнению с другими 

способами. Данный способ называют поворотом «по-гусеничному», так как гу-

сеничные машины совершают поворот за счёт разных скоростей левой и правой 

гусениц движителя. 

Для автомобилей характерен первый способ поворота. У двухосных ав-

томобилей чаще всего управляемыми являются колёса передней оси. Автомо-

били с задними управляемыми колёсами не получили распространения из-за 

присущих им недостатков: 1) автомобиль не может отъехать от стены передним 

ходом, так как траектория наружного управляемого колеса выходит за габарит-

ную ширину; 2) минимальный радиус поворота у него значительно больше, чем 

при передних управляемых колёсах и одинаковом повороте внутреннего по от-

ношению к центру поворота колеса. 

Наименьший радиус поворота имеет автомобиль с передними и задними 

управляемыми колёсами. Такой способ поворота применяют на специальных 

автомобилях, у которых одно из главных требований – высокая манёвренность. 

В последние годы применяют схему поворота, при которой все колёса повора-

чиваются в одну сторону. При этом возможно как криволинейное, так и прямо-

линейное движения под любым углом к продольной оси автомобиля от 0 до 

90, что обеспечивает его высокую манёвренность. Главный недостаток данно-

го способа в сложности рулевого привода. 

Поворот сочленённых машин, называемых машинами «с ломающейся ра-

мой», за счёт изменения положения одной части относительно другой приме-

няют на машинах с крупногабаритными колёсами, например, на колёсных трак-

торах. При данном способе поворота достигают хорошей манёвренности, но та-

кие машины не могут работать на склонах. 

Поворот «по-гусеничному» обеспечивает высокую манёвренность и имеет 

преимущественное распространение на многоосных специальных машинах. 

Условия сохранения управляемости автомобиля. Рассматривают по-

ворот двухосного автомобиля с передними управляемыми колёсами. Принима-

ют допущения: 1) колёса жёсткие в боковом направлении; 2) движение с посто-

янной скоростью; 3) скорость мала. 

Первый случай. Передние колёса ведомые (рис. 5.2, а). 

При принятых допущениях продольные реакции на задние ведущие колё-

са равны тяговым силам Fт.в и Fт.н на внутреннем и наружном колёсах. Равно-

действующую этих сил Fт = Fт.в + Fт.н в первом приближении считают прило-

женной к корпусу автомобиля вдоль его продольной оси. От корпуса к сере-

дине передней оси приложена та же толкающая сила Fт, так как при принятых 

допущениях другие силы, действующие вдоль продольной оси автомобиля, от-
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сутствуют. Эту силу можно разложить на две составляющие  – параллельную 

плоскости вращения колёс Fх1 = Fт cos и перпендикулярную этой плоскости 

Fу1 = Fт sin, где  – угол поворота передних управляемых колёс. 

 

 
Рис. 5.2. Схема поворота автомобиля с передними управляемыми колёсами: 

а – ведомыми; б – ведущими 

 

Под действием составляющих толкающей силы Fт в контакте передних 

колёс с дорогой возникают реакции, равнодействующую которых R1 также 

можно считать направленной вдоль продольной оси автомобиля, причём R1 = 

Fт. Реакция R1 может быть разложена на составляющие 1хR  и 1уR . 

Боковая составляющая 1уR , перпендикулярная плоскости вращения пе-

редних колёс, создаёт относительно точки В, лежащей посередине заднего мо-

ста, момент, который называют поворачивающим моментом: 

 cos1п LRТ у ,              (5.1) 

а продольная составляющая 1хR , параллельная плоскости вращения передних 

колёс, – момент сопротивления повороту: 

 sin11с LRТ х ,              (5.2) 

где L – база автомобиля. 

Если продольные реакции в2хR  и н2хR  на задние ведущие колёса не равны 

друг другу, то к моменту 1сТ  добавляется создаваемый ими момент сопротив-

ления: 

 
2

н2в2
2с

ВRR
Т xx 

 ,             (5.3) 

где В – колея автомобиля. 

Момент сопротивления повороту 2сТ  может быть обусловлен работой 

межколёсного дифференциала (Fт.в  Fт.н) или разным сопротивлением качению 

внутреннего и наружного колёс, вызванным разным состоянием опорной по-
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верхности под ними (f2в  f2н), неодинаковыми нормальными нагрузками на них 

( в2zR  н2zR ) и другими причинами. 

Для того чтобы поворот автомобиля стал возможен, необходимо, чтобы 

поворачивающий момент был больше (в пределе равен) суммарного момента 

сопротивления повороту: 

2с1сп ТТT  ,             (5.4) 

или, согласно (5.1), (5.2) и (5.3): 

 
2

sincos н2в2
11

ВRR
LRLR xx

xу


 .           (5.5) 

Поделив все члены уравнения (5.5) на L cos, получают: 

 





cos2
tg н2в2

11
L

ВRR
RR xx

xу .            (5.6) 

Продольная реакция на передние ведомые колёса при движении с посто-

янной скоростью равна силе сопротивления качению: 

1a111 fGfRFR zfх  ,            (5.7) 

где 1zR  и 1aG  – нормальная реакция, действующая со стороны дороги на перед-

ние колёса, и вес автомобиля, приходящийся на переднюю ось, соответственно. 

Продольная реакция на передние колёса ограничена их сцеплением с опорной 

поверхностью дороги: 

1a1max1 GRR xzx  .             (5.8) 

Из силового треугольника 2
1

2
1

2
max1 yx RRR  , откуда 

2
1

2
1max1 yx RRR  .             (5.9) 

Подставив в неравенство (5.9) выражения входящих в него реакций, по 

формулам (5.8), (5.7) и (5.6), и поделив все его члены на 1aG , получают условие 

сохранения управляемости автомобиля с передними управляемыми ведомыми 

колёсами при его входе в поворот: 

 
2

1a

н2в22

cos2
tg 














LG

ВRR
 ff xx

x .         (5.10) 

Из формулы (5.10) следует, что коэффициент сцепления управляемых ко-

лёс с дорогой должен быть тем выше, чем больше угол поворота управляемых 

колёс, коэффициент сопротивления качению, момент сопротивления повороту 

задних колёс и меньше вес, приходящийся на управляемые колёса. 
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Если 02с Т , что возможно при в2хR = н2хR , неравенство (5.10) приобрета-

ет вид: 

 



cos

tg
22 f

 ffx .          (5.11) 

При невыполнении условий (5.10) и (5.11) передние колёса под действием 

толкающей силы Fт будут скользить в направлении её действия и поворот ав-

томобиля не произойдёт. 
Максимальные углы поворота управляемых колёс автомобилей обычно 

не превышают 35…45, косинус этих углов – 0,82…0,71. Коэффициент сопро-
тивления качению на твёрдой и сухой дороге во много раз меньше коэффици-
ента сцепления, поэтому условие управляемости при указанном состоянии до-
рог выполняется всегда. Однако на мягких и скользких поверхностях движения, 
например на грунтовых дорогах в период распутицы, различие в коэффициен-
тах сопротивления качению и сцепления значительно уменьшается, из-за чего 
управляемость автомобиля ухудшается. Это же происходит и при торможении 
автомобиля, когда тормозная сила суммируется с силой сопротивления каче-
нию колёс. При экстренном торможении, когда полностью реализуются сцеп-
ные свойства дороги, правая часть неравенства (5.11) больше единицы, условие 
управляемости не выполняется и поворот автомобиля становится невозмож-
ным. 

Условие управляемости также может не выполняться при движении ав-

томобиля по скользкой дороге, когда с целью повышения проходимости води-

тель блокирует межколёсный дифференциал в заднем ведущем мосту. При этом 

максимальные по сцеплению продольные реакции на ведущие колёса – 

22ав2в2в2в2 GRR хzхх  ; 22ан2н2н2н2 GRR хzхх  , и момент сопротивле-

ния повороту: 

 
42

2a2н2в2
2с

BGВRR
Т хxx 




 ,         (5.12) 

где н2в22 ххх   – разница в коэффициентах сцепления внутреннего и 

наружного задних ведущих колёс. 

В данном случае условие управляемости (5.10) приобретает вид: 

2

1a

2a22

cos4
tg 














LG

ВG
 ff x

x .          (5.13) 

Анализ выражения (5.13) показывает, что при недостаточной нормальной 
нагрузке на передние управляемые колёса 1aG  и значительной разнице в коэф-

фициентах сцепления задних ведущих колёс 2х , даже при низком значении 

коэффициента сопротивления качению f, поворот автомобиля становится не-
возможным. 

Второй случай. Передние колёса ведущие (рис. 5.2, б). 

При повороте передних управляемых колёс на угол  сила тяги Fт, при-

ложенная в точке А, может быть разложена на две составляющие – продольную  
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Fтх и боковую Fту, которую рассчитывают по формулам: 

 cosтт FF х ;  sinтт FF у .          (5.14) 

Сила Fтх уравновешивает суммарную продольную реакцию дороги на 

задние колёса 2хR , а сила Fту создаёт поворачивающий момент относительно 

точки В на плече L, равном базе автомобиля: 

 sinтп LFT .           (5.15) 

Из формулы (5.15) следует, что у автомобиля с передними ведущими и 

управляемыми колёсами поворачивающий момент всегда будет создаваться 

при отклонении управляемых колёс от нейтрального положения ( > 0), если к 

ним приложена тяговая сила (Fт > 0). 

Сопротивление повороту создают силы сопротивления качению передних 

ведущих колёс 1a1 fGFf  : 

 sin1a1c LfGT            (5.16) 

и разница продольных реакций на задние колёса н2в2 хх RR  . 

Если автомобиль неполноприводный, то на задние ведомые колёса дей-

ствуют продольные реакции, равные силам сопротивления качению 

22aв2в2в2в2 GfRfR zх   и 22aн2н2н2н2 GfRfR zх  . Тогда момент сопротив-

ления повороту: 

 
42

2a2н2в2
2с

BGfВRR
Т xx 




 ,         (5.17) 

где н2в22 fff   – разница коэффициентов сопротивления качению левого и 

правого задних ведомых колёс. 

При движении по дорогам с твёрдой опорной поверхностью коэффициен-

ты сопротивления качению передних и задних колёс малы, поэтому при 01с Т  

и 02с Т  при 02 f , сопротивление повороту переднеприводного автомобиля 

практически отсутствует. 

Наличие поворачивающего момента при любом отклонении передних ве-

дущих и управляемых колёс от нейтрального положения и очень малые момен-

ты сопротивления повороту, создаваемые продольными реакциями на передние 

и задние колёса, обеспечивают лучшую управляемость переднеприводных ав-

томобилей по сравнению с автомобилями, имеющими передние ведомые и 

управляемые колёса, особенно при движении по скользким опорным поверхно-

стям, когда боковые реакции дороги ограничены сцеплением. 

5.4. Боковой увод автомобильного колеса 

При движении на автомобиль почти всегда действует какая-либо боковая 

сила: составляющая силы тяжести на косогоре, сила ветра, силы, появляющиеся 

при наезде на неровность, центробежная сила при повороте, боковые силы, 

обусловленные поворачивающим моментом, возникающим вследствие разно-

сти продольных реакций на колёса левого и правого бортов автомобиля и др. 
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Если боковая сила действует на жёсткое в боковом направлении колесо, 

то траектория качения колеса будет оставаться в его продольной плоскости до 

тех пор, пока боковая сила не станет больше силы его сцепления с дорогой. По-

сле этого происходит скольжение колеса в боковом направлении, называемое 

боковым заносом. 

При действии боковой силы на катящееся эластичное колесо происходят 

процессы, показанные на рис. 5.3. 
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Рис. 5.3. Схема качения эластичного колеса с уводом 

 

При качении эластичного колеса и отсутствии боковой силы (рис. 5.3, а) 

находящиеся на средней линии протектора точки А, В, С и О последовательно 

касаются дороги соответственно в точках А, В1, С1 и О1, лежащих на продолже-

нии оси симметрии колеса. При действии на колесо боковой силы Fу (рис. 5.3, б) 

вертикальная плоскость, проходящая через центр колеса по средней линии про-

тектора, сместится относительно центра отпечатка на величину . При этом ли-

ния ОА, проходящая по середине протектора, становится изогнутой, так как 

элементы шины, находящиеся в зоне отпечатка, из-за сцепления с опорной по-

верхностью остаются на месте. Вследствие этого при повороте колеса на неко-

торый угол точка В войдет в контакт с дорогой в точке В2, точка С – в точке С2, 

точка О – в точке О2. При дальнейшем качении колеса все точки, лежащие на 

середине протектора, будут иметь контакт с дорогой на линии АО2, находящей-

ся под углом  к плоскости его вращения. Таким образом, продольная ось кон-

тактной площадки располагается под углом  к плоскости вращения колеса 

(рис. 5.3, в). Траектория центра колеса параллельна продольной оси контактной 

площадки, и вектор скорости Vк центра колеса также направлен под углом  к 

плоскости его вращения. Отклонение вектора скорости Vк эластичного колеса 

от плоскости его вращения под действием боковой силы Fу называют боковым 

уводом (или просто уводом), а угол  между вектором скорости и плоскостью 

вращения колеса – углом бокового увода (или просто увода). Увод, возникаю-

щий под действием боковой силы на колесо, называют силовым уводом. 
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В реальных условиях эксплуатации углы увода могут достигать 7…8, а в 

некоторых случаях даже 10…12. Такие углы увода соизмеримы с углами по-

ворота управляемых колёс, поэтому они оказывают значительное влияние на 

кинематику поворота и предопределяют поведение автомобиля при криволи-

нейном движении. Значение угла увода автомобильного колеса зависит от ве-

личины приложенной к нему боковой силы и боковой эластичности шины. 

Многочисленными экспериментами установлена характерная зависи-

мость угла увода от боковой силы, показанная на рис. 5.4. На приведённой 

кривой  можно  выделить  три характерных участка. На участке 0–1 угол увода 

линейно  зависит  от  боковой  силы. Здесь   увод  колеса происходит только  за  

счёт  упругой деформации элементов  

шины. Линейная  зависимость сохраняет-

ся при углах увода 0, не превышающих 

1,4…2. На участке 1–2 явление увода со-

провождается проскальзыванием эле-

ментов шины, расположенных в задней 

части контакта и наиболее нагруженных в 

боковом направлении. Чем больше боко-

вая сила, тем значительней длина линии 

контакта, скользящей по опорной поверх-

ности. Это приводит к нарушению линей-

ной зависимости между боковой силой и 

углом увода. В точке 2 боковая сила Fу 

достигает значения Fуmax, максимально 

возможного по сцеплению с опорной поверхностью, а на участке 2–3 определя-

ется равенством: 

Fуmax = у Rz,            (5.18) 

где у – коэффициент поперечного сцепления; Rz – нормальная реакция, дей-

ствующая на колесо. 

Условно боковое перемещение колеса под действием силы Fу на участке 

0–2 называют боковым уводом, а на участке 2–3 – боковым скольжением. Ве-

личина угла , при котором начинается боковое скольжение, на сухой твёрдой 

опорной поверхности составляет 12…20. Угол, равный отношению Vy / Vк 

(рис. 5.3, в), называют углом увода  на всём участке 0–3. 

На участке 0–1 зависимость между боковой силой Fу и вызываемым ею 

углом увода  имеет вид: 

Fу = kу .            (5.19) 

В формуле (5.19) kу называют коэффициентом сопротивления уводу. Он 

равен  боковой силе,  вызывающей  увод  с  углом  1 рад,  и имеет размерность 

Н/рад или кН/рад. 
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Рис. 5.4. Зависимость боковой силы 

от угла увода 
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Величина kу зависит от конструкции и размеров шины, давления воздуха 

в шине, нагрузки колеса, продольной силы, действующей на колесо, типа и со-

стояния опорной поверхности и других факторов. 

На величину коэффициента сопротивления уводу оказывает влияние кон-

струкция составных частей покрышки: каркаса, брекера и протектора. 

С увеличением числа слоёв корда в каркасе kу растёт. Уменьшение угла 

наклона нитей корда приводит к возрастанию kу. У шин с радиальным распо-

ложением нитей корда в каркасе на коэффициент kу в бόльшей степени, чем у 

шин диагональной конструкции влияет конструкция брекера, в частности, 

число  слоёв, плотность нитей в нём и материал корда. Радиальные шины с  

металлическим  кордом  в брекере имеют на 30…50% более  высокие коэффи-

циенты  kу, чем  такие  же  шины  с   текстильным   кордом,  что объясняют 

бόльшей их жёсткостью в боковом направлении. С уменьшением глубины ри-

сунка протектора вследствие его износа kу может возрасти на 30…40%. Коэф-

фициенты сопротивления уводу камерных и бескамерных шин почти одинако-

вы. Значительное влияние на kу оказывают состав шинных материалов и техно-

логия изготовления шины. 

С увеличением размеров профиля шины, особенно ширины, повышается 

боковая жёсткость шины, что приводит к росту kу. У широкопрофильных шин 

коэффициент kу больше, чем у тороидных. Увеличение давления воздуха в шине 

повышает её жёсткость, в результате чего коэффициент kу возрастает. 

В НАМИ получена эмпирическая формула для расчёта коэффициента со-

противления уводу тороидных шин (Н / рад): 

kу = А Вш (d + 2 Вш) (рв + 0,1),          (5.20) 

где А – коэффициент, равный 0,5  106 для диагональных и 0,76  106 для ради-

альных шин; Вш и d – ширина профиля и посадочный диаметр обода шины со-

ответственно, м; рв – давление воздуха в шине, МПа. 

Из формулы (5.20) следует, что при 

заданных значениях d и рв коэффициент kу 

возрастает с увеличением ширины профиля 

шины Вш. Очевидно также, что с увеличе-

нием внутреннего давления воздуха рв ко-

эффициент kу возрастает, причём  он дости-

гает  наибольшего значения при номиналь-

ной нормальной нагрузке при давлении, 

значительно превышающем рекомендуе-

мую для данной шины величину. Однако 

при дальнейшем увеличении внутреннего 

давления kу несколько снижается из-за 

уменьшения площади контакта шины с 

опорной поверхностью. 

На величину коэффициента сопро-

тивления уводу большое влияние оказывает нормальная нагрузка Fz колеса. С 
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Рис. 5.5. Зависимость коэффициента 

сопротивления уводу от нормальной 

нагрузки 
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увеличением этой нагрузки сопротивление боковому уводу увеличивается, за-

тем несколько падает (рис. 5.5). Такой характер зависимости kу = f (Fz) объяс-

няют двумя противоположными закономерностями. С ростом нагрузки повы-

шается давление в контакте, что обусловливает увеличение силы, необходимой 

для бокового смещения колеса. Одновременно с увеличением нормальной 

нагрузки возрастает деформация профиля шины  (рис. 5.3), в результате чего 

шина становится более склонной к боковому смещению. 

Максимальное значение коэффициента сопротивления уводу kуmax соот-

ветствует нормальной нагрузке Fzопт, которую называют оптимальной. У легко-

вых автомобилей Fzопт близка к той, которая действует на колесо при полной 

массе автомобиля, а у грузовых при значительно большей нормальной нагруз-

ке. 

Существенное влияние на коэффи-

циент сопротивления уводу оказывают 

продольные реакции Rх. На рис. 5.6 пред-

ставлена зависимость kу / kуmax от удельной 

продольной реакции Rх/(Rz) в ведущем 

(Rх > 0) и тормозном (Rх < 0) режимах. 

Экспериментально установлено, что при 

увеличении продольной реакции ведуще-

го колеса kу уменьшается. В тормозном 

режиме при малых величинах Rх/(Rz) 

увеличение продольной реакции приводит 

к небольшому возрастанию kу / kуmax, а при 

больших – к уменьшению. 

При удельной продольной реакции, не превышающей 0,5, её влияние на 

kу несущественно. Наибольшее влияние продольная реакция оказывает на kу 

при Rх /(Rz) > 0,5. Если продольные реакции Rх в ведущем и тормозном режи-

мах достигают предельного значения, равного силе сцепления колеса с опорной  

поверхностью Rz, то оно будет не спо-

собно  сопротивляться  действию какой-

либо боковой силы и при этом kу = 0. 

Коэффициент сопротивления уво-

ду  зависит от коэффициента попереч-

ного сцепления у. На линейном участке 

0–1 (рис. 5.7) коэффициент kу практиче-

ски не зависит от коэффициента у, од-

нако значение угла 0 в точке 1 тем 

меньше, чем меньше у. На нелинейном 

участке 1–2 kу тем меньше, чем меньше 

у. На рис. 5.7 зависимости Fy = f () по-

казаны при 321 ууу  . 

Д.А. Антоновым разработана тео-
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рия нелинейного увода, учитывающая влияние различных факторов на коэффи-

циент сопротивления уводу посредством нескольких корректирующих коэффи-

циентов: 

kу = kу0 qz qт q,            (5.21) 

где kу0 – коэффициент сопротивления уводу ведомого колеса на линейном 

участке зависимости Fy = f () при оптимальных значениях нормальной нагруз-

ки и давления воздуха в шине; qz – коэффициент коррекции, учитывающий 

влияние отклонения нормальной нагрузки от оптимальной; qт – коэффициент 

коррекции, учитывающий влияние продольных реакций, действующих на коле-

со; q – коэффициент коррекции, учитывающий зависимость коэффициента со-

противления уводу от коэффициента поперечного сцепления у на участке не-

линейной зависимости Fy = f (). 

Коэффициенты сопротивления уводу kу0 составляют: шин легковых автомо-

билей – 15…40 кН/рад, грузовых автомобилей и автобусов – 60…120 кН/рад, вне-

дорожных автомобилей особо большей грузоподъёмности – 340…500 кН/рад. 

Коэффициент коррекции, учитывающий отклонение нормальной нагруз-

ки от оптимальной: 
32 4,08,14,2 zzzz aaaq  ,           (5.22) 

где аz = Fz / Fzопт (Fzопт и Fz – оптимальная и отличающаяся от оптимальной нор-

мальные нагрузки на колесо соответственно). 

Коэффициент коррекции, учитывающий влияние продольной реакции, 

действующей на колесо: 
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Формула (5.23) справедлива при zyx RRR  5,022 . 

Коэффициент, учитывающий нелинейную зависимость боковой силы от 
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где 0 – угол увода, соответствующий переходу от линейного участка к нели-

нейному в точке 1 на рис 5.4. Обычно при расчётах берут 0 = 0,025…0,035 рад 

(1,4…2). 
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Следует  отметить,  что  в  нелинейной  теории  увода, разработанной 

Д.А. Антоновым, учитывают значительно большее число корректирующих 

факторов, чем в формуле (5.21). 

Кроме описанного выше силового увода, может быть кинематический 

увод эластичного колеса, обусловленный его наклоном к поверхности дороги в 

поперечной вертикальной плоскости. Управляемые колёса имеют такой наклон, 

обусловленный их установкой с углом развала. Кроме того, как управляемые, 

так и неуправляемые колёса могут наклоняться в поперечной плоскости вслед-

ствие соответствующей кинематической схемы направляющего устройства 

подвески. 

На рис. 5.8 показана схема увода эластичного колеса, плоскость которого 

отклонена на угол  от вертикали. Такое колесо стремится катиться вокруг точ-

ки О. В действительных условиях при прямолинейном движении автомобиля 

колесо не может двигаться по окружности. 

 
 

О 

к 

 

r2 

r1 

V   
 

Рис. 5.8. Схема увода наклонённого колеса 

 

Если представить колесо, состоящим из нескольких дисков, жёстко свя-

занных друг с другом, то окажется, что при их одинаковой угловой скорости 

вращения к относительно оси колеса окружные скорости V в контакте с опор-

ной поверхностью будут разными: у левого диска V1 = к r1, правого V2 = к r2. 

Так как r1 > r2  V1 > V2. Линейная скорость перемещения центра каждого диска 

равна линейной скорости автомобиля и одинаковая для всех дисков. При этом 

диск, контактирующий с опорной поверхностью в середине отпечатка, будет 

катиться без проскальзывания; диски, расположенные слева от него, будут про-

буксовывать, расположенные справа проскальзывать (притормаживать). По 

этой причине левые элементы отпечатка будут иметь окружную деформацию в 
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направлении движения, правые – в обратном направлении. В результате в кон-

такте колеса с опорной поверхностью возникает момент, поворачивающий от-

печаток относительно плоскости вращения колеса на угол . Таким образом, 

наклон колеса на угол  вызывает его увод на угол  в сторону наклона. 

Установлено, что при малых углах  и  зависимость между ними имеет 

линейный характер: 

 = k ,            (5.25) 

где k – коэффициент сопротивления уводу от наклона колеса. Он равен 4…6, 

то есть при наклоне плоскости вращения колеса на 1 угол увода шины в зави-

симости от типа и конструкции составляет 10…15. 

Угол увода колеса , нагруженного боковой силой Fу и имеющего наклон 

на угол , определяют как сумму углов увода от боковой силы F и наклона : 








kk

F

y

y

F .           (5.26) 

В формуле (5.26) знак «+» используют в случае, когда колесо наклонено в 

сторону действия боковой силы, знак «–» – когда оно наклонено в сторону, 

противоположную действию боковой силы. 

5.5. Кинематика поворота автомобиля 

Кинематику поворота рассматривают в двух случаях: 1) при отсутствии 

увода колёс в предположении, что колеса жёсткие в боковом направлении и 

они катятся в плоскости своего вращения; 2) с учётом увода эластичных колёс, 

когда вектор  скорости составляет  с плоскостью  вращения  угол увода. Расчёт  

кинематических параметров поворота 

рассматривают при криволинейном дви-

жении двухосного автомобиля с передни-

ми управляемыми колёсами. 

1. Кинематика поворота автомо-

биля с жёсткими колёсами (рис. 5.9). 

Для того чтобы колёса катились без 

бокового скольжения, их оси должны пе-

ресекаться в одной точке О, называемой 

центром поворота автомобиля. 

Соотношение между углами пово-

рота управляемых колёс, при котором 

обеспечивают их качение без скольжения, 

определяют из треугольников ОGD и 

ОЕF: ctgн = OD / GD; ctgв = OF / EF. Из 

рис. 5.9 очевидно, что GD = EF = L. 
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Рис. 5.9. Схема поворота автомобиля 

с жёсткими колёсами 
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Вычитая из первого равенства второе и имея в виду, что OD – OF = DF, а 

DF = GЕ = В1, получают: 

L

В1
вн ctgctg  ,           (5.27) 

где н и в – углы поворота наружного и внутреннего управляемых колёс соот-

ветственно; В1 – расстояние между осями шкворней поворотных цапф; L – база 

автомобиля. 

Соотношение между углами поворота наружного и внутреннего управля-

емых колёс, по формуле (5.27), обеспечивают соответствующим выбором гео-

метрических параметров рулевой трапеции автомобиля. 

В условиях эксплуатации средние углы поворота управляемых колёс 

обычно не превосходят 5…10. При реальных значениях В1 / L разность углов 

поворота наружного и внутреннего управляемых колёс в среднем составляет 

доли градуса, поэтому при указанных углах поворота с достаточной для прак-

тики точностью расчёты можно вести по среднему углу поворота управляемых 

колёс: 

2

вн 
 .            (5.28) 

Если рассматривают кинематику поворота при максимальных углах по-

ворота управляемых колёс, составляющих 30…40, разность углов поворота 

наружного и внутреннего управляемых колёс достигает нескольких градусов. 

Из геометрических соотношений (рис. 5.9): 

L

R2
ctgctg вн  ; 

L

R
ctg ,          (5.29) 

откуда 

2

ctgctg
ctg вн 

 .           (5.30) 

Радиусом поворота автомобиля называют расстояние от центра поворота 

до его продольной оси. Из ОАВ tg  = АВ / ОВ = L / R. При малых углах пово-

рота управляемых колёс, не превышающих 10, tg   , откуда 







LL
R

tg
.            (5.31) 

Одним их кинематических параметров поворота автомобиля является 

расстояние  С от центра  поворота  до  задней оси автомобиля. Как видно из 

рис. 5.9, у автомобиля с жёсткими колесами центр поворота лежит на продол-

жении задней оси автомобиля, поэтому С = 0. 

Угловая скорость поворота автомобиля относительно точки О представ-

ляет отношение скорости точки В – центра задней оси автомобиля к радиусу 

поворота (а = VВ / R). Поскольку ОВ = R – перпендикуляр к продольной оси, то 

скорость VВ направлена вдоль продольной оси и является скоростью автомоби-
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ля V (VВ = V). Пользуясь уравнением (5.31), получают формулу для расчёта уг-

ловой скорости поворота автомобиля: 

L

V

L

V

R

V 





tg
a .           (5.32) 

Из формул (5.31) и (5.32) следует, что у автомобиля с жёсткими в боко-

вом направлении колёсами при заданной базе L кинематические параметры по-

ворота R и а однозначно определяет угол поворота управляемых колёс . Чем 

больше , тем меньше радиус и выше угловая скорость поворота. 

2. Кинематика поворо-

та автомобиля с эластичны-

ми колёсами (рис. 5.10). 

При повороте автомо-

биля на передние и задние 

колёса действует поперечная 

составляющая центробежной 

силы Fау, под действием ко-

торой они катятся с уводом. 

Векторы скоростей их цен-

тров не совпадают с плоско-

стями вращения, образуя с 

ними углы 1н и 1в для пе-

редних колёс, 2н и 2в для 

задних. Центр поворота О 

находится на пересечении 

перпендикуляров к векторам 

скоростей точек А и В. При 

этом изменяется требуемое 

соотношение углов н и в. Из 

треугольников ОGМ и ОEN: 

 
MO

GM



 н1нtg ;          (5.33) 

 
NO

EN



 в1вtg .           (5.34) 

При малых углах увода, не превышающих 5…6, с небольшой погрешно-

стью можно считать 1н  1в  1; 2н  2в  2. Тогда с той же степенью точно-

сти левая часть уравнения (5.33) может быть представлена в виде: 

tg (н – 1н)  tg н – 1н,          (5.35) 

откуда 

MO

MOGM

MO

GM








 1

1нtg ;         (5.36) 
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Рис. 5.10. Схема поворота автомобиля 

с эластичными колёсами 
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1

нсtg







MOGM

MO
.          (5.37) 

Согласно рис. 5.10, ОМ = ОР + РМ = R + 0,5 В1; GМ = СD – MD; GD = L; 

MD = PB = PО tg 2 = R tg 2; GМ = L – R tg 2. Тогда 

  112

1
н

5,0tg

5,0
сtg




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



BRRL

BR
,         (5.38) 

где R – расстояние от цента поворота до продольной оси автомобиля. 

Приняв также, что tg 2  2, получают: 

  112

1
н

5,0

5,0
сtg




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



BRRL

BR
.         (5.39) 

Левую часть уравнения (5.34) можно записать в виде: 

tg (в – 1в)  tg в – 1в,           (5.40) 

откуда 

NO

NOEN

NO

EN








 1

1вtg ;          (5.41) 

1

всtg







NOEN

NO
.           (5.42) 

Из рис. 5.10 О N = ОР – РN = R – 0,5 В1; EN = EF – NF; EF = L; NF = PB = 

= R tg 2; EN = L – R tg 2  L – R 2. 

Тогда 

  112

1
в

5,0

5,0
сtg










BRRL

BR
.         (5.43) 

Вычитая почленно из равенства (5.39) равенство (5.43), пренебрегая ве-

личиной 2
125,0 В  и принимая приближённо 2

121  , получают формулу: 

 

 212

21
вн ctgctg










RRL

RLВ
.         (5.44) 

Из уравнения (5.19): 

1

1

1

у

аy

k

F
  и 

2

2
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аy

k

F
 ,           (5.45) 

где 1уk  и 2уk  – коэффициенты сопротивления уводу шин передних и задних ко-

лёс; 1аyF  и 2аyF  – центробежные силы, действующие на переднюю и заднюю 

оси автомобиля соответственно: 




R

Vm
Fаy

2
1a

1 ; 



R

Vm
Fаy

2
2a

2 ,          (5.46) 
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где 1am  и 2am  – массы автомобиля, приходящиеся на переднюю и заднюю оси 

соответственно; V – скорость автомобиля; R – радиус поворота автомобиля. 

Тогда 




Rk

Vm

y1

2
1a

1 ; 



Rk

Vm

y2

2
2a

2 .          (5.47) 

После подстановки выражений 1 и 2 из (5.47) в (5.44) получают: 
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На   рис.  5.11 показана зависимость 

н = f (в), построенная по формулам (5.27) 

и (5.48) при скорости 10 км/ч. Из графика 

следует, что у автомобиля с эластичными 

колёсами (кривая 2) угол поворота н 

меньше отличается от в, чем у автомобиля 

с жёсткими колёсами (кривая 1). Это озна-

чает, что у автомобиля с эластичными ши-

нами рулевая трапеция по своей форме 

должна приближаться к прямоугольнику. 

Из уравнения (5.48) видно, что соот-

ношение углов н и в зависит от скорости 

автомобиля. Требуемое соотношение между 

названными углами должно быть обеспече-

но при наиболее употребительных скоро-

стях  при  поворотах,  которые составляют 

10…15 км / ч в населённых пунктах, 15…18 км / ч за городом и 18…22 км / ч на 

спусках в горных условиях. 

Положение центра поворота О задают двумя величинами – R и С. Для 

их нахождения следует рассмотреть треугольники ОАР и ОВР (рис. 5.10), в 

которых ОР = R, ВР = С: 

АР = ОР tg ( – 1) = R tg ( – 1);         (5.49) 

ВР = ОР tg 2 = С = R tg 2.          (5.50) 

Складывая выражения (5.49) и (5.50), получают: 

АР + ВР = АВ = L = R [tg ( – 1) + tg 2],         (5.51) 
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Рис. 5.11. Соотношение углов 

поворота управляемых колёс: 

1 – с жёсткими; 2 – с эластичными 

колёсами 
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откуда радиус поворота: 

  1221 tgtg 





LL
R .          (5.52) 

После подстановки R из (5.52) в (5.50) получают выражение для расчёта 

расстояния С: 

  12

2
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2

tgtg
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

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
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C .          (5.53) 

Угловая скорость поворота автомобиля: 

    
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V
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VP 1221
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tgtg 
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



,        (5.54) 

где VР = V – скорость автомобиля. 

Из формул (5.52)…(5.54) следует, что кинематические параметры пово-

рота автомобиля с эластичными колёсами R, С и а при заданной базе L зави-

сят не только от угла поворота управляемых колёс , но и от разности углов 

увода осей 2 – 1. Величина и знак этой разности могут быть рассчитаны, если 

известны боковые силы, действующие на передние и задние колёса, и коэффи-

циенты сопротивления уводу этих колёс. 

5.6. Силы и моменты, действующие на автомобиль при повороте 

Методику определения сил и моментов, действующих на автомобиль при  

криволинейном движении, рас-

сматривают на примере двухос-

ного автомобиля с передними ве-

домыми и управляемыми колёса-

ми (рис. 5.12). 

Силы, действующие на ав-

томобиль при повороте, можно 

разделить на четыре группы: 1) 

тяговые силы на ведущих колё-

сах; 2) силы сопротивления дви-

жению; 3) силы инерции; 4) ре-

акции дороги. 

Продольная реакция на 

задние ведущие колёса 2xR  равна сумме продольных реакций на наружное н2xR  

и внутреннее в2xR  колёса: 

в2н22 xxx RRR  .           (5.55) 

Если пренебречь сопротивлением качению и инерционными моментами 

ведущих колёс, то н2тн2 FRx  , в2тв2 FRx  , где н2тF  и в2тF  – тяговые силы на 

 

 
 

Рис. 5.12. Силы и моменты, действующие 

на автомобиль при повороте 
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наружном и внутреннем ведущих колёсах и тяговая сила на колёсах ведущего 

моста соответственно: 

в2тн2тт FFF  .           (5.56) 

Из-за трения в межколёсном дифференциале тяговая сила на отстающем 

внутреннем колесе в2тF  больше тяговой силы на наружном забегающем колесе 

н2тF  ( в2тF  > н2тF ). Их можно рассчитать по выражениям: 

тбв2т FkF  ;   тбн2т 1 FkF  ,          (5.57) 

где kб – коэффициент блокировки дифференциала, зависящий от его конструк-

ции. 

Трение в дифференциале создаёт момент сопротивления повороту авто-

мобиля: 

   
2

12

2

бтн2тв2т
2с

ВkFВFF
Т





 ,          (5.58) 

где В – колея задних ведущих колёс. 

Момент сопротивления повороту может быть обусловлен не только рабо-

той межколёсного дифференциала, но также разными силами сопротивления 

качению правого и левого ведущих колёс из-за различных свойств опорной по-

верхности, неодинаковой нормальной нагрузкой, а также действия других фак-

торов. В общем случае момент сопротивления повороту, создаваемый колёсами 

заднего ведущего моста, рассчитывают по формуле (5.3): 

 
2

н2в2
2с

ВRR
Т xx 

 . 

Силами сопротивления движению являются: сила сопротивления каче-

нию Ff, сопротивления подъёму Fi, сопротивления воздуха Fв. Силы сопротив-

ления подъёму и воздуха, как и при прямолинейном движении, рассчитывают 

по формулам (1.80) и (1.92). При расчёте Ff следует учесть увеличение коэф-

фициента сопротивления качению из-за увода колёс автомобиля. На основании 

обработки экспериментальных данных предложены эмпирические формулы для 

расчёта коэффициента сопротивления качению шины, катящейся с уводом: 

 формула В.А. Иларионова 

z

y

R

k
ff

2

0


 ;           (5.59) 

 формула Ю.А. Брянского 

н

45,5

0
z

z

R

R

eff



  ,           (5.60) 

где f0 – коэффициент сопротивления качению при отсутствии увода (при  = 0); 

Rz – действительная нормальная реакция на колесо; Rzн – нормальная реакция на 

колесо при номинальной нагрузке. 
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Инерционные силы и моменты пропорциональны соответствующим 

ускорениям. Для расчёта ускорений следует рассмотреть общий случай криво-

линейного движения автомобиля (рис. 5.13). Автомобиль считают плоским те-

лом, совершающим поворот в неподвижной системе координат ХОY. Подвиж-

ная система координат хСу имеет начало в центре масс автомобиля – точке С, 

ось х совпадает с продольной осью автомобиля, ось у направлена перпендику-

лярно к ней. 

В рассматриваемый момент времени автомобиль совершает поворот во-

круг центра О, при этом продольная ось автомобиля расположена под углом  

к оси ОХ, а управляемые колёса повёрнуты на угол . Вектор скорости центра 

масс VС перпендикулярен радиусу ОС и составляет с продольной осью автомо-

биля угол . 
Проекции вектора скорости VС центра масс на оси подвижной системы 

координат: 

Vх = VС cos; Vy = VС sin.           (5.61) 
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Рис. 5.13. Схема для расчёта ускорений автомобиля при повороте 

 
Проекции составляющих вектора скорости VС центра масс на оси непо-

движной системы координат: 

VХ = Vх cos – Vу sin; VY = Vх sin + Vу cos.         (5.62) 
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Продифференцировав равенства (5.62) по времени, получают ускорения 

центра масс автомобиля в неподвижной системе координат: 

.sincoscossin

;cossinsincos









yyxxYY

yyxxXХ

VVVVVа

VVVVVа
         (5.63) 

Положение автомобиля относительно неподвижной системы координат 

изменяется, поэтому изменяется положение векторов ускорений относительно 

его продольной и поперечной осей. Удобнее оперировать ускорениями и соот-

ветствующими им силами, не изменяющими свое положение относительно ав-

томобиля. Для этого следует вычислить проекции ускорений аХ и аY на оси х и 

у: 

 sincos YXx aaa ;  sincos ХYу aaa .         (5.64) 

После подстановки в равенства (5.64) аХ и аY из (5.63) получают: 

 
yxx VVa ; yxy VVa   .           (5.65) 

В уравнениях (5.65) Vх = V – поступательная скорость; VVx
   – поступа-

тельное ускорение (замедление) автомобиля; a  – угловая скорость поворо-

та автомобиля; Vу – скорость бокового смещения центра масс автомобиля; yV  – 

ускорение бокового смещения центра масс автомобиля. Тогда 

a yx VVa  ; yy VVa  a .           (5.66) 

Следует выразить скорость Vу и ускорение yV  бокового смещения центра 

масс через скорость V и ускорение V  поступательного движения автомобиля. 
Из равенств (5.61), с учётом того, что Vх = V: 

Vy = V tg.            (5.67) 

Из   ОСD  tg   =  СD / ОD; ОD  =  R;  СD = ВС – ВD;  ВС = b;  из  

ОВD ВD = R tg2  R 2; СD = b – R 2; 

2
2tg 







R

b

R

Rb
.           (5.68) 

После подстановки в равенство (5.68) выражения R из (5.52) получают: 

 
L

аb 21tg


 .           (5.69) 

Тогда 

  
L

а b V
Vy

21 
 .           (5.70) 

     
L

abV

L

abV
Vy

2121 






 .         (5.71) 
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Подставив полученные соотношения для Vy и yV , а также выражение а 

из (5.54) в (5.66) получают: 

   
2

2121
22

2

L

abV
V

R

R

b
V

Vax

















  ;        (5.72) 

       
L

abV

L

ab V

L

V
V

R

V
a yy

212121
22 











 .     (5.73) 

Угловое ускорение получают дифференцированием по времени выраже-

ния а: 

   
L

VV 2121
aa





 .         (5.74) 

Продольная и поперечная составляющие силы инерции равны произведе-
нию массы автомобиля на соответствующие ускорения. При расчёте продоль-
ной составляющей необходимо учесть инерцию вращающихся масс коэффици-

ентом : 

Fax = –  mа ах;           (5.75) 

Faу = – mа ау.            (5.76) 
Инерционный момент: 

a
2

aa  zzаz mJТ ,           (5.77) 

где Jz и z – момент и радиус инерции автомобиля относительно вертикальной 
оси Сz, проходящей через центр масс, соответственно. 

После подстановки в уравнения (5.75)…(5.77) выражений соответствую-
щих ускорений, рассчитываемых по формулам (5.72)…(5.74), получают форму-
лы для расчёта инерционных сил и момента, действующих на автомобиль при 
повороте: 

  
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
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a ;    (5.78) 

  
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       (5.79) 

   
L

VV
mТ zaz

21212
a





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Для автомобиля с жёсткими в боковом направлении колёсами при 

02121    уравнения (5.78)…(5.80) приобретают вид: 












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
 V

L

bV
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R

bV
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2
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2

a ;         (5.81) 
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


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L

bV

L
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L

V
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R
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L
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R

V
mFay

 2

a

2

a ;        (5.82) 

L

VV
mТ zaz





2

a .           (5.83) 

Из формулы (5.81) следует, что продольная составляющая Fax состоит из 

двух слагаемых: 

axaxax FFF  ,           (5.84) 

где 

2

22
a

2

2
a

L

bVm

R

bVm
Fax





 ;          (5.85) 

VmFax


a .           (5.86) 

Сила axF   возникает при повороте передних управляемых колёс на угол  

и возрастает по мере увеличения  и V. Если управляемые колёса не повёрнуты 

( = 0), 0axF . При   0 0axF , то есть она всегда совпадает с направлением 

движения автомобиля. 

Сила axF   возникает при неустановившемся движении автомобиля, когда 

V  const и 0V . При разгоне 0a  aV , 0axF , то есть её направление про-

тивоположно направлению вектора поступательной скорости V; при торможе-

нии 0 aV , 0axF , то есть её направление совпадает с направлением век-

тора поступательной скорости V. 

При разгоне автомобиля на повороте слагаемые axF   и axF   имеют противо-

положные знаки. В определённых условиях движения продольная составляющая 

силы инерции может отсутствовать ( 0axF ), если axF  = axF   и V 2 b 2 / L2 = aa, от-

куда 

b

a

V

L a .            (5.87) 

При выполнении условия (5.87) на автомобиль при повороте не действует 

продольная сила инерции. 

Если автомобиль тормозит при повороте, 0 axaxa FFF , то есть на 

него действует продольная сила инерции в направлении скорости поступатель-

ного движения. 

Согласно формуле (5.82), поперечная составляющая силы инерции Fау мо-

жет быть представлена в виде трёх слагаемых: 
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ayayayay FFFF  ,           (5.88) 

где 
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a ;          (5.89) 

L
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bVm
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bVm
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      (5.91) 

Все три слагаемые имеют знак «–», указывающий на их направление от 

центра поворота автомобиля. 

Сила ayF   является проекцией центробежной силы на поперечную ось. 

Она возникает при криволинейном движении автомобиля (V  0), когда   0 

или R  , и возрастает при увеличении скорости движения V и крутизны тра-

ектории поворота (увеличении  и уменьшении R). 

Сила ayF   возникает при изменении угла поворота управляемых колёс . 

Она положительна при входе автомобиля в поворот – когда угол поворота воз-

растает, и отрицательна при выходе из поворота – когда угол поворота умень-

шается. С учётом углов увода 1 и 2, если они велики, сила ayF   может быть от-

рицательной при входе в поворот и положительной при выходе из него. 

Причиной возникновения силы ayF   является изменение скорости V  дви-

жения автомобиля. При отсутствии увода она отрицательна при разгоне, так как 

0a  aV , и положительна при торможении, так как 0 aV . Если угол по-

ворота управляемых колёс  мал, а углы увода 1 и 2 велики, сила ayF   может 

быть отрицательной и при торможении. 

Расчёты показывают, что до 90% поперечной силы инерции составляет 

первое слагаемое ayF  . Второе слагаемое ayF   имеет существенное значение при 

резких поворотах управляемых колёс, а третье слагаемое ayF   при резких разго-

нах и торможениях. Второе и третье слагаемые следует учитывать при расчётах 

параметров криволинейного движения спортивных и гоночных автомобилей, а 

также автомобилей скорой медицинской и технической помощи. У автомоби-

лей общетранспортного назначения достаточно учитывать действие только сла-

гаемого, обусловленного действием центробежной силы ayF  . 

Боковые (поперечные) реакции, действующие на передние и задние колё-

са автомобиля со стороны дороги, можно определить из схемы сил и моментов, 

изображённой на рис. 5.12. При этом предполагают, что суммарные боковые 

реакции 1yR  и 2yR , действующие на передние и задние колёса автомобиля, 

приложены в точках А и В – серединах осей – перпендикулярно к плоскостям 
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колёс. Они могут быть найдены из уравнений моментов относительно точек А и 

В: 

0 ВТ ; 0sincos 2c11  TTbFLRLR azayxy ;         (5.92) 

0 АТ ; 02c2  aFTTLR ayazy .          (5.93) 

Решая уравнения (5.92) и (5.93) относительно 1yR  и 2yR  соответственно, 

получают: 









cos
tg

cos

2c
11

L

T
R

L

TbF
R x

azay

y ;          (5.94) 

L

T

L

TaF
R

azay

y
2c

2 


 .           (5.95) 

При расчёте боковых реакций принимают допущения: 1) угол поворота 

управляемых колёс небольшой, поэтому cos  1; 2) продольные реакции на 

передние ведомые колёса малы, поэтому 0tg1 xR ; 3) в ведущем мосту уста-

новлен межколёсный дифференциал с малым трением, вследствие чего момен-

том сопротивлением повороту можно пренебречь, то есть Тс2  0. При принятых 

допущениях после подстановки в равенства (5.94) и (5.95) выражений Fay и Тaz 

из формул (5.79) и (5.80) и некоторых преобразований получают: 

        
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
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,       (5.97) 

где Lbmm a1a   и Lamm a2a   – массы, приходящиеся на переднюю и заднюю 

оси. 

Формулы (5.96) и (5.97) выражают реакции опорной поверхности на дей-

ствие инерционных сил и моментов. Их можно представить в виде трёх со-

ставляющих: 

1111 yyyy RRRR  ;           (5.98) 

2222 yyyy RRRR  ,           (5.99) 

где 
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       (5.101) 
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;
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       (5.102) 

Реакции 1yR  и 2yR  обусловлены действием центробежной силы при кру-

говом движении. Они зависят только от скорости движения V и радиуса пово-

рота R. Центробежная сила распределяется между осями автомобиля пропор-

ционально распределению массы ( 1am  и 2am ). 

Реакции 1yR   и 2yR   связаны с угловыми скоростями поворота векторов 

скоростей середин осей автомобиля 1
  и 2

  и возрастают при увеличении 

скорости V поступательного движения. Их величина зависит от разности 

abz 2 , поэтому они могут быть положительными и отрицательными. 

Реакции 1yR   и 2yR   возникают при изменении скорости V  при повороте. 

При разгоне 0 aaV , поэтому с возрастанием скорости движения они увели-

чиваются, а при торможении, когда 0 aV , уменьшаются при снижении 

скорости движения. Если поворот происходит при малых углах  и больших 

углах 1, то 01  , что приводит к уменьшению названных составляющих. 

Частные случаи 

1. У автомобилей современных компоновок abz 2 . При этом 

02  abz , aLaz  22 , bLbz  22 : 
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
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2. Если пренебречь уводом колёс, то есть 02121   , R = R при 

abz 2 : 


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R

Vm
Ry

2
2a

2  .          (5.106) 

3. При установившемся круговом движении (V = const и  = const) авто-

мобиля с жёсткими в боковом направлении колёсами ( 02121   ) при  
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abz 2 : 

R

Vm
Ry

2
1a

1  ;         (5.107) 

R

Vm
Ry

2
2a

2  ,         (5.108) 

так как в этом случае 0V  и 0 . 

5.7. Поворачиваемость автомобиля 

Из формул (5.31) и (5.52) следует, что угол поворота управляемых колёс 

автомобиля составляет: 

 с жёсткими колёсами 

R

L
 ,          (5.109) 

 с эластичными колёсами 

21 
R

L
.         (5.110) 

Из формулы (5.110) следует, что при повороте автомобиля с заданным 

радиусом R угол поворота управляемых колёс  зависит от соотношения углов 

увода 1 и 2. 

При 1 = 2 автомобиль обладает нейтральной поворачиваемостью. В 

этом случае при движении по траектории с заданным радиусом R = R углы по-

ворота управляемых колёс автомобиля с жёсткими и эластичными колёсами 

одинаковые, однако центр поворота автомобиля с эластичными колёсами сме-

щён относительно задней оси на величину С, вычисляемую по формуле (5.53). 

Если 1 > 2, автомобиль обладает недостаточной поворачиваемостью, 

то есть для совершения поворота той же кривизны R = R требуется бόльший 

угол поворота управляемых колёс, чем при жёстких колёсах. Когда управляе-

мые колёса автомобилей с жёсткими и эластичными колёсами повёрнуты на 

одинаковый угол , последний будет двигаться по более пологой траектории 

(R > R). При этом смещение С  0. 

При 1 < 2 автомобиль имеет избыточную поворачиваемость. В данном 

случае поворот автомобиля с заданным радиусом R = R при уводе эластичных 

колёс происходит при меньшем угле поворота управляемых колёс, чем у авто-

мобиля с жёсткими колёсами. Если же управляемые колёса автомобилей с 

жёсткими и эластичными колёсами повёрнуты на одинаковые углы, последний 

движется по более крутой траектории (R < R). Смещение С  0. 

Свойство автомобиля изменять кинематические параметры поворота под 

действием внешних боковых сил при фиксированной величине угла поворота 

управляемых колёс  ( = const) называют поворачиваемостью автомобиля. 
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Различают статическую и динамическую поворачиваемость автомобиля. 

Статическую поворачиваемость определяют соотношениями между уг-

лами увода передних и задних колёс при действии на автомобиль постоянной 

боковой силы, приложенной в центре масс. Постоянная боковая сила, действу-

ющая на автомобиль, возникает при движении с постоянной скоростью по кру-

говой траектории или по дороге с постоянным поперечным уклоном (по косо-

гору). В первом случае в центре масс автомобиля приложена центробежная си-

ла, во втором – боковая (поперечная) составляющая силы тяжести (веса) авто-

мобиля. 

При круговом движении боковые реакции, действующие на передние и 

задние колёса, вычисляют по формулам (5.107) и (5.108): 
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Согласно (5.45): 
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


Rk

Vm

y2

2
2a

2 .          (5.112) 

После подстановки выражений (5.111) и (5.112) в уравнение (5.110) полу-

чают формулу для расчёта радиуса поворота автомобиля: 
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По формуле (5.54) вычисляют угловую скорость поворота автомобиля, 

подставив в неё выражение R по формуле (5.113): 
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Величину 
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m

k

m
k           (5.115) 

называют коэффициентом статической поворачиваемости. 
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С учётом (5.115) формулы (5.113) и (5.114) приобретают вид: 






2
пвVkL

R ;          (5.116) 

2
пв

a
VkL

V




 .          (5.117) 

Отношение а /  называют статической чувствительностью автомоби-
ля к управлению. Имея в виду, что угловую скорость поворота рассчитывают по 
формуле (5.117), получают выражение для расчёта статической чувствительно-
сти к управлению: 

2
пв
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VkL

V
Wy


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


 .         (5.118) 

Пользуясь выражениями (5.111), (5.112) и (5.118), можно сформулировать 
признаки определения типа автомобиля по поворачиваемости: 

1) kпв = 0; 
1

1а
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2а

yy k
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k

m
 ; 2 = 1; Wy = V / L – нейтральная поворачиваемость; 

2) kпв < 0; 
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1а
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yy k

m

k

m
 ; 2 < 1; Wy < V / L – недостаточная; 

3) kпв > 0; 
1

1а

2

2а

yy k

m

k

m
 ; 2 > 1; Wy > V / L – избыточная. 

Для оценки статической поворачиваемости автомобиля предложены па-
раметры и характеристики: показатель поворачиваемости, степень поворачива-
емости и зависимость чувствительности к управлению от скорости. 

Показатель статической поворачиваемости – разность углов увода 
осей: 

                        П = 2 – 1.       (5.119) 

П = 0 при нейтральной поворачиваемости; 

П < 0 – при недостаточной и П > 0 – при 

избыточной. 

Степень статической поворачиваемо-

сти – зависимость радиуса поворота от ско-

рости движения при постоянном угле пово-

рота управляемых колёс, то есть с закреп-

лённым рулевым колесом (рис. 5.14). 

Из формулы (5.116) следует, что при 

kпв = 0 радиус кругового движения не зависит 

от скорости движения и равен R = L / . На 

графике зависимость R = f (V) при нейтраль-

ной поворачиваемости изображена прямой 1. 
При недостаточной поворачиваемости 

 

 R 

V 

1 

2 

3 

 
Рис. 5.14. Зависимость радиуса 

поворота от скорости 

автомобиля: 

1 – нейтральная; 2 – недостаточная; 

3 – избыточная поворачиваемости 
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kпв < 0, поэтому радиус поворота по мере увеличения скорости движения уве-
личивается (кривая 2), при избыточной, когда kпв > 0, уменьшается (кривая 3). 

Из рис. 5.14 видно, что разница в радиусах поворота тем больше, чем 
выше скорость движения. 

Зависимость статической чувствительности к управлению от скорости 
автомобиля, построенная по формуле (5.118), приведена на рис. 5.15. 

Зависимость Wy = f (V) у автомобиля с нейтральной поворачиваемостью 

(kпв = 0) – прямая 1 с угловым коэффициентом 1 / L. 

У автомобиля с недостаточной повора-

чиваемостью (kпв < 0) зависимость Wy = f (V) 

представляет выпуклую кривую 2. С увели-

чением скорости чувствительность к управ-

лению стремится к максимальному значению 

Wymax. Для нахождения максимального зна-

чения чувствительности необходимо вычис-

лить производную по V правой части уравне-

ния (5.118) и приравнять её к нулю. Из полу-

ченного равенства находят пвкр kLV   при 

Wymax. После подстановки этой величины в пра-

вую часть уравнения (5.118) получают 

пв

max
2

1

k

L

L
Wу  . 

При избыточной  поворачиваемости 

(kпв > 0) с увеличением скорости V чувстви-

тельность Wy стремится к бесконечности (кривая 3). Критическую скорость, 

при которой Wy = , по формуле (5.118), находят из условия 02
крпв  VkL , от-

куда пвкр kLV  . 

5.8. Колебания управляемых колёс относительно шкворней и 

стабилизация управляемых колёс 

Колебания управляемых колёс относительно шкворней. Управляемые 

колёса автомобиля могут поворачиваться относительно шкворней не только 

при повороте рулевого колеса, но и в том случае, когда оно остаётся неподвиж-

ным. При фиксированном положении рулевого колеса повороты управляемых 

колёс вызывают силы, возникающие при наезде колёс на неровности дороги, а 

также их неуравновешенность и эксцентричность. Поворот колёс становится 

возможным при наличии зазоров в составных частях рулевого управления (ру-

левой колонке, рулевом механизме, рулевом приводе) и упругих элементов в 

кинематической цепи рулевого управления. 
В большинстве случаев повороты управляемых колёс относительно 

шкворней имеют не единичный, а повторяющийся характер, то есть представ-
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Рис. 5.15. Зависимость статической 

чувствительности к управлению 

от скорости: 

1 – нейтральная; 2 – недостаточная; 

3 – избыточная поворачиваемости 
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ляют собой угловые колебания. Частота и амплитуда угловых колебаний зависят 
от физической природы сил, действующих на управляемые колёса. 

Угловые колебания управляемых колёс недопустимы. При колебаниях 
колёс относительно шкворней затрудняется управление автомобилем, так как 
он отклоняется от заданной траектории движения. При этом также возникают 
дополнительные динамические нагрузки в рулевом управлении, колёсах и ши-
нах, что приводит к их повышенному износу, а иногда и поломке деталей, а 
также к вибрациям рамы или кузова. Если амплитуда угловых колебаний тако-
ва, что вызывает проскальзывание элементов протектора шин по опорной по-
верхности, уменьшается коэффициент сцепления их с дорогой. 

1. Колебания, обусловленные гиро-
скопическим эффектом управляемых ко-
лёс 

Гироскоп представляет собой махо-
вик, закреплённый на горизонтальной оси 

О – О, которая на подшипниках установ-
лена в рамке. Рамка может поворачивать-

ся вокруг вертикальной оси О – О, уста-
новленной на подшипниках во внешней 
рамке. В свою очередь внешняя рамка 
имеет возможность совершать поворот 

вокруг оси О – О, расположенной в го-
ризонтальной плоскости перпендикулярно 

оси О – О (рис. 5.16). 
Если при вращающемся маховике 

повернуть гироскоп вокруг оси О – О в  
плоскости чертежа, то рамка с маховиком 
начнёт поворачиваться вокруг вертикальной 

оси О – О. Это движение носит название 
прецессии. Также поворот рамки с вращаю-
щимся маховиком вокруг вертикальной оси 

О – О приводит к повороту гироскопа во-

круг горизонтальной оси О – О. 
Передняя ось автомобиля с установ-

ленными на ней управляемыми колёсами 
(рис. 5.17) представляет собой гироскоп, в 
котором маховиком служит колесо, установ-
ленное на поворотной цапфе. Если при наез-
де одним из колёс передней оси на неров-
ность она поворачивается вокруг продольной 

оси на угол , то возникает гироскопический 
момент 1гТ , поворачивающий колёса вместе 

с поворотными цапфами вокруг шкворней на угол . 
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гироскопа 

 

к 

 

 

 

1гТ  1гТ  

 
 

Рис. 5.17. Схема действия 
гироскопических моментов на 

управляемые колёса 
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Гироскопический момент: 

dt

d
JТ


 кк1г ,         (5.120) 

где Jк – момент инерции колеса относительно оси поворотной цапфы; к – уг-

ловая скорость вращения колеса; d / dt – угловая скорость поворота передней 
оси вокруг продольной оси автомобиля. 

Если левое колесо движется вверх, то оно одновременно поворачивается 
вправо, при движении вниз – влево. Правое колесо, напротив, при движении 
вверх поворачивается влево. Таким образом, если при перекосе оси левое коле-
со поднимается, то правое при этом прижимается к дороге, и оба колеса пово-
рачиваются вправо под действием гироскопического момента 1г2Т . 

При съезде с неровности угол  перекоса передней оси уменьшается, при 
этом гироскопические моменты поворачивают управляемые колёса влево, 

уменьшая их угол поворота . 
2. Колебания, обусловленные несоответствием кинематики подвески и 

рулевого привода 
Управляемые колёса имеют двойную связь с кузовом или рамой автомо-

биля – через детали подвески и детали рулевого привода (рис. 5.18). Перемеще-
ния колёс относительно кузова (рамы), вызванные движением по неровной до-
роге, могут вызывать их поворот относительно шкворней, если указанные связи 
кинематически не согласованы. 
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Рис. 5.18. Схема несоответствия кинематики подвески и рулевого привода 
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Передний неразрезной мост при зависимой подвеске управляемых колёс 
связан с кузовом (рамой) полуэллиптическими рессорами. Спереди рессора со-
единена с рамой шарниром 1, а сзади серьгой 5. При вертикальных колебаниях 
ось 6 вместе со шкворнями 8 описывает дугу ММ с центром в точке О1, лежа-
щей на оси шарниров 1. 

Поворотный рычаг 7 одним концом жёстко связан с левым колесом, дру-
гим посредством шарового пальца 2 с продольной рулевой тягой 3. Продольная 
рулевая тяга связана с шарниром 4 рулевой сошки. При неподвижном рулевом 
колесе, а следовательно и рулевой сошке, конец тяги 3, шарнирно связанный с 
рычагом 7, должен при вертикальных колебаниях моста описывать дугу NN с 
центром в точке О2, совпадающей с центром шарнира 4. В связи с этим шаро-
вой палец 2 должен одновременно участвовать в двух движениях – по дуге ММ 
вместе с мостом и по дуге РР, поворачивая колесо вокруг шкворня 8 на такой 

угол , чтобы в результате этих двух движений палец 2 перемещался по дуге 
NN. 

3. Колебания, обусловленные неуравновешенностью управляемых колёс 

Если колесо полностью уравновешено, или сбалансировано, то центро-

бежные силы, действующие в каждой его точке, а также моменты этих сил от-

носительно центра масс взаимно уравновешиваются. При полной уравнове-

шенности главная центральная ось инерции колеса (ГЦОИК) совпадает с осью 

его вращения (ОВК). Однако в практике управляемые колёса довольно часто 

оказываются неуравновешенными. 

Различают три вида дисбаланса управляемых колёс (рис. 5.19): статиче-

ский (рис. 5.19, а), динамический (рис. 5.19, б) и комбинированный (рис. 5.19, в). 

Характер дисбаланса определяет взаимное положение ОВК и ГЦОИК. 

 
а б в 

Рис. 5.19. Схемы дисбаланса колёс: 

а – статического; б – динамического; в – комбинированного 

 

Статический дисбаланс возникает в случае, когда ГЦОИК и ОВК не сов-

падают и параллельны друг другу. При статическом дисбалансе центр масс 

(ЦМ) колеса смещён от ОВК на величину эксцентриситета rm. Причинами 

смещения центра масс могут быть неравномерность распределения материала в 

составных частях колеса (шине, ободе, ступице) в радиальном направлении, не-

точности сборки, попадание инородных предметов в протектор шины, наличие 
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заплат на камере и покрышке и др. 55% дисбаланса создаёт шина, 15% обод и 

30% ступица с тормозным барабаном. 

При вращении колеса, имеющего статический дисбаланс, возникает цен-

тробежная сила инерции, вектор которой направлен перпендикулярно оси вра-

щения и приложен в центре его масс (рис. 5.19, а): 

2
кн  ma rmF ,          (5.121) 

где mн – неуравновешенная масса; rm – эксцентриситет или плечо приложения 

неуравновешенной массы; к – угловая скорость. 

При статическом дисбалансе сумма моментов сил инерции относительно 

центра масс равна нулю. Устранить статический дисбаланс можно путём за-

крепления на ободе колеса балансировочных грузов, чтобы их масса создавала 

такую же по величине, но противоположно направленную силу инерции. В ре-

зультате сумма векторов названных сил окажется равной нулю, а центр масс 

колеса будет располагаться на оси вращения. Следует иметь в виду, что уста-

новка балансировочных грузиков может вызвать динамический дисбаланс или 

изменить его величину, если он имеет место. 

Динамический дисбаланс возникает тогда, когда ГЦОИК и ОВК не совпа-

дают, а пересекаются в центре масс. Отклонение ГЦОИК от ОВК на некоторый 

угол (рис. 5.19, б) происходит из-за несимметричного распределение массы ко-

леса относительно плоскости вращения, проходящей через центр масс колеса. 

Причинами этого могут быть те же факторы, которые обусловливают статиче-

ский дисбаланс. 

При динамическом дисбалансе сумма моментов центробежных сил инер-

ции относительно центра масс отлична от нуля. Пара инерционных сил Fа (рис. 

5.19, б) создаёт момент в плоскости, проходящей через ОВК, которая вращается 

вместе с колесом, создавая знакопеременный момент, вызывающий поперечные 

биения колеса. Допустимые биения колеса составляют 2…3 мм у легковых и 

3…4 мм у грузовых автомобилей. Допустимую величину дисбаланса или его 

полное устранение обеспечивают установкой балансировочных грузиков, со-

здающих момент, равный по величине, но противоположный по направлению 

выявленного дисбаланса. Динамический дисбаланс, в отличие от статического, 

можно выявить лишь при вращении колеса. 

При комбинированном дисбалансе имеет место как статическая, так и ди-

намическая неуравновешенность. В этом случае центр масс лежит на ГЦОИК, 

но вне ОВК, а сами оси пересекаются или скрещиваются (рис. 5.19, в). Для ав-

томобильных колёс такой случай наиболее характерен. Их подвергают как 

статической, так и динамической балансировке. 

При статической и комбинированной неуравновешенности управляемых 

колёс возникают их угловые колебания вокруг шкворней. Центробежная сила 

Fа (рис. 5.20, а), создаваемая при вращении неуравновешенной массы вместе с 

колесом, непрерывно изменяет свое положение относительно оси шкворня. Она 

может быть представлена в виде двух составляющих: 
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 горизонтальной 

 trmF maх к
2
кн sin  ;         (5.122) 

 вертикальной 

 trmF maz к
2
кн cos  ,         (5.123) 

где  tк  – угол, образованный осью шкворня и линией действия центробеж-

ной силы. 
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Рис. 5.20. Схема возникновения возмущающих моментов 

от неуравновешенности колёс: 

а – сила инерции при статическом дисбалансе; 

б – поворачивающие моменты на управляемых колёсах 

 

Составляющая Fах силы Fа, перпендикулярная оси шкворня, создаёт мо-

мент на плече lц (рис. 5.20, б), равном длине поворотной цапфы, поворачиваю-

щий момент, стремящийся повернуть колесо вокруг шкворня: 

 tlrmlFТ maх кц
2
кнцп sin  .        (5.124) 

Статический дисбаланс задают моментом дисбаланса: 

mm grmrGТ нндб  ,         (5.125) 

где Gн – сила тяжести неуравновешенной массы. 

Принимая во внимание, что, согласно (1.12), к = V / rк и  mgrТm дбн  , 

из выражения (5.125), получают после их подстановки в уравнение (5.124) 

формулу для расчёта поворачивающего момента: 











к
2

к

ц
2

дб
п sin

r

Vt

gr

lVТ
Т .         (5.126) 

Таким образом, при движении автомобиля статическая неуравновешен-

ность управляемого колеса приводит к возникновению знакопеременного сину-
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соидального момента, стремящегося вызвать его колебания относительно 

шкворня. Частота колебаний пропорциональна скорости движения автомобиля, 

а амплитуда – моменту дисбаланса и квадрату скорости. 

Оба управляемых колеса связаны между собой рулевой трапецией (рис. 

5.20, б). Если оба колеса не уравновешены, то моменты Тп алгебраически скла-

дываются. При этом особенно неблагоприятным является случай, когда не-

уравновешенные массы колёс смещены по фазе на угол 180 (рис. 5.20, б). 

Составляющая Fаz, действующая  перпендикулярно плоскости дороги, 

вызывает  периодические  изменения  нормальных  реакций колёс  с частотой 

к = V/rк и амплитудой  2
к

2
дб grVТ . Это приводит к уменьшению коэффициен-

та сопротивления уводу, что ухудшает управляемость автомобиля. Колебания 

нормальной нагрузки могут ухудшать плавность движения и увеличивать 

утомляемость водителя. Дисбаланс оказывает заметное влияние на износ шин 

и расход топлива. 

При эксплуатации автомобилей предельный дисбаланс колёс не должен 

превышать: у грузовых – 115 Н  см, у легковых – 30 Н  см. После балансиров-

ки статический дисбаланс не должен быть бóльшим 20…30 Н  см у грузовых и 

5 Н  см у легковых автомобилей. 

4. Автоколебания управляе-

мых колёс 

При больших скоростях дви-

жения у автомобиля с передней за-

висимой подвеской возникает осо-

бый вид колебаний управляемых 

колёс – автоколебания, то есть 

устойчивые периодические движе-

ния в автоколебательной системе. 

Автоколебания управляемых 

колёс, получившие название шим-

ми, проявляются в том, что у авто-

мобиля с исправным рулевым 

управлением и уравновешенными 

колёсами на гладкой дороге в опре-

делённом диапазоне скоростей мо-

гут возникать незатухающие коле-

бания управляемых колёс относи-

тельно шкворней при неподвижном 

рулевом колесе. В зависимости от 

конструктивных особенностей ру-

левого управления и передней под-

вески их частота составляет 10…30 

Гц, а амплитуда при неблагоприят-

ных условиях достигает 2…3. 
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Рис. 5.21. Схема колебаний оси и рулевого 

привода автомобиля 
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Одной из основных причин возникновения автоколебаний является нали-

чие гироскопической и упругой связей между колебаниями передней оси авто-

мобиля в поперечной вертикальной плоскости и колебаниями колёс относи-

тельно шкворней (рис. 5.21). 

Для возникновения автоколебаний необходим первоначальный импульс. 

Таким импульсом может быть наезд одного из управляемых колёс на неров-

ность (рис. 5.17), кратковременный порыв ветра, случайный поворот управляе-

мых колёс и др. 

Как показано выше, управляемые колёса автомобиля являются гироско-

пами. Если передняя ось с вращающимися колёсами поворачивается в попереч-

ной вертикальной плоскости на угол , то на колёсах возникают гироскопиче-

ские моменты 1гТ , рассчитываемые по формуле (5.120), которые поворачивают 

их вокруг шкворней. При неподвижном рулевом колесе поворот управляемых 

колёс возможен за счёт упругости составных частей рулевого привода. При до-

статочной величине гироскопических моментов управляемые колёса поворачи-

ваются вокруг шкворней на угол . 

В результате поворота управляемых колёс вокруг шкворней возникают 

новые гироскопические моменты 2гТ  в поперечной вертикальной плоскости: 

dt

d
JТ


 кк2г ,         (5.127) 

где dtd  – угловая скорость поворота управляемых колёс вокруг шкворней. 

Гироскопические моменты 2г2Т  поворачивают переднюю ось в сторону, 

противоположную первоначальному повороту, на угол . Такой поворот воз-

можен из-за неодинаковой нормальной деформации шин левого и правого ко-

лёс вследствие перераспределения нормальных реакций Rzл и Rzп между левым 

и правым колёсами. Указанный поворот в свою очередь вызывает поворот 

управляемых колёс в другую сторону. Таким образом, колебания передней оси 

в поперечной вертикальной плоскости вызывают колебания управляемых колёс 

относительно шкворней, а те в свою очередь вызывают колебания балки перед-

ней оси вместе с колёсами вокруг продольной оси автомобиля. 

При некотором сочетании угловой скорости колёс, определяемой скоро-

стью движения автомобиля (к = V / rк), упругих и демпфирующих свойств со-

ставных частей рулевого привода и шин, моментов инерции колёс, гироскопи-

ческих моментов 1гТ  и 2гТ  возникают незатухающие самоподдерживающиеся 

собственные колебания колёс относительно шкворней и управляемой оси (мо-

ста) в поперечной вертикальной плоскости. Особенность автоколебаний состо-

ит в том, что для их поддержания не нужны периодически изменяющиеся 

внешние возмущающие силы. Энергия, рассеиваемая при колебаниях в подвес-

ке, шинах, шкворневых узлах, рулевом приводе, пополняется за счёт дополни-

тельной мощности, подводимой от двигателя к ведущим колёсам, а упруго-

гироскопические связи обеспечивают преобразование энергии двигателя в 

энергию автоколебаний. 
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Способы уменьшения колебаний колёс относительно шкворней 

Для уменьшения или полного устранения колебаний управляемых колёс 

относительно шкворней необходимо ослабить возмущающие воздействия, ис-

ключить возможность резонанса и увеличить сопротивление в колебательной 

системе, образованной рулевым приводом и передней подвеской автомобиля. 

Снижение гироскопического момента обеспечивают применением неза-

висимых подвесок управляемых колёс, при которых деформация упругих эле-

ментов, вызванная неровностями дороги, не сопровождается изменением поло-

жения плоскости вращения колёс в поперечной вертикальной плоскости. В их 

числе свечная (рис. 5.22, а) и параллелограммная (рис. 5.22, б). 
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Рис. 5.22. Схемы независимых подвесок: 

а – свечная; б – параллелограммная; в – трапециевидная 

 

Свечная подвеска обеспечивает перемещения колеса строго в одной плос-

кости при деформации упругого элемента. Её применяют на высокоскоростных 

гоночных и спортивных автомобилях, на которых колебания управляемых ко-

лёс недопустимы по соображениям безопасности. На автомобилях общетранс-

портного назначения свечная подвеска не получила распространения из-за низ-

кой долговечности стойки, подверженной интенсивному износу. 

Подвеску на двух поперечных рычагах равной длины называют паралле-

лограммной. При такой конструкции подвески вертикальное перемещение ко-

леса на высоту h (рис. 5.22, б) не будет сопровождаться наклоном плоскости его 

вращения, вследствие чего гироскопический момент не возникает. Однако в 

этом случае не обеспечивают постоянство колеи автомобиля, что приводит к 

скольжению колёс по опорной поверхности дороги в поперечном направлении 

при деформации подвески, вызывая повышенный износ шин. 

В настоящее время получили широкое распространение подвески перед-

них колёс на двух поперечных рычагах неодинаковой длины (рис. 5.22, в), 

имеющих трапециевидную форму. У трапециевидной подвески при вертикаль-

ном перемещении переднего колеса угол наклона  его плоскости относительно 

поверхности дороги несколько меняется. Если отношение длины верхнего и 
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нижнего рычагов не менее 0,55…0,65, изменение наклона колёс в поперечной 

плоскости обычно оказывается несущественным, а изменение колеи не превы-

шает 4 мм, что практически не отражается на управляемости автомобиля и на 

износе шин. 

Подвески на одном поперечном рычаге приводят к максимальному изме-

нению угла наклона колеса в поперечной плоскости при деформации упругого 

элемента. По этой причине такие подвески не применяют для передних управ-

ляемых колёс. 

Кинематическое несоответствие подвески и рулевого привода умень-

шают возможно близким расположением центров их качаний О1 и О2. С этой 

целью передний конец рессоры устанавливают на серьге, а задний на простом 

шарнире (пальце) (рис. 5.23, а) или помещают рулевой механизм впереди пе-

редней оси (рис. 5.23, б). 
 

 
 

Рис. 5.23. Перемещения: 

а – при заднем расположении рулевого механизма; б – при переднем 

 

При показанных на рис. 5.23 схемах компоновки передней подвески и ру-

левого привода траектории ММ и NN совпадают только при одном положении 

рулевой сошки, например, соответствующем прямолинейному движению. По 

этой причине колебания колёс относительно шкворней, вызываемые верти-

кальными колебаниями передних колёс, могут лишь уменьшаться, но не устра-

няться полностью. 

Влияние неуравновешенности колёс уменьшают путём установления 

жёстких допусков на их дисбаланс. Кроме того, уменьшения поворачивающего 

момента, возникающего при неуравновешенности управляемых колёс, можно 

достигнуть уменьшением длины цапфы lц – расстояние от шкворня до плоско-

сти колеса, – размещая шкворень внутри обода колеса. 

Вынужденные колебания колёс относительно шкворней могут возбуж-

даться при движении автомобиля по периодически чередующимся дорожным 

неровностям. На дорожных покрытиях из бетонных плит последние при уклад-

ке или в процессе эксплуатации могут получать перекос относительно друг 

друга. На дорогах с асфальтовым покрытием при интенсивном движении авто-

мобилей возникает волнистость проезжей части. Образующиеся волны могут 

иметь длину от 3 до 5…8 м и высоту – 10…12 мм. При движении по таким до-

рогам возникают вынужденные вертикальные колебания колёс автомобиля, ча-
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стота которых пропорциональна скорости его движения. При определённой 

скорости движения частоты вынужденных и собственных колебаний могут 

совпадать, вследствие чего наступит резонанс, сопровождающийся резким воз-

растанием амплитуд вертикальных колебаний колёс. В этих условиях движения 

водитель во избежание потери управляемости будет вынужден снижать ско-

рость автомобиля. 

В известном диапазоне частот вынужденных колебаний смещение резо-

нанса за пределы максимальной скорости движения автомобиля достигают 

надлежащим выбором жёсткостей подвески и рулевого привода. 

При угловых колебаниях передней оси в результате работы амортизато-

ров, трения в шарнирах независимой подвески и межлистового трения в рес-

сорной подвеске, гистерезисных потерь в шинах, а при угловых колебаниях ко-

лёс относительно шкворней вследствие трения в шарнирах рулевого привода 

возникают силы, оказывающие сопротивление отклонениям управляемых колёс 

от нейтрального положения. Удержание колёс в положении прямолинейного 

движения автомобиля обеспечивают их стабилизацией. 

Стабилизация управляемых колёс. Стабилизация управляемых колёс – 

свойство колёс сопротивляться отклонению под действием внешних сил от по-

ложения, соответствующего прямолинейному движению, то есть нейтрального 

положения, и автоматически возвращаться к этому положению после прекра-

щения воздействия внешних сил. 

Отклонения управляемых колёс от нейтрального положения возможны, 

во-первых, в результате поворота водителем рулевого колеса с целью измене-

ния направления движения и, во-вторых, в результате случайных внешних воз-

действий, например: при взаимодействии колёс с неровностями дороги, не-

уравновешенности колёс, несогласованности кинематики подвески и рулевого 

привода и др. При управляющем воздействии водителя на рулевое колесо дей-

ствие стабилизирующих моментов несколько увеличивает силу, необходимую 

для поворота рулевого колеса, то есть затрудняет управление автомобилем, но 

зато при возвращении колёс в нейтральное положение водителю не требуется 

прилагать управляющее усилие к рулевому колесу из-за того, что управляемые 

колёса самопроизвольно поворачиваются под действием стабилизирующих мо-

ментов. При хорошей стабилизации и случайных внешних воздействиях управ-

ляемые колёса без участия водителя возвращаются в положение прямолинейно-

го движения, что облегчает управление автомобилем и обеспечивает устойчи-

вость прямолинейного движения. Наоборот, при отсутствии или недостаточной 

стабилизации управляемых колёс управление автомобилем затруднено, так как 

при случайных их отклонениях от нейтрального положения водитель вынужден 

поддерживать требуемое направление движения частыми поворотами рулевого 

колеса, что вызывает его утомление. 

Возникновение стабилизирующих моментов обусловлено двумя причи-

нами: 1) взаимодействием эластичных шин, катящихся с уводом, с опорной по-



 233 

верхностью; 2) наклонным расположением шкворней или осей поворотных 

цапф. 

1. Стабилизация за счёт увода управляемых колёс. 

При качении эластичного колеса с уводом оси х1 и у1 пятна контакта, про-

ходящие через точку О1 – центр пятна контакта, поворачиваются на некоторый 

угол  относительно осей х и у, которые проходят через точку О – центр пятна 

контакта колеса, не нагруженного боковой силой, а само колесо смещается 

вдоль оси у относительно точки О1 на величину  (рис. 5.24, а). 

 
 

к 

у1 

Ry 

у у 

x x 

Rx 

Ry 

ymax 

0 

x1 

Vк 

 

 

O 

O1 

у 

x 

Ry 

ymax 

0 

у 

x 

Ry 

ymax 

l к
 

х  
х  

 

Rz 

е  
а

ш
 

 
а б в г 

Рис. 5.24. Схема стабилизации управляемых колёс за счёт увода: 

а – точки приложения реакций; б, в, г – эпюры распределения элементарных боковых 

реакций при чистом уводе, уводе со скольжением и полном скольжении соответственно 

 

Экспериментально установлено, что при отсутствии в пятне контакта зон 

относительного проскальзывания эпюра распределения элементарных боковых 

реакций имеет вид, близкий к треугольнику (рис. 5.24, б). Наибольшего значе-

ния элементарные боковые реакции достигают в зоне наибольших боковых де-

формаций шины, заштрихованной на рис. 5.24, а. Треугольный характер эпюры 

наблюдают при угле увода 0, когда элементарные боковые реакции у не до-

стигают предельного значения уmax и не происходят проскальзывания высту-

пов протектора по опорной поверхности. 

При дальнейшем увеличении боковой силы и возрастании угла увода ( > 0) 

(рис. 5.24, в) эпюра элементарных боковых реакций приобретает форму трапе-

ции, так как в задней части пятна контакта на длине х дальнейший рост эле-

ментарных реакций прекращается и на этом участке возникает боковое сколь-

жение. Когда зона скольжения х становится равной длине контакта lк (рис. 

5.24, г), происходит полное скольжение колеса в боковом направлении. 

Боковая реакция Rу (рис. 5.24, а) является равнодействующей элементар-

ных боковых реакций. Из-за несимметричности распределения элементарных 

боковых реакций по длине контакта точка приложения боковой реакции Rу 
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смещается на расстояние е от центра пятна контакта в сторону действия бόль-

ших значений у и создаёт поперечный стабилизирующий момент шины: 

еkеRТ ууу 
ст .         (5.128) 

Смещение  вектора продольной реакции Rх на величину  от точки О 

(рис. 5.24, а) создаёт продольный стабилизирующий момент шины: 


хх RТст .          (5.129) 

Полный стабилизирующий момент шины: 

 
хуху RеRТТТ стстст .        (5.130) 

В уравнении (5.130) знак «–» принимают при работе колеса в нейтраль-

ном, ведомом и тормозном режимах, «+» – в ведущем режиме. 

Этот момент (рис. 5.25) при увеличении  сначала возрастает, а при до-

стижении максимального значения при т = 4…7 начинает снижаться. Такой 

характер зависимости   fТст  объясняют следующим. На участке чистого 

увода (рис. 5.24, б) по мере возрастания боковой реакции Rу увеличивается пле-

чо смещения е, вследствие чего растёт 
уТ ст . Когда начинается проскальзывание 

и эпюра у принимает трапециевидный характер, по мере расширения зоны 

проскальзывания х линия действия боковой реакции Rу приближается к цен-

тру пятна контакта, уменьшая плечо е. 

Таким образом, при дальнейшем увеличе-

нии , с одной стороны, происходит нарастание 

Rу = kу , с другой – уменьшение плеча е. Кроме 

того, с увеличением  происходит увеличение 

плеча  действия реакции Rх и, следовательно, 

момента 
хТ ст , который при Rх < 0 противодей-

ствует стабилизирующему моменту 
уТ ст . В ре-

зультате этого в диапазоне т = 4…7 наступает 

стабилизация величины момента 
стТ , а при 

дальнейшем росте угла увода – её снижение. 

Из рис. 5.25 следует, что при увеличении 

нормальной нагрузки на колесо Fz стабилизи-

рующий момент возрастает, а область его мак-

симальных значений сдвигается в сторону воз-

растания угла увода. 

Приближённо зависимость стабилизирующего момента от угла увода 

может быть описана аналитическим выражением: 
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Рис. 5.25. Зависимость 

стабилизирующего момента 

шины от угла увода: 

1…3 при 321 zzz FFF   
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где 
maxстТ  – максимальное значение стабилизирующего момента, соответству-

ющее углу увода т; 

  нmaxст 025,0...015,0 zFТ  ,       (5.132) 

где нzF  – номинальная нагрузка на шину. 

Действие стабилизирующих моментов шин управляемых колёс проявля-

ется следующим образом (рис. 5.26). Если при прямолинейном движении авто-

мобиля управляемые колёса случайно повернутся на некоторый угол , то по 

инерции в первое мгновение автомобиль будет двигаться в прежнем направле-

нии  с уводом шин   = . Из-за  несовпадения векторов скорости колёс Vк = V с 

плоскостями их вращения боковые реакции Rуп и Rул создают моменты относи-

тельно шкворней на плече е, которые стремятся вернуть колёса в нейтральное 

положение. Моменты на левом и правом колёсах действуют в одном направле-

нии и создают суммарный поперечный стабилизирующий момент: 

еRеRеRТ уууу 1лпст  ,        (5.133) 

где Rу1 – боковая реакция, действующая на оба передних управляемых колеса. 
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Рис. 5.26. Схема возникновения стабилизирующих моментов 

при случайном повороте управляемых колёс 

 

Продольные реакции Rхп и Rхл образуют моменты вокруг шкворней, кото-

рые действуют в противоположных направлениях, вследствие чего они в значи-

тельной мере компенсируют друг друга. Момент на правом колесе действует на 

плече lц + , на левом – на плече lц – ; суммарный момент: 

    
хххх RlRlRТ 2ццст .       (5.134) 

Направление момента зависит от направления продольных реакций Rх. 

Если Rх < 0, то 0ст 
хТ  и он оказывает дестабилизирующее действие на управ-

ляемые колёса, то есть уменьшает действие суммарного поперечного стабили-
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зирующего момента и способствует увеличению угла поворота управляемых 

колёс. 

Если передние управляемые колёса работают в ведомом режиме, то вели-

чины Rх невелики и при малых значениях  момент 
хТ ст  не может заметно 

ухудшить стабилизацию управляемых колёс. При экстренном торможении мо-

мент 
хТ ст  резко возрастает и может оказаться больше 

уТ ст . При этом стабилизи-

рующего момента не будет или он окажется отрицательным, стремящимся по-

вернуть управляемые колёса в сторону поворота. При выборе соотношения ве-

личин тормозных моментов на передних и задних колёсах для сохранения ста-

билизации передних управляемых колёс приходится уменьшать величины дей-

ствующих на них тормозных моментов по сравнению с оптимальными, обеспе-

чивающими наибольшую интенсивность торможения. 

Если управляемые колёса одновременно являются ведущими, то продоль-

ные реакции Rх > 0 и они создают стабилизирующий момент 0ст 
хТ . Стабили-

зующий момент при совместном действии на управляемые колёса 
уТ ст  и 

хТ ст  

всегда положительный и стремится возвратить колёса в нейтральное положе-

ние. Однако большой стабилизирующий момент затрудняет поворот автомоби-

ля и для облегчения труда водителя следует уменьшать его величину за счёт 

уменьшения продольного наклона шкворней у переднеприводных автомобилей. 

Изложенное позволяет заключить, что стабилизирующий момент, созда-

ваемый за счёт увода эластичных колёс, не всегда имеет оптимальную величи-

ну. Он существенно снижается при движении на скользких дорогах, особенно 

при торможении, и затрудняет управление переднеприводных автомобилей на 

дорогах с высоким коэффициентом сцепления. По этой причине конструктив-

ным путём обеспечивают создание дополнительных стабилизирующих момен-

тов, образующихся в результате наклона шкворней или осей вращения пово-

ротных цапф управляемых колёс. 

2. Стабилизация за счёт продольного наклона или смещения шкворня. 

Осью шкворня условно называют ось, вокруг которой совершает поворот 

управляемое колесо, установленное на поворотной цапфе. При бесшкворневой 

подвеске управляемое колесо совершает поворот вокруг оси, проходящей через 

центры шаровых шарниров рычагов подвески, при шкворневой конструкции – 

вокруг оси шкворня. 

У большинства современных автомобилей шкворни управляемых колёс 

устанавливают в продольной плоскости под углом  к вертикали с наклоном 

назад (рис. 5.27, а). При повороте автомобиля возникает боковая сила Fу, при-

ложенная к центру колеса. У жёсткого колеса боковая реакция дороги Rу, рав-

ная силе Fу, приложена в точке, представляющей проекцию центра колеса на 



 237 

поверхность дороги в вертикальной плоскости. Реакция Rу на плече а, равном 

расстоянию от точки её приложения до оси шкворня, создаёт стабилизирующий 

момент 
стТ , стремящийся возвратить управляемое колесо в нейтральное поло-

жение: 

 sinдст rRaRТ yy ,         (5.135) 

где rд – динамический радиус колеса. 
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Рис. 5.27. Схема стабилизации управляемых колёс за счёт: 

а – продольного наклона; б – смещения шкворня 

 

Согласно выражению (5.94), при движении автомобиля с постоянной ско-

ростью по кругу боковые реакции на левое и правое передние колёса 

  cos2
a1 LRbVmRy , откуда суммарный стабилизирующий момент: 






cos

sin
sin

д
2

a
д1ст

LR

rbVm
rRТ y .        (5.136) 

Величины углов  у разных автомобилей неодинаковые. Чаще всего  

назначают в пределах 0…5. У некоторых легковых автомобилей из-за особен-

ностей кинематической схемы подвески угол может изменяться в зависимости 

от величины нормальной нагрузки и достигать значений 10…12. Иногда с це-
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лью уменьшения автоколебаний управляемых колёс у легковых автомобилей 

продольный наклон шкворня делают отрицательным. 

Создать плечо действия боковой реакции можно не только за счёт про-

дольного наклона оси шкворня, но и за счёт его смещения вперёд без наклона 

(рис. 5.27, б). В этом случае стабилизирующий момент: 

аRТ уст .          (5.137) 

Применяют также сочетание смещения с наклоном. 

У эластичного колеса, шкворень кото-

рого установлен с продольным наклоном, из-

за смещения назад точки приложения равно-

действующей Rу элементарных боковых ре-

акций  на  величину  е  плечо   стабилизации 

а = rд sin увеличивается на еcos (рис. 5.28). 

Суммарный стабилизирующий мо-

мент: 

       cossinд1стст erRТT yу .       (5.138) 

При малых углах продольного наклона 

шкворня sin   и cos  1. Тогда 

       erRТT yу  
д1стст .        (5.139) 

При движении по круговой траектории: 

        
 




 

cos

д
2

a
стст

LR

erbVm
ТT у .       (5.140) 

Из формулы (5.140) видно, что стаби-

лизирующий момент возрастает при увели-

чении нагрузки на передний мост mab/L, воз-

растании динамического радиуса rд и умень-

шении давления воздуха в шинах, приводя-

щем к увеличению плеча е. При криволиней-

ном движении боковая реакция 1yR  зависит 

от квадрата скорости движения, поэтому суммарный момент   уТT стст  называ-

ют скоростным стабилизирующим моментом. 

Большой стабилизирующий момент, возникающий при высоких скоро-

стях движения, затрудняет управление, поэтому у легковых автомобилей, име-

ющих высокоэластичные шины (соответственно, большое плечо стабилизации 

е), углы наклона шкворней в продольной плоскости делают нулевыми и даже 

отрицательными. 

Также следует учитывать, что суммарный момент   уТT стст , создаваемый 

боковыми реакциями, не всегда является стабилизирующим. Так, при движении 
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Рис. 5.28. Схема стабилизации 

эластичных управляемых колёс 
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автомобиля по наклонной поверхности этот момент стремится повернуть 

управляемые колёса в сторону уклона, то есть выступает в роли дестабилизи-

рующего фактора. 

3. Стабилизация за счёт поперечного наклона шкворня. 

Величина скоростного стабилизирующего момента зависит от квадрата 

скорости. При малых скоростях движения величина этого стабилизирующего 

момента оказывается недостаточной для преодоления момента, создаваемого 

силами внутреннего трения в шкворневом узле. Для обеспечения стабилизации 

при малых скоростях движения и больших углах поворота управляемых колёс 

шкворни устанавливают с наклоном в поперечной плоскости под углом  к 

вертикали. 

Наклон оси шкворня приводит к тому, 

что при повороте управляемого колеса на 

угол  (рис. 5.29) происходит его подъём на 

высоту h. Это объясняют тем, что точка А0 

контакта колеса с дорогой должна переме-

щаться в плоскости, перпендикулярной оси 

шкворня, по дуге А0А1 радиуса с1 и опускаться 

на величину h ниже опорной поверхности. 

Так как в действительности этого произойти 

не может, на величину h над опорной поверх-

ностью поднимается колесо вместе со связан-

ной с ним частью автомобиля. При этом пе-

редняя часть автомобиля приобретает запас 

потенциальной энергии, равный dП = Fzdh, 

где Fz – вертикальная нагрузка, действующая 

на колесо со стороны автомобиля. При опус-

кании колеса запас потенциальной энергии 

расходуется на поворот колеса вокруг шквор-

ня. Совершаемая при этом элементарная ра-

бота dA = Тст d, где Тст – момент сопротив-

ления повороту колеса, равный, если прене-

бречь силами трения, стабилизирующему мо-

менту колеса. Из равенства dП и dA следует, что: 




d

dh
FT zст .          (5.141) 

Стабилизирующий момент, действующий на левое и правое колёса: 

л

л

п

пст







d

dh
F

d

dh
FТ zz .         (5.142) 

Если пренебречь различием в углах поворота левого и правого колёс, то 

можно принять dп = dл = d, где  = (н + в) / 2 – средний угол поворота 
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поперечного наклона шкворня 
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управляемых колёс. 1aлп GFF zz  , где 1aG  – вес автомобиля, приходящийся на 

управляемые колёса. Тогда 




d

dh
GТ 1aст .          (5.143) 

Зависимость h от  можно найти из геометрических соотношений: 

 в треугольнике A0BD    BD = h; А0В = х; 

BD = А0В sin; h = х sin;        (5.144) 

 в треугольнике O1A1N    O1A1 = c1; 

O1N = O1A1 cos = c1 cos;        (5.145) 

O1A0 = c1; O1N = c1 cos; A0N = х; 

A0 N =A0 O1 – N O1; х = с1 – с1 cos = c1 (1 – cos).      (5.146) 

Подставив значение х из (5.146) в (5.144), получают: 

h = c1 (1 – cos) sin;         (5.147) 




sinsin1с
d

dh
.         (5.148) 

После подстановки dh / d из (5.148) в (5.143), получают: 

 sinsin11aст сGТ .         (5.149) 

В треугольнике А0А2О    А0А2 = A0 O1 = c1; A0 O = c; 

А0А2 = A0 O cos ; с1 = c cos ,        (5.150) 

тогда 

 sincossin1aст сGТ ,         (5.151) 

где расстояние A0 O = c – плечо обкатки. 

Из формулы (5.151) следует, что при повороте управляемых колёс на угол 

 создаётся стабилизирующий момент, стремящийся вернуть их в нейтральное 

положение. Так как его величина пропорциональна весу автомобиля, приходя-

щемуся на переднюю ось, 
стТ  называют весовым стабилизирующим моментом. 

Весовой стабилизирующий момент пропорционален синусу угла поворота 

управляемых колёс, поэтому он имеет значительную величину только при 

больших углах поворота управляемых колёс и, следовательно, при малых ради-

усах поворота автомобиля. Очевидно, что крутые повороты автомобиль может 

совершать с малыми скоростями движения, когда скоростная стабилизация не 

создаёт достаточных по величине моментов. Из сказанного следует, что при 

малых скоростях движения стабилизацию управляемых колёс обеспечивает 

наклон шкворней в поперечной плоскости. 

В точках А0 к управляемым колёсам приложены продольные реакции Rх, 

которые создают моменты, стремящиеся повернуть колёса вокруг шкворней 
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(рис. 5.26). Если реакции на оба колеса равны, то эти моменты нагружают толь-

ко детали рулевой трапеции и не передаются на рулевое колесо. При неравен-

стве продольных реакций возникает неуравновешенный момент, передающийся 

через рулевое колесо на руки водителя. Если управляемые колёса работают в 

ведомом режиме, неодинаковые значения продольных реакций могут быть вы-

званы наездом одного из колёс на неровность, разным состоянием опорной по-

верхности, неодинаковыми нормальными нагрузками, давлениями воздуха в 

шинах и др. При торможении разница продольных реакций может быть обу-

словлена неодинаковой величиной тормозных моментов, коэффициентов сцеп-

ления шин с дорогой, а также другими факторами. У переднеприводного авто-

мобиля разница продольных реакций может быть вызвана внутренним трением 

в межколёсном дифференциале, неодинаковыми радиусами колёс и т.д. 

С целью облегчения управления автомобилем и разгрузки деталей руле-

вого управления от дополнительных напряжений, вызываемых моментами про-

дольных реакций, плечо обкатки стремятся уменьшить. Из рис. 5.30, а следует, 

что плечо обкатки: 

с = lц – rд tg .          (5.152) 

Уменьшения плеча обкатки можно достигнуть за счёт сокращения длины 

поворотной цапфы lц или увеличения угла  поперечного наклона шкворней. 

Уменьшение lц приводит к снижению весового стабилизирующего момента, по-

этому обычно увеличивают . 

У некоторых переднепри-

водных легковых автомобилей 

плечо обкатки делают отрицатель-

ным (рис. 5.30, б). Обычно отрица-

тельное плечо обкатки создают на 

автомобилях, имеющих диаго-

нальную двухконтурную тормоз-

ную систему (рис. 5.31). При отка-

зе одного из контуров на автомо-

биль действует поворачивающий 

момент: 

 ВRRТ xx п2л1пов 5,0  ,     (5.153) 

где л1xR  и л2xR  – продольные ре-

акции на левое переднее и правое 

заднее колёса соответственно; В – 

колея автомобиля: 

л1л1 zхx RR  ; п2п2 zхx RR  . 
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Рис. 5.30. Схемы образования плеча обкатки: 

а – положительного; б – отрицательного 
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У легкового автомобиля при 

торможении нормальные реакции на 

передние колёса больше, чем на зад-

ние ( 21 zz RR  ), поэтому при одина-

ковых коэффициентах сцепления х 

передних и задних колёс л1xR > п2xR  и 

 ВRRТ zzx п2л1пов 5,0  .     (5.154) 

При положительном плече об-

катки (рис. 5.31, а) левое переднее 

колесо под действием момента 

сRТ x л1л.п   будет поворачивать нале-

во и через рулевую трапецию под 

действием момента Тп.п заставит по-

ворачивать и правое колесо в том же 

направлении. Поворот управляемых колёс совпадает с направлением поворачи-

вающего момента Тпов, что увеличивает отклонение автомобиля от траектории 

прямолинейного движения. 

При отрицательном плече обкатки (рис. 5.31, б) передние управляемые 

колёса под действием момента сRТ x л1л.п   будут совершать поворот направо, 

уменьшая отклонение автомобиля от прямолинейного движения. 

При внезапном увеличении продольной реакции Rх на одном из управля-

емых колёс, например при проколе шины, она создаёт момент относительно 

центра масс автомобиля. При положительном плече обкатки эта реакция созда-

ёт момент, поворачивающий управляемые колёса в сторону начавшегося пово-

рота автомобиля вокруг центра масс, что увеличивает отклонение от прямоли-

нейного движения. При отрицательном плече обкатки поворот колёс происхо-

дит в обратную сторону, уменьшая отклонение автомобиля от прямолинейного 

движения. 

При положительном плече обкатки угол поперечного наклона шкворня 

составляет 6…12, при отрицательном – 11…19. Бόльшая величина  позволя-

ет получить отрицательное плечо обкатки без значительного уменьшения lц и 

тем самым обеспечить достаточно большой стабилизирующий момент. 

Плечо обкатки выбирают в большинстве случаев равным 20…50 мм. У 

легковых автомобилей с независимой подвеской управляемых колёс в снаря-

жённом состоянии (без пассажиров) оно может достигать 60…80 мм. 

5.9. Манёвренность автомобиля 

Манёвренность автомобиля – это совокупность свойств, характеризую-

щих способность автомобиля изменять своё положение на ограниченной пло-

щади и в проездах заданной формы и размеров в условиях, требующих движе-

ния по траектории большой кривизны с резким изменением направлений, в том 

числе и задним ходом. 
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Рис. 5.31. Схема движения автомобиля при 

торможении в случае выхода из строя 

одного из контуров при плечах обкатки: 

а – положительном; б – отрицательном 
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Манёвренность имеет первостепенное значение в условиях старой город-

ской застройки, характеризующейся узкими улицами и малыми радиусами на 

перекрёстках, при частых крутых поворотах дорог, в местах погрузки и раз-

грузки на небольшой площади, при парковке, на открытых стоянках, внутри 

тесных дворов, закрытых помещений (в гаражах, заводских цехах, складах и 

т.п.), в лесу. Иногда появляется необходимость в движении задним ходом или 

полном развороте на ограниченной площади. 

Манёвренность оценивают геометрическими и силовыми показателями. 

Геометрические показатели: 1) радиусы поворота по следу колёс; 2) га-

баритные радиусы поворота; 3) поворотная ширина автомобиля по следу колёс; 

4) габаритная полоса движения. Геометрические показатели показаны на рис. 

5.32. 
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Рис. 5.32. Геометрические показатели манёвренности 

 

Радиусы поворота по следу колёс – расстояния от центра поворота до 

осей следов переднего наружного (Rmin) и заднего внутреннего (Rminвн) колёс 

при максимальных углах поворота управляемых колёс и движении с минималь-

ной скоростью не более 5 км/ч. Радиус окружности, которая соответствует се-

редине следа переднего наружного колеса при максимальных углах поворота 

левого и правого управляемых колёс, называют минимальным радиусом пово-

рота автомобиля. Этот радиус является одним из основных показателей ма-

нёвренности, поэтому его величину регламентируют нормативными докумен-

тами. 

Внешний (Rгабmax) и внутренний (Rгабmin) габаритные радиусы поворота – 

расстояния от центра поворота до наиболее удалённой от него и наиболее близ-



 244 

кой к нему точек автомобиля соответственно при максимальном повороте 

управляемых колёс и движении с минимальной скоростью: 

Rгабmax = Rmin + 1;         (5.155) 

Rгабmin = Rminвн – 2,         (5.156) 

где 1 и 2 – расстояния наиболее удалённой и близкой точек автомобиля от 

осей следов переднего наружного и заднего внутреннего колёс соответственно. 

Величины габаритных радиусов поворота указывают в нормативных до-

кументах. 

Поворотная ширина по следу колёс Вп – разность радиусов поворота по 

осям следов наиболее удалённого и наиболее близкого к центру поворота колёс 

при движении с минимальной скоростью и максимальном повороте управляе-

мых колёс: 

Вп = Rmin – Rminвн.         (5.157) 

Она характеризует ширину полосы движения, в пределах которой разме-

щаются колёса автомобиля при маневрировании на площадке ограниченных 

размеров. 

Габаритная полоса движения Вгаб – разность радиусов наиболее удалён-

ной от центра и наиболее близкой к центру поворота точек автомобиля при 

движении с минимальной скоростью и максимальном повороте управляемых 

колёс: 

Вгаб = Rгаб max – Rгаб min = Вп + 1 + 2.        (5.158) 

Вгаб представляет полосу движения, в которую вписывается корпус авто-

мобиля при маневрировании на ограниченном пространстве (около зданий, в 

лесу и т.д.). Габаритная полоса движения является нормируемым показателем 

манёвренности автомобиля. 
Габаритная полоса движения значительно больше габаритной ширины 

самого автомобиля. Эта разница тем больше, чем больше габаритные длина и 
ширина автомобиля. При увеличении радиуса поворота ширина полосы, в пре-
делах которой автомобиль совершает поворот, уменьшается и становится рав-
ной габаритной ширине автомобиля при переходе на траекторию прямолиней-
ного движения. 

Обеспечение высокой манёвренности особенно важно для автопоездов. 
Это связано не только с их большой габаритной длиной, но и с бόльшим сме-
щением к центру поворота прицепа или полуприцепа при маневрировании (рис. 
5.33). 

При проектировании автопоездов минимальные и габаритные радиусы 
поворота определяют графическим способом. Центр поворота О автопоезда 
располагается в точке пересечения осей передних и задних колёс тягача и при-
цепного звена. 

Положение прицепа (рис. 5.33, а) определяют следующим образом. 
Из центра в точке сцепки проводят дугу окружности радиусом r1, равным 

расстоянию от точки сцепки до оси поворотной тележки прицепа. К этой дуге 
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из центра поворота проводят касательную. Точка А касания является центром 
передней оси прицепа. Из точки А радиусом r2, равным базе прицепа, проводят 
дугу окружности. Касательная к этой дуге, проведённая из центра поворота, в 
точке касания В определяет положение середины задней оси прицепа. Расстоя-
ние по касательной от центра поворота О до левого борта прицепа равно мини-
мальному габаритному радиусу поворота Rгабmin автопоезда. 

На рис. 5.33, б показа-

на схема определения ради-

усов поворота седельного 

автопоезда, состоящего из 

трёхосного тягача и одноос-

ного полуприцепа. Центр 

поворота О располагается на 

пересечении радиусов пово-

рота передних управляемых 

колёс и радиуса точки А, 

лежащей посередине базы 

тележки трёхосного седель-

ного тягача. Из центра В се-

дельно-сцепного устройства 

тягача проводят дугу 

окружности радиусом r1, 

равным расстоянию от точ-

ки сцепки до задней оси по-

луприцепа. Касательная, 

проведённая из центра по-

ворота к этой дуге, опреде-

ляет положение точки С, яв-

ляющейся серединой оси 

полуприцепа. Участок этой 

касательной от оси поворота 

О до левого борта полупри-

цепа равен Rгабmin. 
Из рис. 5.33, а и 5.33, б 

видно, что у седельного ав-
топоезда габаритная полоса 
движения Вгаб гораздо 
больше, чем у прицепного. 
Для улучшения манёвренно-
сти длинных седельных ав-
топоездов колёса полупри-
цепа делают управляемыми 
(рис. 5.33, в). Управление 
колёсами полуприцепа осу-
ществляют специальным 
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Рис. 5.33. Радиусы поворота автопоезда: 

а – с двухосным прицепом; б – с одноосным полуприце-

пом; в – полуприцепом с управляемыми колёсами 
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механизмом, который в зависимости от угла  между продольными осями тяга-

ча и полуприцепа поворачивает колёса полуприцепа на угол  относительно 
оси полуприцепа. Передаточное число механизма поворота выбирают таким 
образом, чтобы при различных радиусах поворота соотношение между углами 

 и  обеспечивало возможность движения колёс полуприцепа по следу задних 
колёс седельного тягача. 

Для уменьшения габаритов поворота некоторых специальных прицепных 
автопоездов управляемыми делают все колёса прицепов. 

Силовыми показателями манёвренности служат: 1) усилие на рулевом 
колесе при повороте управляемых колёс на месте; 2) удельная тяговая сила при 
повороте; 3) коэффициент использования сцепной силы колёс при повороте. 

Усилие на рулевом колесе: 

y.py.pp

p


 

uR

T
F ,         (5.159) 

где Т – суммарный момент на цапфах управляемых колёс; Rр – радиус рулево-

го колеса; ир.у – силовое передаточное число рулевого управления; р.у – КПД 

рулевого управления. 

Суммарный момент на цапфах управляемых колёс: 


  стст ТТТТТ f ,         (5.160) 

где Тf – момент сопротивления перекатыванию управляемых колёс при их по-

вороте вокруг шкворней; Т – момент сопротивления деформации шин и трения 

в контакте вследствие их проскальзывания по опорной поверхности; 
стТ  и 

стТ  – 

моменты стабилизации, обусловленные поперечным и продольным наклонами 

шкворней. 

Усилие на рулевом колесе служит основным показателем, характеризую-

щим способность автомобиля к маневрированию с силовой точки зрения. Вели-

чину этого усилия регламентируют нормативными документами. 

Удельная тяговая сила при повороте – отношение тяговой силы на веду-

щих колёсах Fт к силе тяжести автомобиля Gа при повороте с минимальным ра-

диусом Rmin и минимальной устойчивой скоростью Vamin  5 км / ч: 

a

т
п

G

F
f  .          (5.161) 

С уменьшением fп снижается нагрузка на двигатель при переходе автомо-

биля от прямолинейного движения к криволинейному с крутыми поворотами и 

повышается его способность к маневрированию. 

Коэффициент использования сцепной силы колёс при повороте для i-й оси 

– отношение суммарной реакции, действующей в плоскости контакта этих ко- 
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лёс с дорогой, к потенциально возможной силе сцепления: 

zi

yixi

i
R

RR
k






22

,         (5.162) 

где xiR , yiR , ziR  – продольная, боковая и нормальная реакции, действующие на 

колёса i-й оси;  – коэффициент сцепления колёс с дорогой. 

Чем меньше ik , тем выше потенциальная способность автомобиля к со-

вершению крутых поворотов и меньше вероятность потери манёвренности. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение управляемости автомобиля. 

2. Назовите способы поворота колёсных машин, перечислите их достоин-

ства и недостатки. 

3. Каковы условия осуществления поворота автомобиля с передними ве-

домыми и задними ведущими колёсами? 

4. Что такое боковой увод колеса и по какой причине он возникает? 

5. Дайте определение коэффициента сопротивления уводу и перечислите 

конструктивные факторы, влияющие на сопротивление уводу колеса. 

6. При каком соотношении углов поворота управляемых колёс обеспечи-

вают их качение относительно одного центра поворота? 

7. Как рассчитывают положение мгновенного центра и угловую скорость 

поворота двухосного автомобиля? 

8. Какие силы и моменты действуют на автомобиль при криволинейном 

движении? 

9. Как влияет увод колеса на коэффициент сопротивления качению? 

10. При каком условии на автомобиль не действует продольная сила инер-

ции в процессе его поворота? 

11. Какие факторы влияют на величины боковых реакций опорной по-

верхности при повороте автомобиля? 

12. Перечислите признаки нейтральной, недостаточной и избыточной по-

ворачиваемости автомобиля. 

13. Что называют статической чувствительностью автомобиля к управле-

нию? 

14. Назовите причины возникновения колебаний управляемых колёс отно-

сительно шкворней. 

15. Какими конструктивными мероприятиями уменьшают колебания 

управляемых колёс? 

16. Назовите способы обеспечения стабилизации управляемых колёс и 

напишите формулы для расчёта стабилизирующих моментов. 

17. Что такое манёвренность автомобиля? 

18. Изобразите схему для определения геометрических измерителей ма-

нёвренности автомобиля. 
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ГЛАВА 6. УСТОЙЧИВОСТЬ АВТОМОБИЛЯ 

6.1. Определения 

Для управления движением автомобиля водитель поворотом управляе-

мых колёс создаёт управляющие силы. Величины и направление действия этих 

сил и их моментов водитель изменяет таким образом, чтобы обеспечить движе-

ние автомобиля в заданном направлении. Однако кроме управляющих сил на 

автомобиль действуют случайные силы, вызванные различными причинами: 

взаимодействием колёс с неровностями дороги, аэродинамическим воздействи-

ем при порывах ветра, поперечным и продольным наклонами дороги, сопряже-

нием участков дороги с различной кривизной и др. Эти силы и их кинематиче-

ские последствия называют возмущениями. 

Движение автомобиля под действием возмущающих воздействий назы-

вают невозмущённым. 

Влияние возмущений на характер движения зависит от параметров не-

возмущённого движения, определяемых конструктивными особенностями ав-

томобиля. Различают: 1) асимптотически устойчивое движение; 2) неасимпто-

тически устойчивое движение; 3) неустойчивое движение. 

При асимптотически устойчивом движении параметры невозмущённого 

движения после временного отклонения, вызванного возмущением, возвраща-

ются к исходным значениям. 

При неасимптотически устойчивом движении параметры невозмущён-

ного движения после прекращения действия возмущения не возвращаются к 

исходным значениям, но их отклонения не превышают нормы, заданной в кон-

кретных условиях движения. 

При неустойчивом движении параметры невозмущённого движения по-

сле прекращения возмущающего действия не возвращаются к исходным, а от-

клонения, вызванные возмущением, с течением времени увеличиваются даже 

после прекращения действия возмущения. 

Помимо устойчивости движения различают устойчивость положения ав-

томобиля в пространстве. Неустойчивость положения автомобиля характери-

зуют поперечным и продольным опрокидыванием, либо потерей сцепления ко-

лёс с дорогой при повороте, торможении, движении по косогору, на подъёме и 

на спуске, либо при совместном действии опрокидывания и заноса (скольже-

ния), которые сопровождаются изменением ориентации продольной и верти-

кальной осей в пространстве. 

Параметры невозмущённого движения, определяющие границу между 

устойчивостью и неустойчивостью, называют критическими. К таким парамет-

рам относят критическую скорость поступательного движения, критическую 

угловую скорость поворота, критический радиус поворота. При оценке не-

устойчивого положения используют не параметры движения, а критические 

значения углов наклона поверхности дороги в поперечном и продольном 

направлениях относительно горизонтальной плоскости. 
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Устойчивость – совокупность свойств автомобиля, характеризующих его 

способность сохранять заданное направление движения и ориентацию в про-

странстве при действии внешних сил и отсутствии управляющих воздействий 

со стороны водителя. 

Устойчивость можно классифицировать по следующим признакам: 1) из-

меняемым параметрам движения и положения; 2) направлению действия возму-

щающих сил; 3) физической природе возмущающих сил. 

По изменяемым параметрам различают траекторную устойчивость, кур-

совую устойчивость, занос и опрокидывание. 

Траекторная устойчивость – способность автомобиля сохранять направ-

ление движения своего центра масс. Об её степени судят по величине отклоне-

ния вектора скорости центра масс от заданного направления, то есть по вели-

чине траекторного отклонения  (рис. 6.1, а). Чем больше траекторное отклоне-

ние, тем ниже траекторная устойчивость. Вектор скорости центра масс V можно 

разложить на продольную Vх и боковую Vу составляющие. При постоянстве 

продольной составляющей этого вектора траекторную устойчивость оценивают 

по изменению величины его боковой составляющей Vу. 

Курсовая устойчивость – способность 

автомобиля сохранять ориентацию своей 

продольной оси относительно заданного 

направления движения. О степени курсовой 

устойчивости судят по величине угла откло-

нения продольной оси автомобиля  от за-

данного направления движения, то есть по 

величине курсового отклонения (рис. 6.1, б). 

Чем больше курсовой угол, тем ниже курсо-

вая устойчивость автомобиля. Показателем 

курсовой устойчивости служит изменение 

угловой скорости а поворота автомобиля 

относительно оси, перпендикулярной к плос-

кости движения. 

Занос – скольжение в боковом направ-

лении всего автомобиля или его отдельных 

осей. Показателями заноса на горизонталь-

ной поверхности служат критическая ско-

рость по боковому заносу, критический ра-

диус поворота при боковом заносе, на косогоре – критический угол косогора по 

боковому скольжению. 

Опрокидывание – отклонение осей автомобиля от неподвижных осей, па-

раллельных и перпендикулярной опорной поверхности дороги, сопровождаю-

щееся отрывом колёс от дороги. Опрокидывание оценивают критическими ско-

ростью и радиусом опрокидывания, критическими углами косогора, подъёма и 

спуска по боковому и продольному опрокидыванию автомобиля. 
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Рис. 6.1. Схемы отклонений: 

а – траекторного; б – курсового 
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По направлению действия возмущающих сил, стремящихся нарушить 

движение автомобиля, различают поперечную (боковую) и продольную устой-

чивость. Поперечная устойчивость – способность автомобиля противостоять 

действию боковых возмущающих сил без бокового опрокидывания и скольже-

ния (заноса), продольная устойчивость – способность автомобиля противосто-

ять действию продольных возмущающих сил без продольного опрокидывания 

и буксования ведущих колёс или юза тормозящих колёс. 

По физической природе возмущающих сил различают инерционную, гра-

витационную и аэродинамическую устойчивость. 

6.2. Значение устойчивости автомобиля 

Устойчивость, как и управляемость, является эксплуатационным свой-

ством, определяющим активную безопасность автомобиля. Устойчивость 

имеет особо важное значение в условиях роста автомобильного парка и повы-

шения скоростей движения. Чем выше устойчивость, тем с большей скоростью 

возможно движение автомобиля в транспортном потоке. С увеличением скоро-

стей движения возрастает производительность автомобиля, что в сочетании с 

высокой безопасностью движения повышает качественные показатели при вы-

полнении транспортной работы. 

6.3. Поперечная устойчивость автомобиля 

Случаи движения автомобиля. Поперечную устойчивость рассматри-

вают при следующих допущениях: 1) автомобиль движется накатом, поэтому 

на  его  колёса  действуют только продольные реакции, вызванные сопротивле-

нием   качению,   которыми  из-за  их  малости   можно  пренебречь   0 хiR ; 

2) автомобиль представляет абсолютно жёсткое тело, поэтому не учитывают 

относительные перемещения кузова и осей (колёс); 3) не учитывают перерас-

пределение боковых реакций на левые и правые колёса автомобиля; 4) не учи-

тывают перераспределение нормальных реакций на колёса осей автомобиля из-

за действия продольных сил; 5) все колёса автомобиля находятся в одинаковых 

по сцеплению с опорной поверхностью условиях. 

Рассматривают поперечную устойчивость по опрокидыванию и скольже-

нию в трёх случаях движения: 1) прямолинейное равномерное на косогоре (по-

перечном уклоне дороги); 2) установившееся круговое (поворот) на горизон-

тальной дороге; 3) равномерное на вираже постоянного радиуса. 

Поперечная устойчивость автомобиля на косогоре (рис. 6.2) 

В центре масс автомобиля – точке С – приложена сила тяжести (веса) Gа, 

которую можно разложить на две составляющие: нормальную Gн и параллель-

ную опорной поверхности дороги Fyi. Под действием нормальной силы в кон-
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такте колёс с опорной поверхностью возникают суммарные нормальные реак-

ции на правые пzR  и левые лzR  колёса; под действием боковой силы – сум- 

марные боковые реакции на пра-

вые пуR  и левые луR  колёса. 

1. Опрокидывание автомо-

биля 

При определении условия 

опрокидывания автомобиля счи-

тают, что его центр масс распола-

гается на середине колеи В/2; 

 cosaн GG ;  sinaGFyi . Опро-

кидывание автомобиля произойдёт 

относительно оси О, проходящей 

через центры площадок контакта 

правых колёс с опорной поверхно-

стью. 

Уравнение моментов отно-

сительно оси О: 

0 OT ; 0
2

н
л 

ВG
hFВR gуiz ,           (6.1) 

откуда 

B

h
B

G
B

hF
ВG

R
ggуi

z










sin
2

cos

2
a

н

л .           (6.2) 

В момент начала опрокидывания нормальные реакции на левые колёса 

автомобиля становятся равными нулю ( 0л  zR ). Значение угла , соответ-

ствующее этому условию, называют критическим углом косогора по боковому 

опрокидыванию автомобиля опр. Из уравнения (6.2) при 0л  zR : 

gh

В

2
tg опр  ,              (6.3) 

откуда 
















gh

В

2
arctgопр .             (6.4) 

2. Скольжение автомобиля 

При условии, что боковые реакции распределяют по осям так же, как бо-

ковые составляющие силы тяжести, проекция сил на поперечную ось у: 

0Y ;  sinaлп GFRR уiуу .           (6.5) 
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Рис. 6.2. Силы, действующие на автомобиль 

при движении на косогоре: 

 – угол косогора; В – колея; 

hg – высота центра масс автомобиля 
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Боковое скольжение колёс начинается тогда, когда боковая составляющая 

силы тяжести Fyi становится равной сумме боковых сил сцепления правых 

пп zyу RR   и левых лл zyу RR   колёс с дорогой, где у – коэффициент 

поперечного сцепления. Значение угла , соответствующего началу скольжения 

колёс, называют критическим углом косогора по боковому скольжению (зано-

су) автомобиля . 

После подстановки выражений пуR  и луR  в уравнение (6.5) получают 

    sincos aaунлплп GGGRRRR yzzyуу .       (6.6) 

Из уравнения (6.6): 

tg  = y,              (6.7) 

откуда 

 = arctg y.             (6.8) 

3. Условие безопасности автомобиля 

Опрокидывание автомобиля более опасно, чем его скольжение под уклон. 

Для того чтобы скольжение начиналось раньше опрокидывания, необходимо, 

чтобы  < опр. После подстановки в данное неравенство выражений  и опр, 

по формулам (6.8) и (6.4), получают условие безопасности прямолинейного 

движения автомобиля на косогоре: 

g

y
h

В

2
 .              (6.9) 

Поперечная устойчивость при установившемся круговом движении 

автомобиля на горизонтальной дороге (рис. 6.3) 

При круговом движении опроки-

дывающей является центробежная сила 

инерции Fау. При движении с постоян-

ной скоростью V по криволинейной тра-

ектории постоянного радиуса R, соглас-

но (5.107) и (5.108): 

gR

VG

R

Vm
Fay

2
a

2
a  . 

Эта сила и сила тяжести автомо-

биля Gа приложены в точке С – центре 

масс, расположенном на половине ши-

рины колеи В/2 и на высоте hg от опор-

ной поверхности дороги. 

1. Опрокидывание автомобиля 

Опрокидывание произойдёт относительно оси О, проходящей через цен-

тры площадок контакта левых колёс с опорной поверхностью. 
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Рис. 6.3. Силы, действующие на 

автомобиль при круговом движении 

на горизонтальной дороге 
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Уравнение моментов относительно оси О: 

0 OT ; 0
2

п
a  BRhF
BG

zgay ,          (6.10) 

откуда 

B

gR

hVB
G

B

hF
BG

R

g

gay

z






















2

aa

п

2
2 .         (6.11) 

В начале опрокидывания нормальные реакции на правые колёса автомо-

биля становятся равными нулю ( 0п  zR ). Значение скорости V, соответству-

ющее этому условию, называют критической скоростью по боковому опроки-

дыванию Vопр, а значение радиуса поворота R – критическим радиусом поворо-

та по боковому опрокидыванию Rопр. Из уравнения (6.11) при 0п  zR : 

gh

gRB
V

2
опр  ;            (6.12) 

gB

Vh
R

g
2

опр

2
 .            (6.13) 

Из формул (6.12) и (6.13) следует, что при каждом повороте с радиусом R 

имеется критическое значение скорости движения Vопр, а для каждой скорости 

движения имеется критический радиус поворота Rопр. При заданных условиях 

движения повышение критической скорости и уменьшение критического ради-

уса поворота обеспечивают увеличением колеи В и снижением расположения 

центра масс hg автомобиля. 

2. Скольжение автомобиля 

Боковое скольжение начнётся тогда, когда центробежная сила Fау станет 

равной сумме максимальных значений боковых реакций на левые и правые ко-

лёса по условию их сцепления с опорной поверхностью: 

 
gR

VG
GRRRR yzzyуу

2
a

aлпmaxлmaxп  .         (6.14) 

Значение скорости V, соответствующее началу скольжения, называют 

критической скоростью автомобиля по боковому скольжению (заносу) V, а 

значение радиуса поворота R – критическим радиусом поворота по боковому 

скольжению (заносу) автомобиля R. 

Из уравнения (6.14): 

gRV y ;           (6.15) 

g

V
R

y


2

.            (6.16) 
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Из формул (6.15) и (6.16) видно, что повышение критической скорости и 

уменьшение критического радиуса поворота происходят при увеличении коэф-

фициента поперечного сцепления у. 

3. Условие безопасности автомобиля 

Скольжение  будет  предшествовать  опрокидыванию автомобиля, если 

V < Vопр, а R > Rопр. Подставив в данные неравенства выражения критических 

скоростей по формулам (6.12) и (6.15) и критических радиусов по формулам 

(6.13) и (6.16), получают один и тот же результат: 

g

y
h

В

2
 .           (6.17) 

Поперечная устойчивость автомобиля на вираже (рис. 6.4) 

Для обеспечения более высокой поперечной устойчивости автомобилей 

на поворотах  предусматривают  поперечный  уклон    дорожной поверхности.  

Поворот дороги с поперечным уклоном называют виражом. Вираж представля-

ет собой часть внутренней поверхности конуса, ось которого АА вертикальна 

(рис. 6.4). При движении на вираже центр масс автомобиля описывает дугу 

окружности радиусом CD, лежащую в плоскости, перпендикулярной оси кону-

са АА. 

В центре масс автомобиля 

– точке С – приложены сила тя-

жести Gа и центробежная сила 

Fау = Gа V 2/(gR). Боковые состав-

ляющие этих сил Fуi = Gа sin и 

Fауi = Gа V 2 cos/(gR) направлены 

в противоположные стороны, 

что уменьшает величину опро-

кидывающего момента, создава-

емого ими на плече hg, и резуль-

тирующую боковую силу, при-

водящую к боковому скольже-

нию колёс. Нормальные состав-

ляющие    названных   сил Gн = 

Gаcos и Fаун = GаV 2sin/(gR) направлены в одну сторону, что увеличивает вос-

станавливающий момент на плече В/2 и нормальные реакции на левые и правые 

колёса, обеспечивая бόльшие значения боковых сил их сцепления с опорной 

поверхностью. Таким образом, поперечная устойчивость автомобиля на ви-

раже выше, чем на косогоре и при круговом движении на горизонтальной до-

роге. 

1. Опрокидывание автомобиля 

Опрокидывание произойдёт относительно оси О, проходящей через цен-

тры площадок контакта левых колёс с опорной поверхностью. 
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Рис. 6.4. Силы, действующие на автомобиль 

при движении на вираже 
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Уравнение моментов относительно оси О: 

0 OT ; 0
22

п

нн  ВRhF
ВF

hF
ВG

zgаyi

ay

gyi ,        (6.18) 

откуда 

В

hF
ВF

hF
ВG

R
gаyi

ay

gyi

z



 22

нн

п .         (6.19) 

После подстановки в уравнение (6.19) входящих в него сил получают: 

B

gR

hV

gR

BV
h

B
G

R

g

g

z













 









cos

2

sin
sin

2

cos
22

a

п .     (6.20) 

В начале опрокидывания нормальные реакции на правые колёса равны 

нулю. Приравняв числитель выражения (6.20) к нулю и поделив его на Gа cos 

после приведения к общему знаменателю получают следующее уравнение: 

02tgtg2 22  gg hVBVgRhgRB .          (6.21) 

Значение угла , соответствующего уравнению (6.21), называют критиче-

ским углом виража по боковому опрокидыванию опр, значение скорости V – 

критической скоростью движения на вираже по боковому опрокидыванию 

Vопр, значение радиуса поворота R – критическим радиусом виража по боково-

му опрокидыванию Rопр: 


















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g

g

gRhBV

gRBhV

2

2
arctg

2

2

опр ;          (6.22) 

 





tg2

tg2
опр

Bh

hBgR
V

g

g
;           (6.23) 

 
 




tg2

tg22

опр

g

g

hBg

BhV
R .           (6.24) 

Анализ уравнений (6.22)…(6.24) показывает, что устойчивость автомоби-

ля против опрокидывания возрастает с увеличением колеи В и снижением цен-

тра масс hg. Из уравнения (6.23) следует, что при  = arctg (2 hg/В) опрокидыва-

ния автомобиля не произойдёт при сколь угодно большой скорости движения. 

2. Скольжение автомобиля 

Условие начала бокового скольжения: 

    yiayiayyzzyуу FFFGRRRR  ннлпmaxлmaxп .   (6.25) 

 

 



 256 

После подстановки входящих в уравнение (6.25) сил получают: 


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










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

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cossin
cos

2

a

2

a
gR

V
G

gR

V
Gy .         (6.26) 

После деления обеих частей уравнения (6.26) на Gа cos и приведения к 
общему знаменателю получают: 

 tgtg 22 gRVVgR yу .          (6.27) 

Значение угла , соответствующее уравнению (6.27), называют критиче-

ским углом виража по боковому скольжению , значение скорости V – крити-

ческой скоростью движения на вираже по боковому скольжению V, значение 
радиуса поворота R – критическим радиусом виража по боковому скольжению 

R: 
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




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arctg ;          (6.28) 

 
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V ;           (6.29) 

 
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
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tg12

у

у

g

V
R .           (6.30) 

Показатели устойчивости против бокового скольжения возрастают с уве-

личением коэффициента бокового сцепления у. Из уравнения (6.29) следует, 

что при  = arctg (1/у) скольжения автомобиля не произойдёт при сколь угодно 
большой скорости движения. 

3. Условие безопасности автомобиля 
Скольжение наступит раньше опрокидывания автомобиля, если критиче-

ская скорость по скольжению V будет меньше критической скорости по опро-

кидыванию Vопр на вираже (V < Vопр), то есть: 

   









tg2

tg2

tg1

tg

Bh

hBgRgR

g

g

у

у
.         (6.31) 

Решение неравенства (6.31) имеет вид: 

g

y
h

B

2
 .            (6.32) 

Коэффициент поперечной устойчивости. Формулы (6.9), (6.17) и (6.32) 
показывают, что боковое скольжение предшествует боковому опрокидыванию, 

если выполняется неравенство у < В / (2 hg). Это условие является универсаль-
ным для устойчивости автомобиля при действии на него сил тяжести и инер-
ции, а также совместном действии обеих сил. 
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Конструктивный параметр 

gh

B

2
y.п              (6.33) 

называют коэффициентом поперечной устойчивости автомобиля. 

При эксплуатации коэффициент поперечной устойчивости изменяется, 

так как высота центра масс hg зависит от степени загрузки, а у грузовых авто-

мобилей – от вида груза. Обычно п.у приводят для автомобиля без нагрузки и 

при полной нагрузке. 

Для надёжного выполнения условий (6.9), (6.17) и (6.32) следует прини-

мать наибольшее значение коэффициента поперечного сцепления в условиях, 

для  которых  предназначен  данный  автомобиль.  Обычно у не превышает 

значений 0,7…0,9. Для выполнения условия безопасности желательно, чтобы 

п.у  1. На основании статистического анализа многих современных автомоби-

лей установлено, что коэффициент поперечной устойчивости при полной 

нагрузке составляет 0,9…1,2 у легковых автомобилей, 0,6…0,8 у грузовых и 

0,5…0,7 у автобусов. 

Приведённые значения п.у свидетельствуют о том, что его требуемые ве-

личины практически всегда обеспечивают у легковых автомобилей и в боль-

шинстве случаев для грузовых автомобилей без груза. У грузовых автомобилей 

и автопоездов с полной нагрузкой, особенно при перевозке грузов малой плот-

ности, контейнеров, некоторых специальных грузов, обеспечение требуемой 

величины п.у затруднительно. Низки значения п.у у некоторых автомобилей, 

предназначенных для монтажа на их шасси технологических установок (авто-

кранов, бетономешалок и др.), имеющих высокое расположение центра масс. 

Недостаточной поперечной устойчивостью по опрокидыванию обладают двух-

этажные автобусы, самосвалы, автомобили повышенной проходимости. 

В действительности приведённые значения коэффициента поперечной 

устойчивости оказываются меньше из-за поперечного крена кузова. 

При расчёте коэффициента поперечной устойчивости ширину колеи В вы-

числяют как среднее арифметическое значение колеи передних и задних колёс. 

При расчёте поперечной устойчивости автопоезда отдельно вычисляют п.у тя-

гача и прицепа. Обычно поперечная устойчивость прицепов ниже, чем тягачей, 

поэтому устойчивость автопоездов определяет устойчивость прицепов. 

Правильный выбор величины коэффициента поперечной устойчивости 

уменьшает опасность опрокидывания, но не устраняет её полностью. Если при 

боковом скольжении колёс одно из них или несколько одновременно упрутся в 

препятствие, резко замедляющее скорость бокового перемещения, то возникает 

поперечная сила инерции, приложенная в центре масс, способная вызвать 

опрокидывание автомобиля даже при п.у > 1. Расчётами подтверждено, что для 

большинства автомобилей минимальное значение скорости, при превышении 

которого произойдёт опрокидывание, составляет 5…6 м/с. 
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6.4. Устойчивость автомобиля против заноса 

Устойчивость автомобильного колеса. В общем случае движения авто-

мобильное колесо (рис. 6.5) нагружено нормальной Fz, продольной Fх, боковой 

Fу силами и крутящим моментом Тк. В площади контакта колеса с опорной по-

верхностью возникают реакции дороги на колесо: от нормальной силы – нор-

мальная Rz, от продольной и крутящего момента – продольная Rх и от боковой 

силы – боковая Ry. 

В контакте колеса с опорной по-

верхностью возникает горизонтальная 

реакция, представляющая геометриче-

скую сумму продольной Rх и боковой Ry 

реакций: 

                  22
yx RRR  .        (6.34) 

Для движения колеса без скольже-

ния необходимо, чтобы горизонтальная 

реакция не превышала максимального 

значения, равного силе сцепления с 

опорной поверхностью: 

                     R  Rmax =  Rz,        (6.35) 

где  – коэффициент сцепления колеса с  

дорогой. 

Коэффициент  зависит от направления скольжения пятна контакта коле-

са по опорной поверхности, совпадающего с направлением реакции R. При 

скольжении в плоскости вращения колеса коэффициент сцепления – х, в 

направлении, перпендикулярном ей – у, в произвольном направлении – . 

Экспериментально доказано, что  изменяется по эллиптическому закону с 

осями эллипса х и у, причем min = х, max = y. Таким образом, коэффициент 

сцепления изменяется в пределах – х    y. 

Из выражений (6.34) и (6.35) можно найти величину боковой реакции, 

при действии которой не будет происходить бокового скольжения (заноса) ко-

леса: 
2222
zyx RRR  ,           (6.36) 

откуда 
222
xzy RRR  .           (6.37) 

Из неравенства (6.37) предельное по сцеплению значение боковой реакции, 

при котором начинается боковое скольжение (занос) колеса: 

222
max xzy RRR  .           (6.38) 
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Рис. 6.5. Силы, действующие 

на автомобильное колесо 
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Ранее  были  введены понятия: kу = Ry / Rz – коэффициент боковой силы; 

kх = Rх / Rz – коэффициент продольной силы. После деления уравнения (6.38) на 

Rz получают выражение для предельного по сцеплению коэффициента боковой 

силы: 

22
max xy kk  .           (6.39) 

Из выражений (6.38) и (6.39) следует, что устойчивость колеса против бо-

кового скольжения тем выше, чем больше сила или коэффициент сцепления и 

меньше продольная реакция дороги или коэффициент продольной силы. 

Наиболее устойчиво в боковом направлении ведомое колесо, у которого 

продольная реакция при движении с постоянной скоростью (к = 0) равна силе 

сопротивления качению (Rх = f Rz). Таким образом, у ведомого колеса: 

22
max fk y  .           (6.40) 

На сухом асфальтобетонном покрытии х = 0,6…0,8, f = 0,015…0,02 и 

kуmax  . 

Колесо, работающее в ведущем или тормозном режиме, хуже противо-

стоит заносу, чем ведомое колесо. При полном буксовании или полном юзе: 

22
max xyk  .           (6.41) 

Поскольку   х, при буксовании или экстренном торможении для воз-

никновения бокового скольжения колеса достаточно небольшой боковой силы. 

Устойчивость против заноса одной из осей автомобиля. При рассмот-

рении поперечной устойчивости автомобиля было принято допущение о том, 

что при заносе обе оси двухосного автомобиля скользят в боковом направлении 

одновременно. Такое явление в практике наблюдается редко. Гораздо чаще 

раньше начинают скользить колёса одной оси – передней или задней, поэтому 

приходится рассматривать устойчивость не всего автомобиля, а одной из его 

осей. 

Условия устойчивости по боковому скольжению (заносу): 

 передних колёс 
2
1

2
1

2
11 xzy RRR  ;          (6.42) 

 задних колёс 
2
2

2
2

2
22 xzy RRR  ,          (6.43) 

где 1yR  и 2yR  – суммарные боковые реакции; 1 и 2 – коэффициенты сцеп-

ления; 1zR  и 2zR  – суммарные нормальные реакции; 1xR  и 2xR  – суммар-

ные продольные реакции на передние и задние колёса соответственно. 
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Эти же условия устойчивости по боковому скольжению (заносу) в безраз-

мерном виде: 
2
1

2
11 xy kk  ;           (6.44) 

2
2

2
22 xy kk  .           (6.45) 

Если принять 1 = 2 = , то у двухосных неполноприводных автомоби-

лей устойчивость против заноса зависит от того, какая ось ведущая. У передне-

приводного автомобиля fkx  1т1 , где  д11т1т rRТ z  – удельная тяговая 

сила передних колёс, fkx 2 . Так как 21 xx kk  , 21 yy kk  , и следовательно, 

раньше произойдёт занос передней оси. У заднеприводного автомобиля 

fkx 1 , fkx  2т2 . При 12 xx kk  , 12 yy kk  , поэтому раньше произойдёт за-

нос задней оси. 

Боковой занос передней или задней оси по-разному влияет на устойчи-

вость автомобиля. 

Рассматривают три случая бокового заноса: 1) занос передней оси; 2) за-

нос задней оси; 3) занос обеих осей. 

1. Прямолинейное движение 

При прямолинейном движении за-

нос одной из осей может произойти под 

действием боковой силы Fу, вызванной 

боковым ветром или составляющей силы 

тяжести на косогоре. 
При движении автомобиля со ско-

ростью V = V1 = V2 и заносе его передней 
оси со скоростью 1зV  (рис. 6.6) она пере-

мещается в направлении результирующей 
скорости 1pV , представляющей геометри-

ческую сумму скоростей V1 и 1зV . Задняя 

ось движется в направлении вектора ско-
рости V2. В результате автомобиль будет 
совершать поворот вокруг центра О, что 
приведёт к возникновению центробежной 
силы Fа и инерционного момента Таz. Бо-

ковая составляющая центробежной силы Fау и инерционный момент Таz противо-
действуют повороту передней части автомобиля в сторону начавшегося заноса и 
автоматически устраняют его. 

Таким образом, переднеприводные автомобили с передними управляе-
мыми колёсами более устойчивы против бокового заноса, хотя занос управляе-
мых колёс приводит к частичной потере управляемости. Следует также иметь в 
виду, что занос передней оси может произойти при резком разгоне, когда зна-
чительно уменьшаются нормальные реакции на передние колёса, а также при 
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Рис. 6.6. Занос передней оси автомобиля 

при прямолинейном движении 
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аварийном торможении, когда передние колёса нагружены большими продоль-
ными реакциями. 

При заносе задней оси (рис. 6.7) мгновенный центр поворота О лежит на 

продолжении передней оси. Возникающие при повороте вокруг точки О инер-

ционная сила Fау и инерционный момент Таz действуют в направлении заноса, 

усиливая его. Устранить занос задней оси можно лишь изменением условий 

движения. 
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Рис. 6.7. Занос задней оси автомобиля при прямолинейном движении 

 

Обычно рекомендуют поворачивать управляемые колёса в сторону зано-

са. При повороте управляемых колёс меняется положение центра поворота. Ра-

диус поворота при этом увеличивается, уменьшая величину центробежной си-

лы RVmFa
2

а . Если при повороте передних колёс вектор скорости передней 

оси 1V   будет параллелен вектору скорости задней оси 2pV , автомобиль переста-

нет поворачиваться и начнёт двигаться поступательно в направлении векторов 

1V   и 2pV . При повороте передних колёс на еще бόльший угол центр поворота О2 

окажется с противоположной стороны автомобиля. Поперечная составляющая 

центробежной силы ayF   будет направлена в сторону, противоположную заносу, 

что может привести к его ослаблению или прекращению. 

Приведённое рассуждение не совсем точно, так как оно не учитывает 

действия инерционного момента Таz. Занос протекает очень быстро, и угловая 

скорость поворота управляемых колёс   может при этом во много раз превы-

шать эксплуатационную. В этих условиях вторая составляющая ayF   боковой 
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силы, пропорциональная  , согласно формуле (5.90), достигает большой вели-

чины и, соответственно, возрастает боковая реакция на заднюю ось. 

Если abz 2 , боковая реакция на заднюю ось в момент начала поворота 

передних колёс направлена от центра поворота. Следовательно, для гашения 

заноса у такого автомобиля передние колёса надо поворачивать в сторону, про-

тивоположную заносу задней оси. Если abz 2 , реакция 2yR , согласно форму-

ле (5.97), всегда направлена к центру поворота и для гашения заноса управляе-

мые колёса следует повернуть в направлении скольжения. Но при этом резкий 

поворот передних колёс в сторону заноса может вызвать скольжение оси уже в 

обратную сторону, поэтому сразу после прекращения заноса колёса следует 

вернуть в нейтральное положение. 

При заносе передней и задней осей 

одновременно (рис. 6.8) и с одинаковой 

скоростью автомобиль движется прямо-

линейно, но под углом к прежнему 

направлению движения. Такой случай 

возможен при экстренном торможении с 

одновременным доведением всех колёс 

до предела по сцеплению, а также у пол-

ноприводного автомобиля при одновре-

менном буксовании передних и задних 

колёс. 

Данный случай заноса наиболее опасен, так как погасить его поворотом 

управляемых колёс невозможно. У автомобилей без регуляторов тормозных 

сил при проектировании тормозной системы максимальные величины тормоз-

ных сил на передних колёсах ограничивают не силами сцепления, а несколько 

меньшими. Эффективным средством предотвращения бокового заноса обеих 

осей автомобиля является применение в тормозном приводе антиблокировоч-

ных систем. 

2. Круговое движение 

При установившемся круговом движении максимальные боковые реак-

ции на передние и задние колёса вычисляют по формулам (5.107) и (5.108): 

gR

VG
Ry

2
11a

max1


 ; 

gR

VG
Ry

2
22a

max2


 , 

где V1 и V2 – критические скорости установившегося кругового движения 

автомобиля по боковому скольжению передних и задних колёс соответствен-

но. 

Нормальные реакции, действующие на передние и задние колёса, соглас-

но (1.137) и (1.138), 1a11 GmR Rz  ; 2a22 GmR Rz  . После подстановки max1yR ,  

 
 

Vр2 Vз1 

А С В V2 

Vз2 

V1 

Vр1 Vр 

Fy 

 
 

Рис. 6.8. Занос передней и задней осей 

при прямолинейном движении 
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max2yR , 1zR  и 2zR  в уравнение (6.38) получают: 

2
1

2
11a1

2
11a

xR kGm
gR

VG



;          (6.46) 

2
2

2
22a2

2
22a

xR kGm
gR

VG



.          (6.47) 

Считая, что 121  RR mm , и решая уравнения (6.46) и (6.47) относительно 

V1 и V2, получают: 

2
1

2
11 xkgRV  ;           (6.48) 

2
2

2
22 xkgRV  .           (6.49) 

Из формул (6.48) и (6.49) видно, что причинами неравенства критических 

скоростей по боковому скольжению передних и задних колёс могут быть нера-

венство коэффициентов сцепления (1  2) и различия в величинах продоль-

ных реакций ( 21 xx kk  ). 

Разница в коэффициентах сцепления возможна из-за установки на перед-

ние и задние колёса шин с различной степенью износа протектора, неодинако-

вых нормальных нагрузок на колёса, различий в сцепных свойствах опорной 

поверхности и др. 

Если предположить, что 1 = 2, то главной причиной неравенства V1 и 

V2 является разница в величинах продольных сил и пропорциональных им ко-

эффициентов 1xk  и 2xk . При 21 xx kk   раньше произойдёт занос передних колёс, 

при 21 xx kk   – задних, при 21 xx kk   – передних и задних колёс одновременно. 

В тяговом режиме меньшая кри-

тическая скорость по боковому сколь-

жению всегда будет у ведущей оси 

неполноприводного автомобиля, и, 

следовательно, у автомобиля с задней 

ведущей осью V2 < V1, а у передне-

приводного V1 < V2. При торможении 

соотношение критических скоростей 

по боковому скольжению зависит от 

коэффициента распределения тормоз-

ных сил . У автомобилей с регулято-

рами тормозных сил и АБС при тор-

можении на повороте V1 = V2, при их 

отсутствии соотношение между V1 и 

V2 зависит от коэффициента сцепле-

ния колёс с опорной поверхностью. 

При х < хр, V1 < V2, при х > хр V2 < V1. 
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Рис. 6.9. Занос передней оси автомобиля 

при круговом движении 
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Характер кругового движения при заносе передней и задней осей неоди-

наковый. Если критическая скорость по боковому скольжению передней оси 

меньше, чем задней (V1 < V2), то при скорости автомобиля V, большей V1, но 

меньшей V2, начнётся занос передней оси со скоростью 1зV  (рис. 6.9). Вектор ре-

зультирующей скорости 1pV , представляющий геометрическую сумму скорости 

V1 середины передней оси и скорости заноса 1зV , переместится в сторону заноса. 

Вектор скорости V2 середины задней оси останется направленным вдоль про-

дольной оси АВ. В результате этого центр поворота из точки О – центра поворота 

автомобиля – при отсутствии заноса обеих осей переместится в точку О1, а рас-

стояние R от центра поворота до продольной оси увеличится. 

Согласно формулам (5.107) и (5.108), при постоянной скорости движения 

и увеличении R уменьшаются боковые силы, действующие на колёса передней 

и задней осей. Уменьшение 1yR  вызовет снижение скорости 1зV  до такой вели-

чины, при которой боковое скольжение передних колёс в сочетании с их пово-

ротом на угол  обеспечит движение по окружности с радиусом, определяемым 

по формуле (6.16). Таким образом, начавшийся занос передней оси автоматиче-

ски прекращается. 

Однако при достижении скорости V1 автомобиль частично теряет управ-

ляемость. Это выражается в том, что из-за  бокового скольжения  его управляе-

мых колёс радиус поворота оказывается  больше того,  который бы  имел место 

при том же угле их поворота , но при от-

сутствии бокового скольжения. При 

неизменной скорости движения водитель 

не может уменьшить радиус поворота пу-

тём увеличения угла . 

Если критическая скорость  по бо-

ковому скольжению задней оси меньше, 

чем передней (V2 < V1), то при скорости 

V < V2 центр поворота О лежит на про-

должении задней оси (рис. 6.10). Когда 

скорость автомобиля превысит V2, но 

останется меньше V1, начнётся занос 

задней оси со скоростью 2зV  и вектор ре-

зультирующей скорости 2pV , равный гео-

метрической сумме скорости V2 середины 

задней оси и скорости заноса 2зV , откло-

нится от продольной оси автомобиля в сторону заноса. Вектор скорости V1 се-

редины передней оси автомобиля сохранит своё направление под углом  к 

продольной оси автомобиля. Центр поворота при этом переместится в точку О1 

и расстояние R от центра поворота до продольной оси уменьшится. 
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Рис. 6.10. Занос задней оси автомобиля 

при круговом движении 
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Как видно из формул (5.107) и (5.108), с уменьшением радиуса поворота 

при неизменной скорости движения возрастут боковые силы, действующие на 

колёса обеих осей. Возрастание боковых сил приведёт к увеличению скорости 

заноса задней оси, а при 1yR  > max1yR  начнётся занос передней оси. Ликвидиро-

вать занос всего автомобиля можно только быстрым поворотом управляемых 

колёс в сторону заноса, так как при этом радиус поворота возрастает и снижа-

ются боковые силы, действующие на передние и задние колёса. 

В последние годы на автомобили стали устанавливать электронные си-

стемы стабилизации движения, которые автоматически путём притормажива-

ния того или иного колеса либо предотвращения пробуксовывания ведущих ко-

лёс за счёт снижения подачи топлива в двигатель и тем самым уменьшения 

подводимого к ним крутящего момента корректируют движение автомобиля на 

повороте, предотвращая его переход в критическое состояние. Такие системы 

особенно эффективны при движении на поворотах с низким коэффициентом 

сцепления колёс с опорной поверхностью. 

6.5. Устойчивость автомобиля при крене подрессоренной массы 

Крен подрессоренной массы автомобиля. При определении показате-

лей поперечной устойчивости автомобиля было принято допущение о том, что 

автомобиль представляет жёсткое тело, все точки которого движутся с одина-

ковыми скоростями. В действительности автомобиль представляет систему 

масс, соединённых между собой при помощи упругих элементов (рессор, пру-

жин, торсионов и др.) или при помощи шарниров (втулок, сайлент-блоков и 

др.). Автомобиль представляют как систему, состоящую из подрессоренных и 

неподрессоренных масс. Массы, нагрузка от действия которых передаётся на 

дорогу через упругие элементы подвески, называют подрессоренными массами, 

а массы, нагрузка от действия которых передаётся на дорогу непосредственно 

через шины – неподрессоренными массами. 
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Рис. 6.11. Положение оси и центров крена 
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Центр подрессоренной массы Сп расположен на расстоянии ап от перед-

ней оси,  bп от задней оси и hп от поверхности дороги (рис. 6.11). Он не совпа-

дает  с центром  масс  С  всего автомобиля, а расположен несколько выше его 

(hп > hg) и смещён вперёд, так как неподрессоренная масса передней оси не-

сколько меньше неподрессоренной массы задней оси. 

Под действием боковых сил и моментов происходит поперечный наклон, 

или крен, подрессоренной массы относительно неподрессоренных. При крене 

происходит поворот подрессоренной массы относительно некоторой прямой 

М1М2, называемой осью крена. Ось крена проходит через центры крена – пе-

редний М1 и задний М2. Центром крена называют точку, относительно которой 

поворачивается передняя или задняя часть подрессоренной массы в плоскости, 

проходящей перпендикулярно дороге через оси передних или задних колёс. 

Положение центра крена зависит от кинематики подвески. При нахожде-

нии центра крена используют принцип обратимости, заключающийся в том, что 

траекторию перемещения колёс определяют относительно неподвижного кузо-

ва в процессе деформации упругих элементов подвески. В конструкции незави-

симой подвески на двух поперечных рычагах (рис. 6.12) вертикальные колеба-

ния левого колеса вызывают перемещения точек А и В в направлениях, перпен-

дикулярных рычагам. Мгновенный центр скоростей колеса располагается на 

пересечении  линий,  являющихся  продолжением  этих  рычагов, то есть в точ-

ке К. 
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Рис. 6.12. Схема определения положения центра крена с подвеской 

на двух поперечных рычагах 

 

Точка D, являющаяся серединой площадки контакта шины с дорогой, пе-

ремещается перпендикулярно линии МК. Правая и левая подвески симметрич-

ны относительно вертикальной оси автомобиля Е–Е – следовательно, центр 

крена располагается на пересечении линий МК правого и левого колёс в точке 

М, которая находится в продольной плоскости симметрии автомобиля. Таким 



 267 

образом, взаимное пересечение перпендикуляров к направлению перемещений 

середин площадок контакта левого и правого колёс, происходящее при наклоне 

опорной поверхности в продольной плоскости симметрии автомобиля, опреде-

ляет мгновенный центр поворота подрессоренной массы. В рассмотренном 

случае он располагается несколько ниже опорной поверхности дороги. 

Подвески, обеспечивающие вертикальные перемещения колёс, перпендику-

лярные опорной поверхности дороги, – параллелограммная на двух поперечных 

рычагах (рис. 6.13, а), на продольных рычагах (рис. 6.13, б), свечная (рис. 6.13, в), 

можно рассматривать как двухрычажные, имеющие бесконечно длинные рычаги. 

Центр крена кузова автомобиля с такими конструкциями подвесок находится на  

поверхности дороги. Центр крена ку-

зова при независимой подвеске на од-

ном поперечном рычаге (рис. 6.13, г) 

располагается выше оси колёс. При за-

висимой подвеске на продольных по-

луэллипческих рессорах (рис. 6.13, д) 

центр крена находится в плоскости, 

проходящей через ушки рессор, то есть 

на высоте немного большей радиуса 

колёс. 

Ось крена у грузовых автомо-

билей, имеющих переднюю и заднюю 

зависимые подвески, расположена 

параллельно поверхности дороги на 

высоте, примерно равной радиусу ко-

лёс. У легковых автомобилей с перед-

ней независимой и задней зависимой 

подвесками или независимой подвес-

кой на одном поперечном рычаге ось 

крена расположена наклонно (рис. 

6.11). 

Боковая сила, приложенная в 

центре подрессоренной массы или в 

боковом метацентре (центре парус-

ности), действует на плече h относи-

тельно оси крена и создаёт момент 

Ткр, вызывающий поперечный крен 

подрессоренной массы. Длину пер-

пендикуляра, опущенного из точки 

приложения боковой силы на ось кре-

на, называют плечом крена h. 

Плечо крена рассчитывают из 

геометрических соотношений (рис. 

6.11). На рисунке 6.11 обозначены: 
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Рис. 6.13. Положение центра крена 

подрессоренной массы при различных 

кинематических схемах подвесок: 

а – параллелограммная на двух 

поперечных рычагах; б – на продольных 

рычагах; в – свечная; г – на одном 

поперечном рычаге; д – зависимая 
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СпМ = h – плечо крена; О1В = ап; О2В = bп; СпВ = hп – расстояния от центра 

подрессоренной массы до передней и задней осей и опорной поверхности доро-

ги; О1О2 = L – база автомобиля; М1О1 = h1 и М2О2 = h2 – расстояния переднего и 

заднего центров крена до опорной поверхности дороги; М1М2 = l – длина оси 

крена; СпА = m; AD = n. 

Из подобия  треугольников СпМА и М1ЕМ2  СпМ / М1Е = СпА / М1М2; СпМ 

= h; М1Е = О1О2 = L; СпА = m; М1М2 = l; h / L = m / l, откуда 

l

mL
h  .            (6.50) 

Размер  m = СпА  можно найти, зная  длины отрезков СпВ = hп; AD = n и 

BD = М1О1 = h1; СпА = СпВ + BD – AD, то есть: 

m = hп + h1 – n.            (6.51) 

Размер  n = BD  определяют из подобия треугольников М1ВD и М1М2Е: 

BD / М1D = М2Е / М1Е; BD = n; М1D = О1В = ап; М2Е = М2О2 + О2Е = М2О2 + 

+О1М1 = h1 + h2; М1Е = О1О2 = L; n / ап = (h1 + h2) / L, откуда 

 
L

hha
n 21п 
 .           (6.52) 

После подстановки n, по выражению (6.52), в (6.51) получают: 

L

hbha
hm 1п2п

п


 .           (6.53) 

Длину оси  крена l = М1М2 находят из треугольника М1М2Е, в котором 

М1Е=О1О2 = L; М2Е =М2О2 +О2Е = М2О2 +О1М1 = h1 + h2; 
2

2
2

1
2
21 EMEMMM   

или l2 = L2 + (h1 + h2)
2, откуда 

  LhhLl 
2

21
2

,          (6.54) 

так как у реальных автомобилей h1 + h2 << L, поэтому h1 + h2  0. Подставив 

выражения m и l, по формулам (6.53) и (6.54), в исходное уравнение (6.50), по-

лучают приближённое выражение для плеча крена h: 

L

hbha
hh 1п2п

п


 .           (6.55) 

Под действием момента крена 

Ткр = Fy h            (6.56) 

подрессоренная масса поворачивается вокруг оси крена на угол , называемый 

углом крена подрессоренной массы (кузова): 




с

Т кр
,            (6.57) 

где с – угловая жёсткость подвески. 
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Угловая жёсткость  подвески  численно  равна моменту  (Н  м),  кото-

рый вызывает  крен  подрессоренной  массы на угол в 1 рад и имеет размер-

ность (Н  м) / рад. Угловую жёсткость зависимой рессорной подвески рассчи-

тывают  по  схеме, приведённой на рис.  6.14. Под действием момента крена 

 

                 cТкр          (6.58) 

кузов поворачивается относительно оси 

крена. Левая рессора при этом сжимается, 

а правая растягивается на величину р. 

Упругие силы Fр левой и правой рессор 

создают восстанавливающий момент: 

                     Тв = Fр Вр,             (6.59) 

где Вр – рессорная колея автомобиля, рав-

ная расстоянию между левой и правой 

рессорами. 

Упругая сила рессоры равна произ-

ведению нормальной жёсткости cр на 

нормальную деформацию р: 

Fр = р ср р,           (6.60) 

где р – коэффициент, учитывающий увеличение нормальной жёсткости рессор 

при скручивании в поперечном направлении; р = 1,05…1,25. 

Из треугольника АВD, где АВ = Вр / 2, BD = р: 

р = 0,5 Вр tg   0,5 Вр .          (6.61) 

С учётом выражения (6.61): 

Fр = 0,5 р ср Вр ,           (6.62) 

тогда  

 2
рррв 5,0 ВcТ .          (6.63) 

Момент крена равен восстанавливающему моменту (Ткр = Тв). Приравняв 

правые части уравнений (6.58) и (6.63), получают формулу для расчёта угловой 

жёсткости зависимой рессорной подвески: 

p
2
рр5,0 cВc  .           (6.64) 

Аналогично рассчитывают угловую жёсткость независимой подвески: 

пр
25,0 cВc  ,           (6.65) 
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Рис. 6.14. Схема для расчёта угловой 

жёсткости зависимой подвески 
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где В – колея автомобиля; спр – нормальная жёсткость упругого элемента под-

вески (пружины, торсиона), приведённая к колесу. 

Величина угла крена подрессоренной массы оказывает значительное вли-

яние на поперечную устойчивость автомобиля, поэтому её регламентируют 

нормативными документами. Для того чтобы обеспечить нормативную величи-

ну угла крена следует при заданной величине боковой силы Fу уменьшать пле-

чо крена h (6.56) и увеличивать угловую жёсткость подвески с (6.57). 

Плечо крена снижают уменьшением высоты расположения центра 

подрессоренной массы и повышением оси крена. Первое достигают снижением 

габаритной высоты автомобиля, более низким расположением тяжёлых агрега-

тов и сидений, применением материалов малой плотности и облегчением кон-

струкции кузова. Второе обеспечивают выбором соответствующих кинемати-

ческих схем подвесок. 

Увеличения угловой жёсткости подвески достигают расположением 

упругих элементов в подвеске, применением подвесок с нелинейной прогрес-

сивной характеристикой и установкой стабилизаторов поперечной устойчиво-

сти. 

Подвеска с нелинейной характеристикой позволяет получить ту же часто-

ту собственных колебаний подрессоренной массы, что и подвеска с линейной 

характеристикой, но при меньших прогибах упругих элементов. Стабилизатор 

поперечной устойчивости позволяет увеличить угловую жёсткость подвески, 

не изменяя её нормальной жёсткости. При расчёте угловой жёсткости подвески 

следует учитывать угловую жёсткость стабилизатора поперечной устойчивости 

сст, а также угловую жёсткость установленных в подвеске резиновых элементов 

(втулок, подушек, ограничителей хода) ср.э. 

Суммарную угловую жёсткость подвесок рассчитывают по формулам: 

 зависимой 

э.рстс cccc 
 ;           (6.66) 

 независимой 

э.рстс cccc   .           (6.67) 

Угловая жёсткость подвески автомобиля с равна сумме угловых жёст-

костей передней и задней подвесок 1c  и 2c : 

21   ccc .            (6.68) 

Влияние крена подрессоренной массы на поперечную устойчивость 

автомобиля 

1. Поперечная устойчивость автомобиля на косогоре (рис. 6.15) 

При движении на косогоре силы тяжести подрессоренных Gп и неподрес-

соренных Gн частей представляют геометрическую сумму нормальных и боко-

вых сил –  cosп
п
н GG ;  sinп

п GFyi ;  cosн
н
н GG ;  sinн

н GFyi , где  – угол 
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косогора. При крене кузова центр подрессоренной массы Сп поворачивается на 

угол крена  относительно центра крена М и смещается в положение пC  . Со-

ставляющие п
нG  и п

yiF   на  плечах hcos и hsin, где h – плечо крена, создают 

относительно точки М моменты, которые уравновешиваются моментом упру-

гих сил подвески  Тв = Ткр = с , где с – суммарная угловая жёсткость перед-

ней и задней подвесок: 

0 МТ ; 

  cSGhFyi п
п
н

п cos .     (6.69) 

В уравнении (6.69) Sп = 

=hsin. Обычно углы крена не 

превышают 10. При малых уг-

лах  cos  1; sin  ; Sп  h . 

С учётом принятого допущения 

после подстановки в уравнение 

(6.69) выражений входящих в не-

го сил оно приобретает следую-

щий вид: 

  chGhG cossin пп , 

          (6.70) 

откуда угол крена подрессорен-

ной массы: 

     









cos

sin

п

п

hGc

hG
.        (6.71) 

Из формулы (6.71) видно, 
что угол крена возрастает при 

увеличении боковой силы Gп sin, плеча крена h и снижается при увеличении 

угловой жёсткости подвески с. 
Для нахождения условия опрокидывания автомобиля необходимо соста-

вить уравнение моментов относительно точки О, находящейся на опорной по-
верхности дороги на равном расстоянии В/2 от правых и левых колёс автомо-
биля: 

0 OТ ; 0
22

пл
д

н
п

п
нп

п 






ВRВR

rFSGhF zz
yiyi .         (6.72) 

0
22

sincossin пл
днппп 





 

ВRВR
rGhGhG zz .        (6.73) 

В начале опрокидывания 0л  zR . При этом  = опр, а  н
н

п
нп GGRz  

опрa cosG . Обычно Gн << Gп, поэтому без большой погрешности результатов 
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Рис. 6.15. Силы, действующие на автомобиль 

при движении на косогоре с учётом крена 

кузова 
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расчёта считают, что 0д
н rFyi ; опрa

п sin GFF yiyi ; опрaн
п
н cos GGG . С 

учётом принятых допущений уравнение моментов в начале опрокидывания 
приобретает вид: 

опраопраопрпа cos5,0cossin   ВGhGhG .         (6.74) 

Подставив в уравнение (6.74) выражение угла крена, по формуле (6.71), 
получают: 

опр

опрп

опропр
2

п

опрп cos5,0
cos

cossin
sin 









В

hGc

hG
h ,       (6.75) 

откуда 

опрп

опропр
2

п

опрпопр
cos

cossin
sincos5,0










hGc

hG
hВ .        (6.76) 

Трансцендентное уравнение (6.76) 

проще всего решать графически. Для этого, 

задавшись несколькими значениями угла 

косогора , вычисляют значение сначала 

левой, а затем правой частей уравнения. 

Построив кривые 1 и 2 (рис. 6.16), соответ-

ствующие левой и правой частям, по точке 

их пересечения находят критический угол 

косогора по опрокидыванию опр, при кото-

ром начнётся опрокидывание автомобиля. 

При абсолютно жёсткой подвеске, ко-

гда с = , а hп = hg, уравнение (6.76) при-

обретает вид ранее выведенного уравнения 

(6.3): tg опр = В / (2 hg). 
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Рис. 6.16. Определение критического 

угла косогора 
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Рис. 6.17. Силы, действующие на автомобиль 

при круговом движении на горизонтальной 
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2. Поперечная устойчивость 

автомобиля при установившемся круговом движении на горизонтальной доро-

ге (рис. 6.17) 

При движении по кругу на подрессоренную массу действуют сила тяже-

сти Gп и центробежная сила  gRVGFay
2

п
п  , на неподрессоренные  массы – 

сила тяжести Gн и центробежная сила  gRVGFay
2

н
н  . Плечи сил п

ayF  и Gп 

hcos и Sп = hsin  при малых углах крена , не более 10, когда cos  1, а sin 

 , становятся равными h и h  соответственно. 

Уравнение моментов относительно центра крена – точки М: 

0 МТ ;   chGhFay п
п ,          (6.77) 

откуда находят угол крена подрессоренной массы: 








hGс

hFay

п

п

.            (6.78) 

Уравнение моментов относительно точки О: 

0 OТ ; 0
22

пл
д

н
ппп

п 






ВRВR

rFSGhF zz
ayay ,         (6.79) 

где hп – высота центра подрессоренной массы; rд – динамический радиус колёс. 

В начале опрокидывания 0п  zR . Скорость, при которой происходит 

опрокидывание, называют критической скоростью по опрокидыванию автомо-

биля Vопр. При опрокидывании анпл GGGRz  . Обычно пн
ayay FF  , поэто-

му 0д
н rFay ;  gRVGFF ayay

2
опрa

п  . Тогда уравнение (6.79) приобретает вид: 

ппп
пa

2
SGhF

ВG
ay  .          (6.80) 

В уравнении (6.80) Sп вычисляют по формуле: 









hGc

hF
hS

ау

п

2п

п .           (6.81) 

После подстановки Sп в уравнение (6.80) с учётом принятых допущений 

получают: 










































hGc

hG
h

gR

VG

hGc

hG
hF

ВG
ay

п

2
п

п

2
опрa

п

2
п

п
a

2
.      (6.82) 

Из уравнения (6.82) получают критическую скорость по опрокидыванию 

автомобиля: 

дороге с учётом крена кузова 
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






















hGc

hG
h

gRB
V

п

2
п

п

опр

2

.          (6.83) 

Согласно уравнению (6.83), Vопр возрастает при увеличении колеи авто-

мобиля В и угловой жёсткости подвески с и уменьшается при увеличении вы-

соты центра подрессоренной массы hп и плеча крена h. 

У автомобиля с блокированной подвеской, когда он превращается в жёст-

кое тело, с = , hп = hg, и уравнение (6.83) трансформируется в ранее выведен- 
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ное уравнение (6.12): 

gh

gRB
V

2
опр  . 

Расчёты по формулам (6.83) и (6.12) показывают, что Vопр с учётом крена 

подрессоренной массы на 3…8 % меньше, чем при заблокированной подвеске. 

6.6. Продольная устойчивость автомобиля 

Продольную устойчивость автомобиля рассматривают при движении на 

подъёмах и спусках. Наименьшей устойчивостью обладают автопоезда, поэто-

му при определении устойчивости автопоезда рассматривают движение авто-

мобиля-тягача с учётом сил и моментов, действующих на него со стороны при-

цепа. 

При потере устойчивости автомобиль-тягач может опрокинуться вокруг 

точек контакта передних или задних колёс с дорогой или скользить (сползать) в 

продольном направлении при буксовании ведущих колёс. 

Для облегчения расчётов принимают следующие допущения: 1) автомо-

биль движется с постоянной скоростью (V = const), поэтому продольная сила 

инерции Fах = 0; 2) при преодолении максимальных уклонов скорость автомо-

биля мала, поэтому влиянием силы сопротивления воздуха пренебрегают 

( 02
в WVF ); 3) автомобиль считают абсолютно жёстким телом, что позволя-

ет не учитывать изменение положения продольной оси при нормальной дефор-

мации подвесок; 4) движение тягача в момент начала буксования считают рав-

номерным. 

Продольная устойчивость автопоезда на подъёме (рис. 6.18) 
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Рис. 6.18. Силы и моменты, действующие на автопоезд при движении на подъёме 
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При равномерном движении на подъёме с углом  в центре масс автомо-

биля-тягача – точке С – приложена сила тяжести (веса) Gа, представляющая 

геометрическую сумму нормальной Gн = Gа cos и продольной Fi = Gа sin со-

ставляющих. На передние и задние колёса автомобиля-тягача действуют сум-

марные моменты сопротивления качению 1fT  и 2fT ; 

 cosдaд21 rfGrFTT fff . 

В центре масс прицепа – точке Спр – приложена сила тяжести прицепа 

Gпр, которую представляют в виде двух составляющих: нормальной Gн.пр = 

=Gпрcos и продольной Fiпр = Gпрsin. Колёса прицепа работают в ведомом ре-

жиме. Продольные реакции на передние и задние колёса прицепа – 

пр1пр1 zx RfR  ; пр2пр2 zx RfR  ;   пр2пр1пр2пр1пр zzxxx RRfRRR  

 cosпрпр.н fGfG . 

Сила в сцепном устройстве: 

 sincos прпрпрпрc GfGFRF ixx .         (6.84) 

Координаты центра масс автомобиля-тягача – а, b, hg, высота расположе-

ния сцепного устройства прицепа над поверхностью дороги – hс. 

1. Опрокидывание автомобиля-тягача 

Опрокидывание автомобиля-тягача произойдёт относительно оси О2, 

проходящей через центры площадок контакта задних колёс с дорогой. 

Уравнение моментов относительно оси О2: 

02  OТ ; 0нcc211  bGhFhFTTLR xgiffz ,        (6.85) 

откуда 

L

hFhFTTbG
R

xgiff

z

cc21н

1


 .        (6.86) 

В начале опрокидывания нормальные реакции на передние колёса – 

01  zR . Угол подъёма, при котором происходит отрыв передних колёс от до-

роги, называют наибольшим или предельным углом преодолеваемого подъёма 

по опрокидыванию автомобиля-тягача (по отрыву его передних колёс) опр. 

.0sin

cossincoscos

опрcпр

опрcпропрaопрдaопрa





hG

hfGhGrfGbG g
       (6.87) 

Решение уравнения (6.87) имеет вид: 

 

спрa

спрдa

опрtg
hGhG

hfGfrbG

g 


 ,          (6.88) 

откуда 

 


















спрa

спрдa

опр arctg
hGhG

hfGfrbG

g

.         (6.89) 
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Анализ уравнения (6.89) показывает, что увеличение угла опр достигают 

смещением центра масс автомобиля-тягача к передней оси – когда увеличива-

ется координата b – и уменьшением веса прицепа Gпр, высоты центра масс ав-

томобиля-тягача hg и расположения сцепного устройства hс, коэффициента со-

противления качению f. 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль. 

При Gпр = 0 уравнение (6.89) приобретает вид: 













 


gh

frb д
опр arctg .          (6.90) 

2. Движение одиночного автомобиля на подъёме с покрытием дороги вы-

сокого качества (асфальтобетон, цементобетон в отличном состоянии). При 

этом f = 0,012…0,015, frд << b и frд  0: 
















gh

b
arctgопр .           (6.91) 

Анализ выражений (6.89) и (6.90) показывает, что на опр наибольшее вли-

яние оказывает вес прицепа Gпр. При Gпр = Gа этот угол примерно на 40% мень-

ше, чем у одиночного автомобиля, а при Gпр / Gа = 2 – на 80%. Изменение поло-

жения центра масс весьма существенно влияет на продольную устойчивость 

одиночного автомобиля: увеличение hg на 40% уменьшает опр примерно на 

30%, увеличение на 70% соответственно на 50%. Если автомобиль работает в 

составе автопоезда, то влияние изменения положения центра масс автомобиля-

тягача по высоте на угол опр уменьшается: при Gпр /Gа = 1 увеличение hg на 40% 

снижает предельный угол на 20%, а увеличение на 70% соответственно на 40%. 

Снижение высоты расположения тягово-сцепного устройства в 2 раза уменьша-

ет max примерно на 15%. 

2. Буксование ведущих колёс автомобиля-тягача 

Наибольший угол преодолеваемого подъёма автопоездом зависит от ко-

лёсной формулы и расположения ведущих колёс автомобиля-тягача. Возможны 

три компоновочные схемы движителя автомобиля-тягача: 1) неполнопривод-

ный автомобиль 42, ведущие колёса задние; 2) неполноприводный автомобиль 

42, ведущие колёса передние; 3) двухосный полноприводный автомобиль 44. 

Неполноприводный автомобиль 42, ведущие колёса задние 

Буксование ведущих колёс наступает при условии, когда тяговая сила до-

стигает предела по сцеплению (  т0т FF ). Угол подъёма, на котором начинает-

ся буксование ведущих колёс, называют наибольшим углом преодолеваемого 

подъёма по сцеплению задних ведущих колёс с опорной поверхностью, или по 

буксованию задних ведущих колёс, – 2. 
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Уравнение силового баланса автомобиля-тягача: 

прпрc0т ififxif FFFFFFFF  .         (6.92) 

Тяговая сила по сцеплению ведущих колёс с дорогой 2т zх RF  . 

Нормальную реакцию на задние ведущие колёса находят из уравнения 
моментов относительно оси О1, проходящей через центры площадок контакта 
передних колёс с дорогой: 

01  OТ ; 02cc21н  LRhFhFТТаG zxgiff ,        (6.93) 

откуда 

L

hFhFТТаG
R

xgiff

z

cc21н

2


 .         (6.94) 

L

hFhFТТаG
F

xgiff

х

cc21н

т


 .         (6.95) 

Приравняв правые части уравнений (6.92) и (6.95) и выразив входящие в 

них силы через функции угла 2, получают следующее выражение: 

.sincossincos

sincossincoscos

2пр2пр2a2a

2cпр2cпр2a2дa2a




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




GfGGfG

L

hGhfGhGrfGaG g

х  (6.96) 

Решение уравнения (6.96) имеет вид: 

    

   cпрa

cпрдa

2tg
hLGhLG

hLfGfLfraG

xgx

xx




 ,        (6.97) 

откуда 

   

    












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cпрдa
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arctg
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hLfGfLfraG

xgx

xx
.      (6.98) 

Из уравнения (6.98) видно, что 2 возрастает при увеличении коэффици-

ента сцепления х, расстояния а от центра масс автомобиля-тягача до передней 
оси, высоты центра масс автомобиля-тягача hg и расположения тягово-сцепного 
устройства hс и уменьшении веса прицепа Gпр. 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль. 

При Gпр = 0 уравнение (6.98) имеет вид: 

 

















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x

hL

fLfra д
2 arctg .          (6.99) 

2. Одиночный автомобиль, f << х. При этом f rд = f L  0 и 


















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gx
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hL

a
arctg2 .         (6.100) 
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Анализ уравнений (6.98) и (6.99) позволяет сделать вывод о том, что 

наибольшее влияние на угол 2 оказывают коэффициент сцепления х и отно-

шение Gпр /Gа. Снижение коэффициента сцепления с 0,8 до 0,2 приводит к 

уменьшению 2 почти в 4 раза. При Gпр = Gа угол 2, независимо от величины 

х, примерно в 2 раза меньше, чем у одиночного автомобиля (Gпр = 0), и в 2 раза 

больше, чем у автопоезда при Gпр /Gа = 2. Повышение центра масс автомобиля-

тягача hg на 40% приводит к увеличению 2 у одиночного автомобиля пример-

но на 10% и у автопоезда при Gпр = Gа – на 7%. Снижение высоты расположения 

тягово-сцепного устройства hс у автопоезда при Gпр = Gа в 2 раза уменьшает 2 

примерно на 7%. 

Неполноприводный автомобиль 42, ведущие колёса передние 

Наибольший угол преодолеваемого подъёма по сцеплению передних веду-

щих колёс с опорной поверхностью 1 рассчитывают из условия 

1т0т zх RFF   . После подстановки в левую часть выражения Fт0, по форму-

ле (6.92), и в правую часть выражения 1zR , по формуле (6.86) получают: 
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откуда 
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Уравнение (6.103) свидетельствует о том, что 1 возрастает при увеличе-

нии коэффициента сцепления х, расстояния b от центра масс автомоибля-

тягача до задней оси и уменьшении веса прицепа Gпр, высоты центра масс ав-

томобиля-тягача hg и высоты расположения тягово-сцепного устройства hс. 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль (Gпр = 0): 
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












gx

x

hL
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1 arctg .        (6.104) 

2. Одиночный автомобиль, f << х и frд = fL  0: 




















gx

x

hL

b
arctg1 .        (6.105) 
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Полноприводный автомобиль с колёсной формулой 44 

Наибольший угол преодолеваемого подъёма по сцеплению всех ведущих 

колёс с опорной поверхностью  находят из условия  т0т FF . Fт0 рассчиты-

вают по формуле (6.92): 

    cosaн21т GGRRF хxzzх .       (6.106) 

Приравняв правые части уравнений (6.106) и (6.92), получают: 

  sincossincoscos прпрaaa GfGGfGGх .      (6.107) 

Решение уравнения (6.107) имеет вид: 
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Уравнение (6.109) свидетельствует о том, что  возрастает при увеличе-

нии коэффициента сцепления х, уменьшении коэффициента сопротивления 

качению f и отношения Gпр / Gа. 

Частные случаи 

1. Одиночный автомобиль (Gпр = 0): 

 fх  arctg .         (6.110) 

2. Одиночный автомобиль, f << х и f  0: 

 = arctg x.         (6.111) 

Расчёты по формулам (6.109)…(6.111) показывают, что на дорогах с 

твёрдым покрытием при х = 0,6…0,75 автопоезда с полноприводными автомо-

билями-тягачами способны преодолевать подъёмы 15…20, полноприводные 

одиночные автомобили – 27…35. 

3. Условие безопасности 

Так как опрокидывание тягача более опасно, чем его скольжение при 

буксовании ведущих колёс, то условие безопасности будет соблюдаться, если 

 < опр: 

1) неполноприводный автомобиль 42, задние ведущие колёса, 2 < опр 

ggх
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,         (6.112) 

откуда 
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2) неполноприводный автомобиль 42, передние ведущие колёса, 1 < опр 

ggх

х

h

b

hL

b





, 

откуда 

0 < b L.          (6.114) 

Неравенство (6.114) выполняется всегда, так как b > 0 и L > 0. Это означа-

ет, что переднеприводный автомобиль в принципе не может опрокинуться на 

подъёме; 

3) полноприводный автомобиль,  < опр, то есть зависимость 
g

х
h

b
  

такая же, как для неполноприводного автомобиля с задними ведущими колёса-

ми. 

У автомобилей обычной компоновки условие (6.113) выполняется всегда, 

поэтому опрокидывание относительно задней оси оказывается практически не-

возможным. Только для автомобилей специальной компоновки с очень высо-

ким расположением центра масс следует анализировать устойчивость по опро-

кидыванию при преодолении максимальных подъёмов. К их числу относят ав-

томобили повышенной проходимости, самосвалы, автокраны и др. Опрокиды-

вание становится возможным при перевозке длинномерных грузов на грузовых 

автомобилях без прицепов, когда центр масс приближается к задней оси и не-

сколько поднимается. Опасность опрокидывания возрастает при перевозке гру-

зов малой плотности, когда расстояние от центра масс до опорной поверхности 

возрастает. У спортивных и гоночных автомобилей при движении с высокой 

скоростью нарушение продольной устойчивости может быть вызвано действи-

ем силы сопротивления воздуха, уменьшающей нагрузку на передние управля-

емые колёса. 

Анализ формул (6.100), (6.105) и (6.111) показывает, что наибольший 

угол подъёма способен преодолевать полноприводный автомобиль, наимень-

ший – переднеприводный. 

Продольная устойчивость автомобиля на спуске 

На спуске возможно опрокидывание автомобиля относительно передних 

колёс. У автомобилей обычной компоновки при движении с постоянной скоро-

стью опрокидывание может произойти лишь на спусках крутизной более 45. 

При движении на спуске с переменной скоростью возникают продольные 

силы инерции, вызывающие перераспределение нормальных реакций на перед-

ние и задние колёса, что сказывается на продольной устойчивости автомобиля. 

Особенно опасно резкое торможение на спуске автомобилей, у которых нагруз-

ка на заднюю ось меньше, чем на переднюю, например: седельного тягача без 

полуприцепа, грузового автомобиля, имеющего компоновочную схему «кабина 

над двигателем» в ненагруженном состоянии, переднеприводного легкового ав-

томобиля без пассажиров и др. 
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Инерционная сила, совпадающая с направлением движения автомобиля, 

может также возникнуть при ударе о препятствие во время спуска. Возникаю-

щий при этом опрокидывающий момент увеличивает вероятность отрыва зад-

них колёс от опорной поверхности. 

Опрокидывание  автомобиля может  также произойти  в конце  спуска, 

когда сопротивление дороги при переходе с наклонного участка на горизон-

тальный резко возрастает. Опрокидывание автомобиля в рассматриваемых 

условиях происходит из-за подъёма его центра масс, на что расходуется кине-

тическая энергия автомобиля. Так как кинетическая энергия пропорциональна 

квадрату скорости движения автомобиля, для уменьшения вероятности опроки-

дывания скорость спуска должна быть небольшой. Расчёты показывают, что 

для автомобилей обычной компоновки при предельных углах спуска до 30 

скорость движения, исключающая возможность опрокидывания, не должна 

превышать 8…11 км/ч (2…3 м/с). 

6.7. Курсовая устойчивость автомобиля 

Курсовая устойчивость характеризует способность автомобиля сохранять 

заданное значение курсового угла  под действием возмущений. Курсовую 

устойчивость оценивают угловой скоростью поворота автомобиля а вокруг 

вертикальной оси, проходящей через центр масс автомобиля. Если при движении 

автомобиля курсовой угол остаётся постоянным ( = const), то а = d / dt = 0 и 

он находится в асимптотически устойчивом состоянии. Если во время движе-

ния курсовой угол изменяется ( = var), то а = d / dt  0, и автомобиль при 

этом может находиться в неасимптотически устойчивом либо в неустойчивом 

состояниях. 

Оценочными критериями курсовой устойчивость служат запас курсовой 

устойчивости и критическая по курсовой устойчивости скорость движения ав-

томобиля. 

Запас курсовой устойчивости определяют по взаимному положению точ-

ки нейтральной поворачиваемости (центра боковых реакций) С и центра масс 

автомобиля С. Точку на продольной оси автомобиля, приложение боковой силы  

в которой не приводит к повороту авто-

мобиля относительно вертикальной оси 

при нейтральном положении управляе-

мых колёс, называют точкой нейтраль-

ной поворачиваемости или центром бо-

ковых реакций. 

Автомобиль не совершает поворо-

та, если при действии на него боковой 

силы Fу углы увода передней и задней 

осей одинаковы (1 = 2). Из данного 

условия определяют положение точки 

нейтральной поворачиваемости на про-
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Рис. 6.19. Схема для определения запаса 

курсовой устойчивости 
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дольной оси. На рис. 6.19 а и b – координаты точки нейтральной поворачива-

емости, представляющие расстояния точки С от передней и задней осей авто-

мобиля. При приложении боковой силы Fу на передние и задние колёса дей-

ствуют боковые реакции 1yR  и 2yR . 

При 1 = 2, согласно уравнению (5.19): 
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 ,          (6.115) 

где 1yk  и 2yk  – коэффициенты сопротивления уводу передней и задней осей ав-

томобиля. 

Уравнение равновесия автомобиля относительно С: 

  bRaR yy 21 ,         (6.116) 
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Из уравнений (6.115) и (6.117) следует, что: 
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Учитывая, что: 

а + b = L          (6.119) 

и решив совместно уравнения (6.118) и (6.119), получают координаты точки 

нейтральной поворачиваемости: 

21

2

yy

y

kk

Lk
а


 ;         (6.120) 

21

1

yy

y

kk

Lk
b


 .         (6.121) 

Из уравнений (6.120) и (6.121) очевидно, что положение точки нейтраль-

ной поворачиваемости зависит от соотношения коэффициентов сопротивления 

уводу передней и задней осей автомобиля. 

Расстояние от центра масс автомобиля С до точки нейтральной поворачи-

ваемости С называют запасом курсовой устойчивости: 

l = a – a,          (6.122) 

а отношение запаса курсовой устойчивости к базе L автомобиля – коэффици-

ентом запаса курсовой устойчивости: 

L

l
k  .           (6.123) 
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После подстановки в уравнение (6.122) выражения а из (6.120) получают 

формулу для расчёта запаса курсовой устойчивости: 
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Тогда коэффициент запаса курсовой устойчивости: 
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Возможны три случая взаимного расположения точек С и С: 

1) центр масс совпадает с точкой нейтральной поворачиваемости, при 

этом а = a, l = 0 и k = 0; автомобиль не имеет запаса курсовой устойчивости; 

2) центр  масс  впереди  точки нейтральной поворачиваемости, при этом 

а > a, l > 0 и k > 0; автомобиль обладает положительным запасом курсовой 

устойчивости; 

3) центр масс сзади точки нейтральной поворачиваемости, при этом а < a, 

l < 0 и k < 0; у автомобиля отрицательный запас курсовой устойчивости, то 

есть он неустойчив по угловой скорости а. 

Движение автомобиля будет различным в зависимости от величины ко-

эффициента запаса курсовой устойчивости при действии боковой силы Fу, при-

ложенной в центре масс. 

Первый случай, k = 0. Боковая сила, приложенная в центре масс, вызыва-

ет одинаковые углы увода передней и задней осей (1 = 2), то есть автомобиль 

обладает нейтральной поворачиваемостью (рис. 6.20). Автомобиль будет дви-

гаться прямолинейно (рис. 6.20, а) под углом  = 1 = 2 к прежнему направле-

нию движения. 

 
 

Рис. 6.20. Движение автомобиля при нейтральной поворачиваемости 

 

Для того чтобы автомобиль мог продолжать движение в заданном 

направлении, водитель должен повернуть управляемые колёса в сторону, про-

тивоположную уводу колёс, до такого положения, когда вектор скорости цен-

тра масс автомобиля совпадёт с заданным направлением движения (рис. 6.20, 
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б), после чего управляемые колёса следует возвратить в нейтральное положе-

ние. 

Второй случай, k > 0. Точка при-

ложения  боковой  силы Fу  располага-

ется ближе  к  передней оси, поэтому 

угол её увода будет больше, чем задней 

(1 > 2), то есть автомобиль имеет не-

достаточную поворачиваемость (рис. 

6.21). Автомобиль  будет  совершать 

поворот  вокруг точки О, расположен-

ной в направлении действия боковой 

силы, вызвавшей увод осей. При этом 

возникает центробежная сила Fа, боко-

вая составляющая которой Fау направ-

лена в сторону, противоположную бо-

ковой силе Fу. Сила Fау уравновешива-

ет силу Fу, в результате чего увод 

быстро уменьшается и прекращается 

криволинейное движение. Таким образом, при недостаточной поворачиваемо-

сти автомобиль устойчиво сохраняет прямолинейное движение. 

Третий случай, k < 0. Точка приложения боковой силы Fу располагается 

ближе к задней оси, поэтому 2 > 1, то есть автомобиль имеет избыточную по-

ворачиваемость (рис. 6.22). Центр поворота О при этом располагается с той же 

стороны, с которой действует боковая сила Fу. Боковая составляющая Fау воз-

никшей центробежной силы Fа действует в том же направлении, в каком дей-

ствует боковая сила Fу, вызвавшая увод осей. Увод  передней  и  задней  осей  

под действием  возросшей  боковой  силы Fу + Fау увеличивается, что приводит 

к уменьшению радиуса поворота и дальнейшему нарастанию боковой силы. 

Чтобы сохранить прямолинейное 

движение автомобиля, водитель должен 

повернуть управляемые колёса так, что-

бы центр поворота О переместился в 

точку, расположенную на противопо-

ложной стороне автомобиля. Так как при 

движении автомобиля боковые силы 

действуют практически непрерывно, во-

дителю приходится постоянно воздей-

ствовать на рулевое колесо, чтобы удер-

жать его на заданной траектории. Таким 

образом, курсовое движение автомоби-

ля с избыточной поворачиваемостью 

неустойчивое. 

Критерием, оценивающим неус-

тойчивое курсовое движение автомоби-
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Рис. 6.21. Движение автомобиля при  

недостаточной поворачиваемости 
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Рис. 6.22. Движение автомобиля при 

избыточной поворачиваемости 
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ля, служит критическая по курсовой устойчивости скорость движения. 

Рассматривают круговое движение автомобиля с избыточной поворачи-

ваемостью (2 > 1) с возрастающей скоростью. 

Из уравнения (5.52): 

21 
R

L
.         (6.126) 

Углы увода осей автомобиля, согласно (5.19): 
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При увеличении скорости движения возрастают углы увода 1 и 2 и раз-

ность между ними 2 – 1. Для того чтобы удержать автомобиль на круговой тра-

ектории радиуса R, водитель компенсирует увеличение разности 2 – 1 умень-

шением угла поворота управляемых колёс . При некоторой скорости V = V, 

называемой критической по курсовой устойчивости скоростью,  = 0, то есть 

автомобиль совершает круговое движение при нейтральном положении управля-

емых колёс. 

Для расчёта V при  = 0 в уравнение (6.126) следует подставить выраже-

ния (6.127) и (6.128) при V = V: 










R

k

m

k

m

V
R

L yy 1

1a

2

2a

2 ,         (6.129) 

откуда 
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Из формулы (6.130) следует, что критическая по курсовой устойчивости 

скорость характерна только для автомобиля с избыточной поворачиваемостью, 

так  как  при  2 > 1, 11a22a yy kmkm  , и  V имеет действительное значение. У 

автомобиля с недостаточной поворачиваемостью при 1 > 2, 22a11a yy kmkm  , и 

для  него  понятия  критической  скорости  не  существует,  так как  при  отрица-

тельной  величине  подкоренного  выражения V – мнимая величина. Автомобиль 

с  нейтральной поворачиваемостью при 1 = 2, когда 22a11a yy kmkm  , имеет 

Vкр = . 
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Выражение критической по курсовой устойчивости скорости автомобиля, 

полученное для случая кругового движения, справедливо и для его прямолиней-

ного движения. Критическая по курсовой устойчивости скорость прямолинейно-

го движения V – скорость прямолинейного движения автомобиля, при достиже-

нии которой он становится неустойчивым по угловой скорости, то есть при воз-

действии на автомобиль любого возмущения он входит в криволинейное движе-

ние с увеличивающейся кривизной, которое может закончиться заносом или 

опрокидыванием. 

Таким образом, для обеспечения курсовой устойчивости автомобиль дол-

жен обладать либо недостаточной поворачиваемостью, либо при избыточной по-

ворачиваемости его критическая по курсовой устойчивости скорость должна 

быть настолько высокой, чтобы находиться за пределом максимальной скорости 

(V > Vmax). 

6.8. Аэродинамическая устойчивость автомобиля 

Из шести составляющих полной аэродинамической силы и полного аэро-

динамического момента непосредственное влияние на устойчивость оказывают 

вычисляемые по формулам (1.93) и (1.97) боковая аэродинамическая сила Fwу и 

поворачивающий аэродинамический момент Тwz: 

2
вв5,0 wywy VАcF  ; 2

вв5,0 wzwz BVАmT  . 

Под действием составляющих аэродинамической силы Fв и Fwу и аэроди-

намического момента Тwх и Тwу происходит перераспределение нормальных ре-

акций на передние и задние, левые и правые колёса автомобиля, что также вли-

яет на его устойчивость. 

Воздействия боковой аэродинамической силы Fwу и поворачивающего 

аэродинамического момента Тwz вызывают увод передней и задней осей авто-

мобиля, оказывающий влияние на изменение курсовых и боковых параметров 

движения, то есть на курсовую и траекторную устойчивость. Если автомобиль 

движется по опорной поверхности с малым коэффициентом сцепления, то 

аэродинамическое воздействие может привести к его заносу. 

Сила Fwу приложена не в центре масс С, 

а в некоторой точке Сwу (рис. 6.23), располо-

женной от центра масс на таком расстоянии lм, 

что Fwу lм = Тwz. Точку Сwу называют центром 

парусности или боковым метацентром. При 

рассмотрении устойчивости более распро-

странён термин «боковой метацентр». 

Из формул (1.93) для Fwу и (1.97) для Тwz 

следует, что расстояние от центра масс до бо- 
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Рис. 6.23. Расположение бокового 

метацентра и точки нейтральной 

поворачиваемости 
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кового метацентра: 

y

z

c

Bm
l м .         (6.131) 

На рис. 6.23 также показано расположение точки нейтральной поворачи-

ваемости С, которая находится на расстоянии l от центра масс С автомобиля. 

Характер движения автомобиля зависит от величины и взаимного расположе-

ния l и lм. 

Первый случай. lм = l, боковой метацентр совпадает с точкой нейтраль-

ной поворачиваемости. Углы увода передней и задней осей автомобиля под дей-

ствием боковой аэродинамической силы одинаковы (1 = 2 = ) (рис. 6.24, а), и 

следовательно, автомобиль имеет нейтральную поворачиваемость. При не по-

вёрнутых управляемых колёсах автомобиль будет продолжать двигаться прямо-

линейно, но под углом  к прежнему направлению движения. 

Для возможности продолжения движения в прежнем направлении води-

тель должен повернуть управляемые колёса в сторону, противоположную уводу 

осей, для того чтобы продольная ось автомобиля отклонилась на угол  от 

направления движения (рис. 6.24, б). Как только векторы скоростей передних и 

задних колёс окажутся направленными вдоль заданного направления движения, 

водитель должен возвратить управляемые колёса в нейтральное положение. При 

этом автомобиль будет продолжать двигаться прямолинейно. После прекращения 

действия боковой аэродинамической силы водитель поворотом управляемых ко-

лёс возвращает автомобиль в первоначальное положение. 
 

 

 

 

 
 

а б 

Рис. 6.24. Движение автомобиля с нейтральной поворачиваемостью под действием 

боковой аэродинамической силы 

 

Второй случай. lм > l, боковой метацентр находится позади точки 

нейтральной  поворачиваемости  внутри базы автомобиля (рис. 6.25). Так  как 

боковая аэродинамическая сила находится ближе к задней оси, её угол увода 2 

больше,  чем  угол  увода передней оси 1 (2 > 1). Следовательно, автомобиль 

имеет избыточную поворачиваемость. Автомобиль будет совершать криволи-

нейное движение вокруг центра поворота О, в результате чего угол между его 
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продольной осью и направлением действия силы Fwу уменьшается и вызываемые 

ею углы увода осей также будут уменьшаться. 

Возникающая при повороте автомобиля боковая сила инерции Fау совпада-

ет по направлению с силой Fwу и препятствует уменьшению углов увода 1 и 2. 

Если при этом угол увода задней оси остаётся бόльшим угла увода передней оси, 

автомобиль будет поворачиваться в прежнем направлении, но все менее интен- 

сивно, давая возможность водителю по-

вернуть управляемые колёса в обратную 

сторону. 

Таким образом, автомобиль с избы-

точной поворачиваемостью при действии 

боковой аэродинамической силы облада-

ет достаточной устойчивостью движе-

ния благодаря тому, что его боковое сме-

щение за счёт увода осей в значительной 

мере будет компенсироваться его поворо-

том в противоположную сторону и про-

должающимся движением вперёд. 

Третий случай. lм > l, боковой ме-

тацентр находится впереди точки 

нейтральной поворачиваемости внутри 

базы автомобиля (рис. 6.26). Боковая 

аэродинамическая сила располагается 

ближе к передней оси, вследствие чего  

угол увода передней оси больше, чем 

задней (1 > 2), то есть автомобиль об-

ладает недостаточной поворачиваемо-

стью. Поворот автомобиля вокруг цен-

тра О происходит в сторону бокового 

смещения, вызванного уводом осей, в 

результате чего отклонение его про-

дольной оси от направления движения 

возрастает. 

Возникающая при повороте боко-

вая сила инерции Fау действует в сторо-

ну, противоположную Fwу, и уменьшает 

углы увода 1 и 2. Однако при этом си-

лы Fwу и Fау создают поворачивающий 

момент на плече lм, направленный в сто-

рону вращения автомобиля вокруг цен-

тра О, вследствие чего возможно 

настолько быстрое нарушение курсовой 
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Рис. 6.25. Движение автомобиля 

с избыточной поворачиваемостью 

под действием боковой 

аэродинамической силы 
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Рис. 6.26. Движение автомобиля с 

недостаточной поворачиваемостью 

под действием боковой 

аэродинамической силы 
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устойчивости, что водитель не успеет принять необходимых мер для его 

предотвращения. 

Если при lм > l боковой метацентр расположен впереди вне базы автомо-

биля, то приложенная в нём боковая аэродинамическая сила вызовет увод пе-

редней оси на угол 1 в сторону ее действия и увод задней оси на угол 2 в проти-

воположную сторону. Боковое смещение при этом невелико, но будет происхо-

дить интенсивный поворот вокруг центра О в сторону действия силы Fwу, кото-

рый может привести к потере устойчивости автомобиля. Данный случай явля-

ется наиболее опасным из всех рассмотренных. 

Возможна потеря устойчивости движения под действием силы бокового 

ветра вследствие заноса автомобиля на дороге с малым коэффициентом сцеп-

ления. Такая ситуация может возникнуть при движении автомобиля по обледе-

нелой дороге, когда дует сильный боковой ветер. Поведение автомобиля будет 

зависеть от взаимного расположения бокового метацентра и центра масс. 

Первый случай. Боковой метацентр совпадает с центром масс. Под 

действием силы бокового ветра произойдет одновременный занос передней и 

задней осей и автомобиль будет двигаться прямолинейно в направлении векто-

ра силы бокового ветра. Схема движения автомобиля показана на рис. 6.24. 

Второй случай. Боковой метацентр сзади центра масс. Боковая состав-

ляющая Fwу силы бокового ветра Fw, приложенная в боковом метацентре (рис. 

6.27, а), создаёт поворачивающий момент Тwz относительно центра масс. Одно-

временно с заносом обеих осей автомобиля в направлении действия силы Fwу под 

действием поворачивающего момента Тwz он разворачивается передней частью на 

угол  налево в направлении вектора Fw до момента, когда продольная ось совме-

стится с направлением действия бокового ветра (рис. 6.27, б). При повороте авто-

мобиль компенсирует траекторное отклонение, вызванное боковым заносом, и 

самоустанавливается в направлении вектора скорости бокового ветра. В этих 

условиях водитель имеет возможность скорректировать направление движе-

ния, если это необходимо. 
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Рис. 6.27. Движение автомобиля под действием бокового ветра при расположении 

бокового метацентра сзади центра масс 

 

Третий случай. Боковой метацентр впереди центра масс. Боковая состав-

ляющая Fwу силы бокового ветра Fw, приложенная в боковом метацентре (рис. 
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6.28, а), создаёт поворачивающий момент Тwz относительно центра масс. Одно-

временно с заносом автомобиля в направлении действия силы Fwу под действием 

поворачивающего момента Тwz происходит его разворот на угол  направо до тех 

пор, когда продольная ось совместится с направлением действия бокового ветра 

(рис. 6.28, б). Поскольку поворот происходит в направлении бокового заноса и на 

большой угол, когда автомобиль повернётся задней частью к направлению дей-

ствия бокового ветра, создаётся очень опасная ситуация, на которую водитель 

при скорости движения более 60 км/ч не успевает должным образом среагиро-

вать и удержать автомобиль на дороге. 
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Рис. 6.28. Движение автомобиля под действием бокового ветра при расположении 

бокового метацентра впереди центра масс 

 

Проведённый анализ движения автомобиля с учётом аэродинамического 

воздействия показал, что аэродинамически более устойчивой формой обладает 

автомобиль, у которого боковой метацентр располагается ближе к задней оси. 

У автомобилей, имеющих каплеобразную форму кузова, обеспечивающую 

снижение лобового сопротивления, сильно развита боковая поверхность перед-

ней части, в результате чего боковой метацентр смещён к передней оси. 

У высокоскоростных американских автомобилей 50-х гг. выпуска, имев-

ших избыточную чувствительность к боковому ветру, в задней части устанав-

ливали вертикальные стабилизаторы, смещающие метацентр назад. У совре-

менных легковых автомобилей такой эффект достигают более развитой по-

верхностью багажника. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение устойчивости автомобиля. Какие виды устойчиво-

сти изучают в «Теории автомобиля»? 

2. Назовите и охарактеризуйте виды поперечной устойчивости автомоби-

ля. 

3. Напишите формулы для расчёта критических параметров поперечной 

устойчивости автомобиля и перечислите конструктивные факторы, 

оказывающие влияние на их величины. 
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4. Что называют виражом и почему он необходим на закруглениях авто-

мобильных дорог, а также на испытательных полигонах и скоростных 

треках? 

5. Дайте определение коэффициента поперечной устойчивости и назовите 

его численные значения для различных типов автомобилей. 

6. Изобразите схемы прямолинейного и кругового движения двухосного 

автомобиля при заносе его передней и задней осей. 

7. Какие действия должен предпринять водитель для ликвидации боково-

го заноса задней оси автомобиля? 

8. Дайте определения центров крена, оси крена, угла крена и плеча крена 

подрессоренной массы. 

9. Как определяют центр крена подрессоренной массы при независимой 

подвеске? 

10. Какие конструктивные факторы и каким образом влияют на продоль-

ную устойчивость автомобиля-тягача против опрокидывания? 

11. При какой схеме колёсного движителя двухосный автомобиль преодо-

левает наибольший угол подъёма по условию отсутствия буксования 

ведущих колёс? 

12. Что понимают под критической скоростью по курсовой устойчивости и 

запасом курсовой устойчивости автомобиля? 

13. Изобразите схемы движения автомобиля, обладающего нейтральной, 

недостаточной и избыточной поворачиваемостью, при действии на не-

го боковой силы. 

14. Изобразите возможные схемы движения автомобиля под действием 

боковой аэродинамической силы. 



 292 

ГЛАВА 7. ПЛАВНОСТЬ ДВИЖЕНИЯ АВТОМОБИЛЯ 

7.1. Определения 

При движении автомобиля все его составные части колеблются в про-
странстве. Колебания возникают в результате действия переменных по вели-
чине и направлению сил и наличия упругих и демпфирующих элементов в хо-
довой части и трансмиссии автомобиля.  

Плавность движения – эксплуатационное свойство автомобиля, характе-
ризующее его способность двигаться в интервале эксплуатационных скоростей 
без превышения установленных норм вибронагруженности водителя, пассажи-
ров, грузов и составных частей конструкции. 

Нормы вибронагруженности устанавливают с таким расчётом, чтобы в 
дорожных условиях, для которых предназначен автомобиль, колебания водите-
ля и пассажиров не вызывали у них неприятных ощущений и быстрой утомля-
емости, а колебания груза и составных частей конструкции не приводили к их 
повреждениям. 

Плавность движения зависит от возмущающего действия источников ко-
лебаний и вибраций, а также от компоновочных характеристик автомобиля и 
конструктивных особенностей, параметров и характеристик устройств и си-
стем, специально предназначенных для уменьшения уровня вибрационных и 
ударных воздействий на водителя, пассажиров, перевозимые грузы, составные 
части конструкции. 

Основными источниками колебаний и вибраций при движении автомоби-
ля являются: 

1) неровности дороги; 
2) геометрическая и силовая неоднородность и неуравновешенность вра-

щающихся деталей двигателя, трансмиссии, шин и колёс; 
3) неравномерность вращения вала двигателя, карданных валов, колёс. 
Устройствами и системами, защищающими автомобиль, водителя, чле-

нов экипажа, пассажиров и перевозимые грузы от чрезмерных воздействий ко-
лебаний и вибраций являются: 

1) подвеска автомобиля; 
2) автомобильные шины; 
3) подвески двигателя, карданной передачи и других агрегатов; 
4) сиденья водителя, членов экипажа, пассажиров; 
5) система подрессоривания сидений; 
6) подвеска кабины, применяемая на современных грузовых автомобилях; 
7) подрессоривание каких-либо установок на раме или грузовой плат-

форме. 
Все перечисленные устройства и системы в качестве основных элемен-

тов, снижающих амплитуды вибраций и ударных воздействий, а также изменя-
ющих частоту колебательных процессов в диапазоне, приемлемом для нор-
мальных ощущений человека, используют металлические (рессоры, пружины, 
торсионы), резиновые, гидравлические, пневматические и комбинированные 
упругие элементы. Для гашения колебаний и вибраций используют амортиза-
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торы гидравлического типа, а также поглощение энергии колебаний за счёт ги-
стерезисного трения в упругих элементах, шинах, шарнирах и сайлент-блоках. 

7.2. Значение плавности движения 

Как следует из определения, плавность движения автомобиля обеспечи-
вает ограничение колебаний, вибраций и ударных нагрузок на требуемом 
уровне. 

Вибрации оказывают вредное воздействие на людей, перевозимые грузы, 
ухудшают условия работы агрегатов, узлов и деталей, разрушают дорожные 
покрытия. 

Вибрации вызывают утомление водителей, создавая для них диском-
фортные, а иногда и небезопасные условия. При повышенном уровне вибраций 
они вынуждены снижать скорость движения, вследствие чего уменьшается 
производительность автомобиля. Вибрации повышают сопротивление движе-
нию из-за увеличения потерь энергии в амортизаторах, рессорах, шинах, что 
связано с дополнительным расходом топлива. Вибрации увеличивают динами-
ческие нагрузки на агрегаты, узлы и детали, что приводит к сокращению срока 
их работы. Повышенный износ и более частые поломки составных частей ав-
томобиля сокращают периодичность технических обслуживаний и межремонт-
ных пробегов, что в сочетании с повышенными затратами на топливо удорожа-
ет себестоимость перевозок. 

Опыт эксплуатации грузовых автомобилей показывает, что на дорогах с не-
ровной поверхностью средняя скорость уменьшается на 40…50%, расход топлива 
увеличивается на 50…70%, межремонтный пробег сокращается на 35…40%, про-
изводительность снижается на 35…40%, себестоимость перевозок возрастает на 
50…60%. 

Таким образом, снижение уровня вибронагруженности составных частей 
автомобиля, людей и грузов повышает не только его плавность движения, но и 
показатели других эксплуатационных свойств и эффективности использования. 

7.3. Оценочные показатели и нормы плавности движения 

Оценочные показатели плавности движения автомобиля должны характе-
ризовать воздействие колебаний на людей и на перевозимый груз. Допустимый 
уровень колебаний для человека ограничен. Установление критериев оценки 
плавности движения для человека является трудной задачей. Человек воспри-
нимает колебания на основе собственных ощущений субъективно, поэтому 
разные люди, а иногда один и тот же человек воспринимают одни и те же коле-
бания по-разному. Тем не менее, есть обобщённые показатели, которые адек-
ватно отражают субъективные ощущения большинства людей. 

Гармоническое колебательное воздействие на организм человека имеет 
вид: 

z = zmax sin (t + ),             (7.1) 
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где zmax – амплитуда перемещения;  – угловая частота; t – время;  – фазовый 

угол. 

Каждый из этих параметров в отдельности и в сочетании друг с другом 

оказывают влияние на ощущения человека. 

Человеческий организм воспринимает колебания по-разному в зависимо-

сти от их частоты. В зоне низких частот восприятие колебаний пропорциональ-

но ускорениям, в зоне средних частот – скоростям, в зоне высоких частот – пе-

ремещениям. 

Организм человека привык к вертикальным толчкам при ходьбе и хорошо 

приспособлен к частотам и ускорениям, характеризующим движение пешехода. 

Частота, зависящая от скорости и длины шага пешехода, составляет 1,7…2,5 Гц 

(100…150 колебаний в минуту), ускорения – до 0,4g. Также установлено, что 

человеческий организм наиболее чувствителен к вертикальным колебаниям в 

диапазоне частот 4…8 Гц и горизонтальным – 1…2 Гц. 

В нормативных документах, регламентирующих уровень воздействия 

вибраций на организм человека, принят диапазон частот от 0,7 до 80 Гц. По-

скольку реакция организма человека зависит от частоты воздействий, диапазон 

частот принято делить на несколько частей или полос, называемых октавами. 

Октава – это полоса частот, в которой верхняя граничная частота в два раза 

выше нижней. Деление на октавы объясняют тем, что чувствительность чело-

века к частотам подчиняется достаточно точно логарифмической шкале с осно-

ванием 2. Каждая октава имеет свой номер и среднегеометрическую, или цен-

тральную, частоту, которую вычисляют по соотношению: 

iii fff вн ,              (7.2) 

где fнi и fвi – нижняя и верхняя граничные частоты соответственно; i – порядко-

вый номер октавы. 

Нормативными документами плавность движения автомобилей предпи-

сано рассматривать в диапазоне частот от 0,7 до 22,4 Гц, охватывающем 1…5 

октавы. Характеристика первых пяти октав приведена в табл. 7.1. 

Таблица 7.1 

Частотные характеристики октав 

Номер октавы 
Среднегеометрическая 

частота, Гц 

Граничные частоты, Гц 

нижняя верхняя 

1 1 0.7 1,4 

2 2 1,4 2,8 

3 4 2,8 5,6 

4 8 5,6 11,2 

5 16 11,2 22,4 

 

Для более точной оценки влияния частоты колебаний на ощущения челове-

ка октавы делят на 1/3-октавные полосы. Например, первая октава разбита на три 

третьоктавные полосы с диапазонами частот 0,7…0,93 Гц; 0,93…1,16 Гц; 
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1,16…1,4 Гц, среднегеометрические частоты которых равны 0,8; 1; 1,25 Гц со-

ответственно. 

Из формулы (7.1) следует, что воздействие колебаний зависит от ампли-

туды zmax = А. Сама по себе амплитуда не может однозначно формировать 

ощущения человека. Например, при перемещении в лифте здания на несколько 

десятков метров во время подъёма на верхние этажи и опускания на первый 

этаж человек не испытывает неприятных ощущений, если скорость перемеще-

ния лифта невысока, то есть частота колебательного процесса  = 2/Т мала. 

Однако при увеличении частоты переносимость человеком воздействия колеба-

ний снижается. В определённом диапазоне частот при амплитудах свыше 35…40 

мм амортизационная способность организма человека не предотвращает коле-

баний головы, что приводит к неприятным ощущениям и быстрой утомляемо-

сти. При амплитудах, меньших 35…40 мм, их величина, а также частота коле-

баний не оказывают заметного влияния на ощущения человека. 

Для более правильной оценки воздействия колебаний на организм чело-

века амплитуду перемещений А следует связать с частотой колебаний . Это 

может быть достигнуто, если рассматривать воздействие на человека скорости 

колебаний (виброскорости) и ускорения (виброускорения) колебаний. 

Скорость гармонического колебания – первая производная от выражения 

(7.1): 

    tVtzV
dt

dz
z coscos maxmax ,           (7.3) 

где  maxmax zV  – амплитуда скорости колебаний. 

Амплитуда скорости колебаний определяет энергию, которую восприни-

мает организм человека. Если сравнивают два колебательных процесса с оди-

наковой частотой, то вибронагруженность будет выше, если больше амплитуда 

перемещений. Аналогично, если два процесса имеют одинаковые амплитуды 

перемещений, вибронагруженность будет больше, если выше частота колеба-

ний. 

Однако амплитуда скорости колебаний не всегда служит надёжным изме-

рителем колебательного процесса. Например, если zmax  0 или   0, а также 

если zmax   или   , то возникает неопределённость в оценке воздействия. 

Более универсальным измерителем вибронагруженности человека явля-

ется ускорение гармонического колебания (виброускорение), представляющее 

вторую производную от выражения (7.1): 

    tatzа
dt

zd
z sinsin max

2
max2

2

 ,          (7.4) 

где 2
maxmax  zа  – амплитуда ускорения колебаний. 

Виброускорение определяет силу инерции, воздействующую на организм 

человека (Fa = m z ). Так как ускорение колебаний пропорционально квадрату 
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частоты, роль частоты в формировании силового воздействия колебаний на че-

ловека возрастает. 

Согласно теории рядов Фурье, любое периодически изменяющееся воз-

действие может быть представлено как сумма составляющих, описываемых 

выражением (7.1), имеющих различные параметры zmax,  и . Для оценки ин-

тенсивности колебаний, представляющих сумму нескольких гармонических 

составляющих и формирующих уровень вибронагруженности организма чело-

века, предложены три критерия: 1) среднее квадратическое виброперемещение; 

2) средняя квадратическая  виброскорость;  3) среднее  квадратическое вибро- 

ускорение. 

Среднее квадратическое виброперемещение – осреднённая величина виб-

роперемещений, определяемая в каждой октавной или 1/3-октавной полосе ча-

стот по формуле: 

n

zzz i
z

2max
в

2max2max
н ......  

 ,            (7.5) 

где max
нz  – амплитуда виброперемещения с частотой н; н – нижняя граничная 

частота октавы или 1/3-октавы; max
iz  – амплитуда виброперемещения с частотой 

i; i – промежуточная частота октавы или 1/3-октавы; max
вz  – амплитуда виб-

роперемещения с частотой в; в – верхняя граничная частота октавы или 1/3-

октавы; n – число разбиений или количество рассматриваемых гармоник в ок-

таве или 1/3-октаве. 

В более общем виде, учитывающем бесконечное число реальных гармо-

ник, формула (7.5) может быть записана в следующем виде: 

нв

2max
в

н












 dz

z .             (7.6) 

Средняя квадратическая виброскорость – осреднённая величина виброс-

коростей, определяемая в каждой октавной или 1/3-октавной полосе частот по 

формуле: 

     
n

zzz ii
z

2

в
max

в

2max2

н
max

н ...... 
 

 .          (7.7) 

При бесконечном числе гармоник формула (7.7) приобретает вид: 

 

нв

2max
в

н












 dz

z .             (7.8) 
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Среднее квадратическое виброускорение – осреднённая величина вибро-

ускорений, определяемая в каждой октавной или 1/3-октавной полосе частот по 

формуле: 

     
n

zzz ii
z

22
в

max
в

22max22
н

max
н ...... 

 
 .          (7.9) 

С учётом бесконечного числа гармоник формулу (7.9) преобразуют к ви-

ду: 

 

нв

22max
в

н












 dz

z .           (7.10) 

Часто для оценки интенсивности вибраций используют не сами средние 

квадратические величины виброскорости z  и виброускорения z , а отноше-

ние квадратов этих величин к квадратам пороговых по чувствительности чело-

века величин виброскорости и виброускорения. 

Уровень виброскорости оценивают по соотношению: 

2

п 


















z

z
VK



 ,           (7.11) 

где 8п 105 z  м/с – порог чувствительности или граница ощущений средне-

статистического человека по виброскорости; а уровень виброускорения: 

2

п 


















z

z
aK



 ,           (7.12) 

где 6п 10z  м/с2 – порог чувствительности или граница ощущений среднеста-

тистического человека по виброускорению. 

В нормативных документах для удобства пользования уровни виброна-

груженности задают в десятичных логарифмах параметров КV и Ка. 

Логарифмические уровни виброскорости LV и виброускорения Lа вычис-

ляют по формулам: 

































8

2

п10
105

lg2lglog z

z

z
VV KL 



 ;         (7.13) 








 




















6

2

п10
10

lg2lglog z

z

z
aa KL 



 .          (7.14) 

Единицей измерения этих величин является Бел (Б). Бел – логарифмиче-

ская единица, соответствующая десятикратному увеличению мощности колеба-
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тельного процесса. 1 Б означает увеличение мощности в 10 раз, 2 Б – в 100 раз, 

3 Б – в 1000 раз и т.д. 

Чаще используют более мелкую единицу – децибел (дБ), который равен 

0,1 Б. В этом случае выражения (7.13) и (7.14) приобретают вид: 















8105
lg20 z

VL  ;           (7.15) 








 


610
lg20 z

aL  .            (7.16) 

При оценке уровня вибронагруженности в децибелах следует иметь в виду, 

что 1 дБ соответствует увеличению мощности в 1,26 раза, 2 дБ – в (1,26)2  1,59 

раза, 3 дБ – в (1,26)3  2 раза, 6 дБ – (1,26)6  4 раза, 9 дБ – в (1,26)9  8 раз и т.д. 

Рассмотренные измерители интенсивности вибраций положены в основу 

нормирования их допустимых уровней в нормативных документах – стандарте 

2631–78 Международной организации по стандартизации (ИСО) и ГОСТ 

12.1.012 – 90. В обоих документах допустимые пределы воздействия вибраций 

на тело человека устанавливают в соответствии с тремя критериями: 1) граница 

снижения производительности труда; 2) предел воздействия, или безопасность 

здоровья; 3) порог снижения комфорта. Измерителем интенсивности вибрации 

в МС ИСО приняты средние квадратические значения (величины) виброускоре-

ний в диапазоне частот от 1 до 80 Гц, в ГОСТ – средние квадратические значе-

ния виброскоростей и виброускорений и их логарифмические уровни в диапа-

зоне частот от 0,7 до 80 Гц. Допустимая величина каждого из названных пара-

мет- 
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Рис. 7.1. Зависимость  средних 

квадратических значений 

виброускорений,   соответствующих 

границе снижения производительности 

труда, от частоты при вертикальных () 

и  горизонтальных  (-  -  -)  колебаниях 

продолжительности: 
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ров задана в каждой октавной или 1/3-

октавной полосе частот. 

Пределы воздействия вибрации нормируют отдельно в вертикальном и 

горизонтальном направлениях. В МС ИСО допустимые значения средних квад-

ратических виброускорений регламентируют для времени непрерывной работы 

человека 1; 16; 25 мин; 2,5; 4; 8; 16; 24 ч. В ГОСТ значения параметров устанав-

ливают для времени непрерывной работы 8 ч (рабочей смены). 

На рис. 7.1 показаны средние квадратические значения виброускоре-ний, 

соответствующие границе снижения производительности труда при верти-

кальных и горизонтальных коле-баниях. Для получения значений виброускоре-

ний, соответствующих преде-лу воздействия и порогу снижения комфорта, 

приведённые на рис. 7.1 величины следует увеличить в 2 раза и уменьшить в 

3,15 раза соответственно. 

Поскольку виброскорости и виброускорения при разных частотах дей-

ствуют на человека по-разному, для обобщённой сравнительной оценки их 

приводят к одному уровню с учётом весовых коэффициентов в каждой октав-

ной или 1/3-октавной полосе частот. Например, величины эквивалентных сред-

них квадратических вертикальных, продольных горизонтальных и поперечных 

горизонтальных виброускорений рассчитывают по формулам: 

 



n

i
izizz k

1

2
э  ;           (7.17) 
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
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э  ;           (7.18) 
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
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1

2
э  ,           (7.19) 

где n – число октавных или 1/3-октавных полос частот; izk  , iхk  , iуk   – весовые 

коэффициенты чувствительности человека к виброускорениям в октавных или 

1/3-октавных полосах частот; iz , ix , iy  – средние квадратические значения 

виброускорений в i-й октавной или 1/3-октавной полосе частот колебаний. 

Численные значения весовых коэффициентов в первых пяти октавах при-

ведены в табл. 7.2. 

Таблица 7.2 

Весовые коэффициенты чувствительности человека к ускорениям 

Номер октавы 
Весовой коэффициент при колебаниях 

вертикальных горизонтальных 

1 0,5 1 

2 0,71 1 

3 1 0,5 

4 1 0,25 

5 0,5 0,125 

1 – 8 ч; 2 – 2,5 ч; 3 – 1 ч 
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Для предупреждения перемещений незакреплённых грузов необходимо, что-

бы вертикальные виброускорения пола грузовой платформы не превышали g. С 

учётом необходимого запаса значения средних квадратических виброускорений на 

полу кузова и в других характерных точках подрессоренной части (на лонжеронах 

над передней и задней осями двухосного автомобиля, между средней  и задней 

осями трёхосного автомобиля) не должны превышать 1,3…2,7 м/с2 у одиночных 

грузовых автомобилей и тягачей, 2,5…4,5 м/с2 у прицепов и 2…4 м/с2 у полупри-

цепов. 

На плавность движения оказывают влияние также колебания неподрессо-

ренных частей (колёс, осей и связанных с ними составных частей автомобиля). 

Нормы на уровень этих колебаний не установлены, однако при проектировании 

систем подрессоривания к параметрам колебаний колёс предъявляют два тре-

бования:  1)  отсутствие пробоя подвески, то есть жёстких ударов связанных с 

колёсами  составных  частей  в ограничители, закреплённые на раме или кузове; 

2) стабильность контакта колёс с дорогой за счёт ограничения изменений дина-

мических нормальных реакций, действующих на колёса при движении по до-

рожным неровностям. 

7.4. Геометрические характеристики опорной поверхности движения 

Основным источником возмущения колебаний является взаимодействие 
колёс автомобиля с неровностями дороги. В зависимости от длины дорожных 
неровностей профиль дороги подразделяют на макро- и микропрофиль и шеро-
ховатости. Макропрофиль – это неровности, длина которых 25 м и более. Такие 
неровности называют уклонами (подъёмами, спусками) и косогорами. Они не 
возбуждают колебания автомобиля, а оказывают влияние на сопротивление его 
движению и устойчивость. Микропрофиль – неровности длиной от 25 до 0,3 м. 
Микропрофиль является основным источником колебаний автомобиля на под-
веске. Его характеристики используют для расчёта плавности движения авто-
мобиля. Мелкие неровности длиной менее 0,3 м называют шероховатостями. 
Их длина не превышает длины отпечатка шины. На колебания кузова на под-
веске они не оказывают влияния, но являются источником высокочастотных 
колебаний, называемых вибрациями, отдельных составных частей шасси и ку-
зова и шума шин. 

По характеру чередования неровности, образующие микропрофиль, мо-
гут быть единичными, периодическими и случайными. 

К  единичным неровностям относят ямы, канавы,  выбоины, ухабы, а 

также  специальные  инженерные  сооружения –  рвы, эскарпы и др. Единичные 
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неровности могут быть синусоидаль-

ной, параболической, прямоугольной и 

любой другой формы. При изучении 

колебаний автомобиля принимают 

единичную неровность косинусоидаль-

ного профиля (рис. 7.2). Обоснованием 

такого профиля служит то обстоятель-

ство, что радиус автомобильного коле-

са значительно больше высоты неров-

ности, а упругая шина обладает спо-

собностью сглаживать резкие очертания неровностей. 

Косинусоидальный профиль неровности может быть описан уравнением 

вида: 
















 


l

x
 qq

2
cos10 ,          (7.20) 

где q0 – амплитуда высоты неровности; х – абсцисса неровности; l – длина не-

ровности. 

При движении автомобиля с постоянной скоростью V абсцисса неровно-

сти изменяется по закону х = Vt, а возмущение, передаваемое от неровности на 

автомобиль, изменяется по закону: 

  tqq  cos10 ,          (7.21) 

где  – частота возмущения или частота воздействия возмущающей силы на ав-

томобиль со стороны неровности, рад/с. 

Частота возмущения связана со скоростью движения V и длиной неров-

ности l соотношением: 

l

V2
 .           (7.22) 

Время движения автомобиля по неровности: 






2

V

l
T .           (7.23) 

При расчётах плавности движения следует знать вертикальную состав-

ляющую скорости движения автомобиля по неровности косинусоидального 

профиля. Для этого следует продифференцировать по времени вертикальную 

координату неровности, описываемую уравнением (7.21): 

 tq
dt

dq
q  sin0 .           (7.24) 

Условием переезда автомобилем неровности является неравенство: 






2
0 t .            (7.25) 
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Рис. 7.2. Неровность косинусоидального 

профиля 
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Периодически чередующиеся неровности одинаковых размеров и формы 

образуются на бетонных шоссе, выложенных из плит одинаковой длины, стыки 

между которыми являются источниками колебаний типа импульсов. При по-

степенном сглаживании стыков дорога может превратиться в поверхность с 

волнистым профилем, описываемым гладкой функцией, например (7.21), или 

 tqq  sin2 0 .           (7.26) 

Гладкий волнистый профиль может также сформироваться на асфальто-

вой или грунтовой дороге при последовательном воздействии на них колёс ав-

томобилей с постоянной частотой. 

Профиль волнистой дороги, образованный несколькими последовательно 

расположенными неровностями одинаковых размеров и формы, может быть 

описан уравнениями (7.21) и (7.26) при условии: 





t

2
.            (7.27) 

Воздействие периодически чередующихся неровностей на автомобиль 

оценивают путевой и циклической частотами. Под циклической частотой пони-

мают количество неровностей, расположенных на участке дороги длиной 1 м: 

l

1
ц  ,            (7.28) 

путевая частота связана с циклической соотношением: 

l




2
2 ц .           (7.29) 

Сравнивая ц и  с , вычисляемой по формуле (7.22), можно сделать вы-

вод, что циклическая и путевая частоты представляют собой частоты возмуще-

ния, передаваемые на автомобиль от дорожных неровностей при его движении 

со скоростью V = 1 м/с. Циклическую частоту измеряют в Герцах (Гц), путевую 

– в радианах в секунду (рад/с). 

В реальных условиях автомобиль работает на опорных поверхностях со 

случайным изменением характеристик микропрофиля. При определении харак-

теристик микропрофиля его считают случайной функцией. Случайность прояв-

ляется  в  том, что,  зная характер  неровностей  на одном участке дороги, не- 
 

 q(l) 

l L l1 l2 ln 

q(l)2 q(l)1 

q(l)m 

 
 

Рис. 7.3. Реализации случайной функции 
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возможно предсказать их характер на 

последующих. Конкретные значения, принимаемые случайной функцией (рас-

положение высот неровностей или ординат микропрофиля по длине пути), 

называют реализацией случайной функции. На рис. 7.3 показан ряд реализаций 

q(l)i случайной функции q(l). 

При определении статистических характеристик микропрофиля прини-

мают следующие допущения: 

1. Функция микропрофиля стационарная, то есть в любых сечениях l1, l2, 

…, ln её статистические характеристики по совокупности реализаций будут 

одинаковыми. 

Осреднение выполняют последовательно: 

 в сечении l1  q (l1)1; q (l1)2; …; q (l1)m; 

 в сечении l2  q (l2)1; q (l2)2; …; q (l2)m; 

 в сечении ln  q (ln)1; q (ln)2; …; q (ln)m. 

Во всех этих сечениях статистические характеристики стационарной 

функции должны быть одинаковыми. 

2. Функция микропрофиля эргодическая. Свойство эргодичности предпо-

лагает, что любая из множества реализаций имеет такие же статистические ха-

рактеристики, какие даёт осреднение по совокупности реализаций. 

Осреднее   выполняют  в сечениях одной функции q (l)1: q (l1)1; q (l2)1; …; 

q (ln)1. Статистические характеристики эргодической функции q (l)1 при 0  l  L 

должны быть  одинаковыми со  статистическими характеристиками функций q (l)1, 

q (l)2; …; q (l)n в сечениях l1, l2, …, ln. 

3. Ординаты микропрофиля подчиняются нормальному закону распреде-

ления Гаусса. 

4. Длины и высоты неровностей ограничены по верхнему и нижнему пре-

делам. 

Для описания статистических характеристик микропрофиля как случай-

ной функции используют четыре неслучайные функции: 1) среднее значение, 

или математическое ожидание, ординат микропрофиля; 2) дисперсию или 

среднее квадратическое отклонение ординат микропрофиля; 3) корреляцион-

ную функцию ординат микропрофиля; 4) спектральную плотность микропро-

филя дороги. 

1. Среднее  значение,  или   математическое   ожидание,  ординат 

микропрофиля 

Среднее значение, или математическое ожидание, ординат микропрофиля 

определяют по совокупности реализаций и по одной реализации (рис. 7.4). От 

некоторой горизонтали ОО отсчитывают ординаты q(l1), q(l2), …, q(ln) и при 

длине дорожного участка L (рис. 7.4, а) получают: 

 











L

L
q dllq

L
mq

0

ср

1
lim .          (7.30) 
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Если осреднение велось по k реализациям, результат, полученный при 

расчёте по формуле (7.30), делят на k. 

 
 

L O 

A 

O 

A 

q(l) 

l lS l + lS 

q
(l

) 

q
(l

 +
 l

S
) 

q
ср

 

mq 

l 

 
 

а 
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B 

A 

q(l) 

B 

C 

B 
A 

l 

 
 

б 

Рис. 7.4. Определение среднего значения случайной функции: 

а – mq  0; б – mq = 0 

 

Величина qср = mq на рис. 7.4, а соответствует прямой АА. Если прене-

бречь влиянием макропрофиля, то случайную функцию удобно центрировать, 

перенеся ось абсцисс с прямой ОО на прямую АА (рис. 7.4, б). При этом полу-

чают центрированную функцию, у которой математическое ожидание mq = 0. 

Это позволяет в дальнейшем не рассматривать математическое ожидание орди-

нат неровностей, а учитывать лишь их отклонения от среднего значения. 
2.  Дисперсия   или  среднее  квадратическое  отклонение  ординат 

микропрофиля 
Эту характеристику определяют, как и предыдущую, по совокупности ре-

ализаций и по одной реализации. Дисперсию Dq, равную квадрату среднего 

квадратического отклонения q, при обработке одной реализации рассчитыва-
ют по формуле: 

 











L

L
qq dllq

L
D

0

22 1
lim .          (7.31) 

Дисперсия характеризует разброс ординат микропрофиля. На рис. 7.4, б 
она показана прямой СС. 

Среднее квадратическое отклонение 

qq D             (7.32) 

на рис. 7.4, б соответствует прямым ВВ и ВВ. 
3. Корреляционная функция 
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Корреляционная функция характеризует взаимосвязь случайных значе-
ний функции по длине дорожного участка. Её определяют по совокупности ре-
ализаций и по одной реализации. 

Корреляционную функцию, или функцию корреляции, определяемую по 
одной реализации, которую называют автокорреляционной функцией, рассчи-
тывают по формуле: 

      











L

S
L

Sq dlllqlq
L

lR
0

1
lim ,        (7.33) 

где lS – корреляционное смещение (рис. 7.4, а); q (l) – значение функции в нача-

ле участка; q(l + lS) – в конце участка протяжённостью lS. Таким образом, кор-

реляционная функция устанавливает степень зависимости между двумя значе-

ниями функции, соответствующими положениям l и l + lS. Чем больше зависят 

значения функции q(l) и q(l + lS) друг от друга, тем больше Rq(lS). Меняя lS, 

можно определить  другие  ординаты  корреляционной  функции. При нулевом 

смещении (lS = 0) корреляционная функция имеет максимальное значение и для 

центрированной функции Rq(0) = Dq = 2
q . 

Удобно пользоваться нормированной корреляционной функцией: 

 
 

q

Sq

S
n
q

D

lR
lR  .         (7.34) 

При lS = 0   1S
n
q lR , а при 

увеличении корреляционного 

смещения lS зависимость между 

ординатами q (l) и q(l + lS) осла-

бевает и значение корреляцион-

ной функции уменьшается (рис. 

7.5). Кривые 1 и 2 на рисунке 

соответствуют случайным 

функциям без гармонических 

составляющих, а 3 и 4 относятся 

к функциям, в которых присут-

ствуют гармонические состав-

ляющие. Чем быстрее затухает 

функция  S
n
q lR , тем выше сте-

пень случайности функции q (l). 

При некотором значении lS0, называемом интервалом корреляции, кривая 

 S
n
q lR  пересекает ось абсцисс. При lS > lS0 случайные значения функции q (l) 

практически независимы, а при lS  нормированная корреляционная функция 

  0S
n
q lR , что свидетельствует об эргодичности случайной функции. 

 
 

Рис. 7.5. Типовые нормированные 

корреляционные функции дорог: 

1 – булыжное покрытие; 2 – асфальтовое 

покрытие; 3 – изношенное 

асфальтовое покрытие 
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Нормированные корреляционные функции характеризуют определённые 

типы дорог (рис. 7.5): быстро убывающая монотонная функция 1 характерна 

для дорог с булыжным покрытием; медленно убывающая функция 2 – для ас-

фальтового и цементобетонного  покрытий с длинными волнами неровностей; 

сложная функция 3 – для изношенных асфальтовых и цементобетонных дорог, 

имеющих волны преобладающей частоты. 

Корреляционная функция случайного процесса является функцией неслу-

чайной, которую аппроксимируют определённой аналитической зависимостью. 

Предложены следующие аппроксимирующие зависимости корреляционных 

функций: 

     ]coscos[ 0230121
030201

S

l

S

ll

qSq lеАlеАеАDlR SSS 


;        (7.35) 

     ]coscos[ 022011
0201

S

l

S

l

qSq lеАlеАDlR SS 


;         (7.36) 

   ]cos[ 0121
0201

S

ll

qSq lеАеАDlR SS 


;          (7.37) 

  Sl

qSq еDlR 01
 ;            (7.38) 

   S

l

qSq lеDlR S

01cos01 


,           (7.39) 

где Dq – дисперсия ординат микропрофиля; 01 , 02 , 03  – коэффициенты кор-

реляционной связи, характеризующие быстроту её убывания между ординатами 

микропрофиля; 01 , 02  – коэффициенты, характеризующие периодическую со-

ставляющую микропрофиля; А1, А2, А3 – коэффициенты при слагаемых корреля-

ционной функции, подчиняющиеся соотношению А1 + А2 + А3 = 1; А1 + А2 = 1. 

4. Спектральная плотность микропрофиля дороги 

Спектральная плотность распределения дисперсии ординат микропрофи-

ля даёт представление о частоте повторения длин неровностей или о преобла-

дающих частотах при случайном процессе. В этом её отличие от корреляцион-

ной функции, которая представляет изменения микропрофиля по длине участка 

дороги или случайного колебательного процесса по времени. 

Спектральная плотность дисперсии Sq() имеет аргументом путевую ча-

стоту , подсчитываемую через длину неровности по формуле (7.29). 

Спектральная плотность дисперсии и корреляционная функция связаны 

между собой преобразованием Фурье: 

     






0

cos
2

SSSqq dl llRS ;           (7.40) 

     



0

cos d lSlR SqSq .           (7.41) 

Если отнести величину спектральной плотности к дисперсии, то получа-

ют нормированную величину спектральной плотности: 
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 
 

q

qn
q

D

S
S


 .           (7.42) 

При lS = 0 cos ( lS) = 1, в формуле (7.41), и 

   



0

0 dSDR qqq .           (7.43) 

На рис. 7.6 показаны ха-

рактерные зависимости Sq(). 

Графики спектральных плот-

ностей на этом рисунке соот-

веттсвуют графикам корреля-

ционных функций, изобра-

жённых на рис. 7.5. 

Следует иметь в виду, 

что, согласно выражению 

(7.43), площадь под кривой 

спектральной плотности, на 

рис. 7.6, численно равна дис-

персии ординат микропрофи-

ля дороги. 

При расчётах, когда приходится переходить от случайной функции q(l) к 

случайному процессу q(t), показывающему, как этот процесс воздействует на 

автомобиль во времени t, необходимо также переходить от Rq(lS) к Rq(), где  – 

временное смещение: 

V

lS .            (7.44) 

Для корреляционной функции этого достигают заменой переменной lS на 

: 

   Sqq lRR   при lS = V.           (7.45) 

С учётом (7.44) корреляционные функции процесса, аппроксимированные 

уравнениями (7.35)…(7.39), приобретают вид: 

     ]coscos[ 23121
321 


еАеАеАDR qq ;         (7.46) 

     ]coscos[ 2211
21 


еАеАDR qq ;          (7.47) 

   ]cos[ 121
21 


еАеАDR qq ;           (7.48) 

  
 1еDR qq ;           (7.49) 

   


1cos1еDR qq ,           (7.50) 

 
 

Рис. 7.6. Типовые кривые спектральных 

плотностей микропрофиля дорог 
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где 011  V ; 022  V ; 033  V ; 011  V ; 022  V . 

Для спектральной плотности переход от случайной функции к случайно-

му процессу достигают заменой путевой частоты  на частоту воздействия , 

которые, согласно выражениям (7.22) и (7.29), связаны между собой соотноше-

нием: 

 =  V,            (7.51) 

откуда 

V


 .            (7.52) 

Учитывая выражения (7.44) и (7.52), по формуле (7.40) получают зависи-

мость между спектральной плотностью случайной функции Sq() и спектраль-

ной плотностью воздействия на автомобиль Sq(): 

         

     ,cos
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
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qq

qSSSqq

VSdR
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VdV
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VRdlllRS

         (7.53) 

откуда 

 
 

V

S
S

q

q


 .           (7.54) 

Переход от Sq() к Sq() и от  к  не 

отразится на величине дисперсии, так как, 

согласно (7.43) и (7.54): 

      


00

1
VdS

V
dSD qqq  

  



0

dSq .       (7.55) 

Таким образом, для перехода от зави-

симости Sq () = f () к Sq () = f () на графи-

ке рис. 7.6 следует изменить масштабы по 

оси абсцисс по зависимости (7.51) и по оси 

ординат по зависимости (7.54). При этом 

площадь под кривыми Sq () = f () при раз-

личных скоростях движения остаётся неиз-

менной и равной Dq (7.55). 

Для примера на рис. 7.7 показана зави-

симость Sq () = f () при движении автомо-
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Рис. 7.7. Спектральная плотность 

возмущений, создаваемых 

микропрофилем грунтовой 

дороги    при    движении 

автомобиля со скоростями: 

1 – 1 м / с; 2 – 5 м / с; 

3 – 10 м / с; 4 – 20 м / с 
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биля по грунтовой дороге со скоростями 1, 5, 10 и 20 м/с. 

Интегрированием по формуле (7.40) с учётом (7.54) функций 

(7.46)…(7.50) получают выражения для расчёта спектральной плотности воз-

действия микропрофиля дороги на автомобиль: 

 для функции (7.46) 
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 для функции (7.47) 
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 для функции (7.48) 
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 для функции (7.49) 
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 для функции (7.50) 
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7.5. Автомобиль как колебательная система 

Схемы колебательных систем. Автомобиль представляет собой слож-

ную механическую систему, состоящую из большого количества масс, соеди-

нённых различного рода упругими связями. При движении все массы соверша-

ют линейные и угловые колебания в различных плоскостях. 

При изучении закономерностей движения сложных механических систем 

вводят понятие числа степеней свободы. Число степеней свободы – сумма не-

зависимых перемещений всех составных частей системы, каждую из которых 

рассматривают как абсолютно жёсткое или твёрдое тело. Движение механиче-
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ской системы описывают системой дифференциальных уравнений второго по-

рядка, число которых равно числу степеней свободы. 

Выбор схемы колебательной системы, эквивалентной автомобилю, преж-

де всего зависит от рассматриваемого диапазона частот. Исследованиями 

установлено, что вибрации составных частей автомобиля происходят в диапа-

зоне до 500 Гц. Весь частотный спектр вибраций составных частей автомобиля 

подразделяют на два диапазона – низкочастный (от 0 до 25 Гц) и высокоча-

стотный (свыше 25 Гц). Вибрации, происходящие с низкой частотой, называ-

ют колебаниями, и именно они оказывают влияние на плавность движения ав-

томобиля. 

Деление  вибраций  на низкочастотные и высокочастотные при изучении 

плавности  движения имеет  две причины. Во-первых, низкочастотные вибра-

ции, или колебания, воспринимаются человеком раздельно, высокочастотные – 

слитно, как звук. В акустике звуком называют вибрации с частотой от 20 Гц до 

20 кГц. Во-вторых, при движении автомобиля по дорожным неровностям воз-

никают колебания кузова и колёс с частотой до 20…25 Гц. Вибрации с бόль-

шими частотами возбуждают не столько движение автомобиля по неровностям, 

сколько второстепенные источники колебаний, вызванные работой его различ-

ных механизмов (двигателя, трансмиссии, колёс). 

На рис. 7.8 показана пространственная колебательная система двухос-

ного автомобиля. Любая колебательная система состоит из инерционных эле-

ментов, или масс, упругих элементов и диссипативных, или гасящих, элемен-

тов, обеспечивающих рассеивание энергии при колебаниях масс. 
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Рис. 7.8. Пространственная колебательная система двухосного автомобиля 

 

При изучении колебаний автомобиля все массы его составных частей 

объединяют в две группы – подрессоренные и неподрессоренные. Определения 

названных масс даны в гл. 6 при рассмотрении крена подрессоренной массы. К 

подрессоренным относят массы кузова и рамы с укреплёнными на них двигате-

лем, механизмами трансмиссии и органами управления, груза, водителя и пас-

сажиров. К неподрессоренным относят массы мостов, колёс, колёсных тормоз-

ных механизмов. Массы рессор, рычагов направляющих устройств, амортиза-

торов, тяг рулевого привода, карданных валов относят частично к подрессорен-

ным и неподрессоренным массам. 
Исследованиями установлено, что при расчётах колебаний в диапазоне 

частот до 25 Гц все подрессоренные массы могут быть объединены в одну мас-
су mп с моментами инерции Jx и Jy относительно продольной Х и поперечной Y 
осей, проходящих через центр подрессоренной массы Сп, соответственно. 

В отдельных случаях, когда масса грузов или людей соизмерима с други-
ми подрессоренными массами, необходимо отдельно учитывать систему 
подрессоривания составных частей конструкции, грузов и людей. Примерами 
таких систем могут служить лесовозный автомобиль, перевозящий пакеты леса, 
легковые автомобили особо малого класса, мотоциклы. К ним следует также 
отнести грузовые автомобили, имеющие подрессоренные кабины и сиденья. 

Подрессоренная масса (кузов) mп обладает шестью степенями свободы – 
тремя линейными и тремя угловыми: 

х – подёргивание, линейные перемещения вдоль продольной оси на ши-

нах; 

у – шатание, линейные перемещения вдоль поперечной оси на шинах; 

z – покачивание, линейные перемещения вдоль вертикальной оси на под-

весках и шинах; 

 – колебания крена, угловые колебания вокруг продольной оси; 

 – галопирование, угловые колебания вокруг поперечной оси; 

 – рыскание, угловые колебания вокруг вертикальной оси. 

На плавность движения оказывают влияние вертикальные, продольные 

угловые и поперечные угловые колебания. Колебания вдоль продольной и по-

перечной осей и угловые колебания вокруг вертикальной оси несущественны, 

из-за того что их ограничивают направляющими устройствами подвески. 

Неподрессоренную массу каждого колеса imн , где 4,1i , рассматривают 

отдельно и считают сосредоточенной. Каждая из них имеет шесть степеней 

свободы, но на плавность движения оказывают влияние только линейные вер-

тикальные колебания. При зависимой подвеске колёс, а также независимой с 

качанием колёс вокруг продольной оси (например, на одном поперечном рыча-

ге) в отдельных случаях следует учитывать поперечные угловые колебания не-

подрессоренных масс. 
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На схеме рис. 7.8 подвески смоделированы пружинами жёсткостью icp  и 

амортизаторами с коэффициентами сопротивления ika , шины, обладающие 

упругостью и неупругим сопротивлением – пружинами жёсткостью icш  и 

демпферами с коэффициентами демпфирования ikш . При составлении моделей 

колебательных систем автомобиля принимают, что все упругие и диссипатив-

ные (гасящие) элементы расположены в плоскостях колёс, а их упругие и 

демпфирующие свойства оценивают приведёнными к колёсам параметрами. 

Трение, за счёт которого рассеивается энергия при колебаниях, бывает 

двух типов – со смазочным материалом, или так называемое вязкоупругое тре-

ние, и без смазочного материала, или «сухое» трение. В первом случае сила 

трения и её направление зависят от скорости деформации упругого элемента, во 

втором – она постоянна, а направление противоположно скорости деформации. 

На схемах элементы с трением первого вида изображают условным телескопи-

ческим амортизатором, элементы с трением второго рода – двумя трущимися 

пластинами. В некоторых случаях элементы второго рода на схемах не показы-

вают, но учитывают при математическом описании колебательной системы. 

При движении по дороге с реальным микропрофилем автомобиль совер-

шает сложные колебания в продольной и поперечной плоскостях. Вследствие 

симметрии автомобиля относительно продольной вертикальной плоскости его 

колебания в продольной и поперечной плоскостях становятся независимыми 

друг от друга и их можно рассматривать отдельно. В этом случае простран-

ственная колебательная система распадается на две плоских, показанных на 

рис. 7.9 и рис. 7.10. 

Колебательную систему в продольной плоскости (рис. 7.9) получают пу-

тём совмещения правых и левых колёс и подвесок. На схеме mп и Jy – подрессо-

ренная масса и момент инерции подрессоренной массы относительно попереч-

ной оси; п1нл1н1н mmm   и п2нл2н2н mmm   – передняя и задняя неподрессо-

ренные  массы; п1pл1p1p ccc   и п2pл2p2p ccc   – суммарные жёсткости пе-

редней  и  задней  подвесок; п1aл1a1a kkk   и п2aл2a2a kkk   – суммарные ко-

эффициенты  сопротивления  амортизаторов  передней  и  задней  подвесок;   
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п1шл1ш1ш ccc   и п2шл2ш2ш ccc   

–   суммарные   жёсткости   шин  

передних и задних колёс; 

п1шл1ш1ш kkk   и п2шл2ш2ш kkk   

– суммарные коэффициенты демп-

фирования шин передних и задних 

колёс; q1 и q2 – высоты неровностей 

под передними и задними колёсами, 

определяемые в каждый момент 

времени по соотношениям: 

     q1 = 0,5 (q1л + q1п);       (7.61) 

     q2 = 0,5 (q2л + q2п),       (7.62) 

где q1л и q1п – высоты неровностей 

дороги под левым и правым перед-

ними колёсами соответственно; q2л 

и q2п – высоты неровностей дороги  

под левым и правым задними колёсами. 

Колебательную систему в попе-

речной плоскости (рис. 7.10) получают 

объединением неподрессоренных масс, 

жёсткостей, коэффициентов сопротив-

ления амортизаторов и коэффициентов 

демпфирования шин левого (л) и право-

го (п) бортов автомобиля. Высоты не-

ровностей под левыми и правыми колё-

сами в каждый момент времени вычис-

ляют по соотношениям: 

   qл = 0,5 (q1л + q2л);         (7.63) 

   qп = 0,5 (q1п + q2п),         (7.64) 

где q1л и q2л – высоты неровностей доро-

ги под передним и задним левыми колё-

сами соответственно; q1п и q2п – высоты неровностей дороги под передним и 

задним правыми колёсами. 

При изучении колебаний автомобиля в продольной и поперечной плоско-

стях принимают следующие допущения: 

1) колёса автомобиля имеют точечный контакт с поверхностью дороги, 

а координаты точек контакта q полностью копируют микропрофиль; 

2) характеристики упругих элементов подвески и амортизаторов линейны 

или линеаризованы, поэтому коэффициенты жёсткости icp  и сопротивления ika  

постоянны; 
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Рис. 7.9. Колебательная система двухосного 

автомобиля в продольной плоскости 
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Рис. 7.10. Колебательная система 

двухосного автомобиля в поперечной 

плоскости 
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3) все диссипативные силы подвески, включая «сухое» трение, учитыва-

ют эквивалентными коэффициентами сопротивления, входящими в ika ; 

4) шины представлены моделями с постоянными коэффициентами icш  и 

ikш ; 

5) параметры подвески и шин правых и левых колёс одинаковы: 

пpлp ii cc  ; пшлш ii cc  ; пaлa ii kk  ; пшлш ii kk  ; 

6) силы сопротивления качению и воздуха не учитывают; 

7) автомобиль движется с постоянной скоростью. 

Вертикальные и угловые колебания систем, представленных на рис. 7.9 и 

рис. 7.10, можно описывать двумя способами: уравнениями Лагранжа второго 

рода и уравнениями динамики. Первый способ обладает большей общностью, 

второй – несколько проще. 

Характеристики системы 

подрессоривания. Параметры, характе-

ризующие жёсткостные и диссипатив-

ные свойства колебательной системы 

автомобиля, определяют по характери-

стикам подвесок, шин и амортизаторов. 

При расчётах плавности движения 

условно считают, что упругие и гася-

щие устройства установлены в плоско-

сти колеса и создают вертикальные си-

лы, приложенные к его центру. Такие 

устройства и их характеристики назы-

вают приведёнными. 

Приведённая упругая характери-

стика подвески показана на рис. 7.11. 

Зависимость между нормальной нагруз-

кой Fр и нормальной деформацией под-

вески р строят по результатам измере-

ний в плоскости, проходящей через центр колеса, при нагружении и разгрузке 

кузова. За упругую характеристику принимают среднюю линию между кривы-

ми нагружения и разгрузки (штриховая линия, рис. 7.11). На рисунке показаны 

основные параметры, определяющие свойства подвески: п – полный ход (пол-

ный прогиб), равный перемещению оси колеса относительно кузова по верти-

кали от верхнего до нижнего ограничителей хода; от – ход отбоя, перемеще-

ние оси колеса от нижнего ограничителя до положения, соответствующего ста-

тической нагрузке Fр.ст; сж – ход сжатия, перемещение оси колеса от статиче-

ского положения до верхнего ограничителя,  когда  через подвеску передаётся 

максимальная нагрузка Fрmax; п = от + сж. 
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Рис. 7.11. Приведённая упругая 

характеристика подвески: 

1 – нагружение; 2 – разгрузка 
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Одним из параметров характеристики является приведённый коэффици-

ент жёсткости или приведённая жёсткость подвески ср – производная 

нагрузки по перемещению: 




 tg
р

р

p
d

dF
c .           (7.65) 

Если ср = const, то упругая характеристика линейная, если ср = f (р), то есть 

жёсткость зависит от деформации, – нелинейная. В первом случае подвеску 

называют линейной, во втором – нелинейной. 

По упругой характеристике определяют статический прогиб подвески: 

р

ст.р

ст
с

F
 ,            (7.66) 

где ср – жёсткость подвески при Fр.ст. 

К оценочным параметрам подвески также относят коэффициент её дина-

мичности kд, представляющий отношение максимальной нормальной нагрузки 

Fрmax, которую передают через подвеску, к статической Fр.ст: 

ст.р

maxр

д
F

F
k  .           (7.67) 

Этот коэффициент характеризует степень вероятности движения автомо-

биля по неровным дорогам без ударов в ограничители хода сжатия, так называ-

емый «пробой» подвески. 

Для подвесок с линейной характеристикой: 

ст

сж

ст

сжст
д 1









k .          (7.68) 

Упругая характеристика шины – за-

висимость нормальной нагрузки Fш от нор-

мальной деформации ш. В качестве приме-

ра на рис. 7.12 показана упругая характери-

стика шины 7.50–20. Так же, как для подвес-

ки, по упругой характеристике шины опре-

деляют её нормальную жёсткость 

          


 tg
ш

ш
ш

d

dF
с          (7.69) 
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Рис. 7.12. Упругая характеристика 

шины 7.50–20 
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и статический прогиб 

ш

ст.ш
ст.ш

с

F
 .          (7.70) 

Характеристики шин дорожных автомобилей близки к линейным, поэто-

му основным параметром является жёсткость, определяемая при статической 

нагрузке Fш.ст. 

При расчётах показателей плавности движения упругие свойства шины 

моделируют пружиной постоянной жёсткости, нижний конец которой контак-

тирует с опорной поверхностью в одной точке. При теоретических исследова-

ниях колебательных процессов дополнительно учитывают: 1) зависимость нор-

мальной жёсткости шины от формы опорной поверхности: на выпуклых по-

верхностях сш уменьшается, на вогнутых – возрастает; 2) способ приложения к 

шине нормальной нагрузки Fш: при нагружении квазистатической и перемен-

ной нормальной нагрузкой различной частоты жёсткость неподвижной шины 

не остаётся постоянной; 3) влияние вращения шины на нормальную жёсткость: 

при нагружении шины переменной нормальной нагрузкой неподвижной и ка-

тящейся шины динамическая нормальная жёсткость шины различна; 4) влияние 

частоты колебаний шины на ее динамическую жёсткость; 5) «сглаживающую» 

и «поглощающую» способности шины при переезде неровностей, длина кото-

рых соизмерима с длиной её контактной поверхности; 6) возможные отрывы 

шины от опорной поверхности. 

Для рассеивания энергии колебаний автомобиля в подвесках устанавли-

вают амортизаторы. На современных автомобилях наибольшее применение 

находят гидравлические телескопические амортизаторы двустороннего дей-

ствия. Амортизатор проектируют таким образом, чтобы создаваемая им сила 

сопротивления Fа была пропорциональна скорости деформации подвески р
 : 

                       рaа  kF ,          (7.71) 

где kа – коэффициент сопротивления амортизатора. 

Коэффициент сопротивления амортизатора 

(Нс/м) численно равен  силе сопротивления (Н), 

которую он создаёт при скорости деформации под-

вески, равной 1 м/с. 

При kа = const амортизатор считают линей-

ным. Зависимость силы сопротивления амортиза-

тора Fа от скорости деформации подвески р
  

называют характеристикой амортизатора. При 

расчётах плавности движения используют характе-

ристики амортизаторов, приведённые к колёсам. 

На рис. 7.13 показана характеристика амор-

тизатора. Обычно характеристика амортизатора 

несимметричная, то есть коэффициент сопротив-

 

 Fа 

Fа.сж.к 

Fа.от.к 

к.от  
к.сж  р

  

 
 

Рис. 7.13. Приведённая 

характеристика 

гидравлического 

амортизатора 



 317 

ления на ходе сжатия kа.сж меньше, чем на ходе отбоя kа.от: kа.сж = (0,1…0,25) kа.от. 

Для предохранения амортизаторов от разрушения в полостях высокого давле-

ния устанавливают разгрузочные клапаны, которые уменьшают коэффициенты 

сопротивления kа.сж и kа.от при скоростях деформации к.сж  и к.от  соответ-

ственно. Как правило, эти скорости превосходят максимальные скорости де-

формаций подвесок при эксплуатационных режимах движения. 

При расчётах плавности движения принимают среднее значение коэффи-

циента сопротивления амортизатора: 

2

от.асж.а
а

kk
k


 .           (7.72) 

Силу трения, возникающую при вертикальной деформации шины Fа.ш, 

рассматривают как зависящую от скорости деформации ш
 : 

шшш.а  kF ,           (7.73) 

где kш – коэффициент демпфирования шины. 

При технических расчётах плавности движения коэффициент демпфиро-

вания шин считают постоянным. При теоретических исследованиях учитывают 

его изменение в зависимости от частоты колебаний, скорости движения, ампли-

туды нормальной деформации шины и некоторых других факторов. В частно-

сти, установлено резкое уменьшение kш при увеличении скорости качения ко-

леса. Оно обусловлено тем, что скорость деформации шины при качении суще-

ственно больше скорости деформации от вертикальных колебаний неподвиж-

ной шины. 

Виды колебаний автомобиля. При гармоническом, или одночастном, 

возбуждении возникают неустановившиеся, установившиеся (вынужденные) и 

свободные колебания. Колебания первых двух видов происходят при воздей-

ствии внешних возмущающих сил, причём установившиеся колебания являют-

ся пределом, к которому с течением времени стремятся неустановившиеся ко-

лебания. Необходимым условием для возникновения вынужденных колебаний 

является периодический характер возмущающей силы. Свободные колебания 

появляются после того, как прекращается действие внешнего возмущения и си-

стема после нарушения равновесия предоставлена самой себе. 

Неустановившиеся колебания возникают, например, при движении по 

единичной неровности. При движении по дороге с волнистой поверхностью по 

прошествии некоторого времени устанавливаются колебания с постоянной ча-

стотой и амплитудой, которые называют установившимися или вынужденны-

ми. В момент съезда с единичной неровности или по окончании движения по 

волнистой поверхности возмущающие силы прекращают своё действие, и 

начинаются свободные колебания на ровной дорожной поверхности. 

При движении по дороге со случайным микропрофилем возникает много-

частотное возмущение. При многочастотном возбуждении чаще всего появля-

ются неустановившиеся колебания. Вынужденные колебания наблюдают на от-
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дельных участках дороги с волнистой поверхностью при движении с постоян-

ной скоростью. Свободные колебания происходят лишь после проезда отдель-

ных выбоин, выступов, ступенек либо волн на шоссе с ровной поверхностью. 

7.6. Свободные колебания подрессоренной массы автомобиля без учёта сил 

сопротивления 

Свободные колебания подрессоренной массы автомобиля как одно-

массовой системы с одной степенью свободы без учёта сил сопротивления. 

Одномассовая колебательная система может быть получена из общей колеба-

тельной системы, показанной на рис. 7.9, если отдельно рассмотреть колебания 

частей подрессоренной массы mп, приходящихся на переднюю или заднюю под-

вески. Если пренебречь силами сопротивления амортизаторов и шин (kа = kш = 0), 

то колебательная система будет иметь вид, показанный на рис. 7.14, а. 

Неподрессоренные массы mн автомобиля  составляют  в среднем  15…20 % 

его подрессоренной массы, а жёсткость подвески в 3…7 раз меньше жёсткости 

шин, в результате чего собственная частота колебаний неподрессоренных масс 

в несколько раз выше, чем подрессоренных. По этой причине колебания не-

подрессоренных  масс  оказывают незначительное влияние на перемещения 

подрессоренных  масс  и ими в первом приближении можно пренебречь, пола-

гая mн  0. В этом случае колебательная система приобретает вид, показанный 

на рис. 7.14, б. 

Упругие элементы жёсткостью 

ср и сш можно заменить одним упру-

гим элементом, имеющим приведён-

ную жёсткость спр. Расчёт приведён-

ной жёсткости выполняют по схеме, 

показанной на рис. 7.14, в. Приведён-

ной жёсткостью подвески называют 

жёсткость такого упругого элемента 

(пружины), прогиб которого пр равен 

сумме прогибов подвески р и шин 

ш, воспринимающих ту же нормаль-

ную нагрузку Fz: 

пр = р + ш.           (7.74) 

Прогибы пр, р и ш, согласно (7.66) и (7.70): 

пр

пр
с

Fz ; 
р

р
с

Fz ; 
ш

ш
с

Fz .          (7.75) 

После подстановки выражений прогибов из (7.75) в (7.74) получают: 

шрпр с

F

с

F

с

F zzz  .            (7.76) 
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Рис. 7.14. Колебательные системы: 

а – двухмассовая; б – одномассовая; 

в – одномассовая под нагрузкой 
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Следовательно: 

шрпр

111

ссс
 ,            (7.77) 

откуда 

шр

шр

пр
сс

сс
с


 .            (7.78) 

Из формулы (7.78) видно, что приведённая жёсткость подвески ниже её 

жёсткости: на 10…15% у легковых автомобилей и на 15…20% у грузовых. Если 

пренебречь эластичностью шин, то есть считать их абсолютно жёсткими (сш = ), 

то спр = ср. 

Полученная формула справедлива только для зависимой подвески, у кото-

рой жёсткость подвески равна жёсткости упругого элемента. У независимых 

подвесок жёсткость подвески ср и жёсткость упругого элемента рс  неодинаковы 

из-за влияния плеч рычагов направляющего устройства. Соотношение между ср 

и рс  может  быть установлено на  основании схемы,  приведённой  на рис. 7.15. 

Прогиб подвески равен перемещению колеса относительно кузова: 

                      
р

р

р
с

F
 ;         (7.79) 

                       
р

р
с

Fz .         (7.80) 

Из уравнения моментов относительно 

точки О – крепления рычага подвески: 

           ТО = 0; nz lFlR pр  ,          (7.81) 

откуда 

                 
р

p

l

lF
FR

n

zz  .          (7.82) 

Из подобия треугольников: 

                      
nl

lр

р

р





,          (7.83) 

откуда 

                    
nl

lрр

р


 .          (7.84) 

Из уравнения (7.80): 

 
р

р


 zF
с .            (7.85) 
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Рис. 7.15. Схема определения 

приведённой жёсткости 

независимой подвески: 

p
F  – сила, действующая на упругий 

элемент;   Fz  –   нормальная   сила, 

действующая на колесо; 
p

  – прогиб 

упругого   элемента;  р   –   прогиб 

подвески 
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Подставив в (7.85) величины Fz из (7.82) и р из (7.84), получают: 

2
pр

2
p

р
l

lF
с

n


 .           (7.86) 

Из (7.79) видно, что: 

p

p

p
c

F



.            (7.87) 

Тогда 

2
p

2
p

р
l

lc
с

n
 .           (7.88) 

После подстановки ср в формулу (7.78) получают: 

ш
2
pp

2

шp
2

ш2
p

2
p

ш2
p

2
p

пр
сlcl

сcl

с
l

lc

с
l

lc

с
n

n

n

n




















 .          (7.89) 

В частном случае, когда подвеска зависимая, ln = lp, рр сс  , и получают 

уравнение (7.78). 

В уравнении (7.88) 

п

р
u

l

l

n

             (7.90) 

называют передаточным числом подвески. Тогда 

2
п

р

р
и

с
с  .            (7.91) 

Аналогично: 

2
п

a
a

и

k
k  ,            (7.92) 

где ak  и kа – коэффициент сопротивления амортизатора и коэффициент сопро-

тивления амортизатора, приведённый к колесу, соответственно. По формулам 

(7.91) и (7.92) можно рассчитать параметры системы подрессоривания при лю-

бой кинематической схеме направляющего устройства подвески. 

Схема для расчёта свободных незатухающих колебаний массы mп, опи-

рающейся на упругий элемент жёсткостью спр, приведена на рис. 7.16. При сво-

бодном состоянии упругого элемента масса занимает положение I. Под дей-

ствием нагрузки Gп = mп g масса переходит в положение равновесия II, в кото-

ром  
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на неё снизу действует упругая сила: 

Fр = спр ст,            (7.93) 

где ст – статический прогиб упругого элемента под действием силы Gп. 
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Рис. 7.16. Схема свободных незатухающих колебаний одномассовой системы с одной 

степенью свободы 

 

Уравнение сил, действующих на массу mп в положении равновесия, имеет 

вид: 

Gп = mп g = спр ст.           (7.94) 

Любое отклонение массы mп от положения равновесия вызывает появле-

ние инерционной силы: 

zmFa п ,            (7.95) 

направление действия которой зависит от соотношения сил Fр и Gп. 

В положении III, когда масса отклонилась от положения равновесия на 

величину z вверх, она движется замедленно, поэтому zmFa п . В этом поло-

жении на массу mп снизу действует упругая сила Fр: 

  zcGzcF прпстпрp  .          (7.96) 

Уравнение равновесия сил имеет вид: 

Fа = Fр – Gп.            (7.97) 

После подстановки сил Fа и Fр получают: 

zcGzcGzm прппрпп   ,          (7.98) 

откуда 

0прп  zczm  .            (7.99) 

Поделив уравнение (7.99) на mп, получают уравнение движения подрессо-

ренной массы mп на подвеске жёсткостью спр: 

02
0  zz .          (7.100) 
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В уравнении (7.100) 

п

пр

0
m

c
          (7.101) 

– угловая частота собственных незатухающих колебаний подрессоренной мас-

сы на подвеске. Из уравнения (7.101) видно, что угловая частота колебаний 

уменьшается при снижении жёсткости подвески и увеличении подрессоренной 

массы. 

При проектировании подвески угловую частоту собственных колебаний 

удобно выражать через статический прогиб подвески ст. Выразив из (7.94) 

стппр Gс  и имея в виду, что gGm пп  , после их подстановки в уравнение 

(7.101) получают: 

стстст

0

13,381,9










g
 (рад / с),       (7.102) 

где 9,81 м / с2; ст, м. Если ст задан в см, то 

ст

0

3,31


  (рад / с).        (7.103) 

Для  расчёта  частоты в  Герцах  пользуются  соотношением  f0 = 0 /2 = 

= 0 /6,28, где 0, рад / с: 

стст

0

5,0

28,6

13,3





f  (Гц),        (7.104) 

если ст в м; 

ст

0

5


f  (Гц),         (7.105) 

если ст в см. 

Довольно распространена техническая частота колебаний n0, представ-

ляющая число колебаний в минуту, то есть: 

n0 = 60 f0,          (7.106) 

где f0 (Гц). Тогда 

ст

0

30


n  (мин-–1),        (7.107) 

если ст в м, и 

ст

0

300


n  (мин–1),        (7.108) 

если ст в см. 

У современных легковых автомобилей суммарный статический прогиб с 

учётом деформации шин составляет: для передней подвески – 15…25 см, зад-
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ней подвески – 12…18 см. При этом частота собственных колебаний подрессо-

ренной массы составляет 1…1,3 Гц и 1,1…1,4 Гц соответственно. 

Для грузовых автомобилей типичны такие величины: статический прогиб 

передней подвески – 7,5…10 см, задней – 7…12 см. При этом частоты соб-

ственных колебаний составляют 1,6…1,8 Гц на передней и 1,4…1,9 Гц на зад-

ней подвесках. Общепринятым считают соотношение жёсткостей передней и 

задней подвесок, когда жёсткость задней подвески легкового автомобиля на 

10…30 % выше жёсткости передней подвески. 

Решение уравнения (7.100) имеет вид: 

z = A sin (0 t + ),         (7.109) 

где А – амплитуда;  – фазовый угол. 

Скорость колебаний находят дифференцированием по времени уравне-

ния (7.109): 

  tA
dt

dz
z 00 cos ,        (7.110) 

а ускорение колебаний – дифференцированием по времени уравнения (7.110): 

  tA
dt

zd
z 0

2
0 sin


 .        (7.111) 

Входящие в уравнения (7.109)…(7.111) амплитуду А и фазовый угол  

находят совместным решением уравнений (7.109) и (7.110) при начальных 

условиях t = 0; z = z0; 0zz   : 

z0 = A sin;          (7.112) 

 cos00 Az ,         (7.113) 

откуда 

2
0

2
02

0



z

zA


;         (7.114) 








 


0

00arctg
z

z


.         (7.115) 

Заменив в уравнениях (7.109)…(7.111) 

А = zmax; max0 zA  ; max
2
0 zA  , 

где zmax – максимальное перемещение, maxz  – максимальная скорость и maxz  – 

максимальное ускорение подрессоренной массы, получают уравнения в следу-

ющем виде: 

  tzz 0max sin ;         (7.116) 

  tzz 0max cos ;         (7.117) 

  tzz 0max sin .        (7.118) 
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Графики z, z  и z  показаны на рис. 7.16. Из рисунка видно, что фаза ско-

рости опережает на 90 фазовый угол перемещения, а фаза ускорения противо-
положна фазе перемещения. Период собственных незатухающих колебаний, 
показанных на рисунке, вычисляют по соотношению: 

пр

п

0

0 2
2

с

m
T 




 .         (7.119) 

Свободные колебания подрессоренной массы автомобиля как одно-
массовой системы с двумя степенями свободы без учёта сил сопротивле-
ния. При изучении колебаний подрессоренной массы в продольной плоскости 
(рис. 7.9) принимают допущения о том, что неподрессоренные массы 1нm  и 2нm  

не оказывают влияния на колебания подрессоренной массы mп и эти колебания 
рассматривают без учёта влияния сил сопротивления амортизаторов и сил 
демпфирования в шинах. С учётом принятых допущений  1a2н1н kmm  

02ш1ш2a  kkk . Колебания подрессоренной массы при этом (рис. 7.17) 

можно рассматривать  как колебания тела массой mп на двух упругих элемен-
тах, имеющих жёсткости 1прс  и 2прс , которые равны приведённым жёсткостям 

передней и задней подвесок, учитывающим жёсткость упругих элементов, ки-
нематику направляющих устройств подвесок и жёсткость шин. 

Рассматриваемая колебательная 
система имеет две степени свободы – 
вертикальные перемещения z центра 

масс Сп вдоль оси Z и поворот на угол  
в продольной плоскости вокруг оси Y. 
Для простоты тело массой mп представ-
ляют в виде отрезка АВ. Оба эти движе-
ния вызывают изменения прогибов z1 и 
z2 переднего и заднего упругих элемен-
тов и возникновение сил упругости Fр, 
пропорциональных жёсткостям 1прс  и 

2прс , действующим снизу на подрессо-

ренную массу. 

В положении равновесия II перед-

няя и задняя подвески нагружены сила-

ми веса 1пG  и 2пG  ( 2п1пп GGG  ): 

              
L

bG
G пп

1п  ;       (7.120) 

     
L

aG
G пп

2п  ,       (7.121) 

где Gп – сила веса подрессоренных частей, приложенная в центре масс Сп; ап и 
bп – расстояния от центра масс до передней и задней подвесок; L – база автомо-
биля. 
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Рис. 7.17. Схема для расчёта 

колебаний подрессоренной массы 
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Эти силы уравновешиваются силами упругости подвесок: 

1ст1пр1п1ст.р  сGF ;         (7.122) 

2ст2пр2п2ст.р  сGF ,        (7.123) 

где 1ст  и 2ст  – статические прогибы переднего и заднего упругих элементов. 

В некоторый момент времени t отрезок АВ отклонился от положения рав-

новесия и занял положение III. Центр масс Сп переместился на величину z 

вдоль оси Z, а сам отрезок повернулся на угол  вокруг поперечной оси Y. В 

этом положении на него действуют силы веса Gп, 1пG  и 2пG , упругие силы 

  1п11пр1ст11пр1p GzczcF   и   2п22пр2ст22пр2p GzczcF  , сила инер-

ции zmFa п  и инерционный момент  2
п yyyау mJТ , где Jy и у –

момент инерции и радиус инерции подрессоренной массы mп соответственно. 

Уравнения равновесия имеют вид: 

Z = 0; 2п2p1п1p GFGFFa  ; 

2п2п22пр1п1п11прп GGzcGGzczm   ;      (7.124) 

022пр11прп  zczczm  ; 

0п  СТ ;   п2pп1p bFaFТау  ; 

п2пп22прп1пп11пр
2

п bGbzcаGаzcm у   ;      (7.125) 

0п2пп1п  bGаG ; 0п22прп11пр
2

п  bzcаzcm у
 . 

Для анализа свободных колебаний подрессоренной массы удобнее перей-

ти от обобщённых координат z и  к обобщённым координатам z1 и z2. Из рис. 

7.17 видно, что перемещения подрессоренной массы на передней и задней под-

весках z1 и z2 связаны с обобщёнными координатами z и  следующими соот-

ношениями: 

 tgп1 azz ;         (7.126) 

 tgп2 bzz .         (7.127) 

Ввиду малости угла    tg  , при этом: 

 п1 azz ;         (7.128) 

 п2 bzz .         (7.129) 

Поскольку в уравнения (7.124) и (7.125) входят вторые производные 

обобщённых координат z  и  , для их нахождения следует дважды продиффе-

ренцировать уравнения (7.128) и (7.129) по времени t: 

  п1 azz ;         (7.130) 

  п2 bzz .         (7.131) 
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Из уравнений (7.130) и (7.131) выражают   и z  через 1z  и 2z : 

L

zz 21 



 ;          (7.132) 

L

zazb
z 2п1п 



          (7.133) 

и подставляют их в уравнения (7.124) и (7.125). Получают: 

022пр11пр
2пп1пп  zczc

L

zаm

L

zbm 
;       (7.134) 

0п22прп11пр

2
2

п1
2

п






bzcаzc

L

zm

L

zm уу 
.       (7.135) 

Для упрощения выражений (7.134) и (7.135) уравнение (7.134) умножают 

на bп и складывают с уравнением (7.135), затем умножают уравнение (7.134) на 

ап и вычитают из него уравнение (7.135). В результате получают: 

   
011пр

2
2

ппп1
22

пп






Lzc

L

zbаm

L

zbm уу 
;      (7.136) 

   
022пр

1
2

ппп2
22

пп






Lzc

L

zbаm

L

zаm уу 
.      (7.137) 

Для приведения дифференциальных уравнений (7.136) и (7.137) к кано-

ническому виду их делят на сомножители при старших производных 1z  и 2z . 

Получают: 

 
 

0
22

пп

1
2

1пр

22
п

2
2

пп

1 








уу

у

bm

zLc

b

zba
z


 ;       (7.138) 

 
 

0
22

пп

2
2

2пр

22
п

1
2

пп

2 








уу

у

am

zLc

а

zba
z


 .       (7.139) 

Систему уравнений (7.138) и (7.139) невозможно преобразовать таким 

образом, чтобы каждое уравнение содержало одну координату z1 и z2 и её вто-

рую производную 1z  и 2z . Это означает, что колебания массы gGm 1п1п  , 

приходящейся на переднюю подвеску, отражаются на колебаниях массы 

gGm 2п2п  , приходящейся на заднюю подвеску. Таким образом, колебания 

масс 1пm  и 2пm  накладываются друг на друга, ухудшая плавность движения ав-

томобиля. 

Коэффициенты при производной 2z  в уравнении (7.138) и при 1z  в урав-

нении (7.139) называют коэффициентами связи: 

22
п

2
пп

1

у

у

а

ba




 ;        (7.140) 
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22
п

2
пп

2

у

у

b

ba




 .        (7.141) 

Коэффициенты при z1 и z2 в уравнениях (7.138) и (7.139) называют парци-

альными или частными частотами: 

 22
пп

2
1пр2

1

уbm

Lc


 ;         (7.142) 

 22
пп

2
2пр2

2

уam

Lc


 .         (7.143) 

С учётом принятых обозначений уравнения (7.138) и (7.139) приобретают 

вид: 

01
2
1221  zzz  ;         (7.144) 

02
2
2112  zzz  .         (7.145) 

Чтобы  найти  собственные частоты колебаний подрессоренной массы 

1 = н и 2 = в, надо решить уравнения (7.144) и (7.145). 

Решения имеют вид гармонических функций: 

 tDz  sin11 ;         (7.146) 

 tDz  sin22 .         (7.147) 

Вторые производные 1z  и 2z , входящие в уравнения (7.144) и (7.145), по-

лучают двойным дифференцированием по времени уравнений (7.146) и (7.147): 

 tDz  sin2
11 ;         (7.148) 

 tDz  sin2
22 .         (7.149) 

Подставив выражения (7.146)…(7.149) в уравнения (7.144) и (7.145), по-

лучают биквадратное характеристическое уравнение, или уравнение частот: 

    01 2
2

2
1

22
2

2
1

4
21    .        (7.150) 

Биквадратное уравнение имеет четыре корня – два положительных и два 

отрицательных. Так как частоты не могут быть отрицательными, оставляют два 

положительных корня 1 и 2, причём 1 < 2. 1 = н и 2 = в называют низ-

кой и высокой собственными частотами колебаний подрессоренной массы со-

ответственно: 

   
 21

2
2

2
121

22
1

2
2

2
2

2
1

н1
12

4




 ;      (7.151) 
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   
 21

2
2

2
121

22
1

2
2

2
2

2
1

в2
12

4




 .      (7.152) 

Из равенств (7.151) и (7.152) следует, что они имеют решения при 1  0, 

2  0, тогда 1 2  0. 

Свободные колебания подрессоренной массы являются сложными негар-

моническими, которые состоят из двух гармонических колебаний, совершаемых 

с частотами н и в. Каждое их этих колебаний происходит относительно свое-

го центра. Центр колебаний Р с частотой н (рис. 7.18, а) располагается вне ба-

зы L автомобиля, поэтому перемещения z1 и z2 точек А и В происходят в одну 

сторону (вверх или вниз). При этом, если центр колебаний находится впереди 

автомобиля, то z1 < z2, если сзади – z1 > z2. При расположении центра Р на 

большом расстоянии от автомобиля z1  z2, и тогда колебания с частотой н 

можно считать почти линейными с амплитудой z – покачивание. 

Колебания с частотой в происходят относительно центра Q (рис. 7.18, б), 

находящегося внутри базы L автомобиля, поэтому точки А и В перемещаются в 

разные стороны. Колебания с частотой в являются угловыми с углом  – гало-

пирование. 

Положение центров колебаний Р и Q зависит от величины приведённых 

жёсткостей подвесок 1прс  и 2прс  и расположения центра масс по длине – коор-

динат ап и bп. 
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Рис. 7.18. Формы свободных колебаний подрессоренной массы с частотами: 

а – низкой н; б – высокой в 

 

Колебания с частотами н и в накладываются друг на друга, поэтому их 

называют частотами связи. Связь проявляется в том, что колебания точек А и 

В, расположенных над упругими элементами передней и задней подвесок, 

представляют сумму двух колебаний с различными амплитудами и частотами. 

Из теории колебаний известно, что для уменьшения суммарных колеба-

ний необходимо, чтобы частоты суммируемых колебаний по возможности сов-

падали. На рис. 7.19 показаны колебания с различными частотами: колебания с  
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высокой частотой в (рис. 7.19, а), 

с низкой частотой н, мало отлича-

ющейся от первой (рис. 7.19, б), и с 

низкой частотой н, резко отлича-

ющейся от первой (рис. 7.19, в). 

Сложение первых двух коле-

баний показывает, что амплитуда 

суммарных колебаний (рис. 7.19, б) 

сравнительно медленно меняется от 

положительного до отрицательного 

максимальных значений. Сложение 

колебаний разной частоты показы-

вает, что максимальная амплитуда 

(рис. 7.19, в) меняется очень быстро 

и колебания будут восприниматься 

как толчки. 

Для улучшения плавности 

движения необходимо, чтобы, во-

первых, частоты н и в незначи-

тельно отличались друг от друга и, 

во-вторых, были изолированы друг 

от друга. 

Связанность уравнений 

(7.144) и (7.145) обусловлена нали-

чием в них членов с коэффициентами 1 и 2. Без этих членов уравнение (7.144) 

представляет собой уравнение гармонических колебаний точки А, а уравнение 

(7.145) – гармонических колебаний точки В, не зависящих друг от друга. По 

этой причине коэффициенты 1 и 2 называют коэффициентами связи. Чем 

больше 1 и 2, тем больше взаимное влияние параметров передней и задней 

подвесок на колебания точек А и В и больше разность между н и в. 

Коэффициенты 1 и 2 называют парциальными или частными частота-

ми. Парциальными называют частоты колебаний сложной колебательной си-

стемы по одной из степеней свободы, когда возможность перемещений по дру-

гим степеням свободы устранена. 

Если устранить перемещения точки В (рис. 7.20, а), то есть в равенстве 

(7.144) считать 02 z , то получают уравнение гармонических колебаний точки 

А с координатой z1: 

01
2
11  zz ,        (7.153) 

где 1 является парциальной частотой по этой степени свободы. 

Если устранить перемещение точки А (рис. 7.20, б), то есть в равенстве 

(7.145) считать 01 z , то получают уравнение гармонических колебаний точки  

 z 

t 

 
а 

 z 
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 z 
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в 

Рис. 7.19. Сложение двух колебаний: 

а – колебания с частотой в; б – суммарные 

колебания с частотами н  в; в – суммарные 

колебания с частотами н < в 
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В с координатой z2: 

               02
2
22  zz ,       (7.154) 

где 2 является парциальной частотой по 

этой степени свободы. 

Из формул (7.140) и (7.141) видно, что 

коэффициенты связи пропорциональны раз-

ности 2
пп yba  . Отношение 

                         у

y

ba




пп

2

       (7.155) 

называют коэффициентом распределения 

подрессоренных масс. 

Если у = 1, то 2
пп yba  , и оба коэффи-

циента связи равны нулю. В этом случае  

уравнения (7.144) и (7.145) оказываются не-

зависимыми одно от другого, а частоты связи 

становятся  равными парциальным частотам: 

н = 1 = 1; в = 2 = 2. 

Подставив в формулы (7.142) и (7.143) 

ппbay  , получают: 

1п

1пр

пп

1пр2
1

m

с

mb

Lс
 ;         (7.156) 

2п

2пр

пп

2пр2
2

m

с

mа

Lс
 ,         (7.157) 

откуда 

1п

1пр

1
m

c
 ;         (7.158) 

2п

2пр

2
m

c
 .         (7.159) 

Условие 2
пп yba   стремятся обеспечить у легковых и грузовых автомо-

билей в статическом положении. Однако при изменении нагрузки меняются как 

ап и bп, так и у, особенно у грузовых автомобилей. Если же   пп
2 2,1...8,0 bay  , 

то частоты связей  отличаются от парциальных  не более чем на 5…6 %, и ко-

лебания подрессоренной массы на передней и задней подвесках можно считать 

практически несвязанными. 

В  эти  пределы  укладываются  все  легковые  автомобили  в  любом ве-

совом  состоянии,  грузовые автомобили и автобусы при движении с полной 
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Рис. 7.20. Схемы колебаний 

подрессоренной массы 

с парциальными частотами: 

а – 1; б – 2 
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нагрузкой.  Однако у грузовых автомобилей при движении без груза и у авто-

бусов без пассажиров подрессоренная масса изменяется очень значительно и 

прежде всего подрессоренная масса, приходящаяся на заднюю ось, – условие 

  пп
2
y 2,1...8,0 ba  не выполняется, что приводит к ухудшению плавности дви-

жения. 

На изменение у, вызванное изменением нагрузки, повлиять практически 

невозможно, но плавность движения можно значительно улучшить, если при-

менять подвески с переменной жёсткостью с таким расчётом, чтобы парци-

альные частоты 1 и 2 оставались неизменными при изменении 1пm  и 2пm . 

Подвески переменной жёсткости получают применением подрессорников, кор-

ректирующих пружин, упругих буферов, пневматических, гидравлических и 

гидропневматических упругих элементов, а также их комбинацией с металли-

ческими упругими элементами. Доказано, что постоянную частоту колебаний 

подрессоренной массы при изменении нагрузки можно получить только при 

нелинейной характеристике подвески, называемой прогрессивной. 

7.7. Свободные колебания подрессоренных и неподрессоренных масс 

автомобиля без учёта сил сопротивления 

Во всех предыдущих случаях свободные колебания подрессоренной мас-

сы рассматривали при допущении, что на них не оказывают влияние колебания 

неподрессоренных масс. В действительности каждый автомобиль имеет не-

подрессоренные массы, причём в отдельных случаях их величина сопоставима 

с подрессоренными. 

Учёт взаимного влияния 

колебаний подрессоренных и 

неподрессоренных масс  

представляет довольно слож-

ную задачу. Её решение зна-

чительно упрощается  при  

отсутствии связи колебаний 

подрессоренной массы  на 

передней и задней  подвесках, 

что выполняется при условии 

у = 1. В этом случае двухос-

ный автомобиль представляет 

две независимые колебатель-

ные системы (рис. 7.21), каж-

дая из которых имеет две 

степени свободы – верти-

кальные перемещения z 

подрессоренной массы и вер-

 

 
 

Рис. 7.21. Схема для расчёта колебаний 

подрессоренных и неподрессоренных масс 
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тикальные перемещения  неподрессоренной массы. Обе системы идентичны, 

поэтому достаточно рассмотреть одну из них, опустив индексы 1 и 2. 

На подрессоренную массу mп действуют сила инерции Fа и упругая сила 

подвески Fр; на неподрессоренную массу mн – сила инерции Fан, упругая сила 

подвески Fр и упругая сила шин Fш. Эти силы рассчитывают по формулам: 

zmFa п ;         (7.160) 

  zcF pp ;         (7.161) 

 
нн mFa ;         (7.162) 

 шш сF ,         (7.163) 

где z и  – вертикальные перемещения подрессоренной 

и неподрессоренной масс; z  и   – вертикальные уско-

рения подрессоренной и неподрессоренной масс; z –  – 

вертикальная деформация (прогиб) подвески, равная 

относительному перемещению подрессоренной и не-

подрессоренной масс; ср и сш – жёсткости подвески и 

шин. Перемещение неподрессоренной массы относи-

тельно опорной поверхности равно вертикальной де-

формации (прогибу) шин. 

На рис. 7.22 показана схема сил, действующих на 

подрессоренную и неподрессоренную массы вдоль вер-

тикальной оси. Уравнения равновесия сил имеют вид: 

                                   Fа = Fр;        (7.164) 

                             Fан = – Fр + Fш.       (7.165) 

После подстановки в уравнения (7.164) и (7.165) 

входящих в них сил, по выражениям (7.160)…(7.163), 

получают: 

                       zczm pп  ;       (7.166) 

                    шpн сzcm         (7.167) 

или 

0ppп  czczm  ;         (7.168) 

  0ршpн  zс ccm  .        (7.169) 

Дифференциальные уравнения (7.168) и (7.169) приводят к каноническому 

виду путём их деления на сомножители при старшей производной: 

0
п

р

п

р





m

с

m

zс
z ;         (7.170) 
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Рис. 7.22. Схема сил 
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 
0

н

р

н

шp





m

zс

m

 cc
 .        (7.171) 

Вводят определения: пp0 mc  – 

парциальная частота колебаний подрес-

соренной массы – частота колебаний 

подрессоренной массы при неподвижной 

неподрессоренной массе (рис. 7.23, а); 

  ншpк mсc  – парциальная ча-

стота колебаний неподрессоренной мас-

сы – частота колебаний неподрессоренной 

массы при неподвижной подрессоренной 

массе (рис. 7.23, б); нр0 mс  – ча-

стота колебаний неподрессоренной массы при неподвижной подрессоренной 

массе и сш = 0 (рис. 7.23, в). 

С учётом принятых определений уравнения (7.170) и (7.171) приобретают 

вид: 

02
0

2
0  zz ;         (7.172) 

02
0

2
к  z .         (7.173) 

Уравнения (7.172) и (7.173) являются связанными, так как каждое из них 

включает z и . 

Выбирают решение уравнений в виде: 

z = A sin ( t);         (7.174) 

 = В sin ( t).         (7.175) 

Вторые производные уравнений (7.174) и (7.175): 

 tAz  sin2 ;         (7.176) 

 tB  sin2 .         (7.177) 

После подстановки выражений (7.174)…(7.177) в систему уравнений 

(7.172) и (7.173) и решения системы получают характеристическое уравнение: 

    02
0

2
к

2
0

22
0

2
к

4   .        (7.178) 

Положительные корни этого уравнения являются собственными часто-

тами колебаний системы: 

 низкая собственная частота 

     






 2

0
2
0

2
к

22
0

2
к

2
0

2
к0 45,0  ;      (7.179) 
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Рис. 7.23. Схемы колебаний 

с парциальными частотами 



 334 

 высокая собственная частота 

     






 2

0
2
0

2
к

22
0

2
к

2
0

2
кк 45,0  .      (7.180) 

Решение уравнений (7.170) и (7.171) имеет вид: 

   ккк0 sinsin  tztzz zz ;        (7.181) 

   ккк0 sinsin   tt .        (7.182) 

На рис. 7.24 показаны 

колебания подрессоренной и 

неподрессоренной масс авто-

мобиля, описываемые уравне-

ниями (7.181) и (7.182). Как 

видно из рис. 7.24, на колеба-

ния подрессоренной массы с 

амплитудой zz и частотой 0 

накладываются колебания с 

амплитудой zкz и частотой к, 

а на колебания неподрессо-

ренной массы с амплитудой 

к с частотой к – колебания 

с амплитудой  и частотой 

0. 

При определённом соотношении параметров колебательной системы 

(жёсткостей ср и сш, масс mп и mн) низкая собственная частота 0 может быть 

близкой к парциальной частоте 0 (0  0), а высокая собственная частота 

к к парциальной частоте к (к  к). При этом можно считать, что: 

п

p

0
m

c
 ;         (7.183) 

н

шp

к
m

сc 
 .         (7.184) 

Погрешность при определении частот 0 и к по формулам (7.183) и 

(7.184) зависит от отношений сш / ср и mп / mн. 

Частота 0 может быть ниже 0 на 30% и более. Отклонение 0 от 0 

практически не зависит от отношения mп /mн. Если сш > 10 ср, погрешность рас-

чёта 0, по формуле (7.183), не превысит 5%. Точность расчёта 0 значительно 

повышается, если в формулу (7.183) вместо ср подставить приведённую жёст-

кость подвески спр = ср сш / (ср + сш). Формулой ппp0 mc  можно пользо-
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ваться для расчёта низкой частоты собственных колебаний практически при 

всех значениях сш / ср, характерных для современных автомобилей. 

Частота   к   может    отличаться  от  к   на  13…14%.  Если сш  2 ср и 

mп  4 mн или сш  4 ср и mп  2 mн, то ошибка от использования упрощённой 

формулы (7.184) не превысит 1%. 

Для  современных автомобилей характерны следующие соотношения 

жёсткостей  шин и  подвесок сш / ср: легковых  автомобилей особо  малого клас-

са – 3…4; легковых автомобилей малого и среднего классов – 7…10; легковых 

автомобилей высшего класса – 10…20; грузовых автомобилей – 2,5…5. Соот-

ношения подрессоренной и неподрессоренной масс mп/mн у современных авто-

мобилей составляют: у легковых автомобилей в любом весовом состоянии для 

передней и задней подвесок более 4; у грузовых автомобилей с полной нагруз-

кой для задней подвески более 4 и менее 4 во многих случаях без нагрузки для 

передней и задней подвесок. У грузовых автомобилей при mп / mн < 4 погреш-

ность расчёта к, по формуле (7.184), может достигать нескольких процентов, а 

в наиболее неблагоприятных случаях до 10%. 

Таким образом, двухосный автомобиль, колебательная система которого 

показана на рис. 7.21, имеет четыре собственных частоты – две низкие 01  и 

02  и две высокие 1к  и 2к . 

Подвеску автомобиля считают удовлетворительной, если частота колеба-

ний подрессоренных масс 0 легковых автомобилей составляет 0,8…1,3 Гц 

(50…78 мин–1),  грузовых  автомобилей – 1,2…1,8 Гц (75…110 мин–1); частота 

колебаний неподрессоренных масс к легковых автомобилей – 8…12 Гц 

(500…750 мин–1), грузовых автомобилей – 6,5…9 Гц (400…500 мин–1). 

7.8. Свободные колебания автомобиля с учётом сил сопротивления 

Свободные колебания подрессоренной массы автомобиля как одно-
массовой системы с одной степенью свободы с учётом сил сопротивления. 
В реальных условиях незатухающие колебания невозможны, так как кроме 
упругих элементов любая колебательная система всегда содержит гасящие эле-
менты, в которых вследствие внутреннего трения механическая энергия коле-
баний превращается в теплоту, что приводит к затуханию колебаний. Силы со-
противления различны по своей природе. В подвеске такие силы возникают при 
работе амортизаторов, из-за трения в упругих элементах (межлистового трения 
в рессорах, трения во втулках, шарнирах, сайлент-блоках и др.), вследствие ги-
стерезисных потерь в шинах. 

Скорость затухания колебаний зависит от интенсивности рассеивания 
механической энергии колебаний. С некоторым приближением считают, что 
силы сопротивления в подвеске пропорциональны скорости перемещения 
подрессоренных и неподрессоренных масс. Гашением колебаний в шинах пре-
небрегают из-за того, что сила сопротивления в шинах значительно меньше, 
чем в подвеске, и она быстро уменьшается при увеличении скорости качения 
колёс. 
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Если пренебречь влиянием колебаний неподрессоренной массы mн на ко-
лебания подрессоренной массы mп, то колебательная система, изображённая на 
рис. 7.9, приобретает вид, показанный на рис. 7.25, на котором параллельно 
упругому элементу жёсткостью ср включён гасящий элемент, создающий силу 
сопротивления: 

zkF aа  .          (7.185) 
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Рис. 7.25. Схема свободных затухающих колебаний одномассовой системы 

с одной степенью свободы 

 

Из свободного состояния I массу mп переводят в положение статического 

равновесия II, в котором её силу тяжести Gп уравновешивает упругая сила сжа-

той подвески стpр  cF . 

При отклонении массы mп от положения равновесия II в некоторое про-

межуточное положение III на величину z уравнение равновесия имеет вид: 

Fа = Fа + Fp – Gп.         (7.186) 

Подставив в это уравнение выражения сил, по формулам (7.95), (7.185) и 

(7.96), получают: 

пстppaп Gczczkzm   ,        (7.187) 

откуда при условии стpп  cG  

0paп  zczkzm  .         (7.188) 

После деления всех членов уравнения (7.188) на mп получают уравнение 

движения подрессоренной массы на одной из подвесок с учётом сил сопротив-

ления, вызывающих затухание колебаний, в следующем виде: 

02 2
00  zzhz  .         (7.189) 

В уравнении (7.189) 

п

a
0

2m

k
h            (7.190) 

– коэффициент затухания, или коэффициент неупругого сопротивления под-

вески; 
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п

р

0
m

с
           (7.191) 

– частота собственных незатухающих колебаний. 

Решение полного дифференциального уравнения второго порядка (7.189) 

имеет вид: 

 


tAez
th
sin0 ,         (7.192) 

где А и  – амплитуда и фазовый угол, зависящие от начальных условий;  – 

частота собственных затухающих колебаний подрессоренной массы: 

2
00

2
0

2
0 1  h ,         (7.193) 

где 

0

0
0




h
          (7.194) 

– относительный коэффициент затухания колебаний подрессоренной массы, 

или коэффициент апериодичности. 

График колебаний подрессоренной массы, описанный уравнением (7.192), 

показан на рис. 7.25. 

Для выяснения закономерности убывания амплитуд перемещений 

подрессоренной массы при затухающих колебаниях функцию (7.192) представ-

ляют как произведение двух функций: zzz  , где 

th
ez 0

 ;          (7.195) 

  tAz sin .         (7.196) 

Убывающая функция z = f (t) изображена кривыми рис. 7.26, а, незатуха-

ющая периодическая функция z = f (t) – кривой рис. 7.26, б, функция z = f (t), по-

лученная перемножением ординат функций z = f (t) и z = f (t), – кривой рис. 7.26, 

в. 
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Рис. 7.26. Схема, поясняющая вычисление функции z(t): 

а – функция z(t); б – функция z(t); в – функция z(t) 

 

Коэффициент апериодичности, вычисляемый по формуле (7.194), оказы-

вает большое влияние на характер свободных колебаний подрессоренной мас-
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сы. При 0 = 0  = 0 = 2  / Т0 (рис. 7.27, а): происходят свободные незатуха-

ющие колебания с периодом Т0 и частотой пр0 mс . 

При 0 < 0 < 1 2
00 1   (рис. 7.27, б): колебания происходят с пери-

одом Т = 2  / , который возрастает с увеличением 0. 

При 0 = 1  = 0 и Т = 2  /  =  (рис. 7.27, в). Колебание с Т =  назы-

вают  апериодическим,  то есть  не  имеющим  периода. Оно  представляет  кри-

вую z = f (t), асимптотически приближающуюся к оси абсцисс. 
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Рис. 7.27. Колебания подрессоренной массы при различных 

коэффициентах апериодичности: 

а – 0 = 0; б – 0 = 0,2; в – 0 = 1 

 

У современных автомобилей для эффективного гашения колебаний обес-

печивают 0 = 0,15…0,25. Такая величина коэффициента апериодичности, 

практически не влияя на частоту собственных колебаний, обеспечивает резкое 

снижение амплитуд колебаний подрессоренной массы. 

Действительно,     0

2

0
2
00 97,0...99,025,0...15,011  . Та-

ким образом, при  0 = 0,15…0,25 частота собственных колебаний убывает на 

1…3 %. 

Для оценки эффективности гашения колебаний используют декремент ко-

лебаний, представляющий отношение отклонений подрессоренной массы zn и zn+1 

за промежуток времени между ними, равный периоду колебаний Т = 2 /  (рис. 

7.25): 

1


n

n

z

z
d .          (7.197) 

Отклонение, соответствующее времени tn = nT, где n – любое целое чис-

ло: 

 


n
th

n tAez n sin0 .        (7.198) 
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Показатель степени е  – h0tn = – h0nT = – h0n2/ = – 2nh0/, при кото-

ром: 

 



sin
02 nh

n Aez .         (7.199) 

Отклонение, соответствующее времени  Tntn 11  : 

  





11 sin10
n

th
n tAez n .        (7.200) 

Показатель      степени     е  – h0tn+1   =  –  h0 (n + 1)T  = – h0 (n + 1) 2/   = 

= – 2 (n + 1) h0 / , при котором: 

 



 sin
0)1(2

1

h n

n Aez .        (7.201) 











0

0

2

2
1

1
h

h
n

n e

e
z

z
d .        (7.202) 

Из формулы (7.202) видно, что при наличии в колебательной системе со-

противлений, пропорциональных скорости колебаний, отклонения убывают по 

закону геометрической прогрессии, имеющей знаменатель 




02 h

e q . 

Более удобно пользоваться логарифмическим декрементом колебаний: 

















0

1

2
lnln

h

z

z
d

n

n .        (7.203) 

Согласно (7.193) и (7.194): 

        
2
0

0

2
00

00

11 









hh
.     (7.204) 

Тогда 

                     
2
0

0

1

2
ln




d .           (7.205) 

При 0 = 0,2   d = 3,56. Это означа-

ет,  что за один период колебаний ам-

плитуда убывает в 3,56 раза, за два – в 

3,562 = 13 раз, за три – в 3,563 = 45 раз и 

т.д. 

Зная величину логарифмического 

декремента колебаний, можно рассчи-

тать количество энергии, поглощаемой 

вследствие действия сил сопротивления 

амортизаторов подвески автомобиля. 

 

 

z zn zn+1 

Fp 
Fpn 

Fp(n+1) 

 
 

Рис. 7.28. Схема для расчёта энергии, 

поглощаемой амортизаторами подвески 
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Энергия, накопленная подрессоренной массой при отклонении на вели-

чину zn (рис. 7.28): 

222

2
ppp nnnnn

n

zczzczF
W  .       (7.206) 

Через один период энергия, накопленная подрессоренной массой: 

 

22

2
1p11p

1



 
nnn

n

zczF
W .       (7.207) 

Количество энергии, поглощённой амортизаторами за один период: 

 
2

2
1

2
p

1








nn

nn

zzc
WWW .       (7.208) 

Коэффициент поглощения энергии в подвеске: 

2

1
1

dW

W

n

W 


 .         (7.209) 

При d = 3,56 W = 0,92, то есть за один период амортизаторы поглощают 

92% энергии, накопленной подрессоренной массой. Таким образом, при 0=0,2 

свободные колебания подрессоренной массы за один период практически пол-

ностью прекращаются. 

Свободные колебания подрессоренной и неподрессоренной масс ав-

томобиля с учётом сил сопротивления. При рассмотрении колебаний прини-

мают допущения: 1) коэффициент распределения подрессоренной массы у = 1; 

2) не учитывают демпфирование в шинах, то есть 02ш1ш  kk ; 3) перемещения 

подрессоренной и неподрессоренной масс по координатам z и  отчитывают от 

положения равновесия колебательной системы. 

С учётом принятых допущений колебательная система приобретает вид, 

показанный на рис. 7.29. Схема сил, действующих на подрессоренную и непод-

рессоренную массы, приведена на рис. 7.30. На подрессоренную массу mп дей-

ствуют сила инерции Fа, сила сопротивления амортизаторов Fа и упругая сила 

подвески Fр; на неподрессоренную массу mн – сила инерции Fан, сила сопро-

тивления амортизаторов Fа, упругая сила подвески Fр и упругая сила шин Fш. 

Силы Fа, Fр, Fан, Fш рассчитывают по формулам (7.160)…(7.163), силу сопро-

тивления амортизаторов – по формуле: 

  zkF aа ,         (7.210) 

где kа – коэффициент сопротивления амортизаторов;  z  – скорость относи-

тельного перемещения подрессоренной и неподрессоренной масс. 

Согласно рис. 7.30, уравнения равновесия сил, действующих на подрессо-

ренную и неподрессоренную массы, имеют вид: 

Fа = Fа + Fр;          (7.211) 
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Fан = – Fа – Fр + Fш.        (7.212) 

После подстановки в уравнения (7.211) и (7.212) выражений входящих в 

них сил они приобретают вид: 

    zсzkzm рaп
 ;        (7.213) 

     шрaн сzсzkm         (7.214) 

или 

    0рaп  zсzkzm  ;        (7.215) 

    0шрaн  сzсzkm  ,       (7.216) 

которые называют уравнениями движения подрессоренной и неподрессоренной 

масс. 

Для приведения дифференциальных урав-

нений (7.215) и (7.216) к каноническому виду 

первое из них следует разделить на mп, второе на 

mн. Вводят определения:  пa0 2mkh   – парци-

альный коэффициент затухания колебаний 

подрессоренной массы (парциальный коэффици-

ент сопротивления подвески колебаниям подрес-

соренной массы);  нa0к 2mkh   – парциальный 

коэффициент затухания колебаний неподрессо-

ренной массы (парциальный коэффициент со-

противления подвески колебаниям неподрессо-

ренной массы). Учитывая ранее введённые обо-

значения для парциальных частот колебаний 

подрессоренной и неподрессоренной масс 0, к 

и 0 , получают уравнения, описывающие коле-

бания системы, показанной на рис. 7.29: 

      022 2
00

2
00   hzzhz ;         (7.217) 

   022 2
00к

2
к0к  zzhh  .         (7.218) 

Уравнения (7.217) и (7.218) свидетельствуют о том, что колебания 

подрессоренной и неподрессоренной масс с координатами z и  оказываются 

взаимосвязанными. Ранее показано, что при рассмотрении незатухающих коле-

баний во  многих  случаях  можно пренебречь взаимным влиянием колебаний 

подрессоренной и неподрессоренной масс друг на друга. Это положение спра-

ведливо и для затухающих колебаний. Без большой погрешности можно счи-

тать равными нулю члены, содержащие  и   в уравнении (7.217), z и z  в урав-

нении (7.218). Тогда уравнения (7.217) и (7.218) приобретают вид: 

02 2
00  zzhz  ;       (7.219) 
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Рис. 7.29. Схема для расчёта 

колебаний   с   учётом   сил 

сопротивления в подвеске 
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02 2
к0к   h .       (7.220) 

Для уравнений (7.219) и (7.220) записывают их характеристические 

уравнения. Характеристическим называют уравнение, в котором операцию 

дифференцирования заменяют возведением в степень, то есть 10 z ; pz  ; 
2pz  ; 10  ; 1p ; 2

1p : 

02 2
00

2  php ;       (7.221) 

         02 2
к10к

2
1  php .       (7.222) 

Решения квадратных уравнений (7.221) и 

(7.222) имеют вид: 

               2
0

2
00  hhр ;               (7.223) 

           2
к

2
0к0к1  hhр .              (7.224) 

В автомобильных подвесках 0>h0 и к>hк0, 

поэтому уравнения (7.223) и (7.224) записывают с 

использованием мнимой величины 1i : 

              2
0

2
00 hihр  ;              (7.225) 

                 2
0к

2
к0к1 hihр  .              (7.226) 

Характеристическим уравнениям (8.225) и 

(8.226) соответствуют следующие решения диф-

ференциальных уравнений: 

           0sin0 


teAz
th

z ;            (7.227) 

         ккsin0к 


 teA
th

,      (7.228) 

где Аz, 0,  – начальная амплитуда, фазовый 

угол и собственная частота затухающих коле-

баний подрессоренной массы соответственно; А, 

к, к  – амплитуда, фазовый угол и собственная 

частота затухающих колебаний неподрессорен-

ной массы соответственно. 

Начальные амплитуды Аz и А и начальные 

фазовые  углы  0 и к  определяют из начальных условий, задавшись при t = 0   

z = z0; 0zz   ;  = 0 и 0
 . 

Частоты  и к  численно равны подкоренным выражениям уравнений 

(7.225) и (7.226): 
2
0

2
0 h ;         (7.229) 
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Рис. 7.30. Схема сил, 

действующих на 

подрессоренную и 

неподрессоренную массы 
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2
0к

2
кк h .         (7.230) 

Вводят понятия относительных коэффициентов затухания колебаний 

(коэффициентов апериодичности) подрессоренной и неподрессоренной масс, 

представляющих отношения парциальных коэффициентов затухания h0 и hк0 к 

частотам собственных незатухающих колебаний 0 и к: 000  h ; 

к0кк  h . 

 

Тогда 
2
00 1  ;         (7.231) 

2
ккк 1  .         (7.232) 

У современных автомобилей с удовлетворительными гасящими свой-

ствами принимают 0 = 0,15…0,25; к = 0,25…0,45. При таких значениях ко-

эффициентов апериодичности частоты собственных колебаний изменяются 

очень незначительно: подрессоренной массы – на 1…3%, неподрессоренной 

массы – на 3…11%. В то же время декремент составляет 3,56 для подрессорен-

ной и 10,5 для неподрессоренной масс, что позволяет поглотить 92% и 99% 

энергии, накопленной подрессоренной и неподрессоренной массами за один 

период соответственно. 
В настоящее время на некоторых автомобилях применяют гидропневма-

тические подвески, позволяющие снизить частоты собственных колебаний 
подрессоренных масс до 0,5…0,8 Гц у легковых и 0,8…1,2 Гц у грузовых авто-
мобилей. В этих случаях применяют амортизаторы со значительно бόльшими 
коэффициентами сопротивления, позволяющими создавать коэффициенты от-

носительного затухания 0 = 0,4…0,6. Применение подвесок малой жёсткости и 
с высоким гашением колебаний позволяет существенно повысить скорости 
движения автомобилей на неровных дорогах при нормативных значениях виб-
роперемещений, виброскоростей и виброускорений подрессоренных и не-
подрессоренных масс. 

7.9. Вынужденные колебания автомобиля 

Вынужденные колебания подрессоренной и неподрессоренной масс ав-
томобиля возникают при движении по опорной поверхности дороги с периоди-
чески чередующимися неровностями. Считают, что неровности имеют косину-
соидальный профиль, описываемый уравнением (7.21). 

При расчёте вынужденных колебаний принимают допущения: 1) коэффи-

циент распределения подрессоренной массы у = 1, поэтому колебания подрессо-
ренной массы на передней и задней подвесках происходят независимо друг от 
друга; 2) влиянием колебаний неподрессоренной массы на колебания подрессо-
ренной массы пренебрегают, полагая mн = 0; 3) не учитывают демпфирование в 
шинах, то есть kш = 0; 4) жёсткость подвески ср и шин сш заменяют приведённой 
жёсткостью спр; 5) контакт колёс с неровностями дороги считают точечным. 
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Колебательная система для расчёта вынужденных колебаний подрессо-

ренной массы с учётом принятых допущений изображена на рис. 7.31. 

При движении автомобиля на подрессоренную массу действуют сила 

инерции Fа, сила сопротивления амортизаторов Fа, упругая сила подвески Fр. 

Силу инерции рассчитывают по формуле (7.95), силы Fа и Fр – по формулам: 

 qzkF   aа ;         (7.233) 

           qzcF  прp ,        (7.234) 

где z – q – перемещения подрессоренной массы 
относительно дорожных неровностей; qz    – 

скорость перемещения подрессоренной массы 
относительно дорожных неровностей. 

Уравнение равновесия подрессоренной мас-

сы, согласно (7.211): 

     qzcqzkzm  прaп  ,        (7.235) 

откуда 

       0прaп  qzcqzkzm  .       (7.236) 

Уравнение (7.236) после деления на mп и 
введения обозначений  пa0 2mkh   и 

ппр
2
0 mс  приобретает вид: 

qqhzzhz 2
00

2
00 22   .        (7.237) 

После подстановки в правую часть уравнения (7.237) выражений q, по 
формуле (7.21), и q , по формуле (7.24), получают: 

    tqtqhzzhz  cos1sin22 0
2
000

2
00  .      (7.238) 

Вводят обозначение 2
000  qQ  и выносят за скобки Q0 в правой части 

уравнения (7.238), в результате чего получают: 

   












 tt

h
Qzzhz cos1sin

2
2

2
0

0
0

2
00  .      (7.239) 

Общее решение дифференциального уравнения с правой частью имеет 
вид: 

z = z1 + z2,          (7.240) 

где z1 – решение однородного дифференциального уравнения zzhz 2
002   , 

когда правая часть равна нулю, и z2 – частное решение уравнения (7.237), когда 
правая часть не равна нулю. Решение z1 записывают по формуле (7.193). Част-
ное решение имеет вид: 

   ttz  cossin2 .        (7.241) 

 

 

mп 

z 

спр ka 

q
 

2
q

0
 

 
 

Рис. 7.31. Схема для расчёта 

вынужденных колебаний 
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Его первая и вторая производные: 

   ttz  sincos2 ;        (7.242) 

   ttz  cossin 22
2 .        (7.243) 

Подставив z2, 2z  и 2z  из уравнений (7.241)…(7.243) в левую часть урав-

нения (7.239), получают: 

0
2
0 Q ;          (7.244) 

  02
0

0
0

22
0

2
2 Q

h
h 




 ;       (7.245) 

  0
22

002 Qh  .        (7.246) 

Из (7.194) 

000 h .          (7.247) 

С учётом (7.247) уравнения (7.245) и (7.246) приобретают вид: 

  0

0

0
00

22
0

2
2 Q 




 ;       (7.248) 

  0
22

0002 Q .        (7.249) 

Уравнения (7.244), (7.248) и (7.249) позволяют рассчитать коэффициенты 

,  и : 

2
0

0




Q
;          (7.250) 

  22
0

2
0

222
00

3
0

0

4

2




 Q ;       (7.251) 

  22
0

2
0

222
0

22
0

22
0

0

4

4




 Q .        (7.252) 

Общее решение уравнения (7.238) с учётом выражений (7.192) и (7.241) 

имеет вид: 

     tttAez
th




cossinsin0 .       (7.253) 

Вводят обозначения: 

 cosaz ;          (7.254) 

 sinaz .          (7.255) 

Тогда сумма второго и третьего слагаемых в правой части уравнения 

(7.241): 

           tztztztt aaa sincossinsincoscossin .    (7.256) 
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Для определения амплитуды zа следует возвести в квадрат обе части 

уравнений (7.254) и (7.255) и сложить их: 

  222222 sincos aa zz   ,        (7.257) 

откуда 
22 az .          (7.258) 

В формуле (7.256)  называют фазовым углом. Для его нахождения сле-

дует разделить уравнение (7.255) на (7.254): 




tg ,          (7.259) 

откуда 













 arctg .         (7.260) 

После подстановки в правую часть уравнения (7.253) , из уравнения 

(7.250), и    tt  cossin , из формулы (7.256), получают выражение для рас-

чёта вертикальных перемещений подрессоренной массы: 

   





 tz
Q

tAez a
th

sinsin
2
0

00 .       (7.261) 

Учитывая, что из 2
000  qQ     02

0

0 q
Q




, получают: 

   


 tzqtAez a
th

sinsin 0
0 .       (7.262) 

Для расчёта амплитуды zа и фазового угла  в уравнения (7.258) и (7.260) 

следует подставить выражения  и  из (7.251) и (7.252) и учесть, что 

0
2
00 qQ  . Тогда: 

  22
0

2
0

222
0

2
0

22
0

00
22

4

4




 qza ;      (7.263) 

 

























 3

0

0
22

0
22

0

2

4
arctgarctg

 
.       (7.264) 

В уравнении (7.253) первый член характеризует свободные сопровожда-

ющие колебания, которые с течением времени t затухают. После двух-трёх пол-

ных колебаний ими ввиду малости можно пренебречь. В дальнейшем остаются 

только вынужденные колебания, описываемые вторым и третьим членами 

уравнения (7.262): 

  tzqz a sin0 .        (7.265) 
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При анализе колебаний удобно пользоваться безразмерными величинами. 

Для этого следует разделить уравнение (7.265) на q0, обозначив zа / q0 = z: 

   tz
q

z
sin1

0

.        (7.266) 

В выражении (7.266) z рассчитывают по уравнению (7.263), поделив его 

на q0: 

  22
0

2
0

222
0

2
0

22
0

0

4

4




z .       (7.267) 

Относительная амплитуда z зависит от частоты  вынужденных коле-

баний. Если частота вынужденных колебаний будет равна частоте собственных 

колебаний ( = 0), то z увеличивается и становится равной: 

0

2
0

2

14




z .         (7.268) 

Условие  = 0 называют низкочастотным резонансом. 

Если не пренебрегать влиянием колебаний неподрессоренной массы на 

колебания подрессоренной массы (mн  0), то при совпадении частоты вынуж-

денных колебаний с частотой собственных колебаний неподрессоренной массы 

( = к), где   ншрк mсс  , происходит высокочастотный резонанс. 

Зная перемещение подрессоренной массы, можно найти её скорость и 

ускорение путём дифференцирования по времени выражения (7.266): 

   tz
q

z
cos

0


;        (7.269) 

      tz
q

z
sin2

0


.     (7.270) 

Аналогично можно рассчи-

тать скорость и ускорение не-

подрессоренной массы, если из-

вестно уравнение её вынужденных 

колебаний: 

      


к

0

sin1 t
q

.     (7.271) 

Зависимость амплитудных 

значений перемещений, скоростей и 

ускорений подрессоренной и не-

подрессоренной масс от частоты 

вынужденных колебаний называют амплитудно-частотной характеристикой 
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Рис. 7.32. Амплитудно-частотная 

характеристика колебаний грузового 

автомобиля 
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(АЧХ). На рисунка 7.32 показана АЧХ колебаний грузового автомобиля. Из ри-

сунка следует, что максимальные значения амплитуд перемещений подрессо-

ренной и неподрессоренной масс zа / q0 и а / q0 и ускорений подрессоренной 

массы 0qza  соответствуют резонансу подрессоренной массы (низкочастотному 

резонансу) при   0  10 рад / с (1,6 Гц) и резонансу неподрессоренной массы 

(высокочастотному резонансу) при   к  40…50 рад / с (6,5…8 Гц). 

Как следует из формулы (7.268), относительная амплитуда перемещений 

подрессоренной массы зависит только от относительного коэффициента зату-

хания колебаний о в зоне низкочастотного резонанса ( = 0). Расчёт по этой 

формуле показывает, что при увеличении 0 с 0,2 до 0,4 амплитудное значение 

перемещений и ускорений подрессоренной массы в зоне низкочастотного резо-

нанса уменьшается почти в 2 раза. Отсюда следует, что выбор величины коэф-

фициента апериодичности 0 следует производить с учётом его влияния на 

амплитуды перемещений и ускорений подрессоренной и неподрессоренной 

масс как свободных, так и вынужденных колебаний. 

Из выражения (7.22) сле-

дует, что частота вынужденных 

колебаний пропорциональна 

скорости движения и обратно 

пропорциональна длине неров-

ности. Решив уравнение отно-

сительно V, получают: 

   



 l

l
V 16,0

2
;     (7.272) 

   Vа = 3,6 V = 0,57l.      (7.273) 

Уравнения (7.272) и 

(7.273) показывают, что между 

скоростью движения и частотой 

вынужденных колебаний суще-

ствует линейная зависимость с коэффициентами 0,16l и 0,57l. Зависимость 

(7.273) показана на рис. 7.33 в виде прямых, проходящих через начало коорди-

нат. 

Наиболее часто встречающиеся на дорогах периодически чередующиеся 

неровности (волны) имеют длину от 0,2 м до 5 м. Если на график нанести вели-

чины минимальной Vamin и максимальной Vamах скоростей движения автомоби-

лей, то в заштрихованной зоне можно указать сочетания длин волн и скоростей 

движения, при которых будут возникать резонансные колебания подрессорен-

ной и неподрессоренной масс. 
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Рис. 7.33. Зависимость между частотой 

вынужденных колебаний, скоростью 

движения и длиной волн 
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7.10. Случайные колебания автомобиля 

Изучение случайных колебательных процессов, происходящих в автомо-

биле, опирается на методы статистической динамики. Автомобиль представ-

ляют в виде линейной динамической системы (рис. 7.34), свойство которой мо-

жет быть описано соотношением: 

SВ () = W (р) SА (),         (7.274) 

где SВ () – спектральная плотность случайного процесса на выходе из динами-

ческой системы; SА () – спектральная плотность случайного процесса на входе 

в динамическую систему; W (р) – передаточная функция динамической систе-

мы. 
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Рис. 7.34. Схема линейной динамической системы автомобиля 

 

При движении автомобиля по дороге со случайным микропрофилем 

спектральную плотность перемещений подрессоренной и неподрессоренной 

масс находят по выражениям: 

Sz () = Wz (р) Sq ();         (7.275) 

S () = W (р) Sq (),         (7.276) 

где Sq () – спектральная плотность воздействия дисперсии ординат микропро-

филя дороги; Sz () и S () – спектральные плотности дисперсии перемещений 

подрессоренной и неподрессоренной масс соответственно; Wz (р) и W (р) – пе-

редаточные функции перемещений подрессоренной и неподрессоренной масс. 

Для линейной динамической системы передаточная функция численно 

равна квадрату модуля частотной характеристики: 

    2
 iWpW  .         (7.277) 

Порядок расчёта квадрата модуля частотной характеристики: 

1) составляют дифференциальные уравнения движения подрессоренной и 

неподрессоренной масс; 

2) производят преобразование по Лапласу дифференциальных уравнений 

движения; 

3) находят передаточную функцию динамической системы, эквивалент-

ной передней или задней подвеске автомобиля; 
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4) делают подстановку р = i и получают ча-

стотную характеристику исследуемого процесса; 

5) находят квадрат модуля частотной характе-

ристики. 

1. Дифференциальные уравнения движения 

На рис. 7.35 показана двухмассовая динамическая 

колебательная система, эквивалентная передней или 

задней подвеске автомобиля при условии, что коэффи-

циент распределения подрессоренной массы у = 1. На 

схеме mп – часть подрессоренной массы, приходящей-

ся на подвеску; mн – неподрессоренная масса; ср – 

жёсткость подвески; сш – жёсткость шин; kа – коэф-

фициент сопротивления амортизаторов подвески; kш – 

коэффициент демпфирования шин. 

Дифференциальные уравнения движения 

подрессоренной массы: 

    0paп  zczkzm  ,        (7.278) 

неподрессоренной массы: 

        0шшpaн  qcqkzczkm  ,      (7.279) 

где z  и   – ускорения подрессоренной и неподрессоренной масс соответствен-

но;  z  – скорость относительных перемещений подрессоренной и неподрес-

соренной масс; z  – относительные перемещения подрессоренной и не-

подрессоренной масс (вертикальная деформация подвески); q   – скорость 

вертикальной деформации шин; q  – вертикальная деформация шин. 

Дифференциальные уравнения (7.278) и (7.279) записывают в следующем 

виде: 

0papaп  ckzczkzm  ;        (7.280) 

      qcqk cc kkmzczk шшшpшaнpa   .      (7.281) 

2. Преобразование по Лапласу дифференциальных уравнений движения 

Преобразование по Лапласу заключается в замене операции дифферен-

цирования возведением в степень. Дифференциальные уравнения (7.280) и 

(7.281) в результате преобразования по Лапласу приобретают вид: 

        0papa
2

п  p cpkp Zcpkрm ;       (7.282) 

           pQ cpkpсcрkkрmp Zcpk шшшpшa
2

нpa ][  .    (7.283) 

 z 

 

q 

mн 

mп 

ka ср 

сш kш 

 
 

Рис. 7.35. Схема 

колебательной системы 



 351 

3. Передаточные функции перемещений подрессоренной и неподрессо-

ренной масс 

Передаточной функцией называют отношение преобразования по Лапла-

су функции на выходе динамической системы к преобразованию по Лапласу 

функции на входе динамической системы. 

Передаточные функции перемещений: 

 подрессоренной массы 

 
 
 pQ

pZ
pWz  ;         (7.284) 

 неподрессоренной массы 

 
 
 pQ

p
pW


 .         (7.285) 

Передаточные функции вычисляют через определители системы уравне-

ний (7.282) и (7.283): 

 
 
 p

p
pW z

z



 ;         (7.286) 

 
 

 p

p
pW








 .         (7.287) 

Матрицы для вычисления определителей: 

 
 

   

       ;
2

paшpшa
2

нpa
2

п

шpшa
2

нpa

papa
2

п

cpkсcрkkрm cpkрm

сcрkkрmcpk

cpkcpkрm
р









    (7.288) 

 
 

 
  шшpa

шшшpшa
2

н

pa 0
cpk cpk

cpkсcрkkрm

cpk
рz 




 ;    (7.289) 

 
 

  шшpa
2

п

шшpa

pa
2

п 0
cpk cpkрm

cpkcpk

cpkрm
р 




 .    (7.290) 

 
 
 

  

      
;

2

paшpшa
2

нpa
2

п

шшpa

cpkсcрkkрm cpkрm

cpkcpk

p

p
pW z

z












    (7.291) 
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 
 

 

  

      
.

2

paшpшa
2

нpa
2

п

шшpa
2

п

cpkсcрkkрm cpkрm

cpkcpkрm

p

p
pW
















    (7.292) 

4. Частотные характеристики перемещений подрессоренной и неподрес-

соренной масс 

Для получения частотных характеристик надо сделать подстановку р = i 

в выражения (7.288)…(7.290). При этом следует иметь в виду, что 1i , 

12 i , 13 i , 14 i : 

     
     ;3

aншaпршшa

4
нп

2
рншaшрпшp

 kmkkmсkсki

mmсmkkссmcci




      (7.293) 

      ршшa
2

шaшp сkсkikkcciz ;       (7.294) 

      ][][ 3
шпшарш

2
шaшпшp  kmсkсkikkсmcci .      (7.295) 

Тогда 

 
 
 




i

i
iW z

z ;         (7.296) 

 
 

 







i

i
iW .         (7.297) 

5. Квадрат модуля частотных характеристик перемещений подрессо-

ренной и неподрессоренной масс 

Для того чтобы получить квадрат модуля частотных характеристик необ-

ходимо возвести в квадрат выражения (7.296) и (7.297): 

 
 
 




i

i
 iW z

2

2
2

;         (7.298) 

 
 

 







i

i
 iW

2

2
2

.        (7.299) 

Вводят обозначения   Ai 2 ;   Biz 2 ;   Ci 
2 , тогда 

 
А

В
 iWz 

2
;         (7.300) 

 
А

C
 iW 

2
.         (7.301) 
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Коэффициенты А, В и С равны сумме квадратов действительной и мни-

мой частей выражений (7.293)…(7.295): 

     

      ;
23

aншaпршшa

24
нп

2
рншaшрпшp

2





kmkkmсkсk

mmсmkkссmcciA
      (7.302) 

      22
ршшa

22
шaшp

2  сkсkkkcciB z ;       (7.303) 

       23
шпшарш

22
шaшпшp

2   
km сkсkkkсmcciC   .    (7.304) 

Если необходимо рассчитать скорости и ускорения подрессоренной и не-

подрессоренной масс, то следует воспользоваться выражениями (7.269) и 

(7.270), согласно которым скорость пропорциональна первой степени, а уско-

рение – второй степени частоты . С учётом этого квадраты модуля скоростей 

будут пропорциональны 2, а квадраты модуля ускорений – 4, то есть: 

 
А

В
 iWz

2
2 
 ;         (7.305) 

 
А

C
 iW

2
2 


 ;         (7.306) 

 
А

В
 iWz

4
2 
 ;         (7.307) 

 
А

C
 iW

4
2 


 .         (7.308) 

Методами статистической динамики могут быть рассчитаны не только 

перемещения подрессоренной и неподрессоренной масс, но и относительные 

перемещения: прогиб подвески z , деформация шин q  и др. 

Квадрат модуля частотной характеристики относительных перемеще-

ний подрессоренной и неподрессоренной масс (прогиб подвески): 

 
А

D
 iWz 

2
;         (7.309) 

деформации шин: 

 
А

E
 iW q 

2
,         (7.310) 

где 

  4
п

2
ш

2
ш  m kcD ;         (7.311) 

     23
нпa

22
нпp

4
нп

  
mmkmmcmmЕ  .      (7.312) 
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По формулам (7.300)…(7.310) 

можно рассчитать и построить ча-

стотные характеристики любого 

процесса, характеризующего вибро-

нагруженность автомобиля. Для это-

го следует задаться несколькими 

значениями частот воздействия  и 

для каждого значения рассчитать 

квадрат модуля частотной характе-

ристики. Для примера на рис. 7.36 

показана частотная характеристика 

ускорений подрессоренной массы 

грузового автомобиля, рассчитанная 

в диапазоне частот от 1 до 2. 

Зная спектральную плотность 

воздействия микропрофиля дороги на колёса автомобиля и квадрат модуля ча-

стотной характеристики можно рассчитать статистические характеристики 

любого выходного процесса по соотношению: 

    

 

    ,
2

1

2

1

2

















d S iW

d SD

qB

BBB

      (7.313) 

где В, DВ, SB() – среднее квадратиче-

ское значение, дисперсия и спектральная 

плотность выходного процесса соответ-

ственно; Sq() – спектральная плотность 

воздействия микропрофиля дороги на 

колёса автомобиля;   2
 iWB   – квадрат 

модуля частотной характеристики вы-

ходного процесса; 1 и 2 – нижнее и 

верхнее значения частоты воздействия 

соответственно. 

На рис. 7.37 показана спектральная 

плотность ускорений центра масс грузо-

вого автомобиля. 

 

  2
iWz

 

1 2   
 

Рис. 7.36. Частотная характеристика 

ускорений подрессоренной массы 

грузового автомобиля 
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Рис. 7.37. Спектральная плотность 

ускорений центра масс грузового 

автомобиля: 

1 – Va = 60 км / ч, грунтовая дорога; 

2 – Va = 20 км / ч, грунтовая дорога; 

3 – Va = 60 км / ч, асфальт 
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Вопросы для самоконтроля 

1. Дайте определение плавности движения автомобиля. 

2. Какое влияние оказывают колебания на организм человека? 

3. Что понимают под октавной полосой частот и какие параметры ис-

пользуют для её оценки? 

4. Что такое жёсткости подвески и шины и как их определяют по гра-

фикам упругих характеристик? 

5. Каковы физический смысл и размерность коэффициентов сопротив-

ления амортизаторов и демпфирования шин? 

6. Какие статистические характеристики используют для описания 

микропрофиля дорожных неровностей? 

7. Какова взаимосвязь между статистическими характеристиками слу-

чайной функции микропрофиля дороги и случайного процесса его 

воздействия на автомобиль? 

8. Какие составные части включает пространственная колебательная 

система двухосного автомобиля, и какие виды колебаний совершают 

подрессоренная и неподрессоренные массы? 

9. Назовите и охарактеризуйте виды колебаний автомобиля при движе-

нии по неровной дороге. 

10. Поясните методику составления уравнений колебаний автомобиля в 

вертикальной продольной плоскости. 

11. От каких конструктивных параметров зависят собственные частоты 

колебаний подрессоренной массы? 

12. При каком условии колебания подрессоренной массы на передней и 

задней подвесках не зависят друг от друга? 

13. Какими показателями оценивают затухание свободных колебаний 

подрессоренной и неподрессоренной масс автомобиля? 

14. Назовите условия возникновения низкочастотного и высокочастот-

ного резонансов при вынужденных колебаниях автомобиля. 

15. Что такое амплитудно-частотная характеристика автомобиля и для 

решения каких задач её используют? 

16. Поясните методику составления передаточных функций системы 

подрессоривания автомобиля. 
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ГЛАВА 8. ПРОХОДИМОСТЬ АВТОМОБИЛЯ 

8.1. Определения 

Проходимостью называют эксплуатационное свойство, определяющее 

возможность выполнения автомобилем транспортных и других функций в 

ухудшенных дорожных условиях, при движении по бездорожью и преодолении 

различных препятствий. 

К ухудшенным дорожным условиям относят мокрые, грязные, заснежен-

ные, обледенелые, разбитые и размокшие дороги. На таких дорогах затрудняет-

ся движение и маневрирование автомобиля, что сказывается на средних скоро-

стях движения и расходах топлива. 

При движении по бездорожью происходит взаимодействие движителя 

автомобиля с грунтовыми поверхностями, которые подразделяют на четыре ви-

да: 

1) связные суглинистые грунты (легкосуглинистые, суглинистые, тяжёло-

суглинистые) в твёрдом, пластичном и текучем состояниях; 

2) несвязные песчаные грунты (пылеватые, мелкозернистые, среднезер-

нистые, крупнозернистые) в неуплотнённом, малоуплотнённом и уплотнённом 

состояниях; 

3) заболоченные грунты (сплошные, сапропелевые, сплавинные) в 

неосушенном и осушенном состояниях; 

4) снег (пушистый, метелевый, зернистый) в оседающем, осевшем и 

уплотнённом ветром состояниях. 

К препятствиям относят: уклоны, барьерные (непрерывные) и дискрет-

ные препятствия, водные преграды. Препятствия подразделяют на естествен-

ные и искусственные. Уклоны могут быть продольными (подъёмы и спуски) и 

поперечными (косогоры). Барьерными препятствиями считают дорожные 

насыпи, ирригационные и мелиоративные каналы, придорожные кюветы, бор-

дюры тротуаров, рвы, траншеи, канавы, эскарпы, контрэскарпы, стенки. Про-

филь барьерных препятствий образуют сочетания порогов (уступов) и коротких 

уклонов. Барьерные препятствия, как правило, представляют искусственные 

сооружения народнохозяйственного и военного назначения. К дискретным 

естественным препятствиям относят деревья, пни, валуны, кочки, воронки, 

ямы и др. Водные преграды подразделяют на броды и преодолеваемые вплавь. 

Возможность движения автомобиля по проходимости определяют соот-

ношением: 

Fт  Fт0  Fд,         (8.1) 

где Fт – сила сцепления ведущих колёс с опорной поверхностью; Fт0 – полная 

тяговая сила (сила тяги) на ведущих колёсах; Fд – сумма сил сопротивления 

движению автомобиля. 

Потеря проходимости может быть полной и частичной. При полной по-

тере проходимости происходит застревание – прекращение движения автомо-
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биля. Частичная потеря проходимости связана со снижением скорости движе-

ния и увеличением расхода топлива в определённых условиях перевозок, ока-

зывающими влияние на производительность автомобиля и себестоимость пере-

возок. 

Оценку проходимости выполняют не только по её показателям, но с ис-

пользованием показателей других эксплуатационных свойств (тягово-

скоростных, топливной экономичности, а в отдельных случаях управляемости, 

устойчивости, манёвренности, плавности движения и др.). 

В теории автомобиля рассматривают профильную и опорную проходи-

мость. 

По уровню проходимости автомобили и автопоезда подразделяют на три 

категории – ограниченной, повышенной и высокой проходимости. Принадлеж-

ность автомобиля к определённой категории проходимости определяют по со-

вокупности нескольких параметров – колёсной формулы, удельной мощности, 

давления колёс на опорную поверхность, конструкции шин, подвески и агрега-

тов трансмиссии. 

Автомобили ограниченной проходимости, или дорожные автомобили, 

предназначены для круглогодичной работы на дорогах с твёрдым покрытием, а 

также на грунтовых дорогах в сухое время года. Автомобили названной катего-

рии неполноприводные (колёсные формулы тягачей – 42, 62, 64, 84), име-

ют удельную мощность 9,5…20 кВт/т, сравнительно высокое давление колёс на 

опорную поверхность – 0,15…0,35 МПа. На дорожных автомобилях применяют 

шины с дорожным или универсальным рисунком протектора, зависимую под-

веску колёс (грузовые автомобили) и зависимую и независимую подвески (лег-

ковые автомобили), простые (неблокируемые) шестерёнчатые дифференциалы 

в агрегатах трансмиссии. 

Автомобили повышенной проходимости используют как на дорогах с 

твёрдым покрытием в ухудшенном состоянии, так и вне дорог и для преодоле-

ния естественных препятствий. Это полноприводные автомобили с колёсными 

формулами 44 и 66, их удельная мощность в 1,2…1,5 раза выше, чем у авто-

мобилей ограниченной проходимости, давление колёс на опорную поверхность 

составляет от 0,04 до 0,1 МПа. Конструктивно они незначительно отличаются 

от дорожных, так как их создают с использованием агрегатов и узлов послед-

них. Повышение проходимости достигают за счёт привода ко всем колёсам, 

установки арочных и широкопрофильных шин, а также тороидных шин с высо-

кими грунтозацепами и регулированием давления воздуха. Наряду с зависимы-

ми подвесками на некоторых грузовых автомобилях применяют независимую 

подвеску всех колёс. В трансмиссиях автомобилей повышенной проходимости 

в большинстве случаев устанавливают дифференциалы повышенного внутрен-

него трения и блокируемые. Их, как правило, оборудуют средствами самовы-

таскивания (лебёдками и др.), они имеют возможность вброд преодолевать 

водные преграды. 

Автомобили высокой проходимости создают для работы в условиях без-

дорожья, преодоления естественных и искусственных препятствий и водных 
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преград. Это многоосные полноприводные автомобили с колёсными формула-

ми 88, 1010, высокой удельной мощностью 25…40 кВт/т, очень низким дав-

лением движителя на опорную поверхность (до 0,02 МПа и менее). Отличаются 

от автомобилей предыдущих категорий своеобразными компоновочными схе-

мами, как правило, независимой подвеской всех колёс, использованием специ-

альных шин (пневмокатков, сверхнизкого давления, крупногабаритных диамет-

ром 3…5 м), применением в трансмиссиях самоблокирующихся дифференциа-

лов. Очень часто автомобили высокой проходимости приспособлены для пре-

одоления водных преград вплавь за счёт герметизации корпуса и установки 

специального водяного движителя. Некоторые автомобили оснащают дополни-

тельными устройствами (выдвижными катками, шагающими устройствами и 

др.) для преодоления рвов, канав, стенок, эскарпов, контрэскарпов и других 

препятствий. 

8.2. Значение проходимости автомобиля 

Автомобили работают не только на ровных дорогах с твёрдым покрыти-

ем, но и на грунтовых, а также в условиях бездорожья, поэтому они должны 

иметь достаточную проходимость. 

Проходимостью должны обладать автомобили всех типов, но в зависимо-

сти от назначения в разной степени. Легковые автомобиля высшего класса и 

междугородные автобусы предназначены для работы на ровных дорогах с 

твёрдым покрытием и требования к их проходимости минимальны. Грузовые 

автомобили, большинство легковых автомобилей и автобусов работают не 

только в городах, но и в сельской местности, на дорогах с твёрдыми и дефор-

мируемыми опорными поверхностями, которые могут быть в хорошем и пло-

хом состояниях. Уровень проходимости таких автомобилей должен быть более 

высоким, чем у автомобилей, работающих на дорогах с твёрдым покрытием в 

хорошем состоянии. В особо тяжёлых дорожных условиях работают автомоби-

ли на строительстве, в сельском хозяйстве, в лесной промышленности. Для та-

ких автомобилей проходимость является самым важным эксплуатационным 

свойством, определяющим возможность их работы в тяжёлых дорожных усло-

виях. 

Наша страна имеет огромные территории дорожной сети очень малой 

плотности (районы Крайнего Севера, Западной и Восточной Сибири, северные 

районы Дальнего Востока). Освоение природных богатств этих регионов не-

возможно без автомобильной техники, обладающей высокой проходимостью. 

Улучшение проходимости автомобилей в названных регионах имеет важное 

народнохозяйственное значение, так как производительность и себестоимость 

перевозок в этих условиях определяют главным образом степенью их вездеход-

ности. 

Проходимость так же является главным эксплуатационным свойством 

для армейских автомобилей. 
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8.3. Профильная проходимость 

Профильная проходимость характеризует возможность автомобиля пре-

одолевать неровности пути, препятствия и вписываться в требуемую полосу 

движения. 

Оценочные показатели профильной проходимости автомобиля. В ка-

честве оценочных показателей профильной проходимости приняты: 1) дорож-

ный просвет hк; 2) передний и задний свесы L1 и L2; 3) углы переднего и заднего 

свесов 1 и 2; 4) продольный угол проходимости пр; 5) продольный радиус 

проходимости Rпр; 6) поперечный радиус проходимости Rпоп; 7) наибольший 

угол преодолеваемого подъёма max; 8) наибольший угол преодолеваемого ко-

согора max; 9) углы гибкости автопоезда ,  и ; 10) угол перекоса мостов п; 

11) коэффициент совпадения следов передних и задних колёс с; 12) ширина 

преодолеваемого в поперечном направлении рва bр; 13) высота преодолеваемой 

вертикальной стенки (эскарпа) hс; 14) глубина преодолеваемого брода Нб. 

Три последних показателя используют для оценки профильной проходи-

мости полноприводных автомобилей. 
 

 
а б 

Рис. 8.1. Дорожный просвет: 

а – между осями; б – под осью 

 

Дорожный просвет hк. Различают дорожный просвет между осями и под 

осью (рис. 8.1). Дорожный просвет между осями (рис. 8.1, а) – кратчайшее 

расстояние между поверхностью дороги и наиболее низко расположенной фик-

сированной точкой автомобиля. Дорожный просвет под осью (рис. 8.1, б) – 

расстояние до поверхности дороги от наиболее высоко расположенной точки 

дуги окружности, которая проходит через середину отпечатка протектора шин 

одной оси или внутренних шин сдвоенных колёс и касается наиболее низко 

расположенной точки автомобиля между колёсами. При этом никакая жёсткая 

часть автомобиля не должна находиться в заштрихованной зоне рисунка. 

При определении дорожного просвета многосекционные мосты рассмат-

ривают в качестве одной оси. В случае необходимости дорожный просвет мно-

гоосных автомобилей указывают под всеми осями в зависимости от их положе-

ния от передней части к задней, например, у трёхосного автомобиля – 280 / 250 

/ 250. 
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Дорожный просвет определяет возможность движения по деформируе-

мым опорным поверхностям, в частности, по колеям, накатанным на мягких 

грунтах, по снегу, а также способность преодоления отдельных естественных 

препятствий на бездорожье (камней, пней, кочек и т.д.). Дорожный просвет 

грузовых автомобилей нормируют в зависимости от грузоподъёмности с целью 

обеспечения рациональной компоновки и устойчивости. Дорожный просвет у 

прицепного состава должен быть не менее, чем у автомобиля-тягача, а у авто-

мобилей и автопоездов повышенной и высокой проходимости существенно 

бόльшим, чем у автомобилей ограниченной проходимости. 

Передний L1 и задний L2 свесы (рис. 8.2). Свес – это расстояние от крайней 

точки контура передней (задней) выступающей части по длине автомобиля до 

плоскости, перпендикулярной опорной поверхности и проходящей через цен-

тры его передних (задних) колёс. 
 

 
 

Рис. 8.2. Параметры профильной проходимости автомобиля 

 

Величины свесов влияют на проходимость автомобиля при преодолении 

крутых подъёмов и спусков, канав, порогов, кюветов и других препятствий. 

Чем меньше свесы, тем ниже вероятность потери контакта колёс с опорной по-

верхностью при преодолении препятствий и, следовательно, выше профильная 

проходимость автомобиля. 

Углы переднего 1 и заднего 2 свесов (рис. 8.2). Угол переднего свеса – 

максимальный угол между поверхностью дороги и плоскостями, проходящими 

по касательной к шинам передних колёс при статической нагрузке таким обра-

зом, чтобы никакая точка автомобиля перед передней осью не находилась ниже 

этих плоскостей и никакая часть автомобиля, за исключением подножек, не 

располагалась ниже названных плоскостей. Угол заднего свеса – максимальный 

угол между поверхностью дороги и плоскостями, проходящими по касательной 

к шинам задних колёс при статической нагрузке таким образом, чтобы никакая 

точка автомобиля, находящаяся за задней осью, не располагалась ниже этих 

плоскостей и никакая часть автомобиля не располагалась ниже названных 

плоскостей. 

Углы свеса характеризуют возможность преодоления препятствий с ко-

роткими подъёмами и спусками. Чем больше углы свеса, тем больше крутизна 

коротких неровностей, которые преодолевает автомобиль без задевания высту-

пающими частями за неровности при въезде на них и съезде. 
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Продольный угол проходимости пр (рис. 8.3) – минимальный острый 

угол между двумя плоскостями, которые расположены перпендикулярно к 

средней продольной плоскости автомобиля, проходят по касательной к шинам 

передних и задних колёс при статической нагрузке и пересечение которых про-

исходит в нижней части автомобиля вне его колёс. 

Угол пр определяет 

наибольший перекат, который 

может быть преодолён автомоби-

лем. 

Продольный радиус прохо-

димости Rпр (рис. 8.2) – радиус 

цилиндра, касательного к окруж-

ностям, описанным свободными 

радиусами соседних колёс, 

наиболее разнесённых по базе, и 

проходящий через точку контура 

нижней части автомобиля таким образом, что все остальные точки контура ока-

зываются с внешней стороны этого цилиндра. 

Названный радиус характеризует возможность преодоления препятствий 

гребнистого характера, складок местности, насыпей, бугров и др. Уменьшения 

продольного радиуса проходимости достигают сокращением расстояния между 

колёсами и увеличением дорожного просвета. 

Поперечный радиус проходимости Rпоп (рис. 8.2) – радиус цилиндра, ка-

сательного к колёсам одного моста и проходящего через точку контура нижней 

части автомобиля. Он определяет возможность преодоления поперечных не-

ровностей, ширина которых соизмерима с колеёй автомобиля, и должен быть 

как можно меньше. 

Наибольший угол преодолеваемого автомобилем подъёма max – макси-

мальный угол подъёма, имеющего протяжённость не менее двукратной длины 

автомобиля или автопоезда и ровную опорную поверхность, преодолеваемый 

автомобилем без использования инерции, нарушений условий нормальной ра-

боты агрегатов и безопасности движения. 

Наибольший угол преодолеваемого автомобилем косогора max – макси-

мальный угол поперечного уклона с ровной опорной поверхностью, который 

преодолевает автомобиль без бокового скольжения колёс более чем на ширину 

профиля  шины, без  нарушения  условий  нормальной  работы агрегатов и без-

опасности движения. 

Углы гибкости автопоездов рассматривают в вертикальной и горизон-

тальной плоскостях. У прицепного автопоезда (рис. 8.4) вертикальный про-

дольный угол гибкости  и горизонтальный угол гибкости  представляют углы 

возможного отклонения оси дышла прицепа от оси тягово-сцепного устройства 

тягача, а вертикальный поперечный угол гибкости  – угол поворота прицепа 

вокруг продольной оси относительно тягача. 
 

 

 
 

Рис. 8.3. Продольный угол проходимости 
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Рис. 8.4. Углы гибкости прицепного автопоезда 

 

У седельного автопоезда (рис. 8.5) углы гибкости  и  образуют соответ-

ствующие предельные положения продольных осей седельного тягача и полу-

прицепа, угол гибкости  – поперечный наклон полуприцепа относительно се-

дельного тягача (при наличии в седельно-сцепном устройстве третьей степени 

свободы). 

 

 
 

Рис. 8.5. Углы гибкости седельного автопоезда 

 

Углы продольной и поперечной вертикальной гибкости автопоезда харак-

теризуют возможность движения на продольных и поперечных уклонах и по 

неровностям пути, а угол горизонтальной гибкости – способность автопоезда 

вписываться в заданную полосу движения. 

Угол перекоса мостов п (рис. 8.6) – сумма углов перекоса переднего п1 и 

заднего п2 мостов относительно горизонтальной плоскости. Угол перекоса мо-

ста представляет угол поворота его оси относительно продольной оси автомо-

биля. 
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Названный угол ха-

рактеризует способность 

автомобиля приспосабли-

ваться к неровностям по-

верхности движения без по-

тери контакта колёс с доро-

гой. Перекос ведущих мо-

стов вызывает перераспре-

деление нормальных реак-

ций, действующих на ведущие колёса, что при наличии простых шестерёнча-

тых межколёсных и межосевых дифференциалов приводит к уменьшению сум-

марной силы тяги на ведущих колёсах по условиям сцепления с опорной по-

верхностью и тем самым к снижению проходимости. 

Коэффициент совпадения следов передних и задних колёс с (рис. 8.7) – 

отношение ширины следов за передними bс.п и задними bс.з колёсами соответ-

ственно: 

з.с

п.с
с

b

b
 .         (8.2) 

 

 

b
с.

п
 

b
с.

з 

 
 

Рис. 8.7. Схема для расчёта коэффициента совпадения следов 

передних и задних колёс автомобиля 

 

Коэффициент с рассчитывают при условии, что колея передних и задних 

колёс одинакова. Чем ближе с к единице, тем меньше сопротивление качению 

колёс по деформируемой опорной поверхности. Исключение составляет случай 

движения по поверхности, материал которой находится в текучем состоянии, 

например, по болоту. 

Ширина рва bр – наибольшая ширина рва, преодолеваемого в поперечном 

направлении при движении автомобиля на низшей передаче в трансмиссии под 

прямым углом к его оси. 

Высота вертикальной стенки (эскарпа) hс – наибольшая высота стенки, 

преодолеваемой автомобилем при движении на низшей передаче в трансмиссии 

под прямым углом к ней. 

 
 

Рис. 8.6. Угол перекоса мостов автомобиля 
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Глубина брода Hб – максимальная глубина водной преграды, преодолева-

емой автомобилем. 

Определение оценочных параметров профильной проходимости. До-

рожный просвет, свесы, углы свесов, продольный угол проходимости, продоль-

ный и поперечный радиусы проходимости, углы гибкости автопоезда, угол пе-

рекоса мостов являются геометрическими параметрами автомобиля (автопоез-

да). Их определяют непосредственными измерениями. Все измерения выпол-

няют при полной нагрузке автомобиля, установленного на горизонтальной 

площадке с твёрдым и ровным покрытием в положении, соответствующем 

прямолинейному движению. 

Продольный радиус проходимости многоосного автомобиля определяют 

между всеми смежными мостами при последовательном подъёме до упора ко-

лёс всех мостов, кроме первого и последнего, и берут большее из найденных 

значений. У трёхосного автомобиля с балансирной подвеской мостов тележки 

продольный радиус проходимости находят при подъёме колёс среднего моста 

до полного смятия буфера, когда начинается отрыв колёс названного моста от 

опорной поверхности. У автопоезда, состоящего из трёхосного тягача и двух-

осного полуприцепа с балансирными подвесками мостов тележек, продольный 

радиус проходимости автомобиля-тягача измеряют по описанной выше мето-

дике. Дополнительно определяют продольный радиус проходимости полупри-

цепа при подъёме колёс заднего моста тягача и колёс переднего моста тележки 

полуприцепа до полного смятия буферов. 

Углы вертикальной продольной гибкости седельного автопоезда  (рис. 8.5) 

измеряют между опорным листом полуприцепа и верхними полками рамы тягача 

при отклонении вверх переднего и заднего мостов тягача. Углы вертикальной по-

перечной гибкости седельного автопоезда  определяют измерениями между 

опорным листом полуприцепа и плоскостью верхних полок рамы тягача при по-

следовательном отклонении вверх левого и правого колёс заднего моста тягача. 

При этих испытаниях определяют также угол перекоса мостов п (рис. 8.6) авто-

мобиля. 

Наибольшие углы преодолеваемого подъёма и преодолеваемого косогора 

определяют по специальным методикам. 

Коэффициент совпадения следов передних и задних колёс рассчитывают 

по предварительно измеренной ширине отпечатков передних и задних колёс. 

Ширину преодолеваемого в поперечном направлении рва, высоту пре-

одолеваемой вертикальной стенки и глубину преодолеваемого брода для пол-

ноприводных автомобилей экспериментально определяют по методике, изло-

женной в нормативных документах. 

Некоторые оценочные параметры профильной проходимости находят 

расчётным путем. 

Продольный радиус проходимости (рис. 8.8, а) рассчитывают по форму-

ле: 
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НЕЕR  2
пр 25,05,0 ,            (8.3) 

где 
к

кc
22

к
2

2

225,0

h

hrnhL
Е


 ; 

 

к

cк
2

2h

rhn
Н


  (L – база; rс – свободный ради-

ус колёс; hк – расстояние от точки А до опорной поверхности; n – расстояние от 

точки А до середины базы автомобиля). 

 

 
                                             а б 

Рис. 8.8. Схемы для расчёта радиусов проходимости: 

а – продольного; б – поперечного 

 

В частном случае, когда точка А расположена в середине базы автомоби-

ля, n = 0, при этом H = 0 и  

к

кc
2
к

2

пр
2

225,0

h

hrhL
ЕR


 .       (8.4) 

Для большинства автомобилей свободный радиус колёс на порядок 

меньше базы автомобиля, поэтому без большой погрешности третье слагаемое 

из формулы (8.4) исключают и Rпр рассчитывают по приближённой формуле: 

к

2
к

2

пр
8

4

h

hL
R


 .         (8.5) 

Поперечный радиус проходимости (рис 8.8, б) при условии, что точка В 

расположена в середине колеи автомобиля, находят из треугольника ОСD: 

к

2
к

2
вн

поп
8

4

h

hВ
R


 ,        (8.6) 

где Ввн – расстояние между внутренними поверхностями шин колёс оси; hк – 

расстояние от точки В до опорной поверхности дороги. 
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Высоту преодолеваемой автомобилем вертикальной стенки hс рассчиты-

вают по схеме, приведённой на рис. 8.9. 

Рассматривают взаимодействие перед-

них ведущих колёс автомобиля с вертикаль-

ной стенкой высотой hс в момент потери ко-

лёсами контакта с опорной поверхностью. Со 

стороны автомобиля к ведущим колёсам 

приложены нормальная сила Fz, толкающая 

сила Fх, крутящий момент Тк. Опорная реак-

ция препятствия приложена в точке О1 кон-

такта колёс с углом вертикальной стенки и 

состоит из касательной R и нормальной Rn 

составляющих. Нормальная составляющая 

направлена вдоль оси n, проходящей через 

ось вращения колёс O под углом  к верти-

кальной оси z. Касательная составляющая действует вдоль оси , направленной 

под прямым углом к оси n. 

Условие преодоления ведущими колёсами вертикальной стенки по сцеп-

лению с её кромкой (углом) имеет вид: 

R  с Rn,         (8.7) 

где с – коэффициент сцепления колёс с кромкой стенки. 

Входящие в неравенство (8.7) реакции R и Rn можно найти из суммы 

проекций всех сил, действующих на ведущие колёса, на оси n и : 

n = 0; Rn – Fx sin – Fz cos = 0;      (8.8) 

 = 0; R + Fx cos – Fz sin = 0,      (8.9) 

откуда 

Rn = Fx sin + Fz cos;        (8.10) 

R = Fz sin – Fx cos.        (8.11) 

Условие преодоления вертикальной стенки после подстановки выраже-

ний реакций Rn и R, из уравнений (8.10) и (8.11), в неравенство (8.7) записыва-

ют в виде: 

Fz sin – Fx cos  с (Fx sin + Fz cos).       (8.12) 

После деления неравенства (8.12) на cos получают: 

Fz tg – Fx  с (Fx tg + Fz).       (8.13) 

Из ОО1А: 

шc

cc

1
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


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hr

OO

OA
,        (8.14) 

где rc – свободный радиус колеса; ш – радиальная деформация шины в точке 

контакта с углом вертикальной стенки. 
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Рис. 3.9. Схема сил, действующих 

на колесо при преодолении 

вертикальной стенки 
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Из тригонометрии известна зависимость между функциями cos и tg: 




2

2

tg1

1
cos ,         (8.15) 

откуда 

1
cos

1
tg

2



 .         (8.16) 

После подстановки в уравнение (8.16) выражения (8.14) получают: 
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Из неравенства (8.13): 
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c

ctg



 .         (8.18) 

Решая совместно (8.17) и (8.18), после преобразований получают формулу 

для расчёта высоты стенки, преодолеваемой ведущими колёсами автомобиля: 
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Анализ формулы (8.19) показывает, что высота преодолеваемой эластич-

ными ведущими колёсами автомобиля вертикальной стенки возрастает при 

увеличении свободного радиуса rc, радиальной деформации (прогиба) шин ш, 

толкающей силы Fх, коэффициента сцепления с и снижается при увеличении 

нормальной нагрузки на колёса Fz. Решающее влияние на величину hс оказыва-

ет нормальная нагрузка, затем радиус колёс и толкающая сила. 

Если колёса ведомые, с = 0, и формула (8.19) приобретает вид: 
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Из формулы (8.20) очевидно, что при заданной нагрузке на ведомые колё-

са Fz высота преодолеваемой стенки возрастает с увеличением толкающей силы 

Fх, радиуса колёс rc и в меньшей мере при увеличении радиального прогиба 

шин ш. 
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Расчёты по формулам (8.19) и (8.20) показывают, что неполноприводные 

автомобили могут преодолевать передними колёсами вертикальные стенки сле-

дующей высоты: 

 легковые переднеприводные автомобили hс = 0,3 rc; 

 легковые автомобили классической компоновки hс = 0,32 rc; 

 грузовые автомобили с колёсной формулой 42 hс = 0,53 rc; 

 грузовые автомобили с колёсной формулой 64 hс = (0,6…0,73) rc. 

Аналогично высота стенки, преодолеваемой задними колёсами, составля-

ет для перечисленных типов автомобилей: 

 легковые переднеприводные автомобили hс = (0,35…0,36) rc; 

 легковые автомобили классической компоновки hс = (0,29…0,3) rc; 

 грузовые автомобили с колёсной формулой 42 hс = 0,3 rc; 

 грузовые автомобили с колёсной формулой 64 hс = 0,52 rc. 

Полноприводные автомобили преодолевают стенки высотой: 

 передними колёсами: 

 с колёсной формулой 44 hс = (0,52…0,56) rc; 

 с колёсной формулой 66 hс = (0,68…0,78) rc; 

 задними колёсами: 

 с колёсной формулой 44 hс = (0,49…0,52) rc; 

 с колёсной формулой 66 hс = (0,6…0,64) rc. 

Ширина преодолеваемого автомобилем рва bр зависит от размеров колёс, 

числа  и расположения осей и положения центра масс по длине автомобиля 

(рис. 8.10). 

У двухосного и трёхосного автомобилей, если центр масс не над средней 

осью последнего, ширина преодолеваемого рва зависит от наружного диаметра 

колеса Dн и глубины погружения колеса в ров hп. Из  АОВ (рис. 8.10, а): 

2
ппнр 2 hhDb  .           (8.21) 

Расчёты по методике, аналогичной определению высоты преодолеваемой 

стенки, показывают, что если жёсткое колесо преодолевает стенку высотой 

0,15Dн, то оно преодолеет ров bр  (0,6…0,7) Dн. 

Преодоление трёхосным автомобилем ширины рва, большей Dн, возмож-

но при симметричном расположении средней оси и равномерном распределе-

нии веса по осям, когда центр масс находится над средней осью (рис. 8.10, б). 

Многоосные автомобили с числом осей более трёх могут преодолевать 

ширину рва, бόльшую диаметра колеса. Например, шестиосный автомобиль 

(рис. 8.10, в) может преодолеть ров, ширина которого больше расстояния от 

первой оси до оси, расположенной непосредственно перед центром масс, l1–3 

или расстояния от последней оси до оси, расположенной непосредственно за 

центром масс, l4–6. При расчёте ширины преодолеваемого рва bр из двух указан-

ных величин l1–3  и l4–6 следует взять меньшую. 
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Рис. 8.10. Схемы преодоления рва: 

а – одиночной осью; б – трёхосным автомобилем; в – шестиосным автомобилем 

 

Ориентировочно ширину рва, преодолеваемого многоосным автомоби-

лем, рассчитывают по выражению: 

bр  0,2 l0 (n – 1),         (8.22) 

где l0 – расстояние от оси передних колёс до центра масс; n – число осей авто-

мобиля. 

8.4. Опорная проходимость 

Опорная проходимость характеризует возможность движения автомоби-

ля в ухудшенных дорожных условиях и по деформируемым опорным поверх-

ностям. 

Оценочные показатели опорной проходимости автомобиля. Оценоч-

ными показателями опорной проходимости служат: 1) сцепная масса (вес) mсц 

(Gсц); 2) коэффициент сцепной массы (сцепного веса) kсц; 3) давление колёс на 

дорогу: среднее давление в контакте рк и среднее давление по выступам рисун-
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ка протектора рпр; 4) удельная мощность Руд; 5) мощность сопротивления каче-

нию Рf; 6) мощность сопротивления движению Рд;7) мощность колееобразова-

ния Рfг; 8)  полная сила тяги Fт; 9) свободная сила тяги Fсв; 10) коэффициент 

свободной тяги  kсв;  11)  сила тяги на крюке  (в  сцепном устройстве)  Fкр = Fсх; 

12) удельная сила тяги на крюке kкр (kс); 13)  тяговая  мощность  на  крюке Ркр; 

14) удельная тяговая мощность на крюке кр (с); 15) тягово-скоростная характе-

ристика автомобиля на заданном участке kкр = f (V); 16) зависимость мощности 

сопротивления качению от скорости движения Рf = f (V); 17) способность пре-

одоления труднопроходимых участков пути; 18) наибольшая глубина снежной 

целины Hг. 

Четыре последних показателя служат для оценки опорной проходимости 

полноприводных автомобилей в условиях бездорожья. 

Расчёт показателей опорной проходимости. Сцепная масса (сцепной 

вес) – часть массы (веса) автомобиля, создающая нормальные нагрузки его ве-

дущих колёс. 

Для двухосного автомобиля и трёхосного автомобиля с балансирной те-

лежкой средней и задней осей, неподвижно стоящих на горизонтальной опор-

ной поверхности, сцепная масса (сцепной вес) равны: 

а) у переднеприводного автомобиля – массе (весу), приходящимся на пе-

реднюю ось, mсц (Gсц) =  1a1a Gm ; 

б) у заднеприводного автомобиля – массе (весу), приходящимся на зад-

нюю ось, mсц (Gсц) =  2a2a Gm ; 

в) у полноприводного автомобиля – полной массе (весу) mсц (Gсц) = ma (Ga). 

Для неполноприводных автомобилей величины сцепного веса (массы) 

рассчитывают по формулам (1.137) и (1.138): 

L

bG
RGG z

aст
11a1сц  ; 

L

bm

g

R
mm z a

ст
1

1a1сц 


 ; 

L

aG
RGG z

aст
22a2сц  ; 

L

am

g

R
mm z a

ст
2

2a2сц 


 . 

Для расчётов сцепного веса (массы) необходимо знать положение центра 

масс по длине автомобиля, задаваемого координатами а и b, и базу L автомоби-

ля. 

У полноприводного автомобиля a
ст
2

ст
1сц GRRG zz  ; a

a
сц m

g

G
m  . 

При движении величины сцепного веса (сцепной массы) изменяются. Их 

расчёт производят по формулам (1.137) и (1.138) для неполноприводных авто-

мобилей: 

1a1
ст
111сц GmRmG RzR  ; 1a11сц mmm R ;       (8.23) 

2a2
ст
222сц GmRmG RzR  ; 2a22сц mmm R .      (8.24) 
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У полноприводного автомобиля: 

 cosaн21сц GGRRG zz ; mсц = ma cos,      (8.25) 

где  – угол продольного уклона дороги. 

Сцепную массу как один из основных показателей опорной проходимо-

сти дорожных автомобилей и автопоездов указывают в технической характери-

стике и другой технической документации. 

Коэффициент сцепной массы (сцепного веса) kсц – отношение сцепной 

массы (сцепного веса) к полной массе (полному весу) автомобиля (см. формулу 

1.223): kсц = mсц / ma = Gсц / Ga. По kсц рассчитывают условие движения автомо-

биля по сцеплению ведущих колёс с опорной поверхностью дороги. 

В тяжёлых дорожных условиях автомобиль движется с малой установив-

шейся скоростью (V = const), поэтому сила сопротивления разгону  при аа = 0  

Fа = maaa = 0, а сила сопротивления воздуха пренебрежимо мала при неболь-

шой скорости движения (Fв = W V 2  0). Тяговая сила на ведущих колёсах бу-

дет затрачиваться только на преодоление силы сопротивления дороги F, и 

условие возможности движения, согласно формуле (1.121), имеет вид: 

Fт0  F =  Ga = (f cos + sin) Ga  (f + i) Ga.       (8.26) 

Максимальная тяговая сила ограничена силой сцепления ведущих колёс с 

дорогой (1.222): 

Fто  Fт = х Rz вщ = х Gсц        (8.27) 

или 

(f + i) Ga  х Gсц.         (8.28) 

Делят обе части неравенства (8.28) на Gа. Учитывая, что Gсц / Gа = kсц, по-

лучают условие устойчивого движения автомобиля: 

х

if
k




сц .          (8.29) 

Наименьшее значение коэффициента kсц имеют магистральные автопоезда. 

Необходимую минимальную величину kсц для них находят в наихудших дорож-

ных условиях, характеризуемых минимальным значением коэффициента сцеп-

ления х = 0,2 (обледенелая дорога), максимальным подъёмом imax = 0,05 (5% для 

дорог I и II категорий) и максимальным значением коэффициента сопротивле-

ния качению на ровной гладкой обледенелой дороге f = 0,012. По формуле 

(8.29): 

31,0
2,0

005,0012,0
minсц 









х

if
k . 
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Давление колёс на дорогу 

равно отношению нормальной 

реакции Rz к площади контакта 

колёс с опорной поверхностью 

А (рис. 8.11). Различают кон-

турную площадь контакта Ак 

(рис. 8.11, а) и площадь контак-

та по выступам рисунка про-

тектора Апр (рис. 8.11, б). 

Среднее давление колеса в 

контакте рк и среднее давление 

колеса по выступам рисунка 

протектора рпр рассчитывают по выражениям: 

к

к
A

R
р z ;          (8.30) 

пр

пр
A

R
р z .          (8.31) 

Отношение площади контакта по выступам рисунка протектора к контур-

ной площади контакта называют коэффициентом насыщенности протектора: 

к

пр

н
A

A
k  .          (8.32) 

Коэффициент насыщенности протектора kн < 1 для шин с профилирован-

ным (негладким) протектором, поэтому рпр > рк, так как: 

н

к
пр

k

р
р  .          (8.33) 

Средние давления рк и рпр оказывают влияние на проходимость автомо-

биля прежде всего при движении по деформируемым опорным поверхностям. С 

уменьшением давления становится меньше глубина колеи и, соответственно, 

сопротивление движению. 

На дорогах с твёрдой опорной поверхностью ограничивают верхний пре-

дел давлений во избежание быстрого износа и разрушения дорожного покры-

тия. По отечественным нормам рк  0,6 МПа и рпр  0,85 МПа. Допустимые зна-

чения рк и рпр обеспечивают прежде всего подбором давления воздуха в шинах 

рв, так как между давлением в контакте рк и давлением воздуха рв существует 

соотношение: 

рк = kк рв, 

где kк – коэффициент, учитывающий жёсткость покрышки шины; kк = 1,1…1,2. 

  
а б 

Рис. 8.11. Площадь контакта с опорной 

поверхностью: 

а – контурная; б – по выступам рисунка 

протектора 
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Оценочные показатели (4)…(14) рассчитывают по уравнениям силового и 

мощностного балансов автомобиля, рассмотренных в гл. «Тягово-скоростные 

свойства автомобиля». 

8.5. Рабочие процессы в трансмиссии автомобиля 

Распределение тяговой силы между ведущими колёсами автомобиля. 

При движении в ухудшенных дорожных условиях реализация сил сцепления 

ведущих колёс с опорной поверхностью зависит от конструкции межколёсного 

дифференциала. Схема сил и моментов, действующих на ведущий мост, пока-

зана на рис. 8.12. 
 

 

Rzл 

х min 

Rzп 

х max 

Rxл Rxп 

r д
 

Fz 

Tт 

Tт.п Tт.л 

 
Рис. 8.12. Схема сил и моментов, действующих на ведущий мост 

 

На ведущий мост действует нормальная нагрузка Fz. Считают, что она 

распределяется между левым и правым колёсами поровну: Rzл = Rzп = Fz/2, 

предполагая, что коэффициент сцепления левого колеса с опорной поверхно-

стью имеет минимальное значение (хл = хmin), правого колеса – максимальное 

(хп = хmax). Для упрощения задачи рассматривают движение автомобиля с по-

стоянной скоростью, при этом угловое ускорение колёс к = 0. 

Для оценки влияния конструкции дифференциала на опорную проходи-

мость автомобиля вводят понятие обобщённого коэффициента сцепления. 

Обобщённый коэффициент сцепления – отношение максимальной суммарной 

продольной реакции Rxmax на левое и правое ведущие колёса к суммарной вер-

тикальной реакции на оба эти колеса Rz = Rzл + Rzп: 

z

x
х

R

R




 max

об .         (8.34) 

1. В ведущем мосту установлен простой шестерёнчатый дифференциал. 

Из-за  малого  внутреннего трения он распределяет подводимый к нему тяго-

вый момент Тт между левым и правым ведущими колёсами примерно поровну: 

Тт.л = Тт.п= Тт / 2. При движении с постоянной скоростью уравнение силового 

баланса для левого и правого колёс имеет вид, согласно (1.31): 
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лc

д

т.л
л zх Rf

r

Т
R  ;         (8.35) 

пc

д

т.п
п zх Rf

r

Т
R  .         (8.36) 

В уравнениях (8.35) и (8.36) вторым слагаемым ввиду малости коэффици-

ента fс = 0,01…0,02 можно пренебречь. Тогда 

д

т
пл

2r

Т
RR хх  .         (8.37) 

Максимальная суммарная продольная реакция на колёса моста: 

zmin
z

minлminmaxлmaxпmaxлmax
2

222 R
R

RRRRR ххzхxxxx 


 .    (8.38) 

После деления левой и правой частей уравнения (8.38) на Rz получают 

выражение для обобщённого коэффициента сцепления: 

min

z

z
minоб ххх

R

R





 .        (8.39) 

Таким образом, при наличии простого шестерёнчатого дифференциала 

обобщённый коэффициент сцепления равен минимальному коэффициенту 

сцепления хmin (в нашем случае коэффициенту сцепления левого колеса с 

опорной поверхностью). 

2. Дифференциал повышенного внутреннего трения, или самоблокирую-

щийся дифференциал, распределяет подводимый к нему крутящий момент не 

поровну: на отстающем правом колесе момент Тт.п = 0,5 (Тт + Тr), на опережаю-

щем левом Тт.л = 0,5 (Тт – Тr), где Тr – момент внутреннего трения в дифферен-

циале. Чем больше Тr, тем больше разница моментов Тт.л и Тт.п. 
Для характеристики блокирующих свойств дифференциала вводят поня-

тие коэффициента блокировки, который равен отношению максимальной про-
дольной реакции на отстающее колесо к максимальной суммарной продольной 
реакции на оба ведущих колеса моста. В нашем случае: 

max

maxп
б

x

x

R

R
k




 .          (8.40) 

Максимальная продольная реакция на колёса ведущего моста с учётом 

выражения (8.40): 

maxб
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maxпmaxлmax
2

x
zx

xxx Rk
R
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 .      (8.41) 

Подставив в выражение (8.41) Rx max из (8.34) получают: 

zобб
zmin

zоб
2

Rk
R

R х
х

х 


 .       (8.42) 
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После деления уравнения (8.42) на Rz и некоторых преобразований по-

лучают выражение обобщённого коэффициента сцепления: 

 б

min
об

12 k

х
х




 .         (8.43) 

Коэффициент  блокировки  в  реальных конструкциях дифференциалов 

0,5  kб  1, у шестерёнчатых дифференциалов он равен 0,51…0,53, у кулачко-

вых и червячных – 0,7…0,8, у дифференциалов с муфтой свободного хода – 1. 

Чем больше величина kб, тем выше обобщённый коэффициент сцепления. Од-

нако с увеличением момента внутреннего трения возрастает износ деталей 

дифференциала и снижается его долговечность. 

3. Блокированный дифференциал. При его блокировке максимальные про-

дольные реакции на левое и правое ведущие колёса равны силам их сцепления с 

опорной поверхностью: Rxлmax = хmin Rzл = хmin Rz/2; Rxпmax = хmax Rzп = хmax Rz/2. 

Максимальная суммарная продольная реакция на колёса ведущего моста: 

22

zmaxzmin
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RR
R хх

х





 .        (8.44) 

После подстановки в уравнение (8.44) Rxmax из (8.34) и деления на Rz 

получают: 

2

maxmin
об

хх
х


 .        (8.45) 

Расчёт  обобщённого  коэффициента   сцепления   при  хл = хmin = 0,2, 

хп = хmax = 0,8 и kб = 0,75 для дифференциала повышенного внутреннего тре-

ния даёт следующие результаты: 

 простой шестеренчатый дифференциал х об = х min = 0,2; 

 дифференциал повышенного внутреннего трения 
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 блокированный дифференциал 
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8,02,0
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Приведённые расчёты показывают, что установка в ведущих мостах ав-

томобилей дифференциалов повышенного внутреннего трения (самоблокиру-

ющихся дифференциалов) и дифференциалов с принудительной блокировкой 

увеличивает обобщённый коэффициент сцепления и повышает проходимость 

автомобиля в ухудшенных дорожных условиях. 

Циркуляция мощности в трансмиссии полноприводного автомобиля. 

Автомобили повышенной проходимости имеют привод ко всем ведущим колё-

сам, что обеспечивает максимальное значение коэффициента сцепной массы 
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(сцепного веса). У автомобиля со всеми ведущими колёсами применяют два 

типа привода ведущих мостов (осей): дифференциальный и блокированный. 

При дифференциальном приводе между осями, например, в раздаточной 

коробке устанавливают межосевой дифференциал, позволяющий вращаться пе-

редним и задним ведущим колёсам с разными угловыми скоростями, то есть 

2к1к  . Однако межосевой неблокируемый дифференциал ограничивает 

проходимость автомобиля из-за малого обобщённого коэффициента сцепления. 

Блокированный привод жёстко соединяет приводные валы ведущих мо-

стов (осей), поэтому к2к1к  . Равенства угловых скоростей всех колёс 

полноприводного автомобиля достигают при блокировке межосевого диффе-

ренциала либо при его отсутствии в трансмиссии. При блокированном приводе 

проходимость автомобиля повышается из-за более высокого значения обоб-

щённого коэффициента сцепления передних и задних ведущих колёс, но при 

этом возникает явление циркуляции паразитной мощности, оказывающее от-

рицательное воздействие на работу автомобиля. 

Циркуляция мощности возникает при неравенстве радиусов качения ве-

дущих колёс автомобиля. У двухосного полноприводного автомобиля различ-

ные радиусы качения передних и задних колёс ( 2к1к rr  ) могут возникнуть 

вследствие неодинаковых допусков при изготовлении шин, разного давления 

воздуха в них, различных нормальных нагрузок колёс и износов шин. 

1. Автомобиль с жёсткими колёсами 

Пусть 2к1к rr  . Скорости линейного перемещения осей будут неодинако-

вы, так как 1кк1 rV  , 2кк2 rV   и V1 > V2. Поскольку оси передних и задних 

колёс жёстко соединены с рамой в продольном направлении и поэтому не мо-

гут иметь разные скорости поступательного движения, колёса с бόльшим ради-

усом будут работать в ведущем режиме, колёса с меньшим радиусом – в ведо-

мом или тормозном режимах. При этом может происходить буксование веду-

щих колёс и скольжение тормозящих, приводящие к появлению циркуляции 

мощности. 

Для случая равномерного движения двухосного полноприводного авто-

мобиля на подъёме с углом  (рис. 8.13) уравнение силового баланса имеет вид: 

2в1 xifx RFFFR  .           (8.46) 

По мере возрастания сопротивления движению 1xR  будет увеличиваться 

до тех пор, пока не достигнет максимального значения по сцеплению колёс с 

дорогой 1max1 zxx RR  . При этом уравнение движения приобретает вид: 

2в1 xifzx RFFFR  .          (8.47) 

Уравнение мощностного баланса: 

Р1 = Рf + Рi + Рв + Рs + Р2,           (8.48) 

где Р1 – мощность, подводимая к передним ведущим колёсам; Рf, Рi, Рв – мощ-

ности, затрачиваемые на преодоление сопротивлений качению, подъёму и воз-
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духа соответственно; Рs – мощность, затрачиваемая на скольжение колёс; Р2 – 

мощность, необходимая для преодоления сопротивления движению задних 

тормозящих колёс. 
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Рис. 8.13. Схема циркуляции мощности в трансмиссии полноприводного автомобиля 

 

Мощности Рf, Рi, Рв рассчитывают по формулам (1.79), (1.83), (1.101). 

Мощность, затрачиваемая на скольжение колёс: 

sxs VRР max1 ,           (8.49) 

где Vs – скорость скольжения. Скорость скольжения равна разности скоростей 

поступательного движения передних и задних колёс V1 – V2: 

  к2к1к21   rrVVVs .          (8.50) 

Учитывая, что 1max1 zхx RR  , получают выражение для Рs: 

  к2к1к1   rrRР zхs .                   (8.51) 

Мощность, затрачиваемая на преодоление сопротивления движению 

задних тормозящих колёс: 

к2к2к22  rRТР x .                   (8.52) 

Из уравнения (8.47): 

в12 FFFRR ifzхx  .          (8.53) 

Таким образом: 

  к2кв12  r FFFRР ifzх .         (8.54) 

Мощность Р2 через задние тормозящие колёса возвращается в трансмис-

сию, так как продольное воздействие дороги 2xR  на задние колёса заставляет 

их принудительно вращаться при работе в тормозном режиме. Эта мощность 

складывается с мощностью Р1 и вновь подводится к передним ведущим колё-
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сам. Таким образом, в замкнутом контуре, образованном поверхностью дороги, 

задними тормозящими колёсами, полуосями задних колёс, главной передачей 

заднего моста, карданной передачей привода заднего моста, раздаточной ко-

робкой, карданной передачей привода переднего моста, главной передачей пе-

реднего моста, полуосями передних колёс и передними ведущими колёсами 

циркулирует мощность Р2, называемая паразитной. Паразитная мощность до-

полнительно нагружает колёса и трансмиссию автомобиля, вызывая их повы-

шенный износ. Кроме того, из-за дополнительных потерь мощности в транс-

миссии Ртр = (Р1 + Р2) (1 – тр) и на скольжение колёс Рs возрастает расход топ-

лива. 

Согласно  выражению  (8.54),  при  движении  автомобиля  на  горизон-

тальных   участках  дорог   с  твёрдым  сухим  покрытием,  когда  х = 0,7…0,8, 

f = 0,012…0,015,  = 0, max1xR  достигает большой величины, Ff мала, а Fi = 0, 

величина циркулирующей паразитной мощности может быть значительной. Во 

избежание отрицательных явлений, связанных с циркуляцией паразитной мощ-

ности, крутящий момент должен подводиться только к одному ведущему мо-

сту. Если же принята компоновка трансмиссии, предусматривающая постоян-

ную работу нескольких ведущих мостов, в ней обязательно следует устанавли-

вать межосевые дифференциалы с принудительной блокировкой, которая 

должна быть выключена в рассматриваемых условиях движения. 

Блокировку привода ко всем ведущим мостам следует осуществлять при 

работе автомобиля в тяжёлых дорожных условиях – на опорных поверхностях с 

малым коэффициентом сцепления и высоким коэффициентом сопротивления 

качению, на подъёмах, когда из-за низкой величины силы сцепления ведущих 

колёс и повышенного сопротивления движению величина паразитной мощно-

сти незначительна. 

2. Автомобиль с эластичными колёсами 

У автомобилей с эластичными колёсами происходит уравнивание радиу-

сов качения, так как бόльший радиус качения под действием тягового момента 

уменьшается, а меньший увеличивается при действии тормозного момента. При 

этом циркуляция паразитной мощности в трансмиссии может не возникать. 

Согласно уравнению (1.10), радиус качения эластичного колеса зависит 

от подведённого к нему момента Тк: 

rк = rк.в – Т Тк. 

Выражают зависимость rк от тяговой силы Fт0. Так как Fт0 = Тк / rд, то 

0тв.кк Frr T ,           (8.55) 

где дrTT  . 

Рассматривают случай, когда 2в.к1в.к rr  . Радиусы качения передних 1кr  и 

задних 2кr  колёс будут выражаться, согласно (8.55), соотношениями: 

01т11в.к1к Frr T ;           (8.56) 

02т22в.к2к Frr T .           (8.57) 



 378 

Из уравнения силового баланса (1.188): 

дсв02т01т0т FFFFFFFF ха   ,         (8.58) 

где Fд – сила сопротивления движению, представляющая сумму сил сопротив-

ления дороги F, воздуха Fв, разгону Fа, а также в сцепном устройстве Fсх. 

Необходимо рассчитать тяговые силы на передних и задних колёсах, при 

действии которых радиусы их качения уравняются, то есть будет выполнено 

условие 2к1к rr  . Для этого следует приравнять правые части уравнений (8.56) и 

(8.57), выразить силы 01тF  и 02тF  через силу Fд, по уравнению (8.58), и ввести 

обозначение 2к1кк rrr  . Выполнив необходимые преобразования, получают: 

21

кд2
01т

TT

T rF
F




 ;           (8.59) 

21

кд1
02т

TT

T rF
F




 .           (8.60) 

Из формул (8.59) и (8.60) следует, что при заданных величинах 1T  и 2T  

распределение тяговых сил между передними и задними ведущими колёсами 

зависит от силы сопротивления движению Fд и разности радиусов качения rк. 

На рис. 8.14 показаны зави-

симости (8.56) и (8.57). Согласно 

выражению (8.59), тяговая сила 

на колёсах бόльшего радиуса 01тF  

всегда положительна, то есть они 

всегда работают в ведущем ре-

жиме. Величина тяговой силы 

02тF  на колёсах меньшего радиу-

са зависит от величины силы со-

противления движению. При ма-

лом сопротивлении движению 

(прямая 1) 002т F . Это означает, 

что задние колёса работают в 

тормозном режиме, тяговая сила 

на них становится тормозной и 

возникает циркуляция паразитной мощности. 

При возрастании сопротивления движению тяговая сила на передних ко-

лёсах увеличивается, на задних уменьшается. При сопротивлении движению, 

когда выравнивание радиусов происходит по прямой 2, тяговая сила на задних 

колёсах 002т F  и циркуляция мощности в трансмиссии прекращается. При 

дальнейшем возрастании сопротивления движению (прямая 3) 001т F  и 

002т F , то есть оба моста становятся ведущими. Таким образом, условие от-
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Рис. 8.14. Зависимость радиусов качения 

от тяговых сил на колёсах автомобиля 

с блокированным приводом 
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сутствия циркуляции мощности в трансмиссии полноприводного автомобиля 

получают из уравнения (8.60) при 002т F : 

1

к
д

T

r
F




 .            (8.61) 

Следует иметь в виду, что циркуляция мощности в трансмиссии возника-

ет не только при различных радиусах колёс, но и в условиях, когда ведущие ко-

лёса автомобиля за одинаковый промежуток времени проходят разные расстоя-

ния, например, при движении по криволинейной траектории  с заблокирован-

ным межосевым дифференциалом и по неровной дороге. 

8.6. Движение автомобиля по деформируемой опорной поверхности 

При взаимодействии эластичных колёс движителя автомобиля с дефор-

мируемой опорной поверхностью  деформируются  оба  контактирующих  тела. 

Характер их взаимодействия зависит от 

механических свойств материалов 

опорной поверхности движения и шин 

колёсного движителя. 

Механические свойства поверх-

ности движения. Деформация опорной 

поверхности, обычно называемой грун-

том, происходит одновременно в нор-

мальном, тангенциальном (продольном) 

и боковом (поперечном) направлениях. 

Нормальную деформацию характеризу-

ют смятием материала, тангенциальную 

– сдвигом в направлении движения, бо-

ковую – выпиранием материала из колеи 

в стороны перпендикулярно плоскости 

качения колеса. 

Под действием силы тяжести воз-

никает нормальное давление рг колеса на 

грунт, и колесо погружается в него на 

величину hг. Связь между давлением и 

нормальной деформацией (осадкой) 

грунта (рис. 8.15) получают экспериментально при помощи специальных 

устройств – штампов. Характеристикой однородного грунта (кривая 1, рис. 

8.15) является его несущая способность рs – давление, при котором штамп по-

гружается в грунт без дальнейшего роста нормального давления. 

Экспериментально полученные зависимости рг = f (hг) аппроксимируют 

аналитическими выражениями. Одним из первых такую зависимость получил 

М.Н. Летошнев: 
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Рис. 8.15. Зависимость давления 

от деформации грунта: 

1 – однородный грунт; 

2, 3 – грунт на жёстком основании 
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 гг сhр ,            (8.62) 

где с и  – параметры грунта: с – коэффициент осадки;  – коэффициент уплот-

нения. 

Известны также зависимости, предложенные М.Г. Беккером, А. Рисом, 

В.В. Кацыгиным, Я.С. Агейкиным и др. 

Сопротивление грунта сдвигу также 

определяют экспериментально, прилагая к 

штампу, нагруженному силой Fz, продоль-

ную горизонтальную силу Fх (рис. 8.16). 

Сила сопротивления грунта сдвигу 

обусловлена действием силы сцепления 

Fсц частиц и силы трения Fтр между части-

цами грунта: 

                     Fх = Fсц + Fтр.      (8.63) 

Сила сцепления равна: 

                        Fсц = с0 А,      (8.64) 

где с0 – коэффициент внутреннего сцепле-

ния грунта; А – площадь сдвига грунта, 

равная площади штампа. 

Внутреннее сцепление в грунтах 

обусловлено жёсткими молекулярными и капиллярными (водно-коллоидными) 

связями между твёрдыми частицами. 

По закону Кулона, сила трения: 

                 Fтр = Fz tg 0,           (8.65) 

где Fz – нормальная сила, действующая на 

штамп; tg0 – коэффициент внутреннего тре-

ния грунта; 0 – угол внутреннего трения (угол 

естественного откоса). 

Внутреннее трение возникает в точках 

контакта твёрдых частиц грунта. Подставив в 

формулу (8.63) выражения входящих в неё сил, 

получают: 

                 Fх = с0 А + Fz tg 0.      (8.66) 

После деления всех членов уравнения 

(8.66) на А получают: Fх / А =  – сопротивле-

ние грунта сдвигу; Fz / А = рг – нормальное дав-

ление штампа на грунт: 

                    = с0 + рг tg 0.         (8.67) 
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Рис. 8.16. Схема определения 

сопротивления грунта сдвигу 
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Рис. 8.17. Зависимость 

сопротивления сдвигу 

от деформации сдвига для: 

1 – связных грунтов; 

2 – сыпучих грунтов 
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Зависимость, описываемую уравнением (8.67), называют законом Кулона 

– Мора. Экспериментально полученные сдвиговые характеристики  = f () по-

казаны на рис. 8.17. 

Механические характеристики автомобильной шины. Автомобильная 

шина представляет резинокордную оболочку, заполненную воздухом под опре-

делённым давлением. Она обладает податливостью во всех направлениях, но 

при рассмотрении проходимости автомобиля учитывают нормальную дефор-

мацию, которую оценивают нормальным прогибом hz (м) под действием нор-

мальной нагрузки Fz (Н). Зависимость нормальной нагрузки от нормальной де-

формации шины называют её упругой характеристикой. Упругая характери-

стика шины дорожного грузового автомобиля показана на рис. 8.18. 

Для аналитического описания зависимости Fz = f (hz) при качении колеса 

по твёрдой (условно недеформируемой) опорной поверхности предложено не-

сколько выражений. Довольно распространена эмпирическая формула, полу-

ченная в НАМИ: 

в

43

1 p

Fk
h zz

z


 ,           (8.68) 

где kz – постоянный коэффициент, 

определяемый экспериментально 

для конкретной шины, м  МПа/Н3/4; 

рв – давление воздуха в шине, МПа. 

Численные  значения  коэф-

фициента kz (10–3 м  МПа/Н3/4): для 

диагональных шин низкого давле-

ния – 0,41…0,74;  для  шин  с  регу-

лируемым давлением – 0,45…0,63; 

для широкопрофильных шин – 

0,25…0,50. 

Я.С. Агейкиным предложена 

универсальная формула для всех 

современных шин автомобилей по-

вышенной и высокой проходимости 

(с регулируемым давлением возду-

ха, широкопрофильных, арочных, 

пневмокатков) с учётом изменения ширины под действием нормальной нагруз-

ки: 

  2
н

шш

ш

ш

шmaxвкв
2

1
2

3

4
zz

zz
z hhD

В

h

В

Н

Н

Врkрh
F 




















 ,    (8.69) 

где рв – давление воздуха в шине; kк – коэффициент, учитывающий жёсткость 

каркаса шины; рв max – максимальное давление воздуха в шине при его регули-
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Рис. 8.18. Упругая характеристика шины 

12.00–18 при различных давлениях воздуха 

(МПа): 1 – 0,3; 2 – 0,15; 3 – 0,05 
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ровании; Вш, Нш, Dн – размеры шины, показанные на рис. 8.19; hz – нормальная 

деформация  шины  под  действием нормальной нагрузки Fz. В формуле (8.69) 

kк рв max = р0 – давление, обусловленное жёсткостью каркаса шины при рв = 0. 

Размеры площади контакта эластичного колеса с грунтом (рис. 8.19): 

 ширина 

 

гш

гпрш

пр
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10
hhН

h bhВ
bb

z

z


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zzz hDhhDll н
2
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 с учётом деформации грунта из  ОА1В1 и  ОАВ 
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2
н

прпр

к
24

zz hhD
blb

А 





 .          (8.73) 

 

 
 

Рис. 8.19. Размеры шины и колеи в грунтовой поверхности 

 

Давление в контакте колеса с грунтом, обусловленное деформацией ши-

ны: 

 






















шш

ш

ш

ш

пр

maxвкв

к

ш 1
2

3

2 В

h
 

В

Н

Н

В

b

рkрh

A

F
р zzz .      (8.74) 



 383 

При последовательном качении колёс каждой из осей автомобиля по сле-

ду давление в контакте зависит от времени действия нагрузки на грунт. При 

приложении нагрузки к пластичному телу, каким является грунт, происходит 

релаксация – выравнивание напряжений. Релаксационные свойства грунта учи-

тывают коэффициентом динамичности: 

p

д
tt

t
k


 ,           (8.75) 

где t – время действия нагрузки; tр – время релаксации: 

V

ln
t  ,            (8.76) 

где l – длина  контакта колеса  с грунтом; n – число  проходов колеса по следу; 

V – скорость автомобиля; 

0

p
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1


t ,         (8.77) 

где 0 – угол внутреннего трения грунта (8.65). 

После подстановки выражений (8.76) и (8.77) в (8.75) получают формулу 

для расчёта коэффициента динамичности: 
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Динамическое давление в контакте движущегося колеса с грунтом: 
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При качении колеса по мере уплотнения грунта под грунтозацепами про-

исходит разрушение его структуры, что сказывается на величине касательных 

напряжений. Это обстоятельство учитывают корректирующим коэффициен-

том: 
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где sб – коэффициент буксования колеса; l – длина контакта колеса с грунтом; 

Есд – модуль сдвига грунта. 

Динамическое сопротивление грунта сдвигу в контакте движущегося ко-

леса: 
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Условие прекращения осадки, то есть погружения колеса в грунт: 

 неподвижного колеса 

рг = рш;         (8.82) 

 движущегося колеса 

рг.д = рш.д,        (8.83) 

где рг и рг.д – давление, обусловленное деформацией грунта hг; рш и рш.д – дав-

ление, обусловленное деформацией шины hz. 

Сопротивление качению колеса. При качении эластичного колеса по 

деформируемому грунту учитывают потери на деформацию шины, характери-

зующиеся коэффициентом fш сопротивления шины качению колеса, и потери на 

деформацию грунта, характеризующиеся суммарным коэффициентом fг.с сопро-

тивления грунта качению колеса. В общем случае: 

f = fш + fг.с.          (8.84) 

В частных случаях при качении колеса по твёрдой опорной поверхности 

fг.с = 0,  а  при качении абсолютно  жёсткого колеса по деформируемому грунту 

f = fг.с. 

Силу сопротивления качению колеса, обусловленную гистерезисными по-

терями в шине, рассчитывают по формуле, предложенной Я.С. Агейкиным: 
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где 0 – коэффициент гистерезисных потерь; kк – коэффициент, учитывающий 

жёсткость каркаса; рвmax – максимальное давление воздуха в шине; hz – нор-

мальная деформация шины; Вш и Нш – ширина и высота профиля шины. 

Коэффициент сопротивления шины качению колеса: 

z

f

R

F
f

ш

ш  ,         (8.86) 

где Rz – нормальная реакция дороги на колесо. 

При качении колеса по деформируемой опорной поверхности в общем 

случае подводимая к нему энергия затрачивается на смятие грунта, преодоле-

ние сопротивления от прилипания грунта, сдвиг грунта (бульдозерное сопро-

тивление) и экскавационное погружение колеса в грунт при его буксовании. 

1. Сопротивление качению колеса от смятия грунта. Работа, затрачива-

емая на нормальную деформацию грунта за один оборот колеса, равна  работе  

на  деформацию объёма грунта шириной b, высотой hг и длиной S = 2rк (рис. 

8.20): 
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Выразив   эту  же  работу  как 

Аг = Ffг S, находят силу сопротивле-

ния качению колеса от смятия (осад-

ки) грунта: 

     
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А
F ,          (8.88) 

и коэффициент сопротивления каче-

нию колеса от смятия (осадки) грун-

та: 
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При расчётах b вычисляют по формуле (8.70), функцию рг = f (hг) задают 

графически, как на рис. 8.15, или аналитическими зависимостями. Например, 

при зависимости (8.62), предложенной М.Н. Летошневым,  гг сhр : 
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Из формулы (8.91) следует, что при определённых параметрах грунта с и 

 коэффициент сопротивления качению fг уменьшается при увеличении Rz, 

уменьшении b и hг, причём его зависимость от hг нелинейная. 

2. При движении по некоторым грунтам, особенно связным, происходит 

прилипание грунта к поверхности колеса, что увеличивает сопротивление его 

качению. Сила Ffл и коэффициент fл сопротивления качению колеса от прили-

пания грунта могут быть определены из следующих соотношений. 

Работа, затрачиваемая на отрыв от грунта колеса за один его оборот: 
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где рл – удельная сила прилипания грунта к колесу; b и l – ширина и длина кон-

такта, рассчитываемые по формулам (8.70)…(8.72). 

Сила сопротивления качению колеса от прилипания грунта: 
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коэффициент сопротивления качению колеса от прилипания грунта: 
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колесом 
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3. На многих грунтах, особенно на снегу, происходит нагребание (выпи-

рание) материала опорной поверхности колесом, которое называют бульдозер-

ным действием или бульдозерным эффектом. Бульдозерный эффект приводит 

к увеличению сопротивления качению колеса. 

Силу сопротивления качению колеса от сдвига грунта вперёд (силу буль-

дозерного сопротивления) определяют по выражению: 

Ff б = рот Аб,            (8.95) 

где рот – удельное сопротивление грунта горизонтальному смещению (отпор 

грунта); Аб – проекция передней части колеса, погружённой в грунт, на попе-

речную плоскость. 

Величину рот рассчитывают по формуле: 
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где г и hг – плотность и нормальная деформация грунта; с0 и 0 – коэффициен-

ты внутреннего сцепления и внутреннего трения грунта. 

Проекция передней части колеса: 

Аб = b hг,            (8.97) 

где b – ширина колеи; hг – нормальная деформация (осадка) грунта. 

С учётом выражений (8.96) и (8.97) сила сопротивления качению колеса 

от сдвига грунта: 
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коэффициент сопротивления качению колеса от сдвига грунта: 
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4. Движение колеса по деформируемой опорной поверхности сопровож-

дается значительным буксованием. При буксовании колесо своими грунтозаце-

пами выносит материал основания в межколёсную область, в результате чего 

происходит его экскавационное (дополнительное) погружение в грунт, что уве-

личивает сопротивление качению. 

Силу сопротивления качению колеса от экскавационного погружения в 

грунт рассчитывают по формуле: 
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где  и с – безразмерные параметры грунта; sб – коэффициент буксования; hz – 

нормальная деформация шины; hгр, t, tгр – высота, шаг и толщина грунтозаце-

пов; Dн – наружный диаметр колеса; b – ширина колеи, рассчитываемая по 

формуле (8.70) (рис. 8.21). 

Коэффициент сопротивления качению колеса от экскавационного по-

гружения в грунт: 
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Сила сопротивления грунта каче-

нию колеса: 

   Ffс = Ffг + Ffл + Ffб + Ffэ = fг.с Rz,   (8.102) 

где fг.с – суммарный коэффициент сопро-

тивления грунта качению колеса: 

        fг.с = fг + fл + fб + fэ.       (8.103) 

Согласно (8.84), коэффициент со-

противления качению колеса: 

      f = fш +fг + fл + fб + fэ.         (8.104) 

Наибольшее влияние на коэффи-

циент сопротивления качению колеса 

при движении по деформируемым опор-

ным поверхностям оказывают размеры 

колеса, конструкция протектора шины, 

давление воздуха в шине, нормальная нагрузка на колесо. 

Коэффициент сопротивления качению зависит от наружного диаметра Dн, 

ширины Вш и высоты Нш профиля шины, а также от соотношения этих разме-

ров. 

Увеличение наружного диаметра шины заметно уменьшает сопротивле-

ние качению, так как при этом уменьшается работа, затрачиваемая на образова-

ние колеи и преодоление бульдозерного сопротивления движению колеса. 

С увеличением ширины профиля шины уменьшается глубина колеи, при-

водящая к снижению сопротивления качению, но одновременно возрастает ши-

рина колеи, вызывающая повышение затрат энергии на её образование. В 

большинстве случаев более эффективным оказывается влияние уменьшения 

глубины колеи на затраты энергии при качении колеса, в результате чего при 

увеличении ширины профиля шины сопротивление качению уменьшается. 

При увеличении высоты профиля шины, когда её наружный диаметр и 

ширина профиля остаются постоянными, уменьшается жёсткость её боковин и 

она становится более податливой в нормальном (радиальном) направлении. По 
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Рис. 8.21. Размеры рисунка протектора 

автомобильной шины 
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этой причине при одинаковой нагрузке на колесо шина с бόльшей высотой 

профиля деформируется на бόльшую величину, что приводит к увеличению 

ширины площади контакта. Вследствие этого сопротивление качению умень-

шается, но в меньшей мере, чем при увеличении наружного диаметра и ширины 

профиля шины. 

Параметры протектора (рис. 8.21) оказывают влияние на экскавацион-

ное сопротивление движению автомобиля. С увеличением шага грунтозацепов 

t сила экскавационного сопротивления сначала резко возрастает, а затем её ве-

личина стремится стабилизироваться. Последнее обстоятельство объясняют 

тем, что при увеличении  шага грунтозацепов и постоянном кинематическом 

режиме работы колеса объём грунта, переносимого в межколёсную зону, 

уменьшается. 

Увеличение высоты грунтозацепов протектора hгр приводит к прямо 

пропорциональному росту силы экскавационного сопротивления, так как при 

этом растет объём грунта, выносимого в межколёсную область. По этой же 

причине существенно возрастает бульдозерное сопротивление движению при 

увеличении ширины активной зоны протектора bа, равной разности между 

шириной протектора bпр и шириной неактивной зоны b0 (bа = bпр – b0). 

При движении по деформируе-

мой опорной поверхности сила сопро-

тивления качению Ff (рис. 8.22) равна 

сумме сил сопротивления качению ши-

ны Ffш и опорной поверхности Ffг. С 

увеличением давления воздуха потери, 

обусловленные нормальной деформа-

цией шины, уменьшаются, а потери, 

связанные с образованием колеи в ма-

териале опорной поверхности, возрас-

тают. При некотором оптимальном 

давлении воздуха рв.опт сила сопротив-

ления качению имеет минимальное 

значение Ffmin. Описанный характер за-

висимости Ff = f (рв) имеет место для 

всех типов шин на большинстве де-

формируемых поверхностей движения 

– песке, снеге, суглинке. 

С увеличением нагрузки на колесо (рис. 8.23) растут гистерезисные поте-

ри в шине и потери на деформирование материала опорной поверхности, при-

чём второй вид возрастает значительно быстрее. Объясняют это тем, что рабо-

та, затрачиваемая на деформирование опорной поверхности, теряется полно-

стью, а бόльшая часть работы на деформирование шины является обратимой. 

Вследствие этого общее сопротивление качению на сильно деформируемых 

опорных поверхностях с ростом нагрузки увеличивается значительно быстрее 

(кривые 3 и 4, рис. 8.23). На слабодеформируемых поверхностях, например на 
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Рис. 8.22. Зависимость силы 

сопротивления качению автомобиля 
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грунтовой дороге с незначительным увлажнением верхнего слоя (кривая 2, рис. 

8.23), коэффициент  сопротивления  качению растёт менее  интенсивно, так как 

величины потерь на деформиро-

вание шины и опорной поверх-

ности примерно одинаковы. 

Для сравнения на рис. 8.23 

линией 1 изображена зависи-

мость коэффициента сопротив-

ления качению от нормальной 

нагрузки при качении колеса по 

твёрдой опорной поверхности, 

когда потери мощности обуслов-

лены гистерезисными потерями в 

шине. Эта зависимость имеет ли-

нейный характер, а величина по-

терь в несколько раз меньше, чем 

при движении по деформируе-

мым опорным поверхностям. 

Сцепление колеса с опор-

ной поверхностью. При движе-

нии колеса по деформируемой 

опорной поверхности возможны две схемы ограничения сцепления. 

По первой схеме (рис. 8.24, а) буксование происходит, когда возможная 

по сцеплению продольная реакция грунта Rх становится равной сумме двух 

сил – силы трения скольжения Fт выступов протектора о грунт и силы сопро-

тивления грунта сдвигу Fс, заключённого между грунтозацепами: 

Rх = Fт+ Fс.         (8.105) 
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Рис. 8.24. Схемы, иллюстрирующие ограничение сцепления колеса с деформируемой 

опорной поверхностью: 

а – скольжением колеса по опорной поверхности; б – несущей способностью материала 

опорной поверхности 
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Рис. 8.23. Зависимость коэффициента 

сопротивления качению от нормальной 

нагрузки на колесо с шиной 12.00–18 

автомобиля 4  4 при движении: 

1 – по твёрдой опорной поверхности; 

2 – по влажной грунтовой дороге; 3 – по сухому 

песку; 4 – по влажной суглинистой пахоте 
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Сила трения выступов протектора: 

Fт= р kн Rz,         (8.106) 

где р – коэффициент трения резины протектора шины по грунту; Rz – нор-

мальная реакция опорной поверхности на колесо; kн – коэффициент насыщен-

ности протектора, который определяет долю нормальной силы Fz = Rz, прихо-

дящейся на выступы протектора. 

Сила сопротивления грунта сдвигу: 

Fс= Ад,          (8.107) 

где А – площадь впадин протектора, заполненных подвергающимся сдвигу 

грунтом; д – динамическое сопротивление грунта сдвигу. 

А = (1 – kн) Ак,         (8.108) 

где Ак – площадь контакта колеса с грунтом, рассчитываемая по формуле (8.73). 

После подстановки в (8.107) выражений А, из (8.108), и д, из (8.81), полу-

чают: 
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С учетом выражений (8.106) и (8.109) сила сцепления колеса с дорогой, 

вычисляемая по уравнению (8.105), имеет вид: 
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Согласно определению (1.45), Rх = хRz. Поделив (8.110) на Rz и имея в 

виду, что Rz = рг.д Ак, получают формулу для расчёта коэффициента сцепления 

эластичного колеса с деформируемой опорной поверхностью: 

 































 0

д.г

0
ннp tg

1
11

сд

б р

с

e

 kk

E

lsx .       (8.111) 

Анализ уравнения (8.111) показывает, что коэффициент сцепления зави-

сит от свойств грунта, характеризуемых коэффициентами с0, 0, Есд, конструк-

ции рисунка протектора (коэффициента насыщенности kн и коэффициента тре-

ния резины р), давления колеса на грунт рг.д, длины линии контакта l и коэф-

фициента буксования колеса sб. С увеличением коэффициента буксования ко-

леса х возрастает (рис. 8.25). 



 391 

По второй схеме (рис. 8.24, б) сдвиг 

грунта происходит под действием сум-

марной силы 22
zx FFF  , приложен-

ной к колесу, на некотором удалении от 

поверхности контакта. Грунт теряет не-

сущую способность, когда суммарная си-

ла F, действующая на колесо, становится 

равной допустимой нагрузке на грунт Qs: 

                 Qs = рs Ак,       (8.112) 

где рs – несущая способность грунта; Ак – 

площадь контакта колеса с опорной по-

верхностью. При этом Fх = Rх; Fz = Rz: 
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Из уравнения (8.114) очевидны пути повышения коэффициента сцепле-

ния колеса с деформируемой опорной поверхностью (грунтом). При заданной 

несущей способности грунта рs коэффициент сцепления возрастает при увели-

чении площади контакта колеса с грунтом Ак и снижении нагрузки на колесо Rz. 

Коэффициент сцепления увеличивается при возрастании угла . 

На деформируемых опорных поверхностях коэффициент сцепления зави-

сит от размеров колеса, конструкции протектора шины, давления воздуха в 

шине и нормальной нагрузки на колесо. 

Сцепление колеса с материалом деформируемой поверхности движения 

при увеличении наружного диаметра колеса зависит от свойств материала по-

верхности. Если сцепные свойства материала не изменяются по глубине, то при 

увеличении наружного диаметра коэффициент сцепления возрастает за счёт бо-

лее равномерного распределения нормальных давлений и касательных напря-

жений по площади контакта. Если же сцепные свойства материала возрастают 

при погружении в него колеса, то увеличение диаметра приводит к уменьше-

нию коэффициента сцепления. 

Увеличение ширины профиля шины приводит к повышению ширины кон-

такта колеса с опорной поверхностью без изменения длины контакта, что обес-

печивает увеличение площади контакта без изменения нормальной деформации 

шины. Влияние ширины контакта на коэффициент сцепления с деформируемой 

опорной поверхностью неоднозначно. В том случае, когда с увеличением ши-

рины колеи возрастают площадь контакта и коэффициент внутреннего сцепле-

ния материала, коэффициент сцепления увеличивается. На песчаных грунтах с 
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Рис. 8.25. Зависимость коэффициента 

сцепления от коэффициента 

буксования 
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коэффициентом внутреннего сцепления, близким к нулю, изменение ширины 

профиля шины не влияет на её сцепные свойства, а на глинистых грунтах после 

дождя понижение давления в контакте, вызванное увеличением ширины колеи, 

может привести к уменьшению коэффициента сцепления из-за худшего выдав-

ливания влаги с поверхности контакта. 

Увеличение высоты профиля шины и вызванное им возрастание ширины 

контакта с деформируемой опорной поверхностью приводит к незначительно-

му повышению коэффициента сцепления. 

На коэффициент сцепления колеса с деформируемой опорной поверхно-

стью оказывают влияние коэффициент насыщенности kн, шаг t и высота грунто-

зацепов hгр протектора шины. 

На несвязных песчаных грунтах, 

обладающих низким сопротивлением 

сдвигу, силу сцепления создают в основ-

ном за счёт трения выступов протектора, 

которая возрастает с увеличением коэф-

фициента насыщенности. По этой при-

чине для автомобилей, работающих в 

условиях пустынь и полупустынь, реко-

мендуют шины с высоким коэффициен-

том насыщенности протектора. 

На связных поверхностях движения 

(суглинок, заболоченный луг, снег) с уве-

личением коэффициента насыщенности 

протектора уменьшается размер впадин 

между грунтозацепами и возрастает пло-

щадь поверхности выступов протектора. В 

результате сила сцепления Fс, обуслов-

ленная сдвигом материала, заключённого 

между грунтозацепами (рис. 8.26), умень-

шается, а сила сцепления Fт, обусловлен-

ная трением выступов протектора, возрас-

тает. Конкретное соотношение между двумя составляющими силы сцепления за-

висит от механических свойств материала поверхности движения. Например, 

при движении по снегу (рис. 8.26) сила сцепления F при увеличении коэффи-

циента насыщенности уменьшается. 

Шаг грунтозацепов оказывает двоякое влияние на силу сцепления колеса 

с опорной поверхностью. С одной стороны, с изменением шага грунтозацепов 

также изменяется коэффициент насыщенности протектора. С другой – сила 

сцепления зависит от коэффициента буксования колеса, на который влияет шаг 

грунтозацепов. На связных поверхностях движения при малых величинах ко-

эффициента буксования сила сцепления больше при малом расстоянии между 

грунтозацепами, а при больших коэффициентах буксования с увеличением ша-

га грунтозацепов она сначала растёт, а затем начинает падать. В результате для 
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Рис. 8.26. Влияние коэффициента 

насыщенности протектора шины 

13.00–18 при давлении воздуха 

0,05 МПа автомобиля 4  4 полной 

массой 4 т на силу сцепления колеса 

со снегом глубиной 0,6 м 
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некоторых поверхностей движения удаётся подобрать оптимальную величину 

шага грунтозацепов, при которой обеспечивают реализацию максимальной си-

лы сцепления. 

Высота грунтозацепов по-разному влияет на коэффициент сцепления ко-

леса с опорной поверхностью. На связных поверхностях движения с повыше-

нием высоты грунтозацепов увеличивается площадь сдвига материала основа-

ния, что приводит к увеличению коэффициента сцепления. На несвязных осно-

ваниях (песок, зернистый маловлажный снег), где силу сцепления создают в 

основном за счёт трения выступов грунтозацепов, увеличение их высоты не 

обеспечивает возрастания коэффициента сцепления. 

Характер зависимости коэффициента сцепления от давления воздуха 

определяют свойства материала опорной поверхности. На однородных по глу-

бине основаниях главное влияние на коэффициент сцепления оказывает пло-

щадь контакта шины с опорной поверхностью. На связном грунте при сниже-

нии давления воздуха увеличение площади приводит к возрастанию составля-

ющей, обусловленной сдвигом материала основания. На несвязном грунте по 

мере уменьшения давления воздуха проявляется мембранный эффект, приво-

дящий к уплотнению материала и повышению коэффициента сцепления. На 

неоднородных по глубине основаниях важнейшее влияние имеет характер из-

менения сцепных свойств по глубине. В частности, на грунтах с размокшим 

верхним слоем по мере уменьшения давления воздуха коэффициент сцепления 

снижается. 

При возрастании нормальной нагрузки на колесо сила его сцепления с де-

формируемой опорной поверхностью в большинстве случаев повышается, но 

коэффициент сцепления может и увеличиваться, и уменьшаться в зависимости 

от изменения сцепных свойств материала по глубине. Если сцепные свойства 

материала по глубине остаются постоянными, то коэффициент сцепления при 

увеличении нагрузки снижается, так как при этом площадь контакта растёт ме-

нее интенсивно, чем нормальная нагрузка. 

8.7. Обобщённые показатели проходимости 

Согласно уравнению (8.29), условие движения автомобиля может быть 

записано в виде: 

kсц х  tg + f.         (8.115) 

Данное неравенство не учитывает некоторых особенностей взаимодей-

ствия колёс автомобиля с деформируемой опорной поверхностью. 

1. Левая часть неравенства справедлива при условии, что коэффициенты 

сцепления всех ведущих колёс с грунтом одинаковы. В реальных условиях 

движения это условие не всегда выполняется, поэтому в расчётах следует ис-

пользовать обобщённый коэффициент продольного сцепления хоб. 

2. При движении по деформируемой опорной поверхности f = fш + fг.с 

(8.84). Однако для ведущих колёс сила сцепления не равна полной тяговой си-

ле, так как часть последней затрачивается на преодоление внутренних гистере-
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зисных потерь в шине, характеризующихся коэффициентом сопротивления ка-

чению fш. Следовательно, в уравнении (8.115) следует учитывать только сопро-

тивление качению шин ведомых колёс. 

С учётом названных особенностей условие движения (8.115) приобретает 

вид: 

kсц хоб  tg + fг.с + (1 – kсц) fш.        (8.116) 

Из неравенства (8.116) может быть получен обобщённый показатель 

опорной проходимости: 

П = tgmax = kсц х об – fг.с – (1 – kсц) fш.       (8.117) 

Обобщённый показатель проходимости численно равен тангенсу макси-

мального угла подъёма при движении в заданных грунтовых условиях хоб и fг.с. 

Он показывает, какая часть запаса полной тяговой силы по сцеплению ведущих 

колёс с опорной поверхностью может быть использована на преодоление подъ-

ёмов, разгон, буксирование прицепов. Чем больше обобщённый показатель 

проходимости П, тем выше проходимость автомобиля. 

Помимо названного показателя опорной проходимости используют также 

уточнённый и вероятностный показатели проходимости, в которых учитыва-

ют бόльшее число факторов, оказывающих влияние на проходимость автомо-

биля. 

Вопросы для самоконтроля 

1. Что называют проходимостью автомобиля, и какие факторы влияют на 

потерю проходимости? 

2. Перечислите и охарактеризуйте измерители профильной проходимости 

автомобиля. 

3. От каких факторов зависит возможность преодоления вертикальной 

стенки ведомыми и ведущими колёсами автомобиля? 

4. Напишите формулы для вычисления основных показателей опорной 

проходимости автомобиля. 

5. Для каких целей устанавливают дифференциалы в трансмиссии авто-

мобилей? 

6. Перечислите способы повышения проходимости автомобиля с диф-

ференциальным приводом ведущих колёс. 

7. Дайте определения коэффициента блокировки дифференциала. 

8. Объясните причины и условия возникновения циркуляции мощности 

в блокированном приводе ведущих колёс автомобиля и назовите 

способы её уменьшения. 

9. Назовите и дайте определения основных физико-механических па-

раметров и характеристик деформируемых поверхностей движения. 

10. По каким формулам рассчитывают геометрические параметры эла-

стичного автомобильного колеса в контакте с деформируемой опор-

ной поверхностью? 
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11. Назовите составляющие коэффициента сопротивления качению эла-

стичного колеса по деформируемому основанию и объясните их фи-

зический смысл. 

12. Какие физические процессы обусловливают сцепление колеса с 

грунтом? 

13. Какие конструктивные факторы влияют на коэффициенты сопротив-

ления качению и сцепления колеса с грунтом и каким образом? 
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центра масс автомобиля 47, 173, 

274 

Коэффициент апериодичности 336, 

342, 344 

аэродинамического момента 

крена 43 

опрокидывающего 43 

поворачивающего 43 

полного 42 

аэродинамической силы боко-

вой 43 

подъёмной 43 

полной 42 

блокировки дифференциала 

211, 373 

боковой силы 171, 259 

буксования ведущего колеса 26, 

64, 101, 383, 387, 390 

влияния нагрузки 35 

демпфирования шины 316 

динамичности грунта 383 

подвески 314 

запаса курсовой устойчивости 

282 

затухания вертикальных коле-

баний 335 

парциальный вертикаль-

ных колебаний 340 

изменения нормальных реакций 

52, 134, 262 

использования мощности дви-

гателя 104, 114 

сцепления дороги 175 

сцепной силы колёс 246 

угловой скорости 103 

корректирующий сопротивле-

ния грунта сдвигу 383, 390 

коррекции передаточных чисел 

139 

увода 203 

характеристики двигателя 

34, 132 

лобового сопротивления 43, 126 

момента насоса гидродинами-

ческой передачи 82, 87 

насыщенности протектора 371, 

392 

нормальной деформации шины 

12 

передачи регулятора 181 

поглощения энергии в подвеске 

339 

полезного действия гидродина-

мической передачи 82 

механической трансмиссии 

34, 128 

обратный 150 

рулевого управления 246 

согласующего редуктора 

86 

полноты сечения 44 

поперечной устойчивости 256 
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приспособляемости двигателя 

по моменту 32 

по угловой скорости 32 

продольной силы колеса 25, 259 

прозрачности гидротрансфор-

матора 82 

распределения подрессоренных 

масс 329 

тормозных сил 173 

расхода топлива 114 

свободной тяги 369 

связи 325 

скольжения тормозящего колеса 

26, 171, 183 

совпадения следов передних и 

задних колёс 358, 362 

сопротивления амортизатора 

315 

боковому уводу от наклона 

колеса 205 

силовой 200 

воздуха 45 

грунта качению колеса 384, 

387 

дороги 41, 122, 124 

качению колеса 17 

кинематический 17 

осреднённый 39 

силовой 17 

энергетический 18 

шины качению колеса 17, 

384 

катящейся с уводом 

211 

статической поворачиваемости 

220 

сцепления 258 

обобщённый 372 

продольного 27 

поперечного 200 

расчётный 174 

сцепной массы (веса) 69, 368, 

370 

тангенциальной эластичности 

шины по моменту 14, 377 

по силе 14 

трансформации гидротранс-

форматора 82 

трения резины по грунту 390 

учёта вращающихся масс 49, 

153, 161, 214 

автомобиля с гидро-

механической транс-

миссией 92 

формы профиля шины 12 

эффективности торможения 163 

Крен подрессоренной массы 265 

ось 266 

плечо 267 

центр 266 

Критерии воздействия вибрации на 

человека 298 

 

Л 

Лагранжа уравнение 313 

Лапласа преобразование 348, 349 

 

М 

Макропрофиль дороги 300 

Манёвренность автомобиля 7, 242 

Масса автомобиля в снаряжённом 

состоянии 125 

неподрессоренная 265, 310 

подрессоренная 265, 310 

полная 128 

сухая 126 

сцепная 368, 369 

Метацентр боковой 286 

Методика построения топливно-

экономической характеристики ав-

томобиля 106, 117 

Метод подобия 142 
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Методы решения уравнений силово-

го и мощностного балансов 60 

статистической динамики 348 

Микропрофиль дороги 300 

среднее значение ординат 303 

квадратическое значение 

ординат 304 

Момент автомобиля инерционный 

214 

аэродинамический крена 43 

опрокидывающий 43 

поворачивающий 43, 286 

восстанавливающий 269 

гироскопический 224, 229 

двигателя крутящий 31 

стендовый 34 

тормозной 150 

дисбаланса колеса 227 

инерции вращающихся деталей 

двигателя 37, 91 

трансмиссии 90 

колёс 38, 91 

инерционный двигателя 37, 90 

колёс 38, 91 

насоса гидротрансформа-

тора 91 

турбины гидротрансфор-

матора 91 

колеса дестабилизирующий 235 

крутящий 14 

стабилизирующий 234, 237, 

239 

весовой 240 

скоростной 238 

тормозной 19 

тяговый 18 

крена подрессоренной массы 

268 

насоса гидродинамической пе-

редачи 81 

поворачивающий 195, 198, 241 

силы сцепления колеса с доро-

гой 38, 151 

сопротивления качению колёс 

17, 51 

повороту автомобиля 195, 

198, 211 

турбины гидродинамической 

передачи 81 

Мост автомобиля ведущий 372 

управляемый 225 

Мощность автомобиля удельная 369 

двигателя при движении с кри-

тической скоростью 131 

с максимальной скоростью 

130 

стендовая 31, 132 

затрачиваемая на скольжение 

колёс 376 

нагрузки двигателя 104 

паразитная 377 

потерь в трансмиссии 35 

сопротивления воздуха 45 

движению 369 

дороги 41 

качению 40, 369 

колеса 17 

подъёму 41 

разгону 64 

тяговая на ведущих колёсах 37 

на крюке 369 

удельная 369 

Муфта гидродинамическая 80 

свободного хода 84 

 

Н 

Нагрузка автомобиля осевая 127, 372 

колеса нормальная 13, 23, 29, 

201, 388, 393 

Наклон шкворня поперечный 239 

продольный 236 

Насос гидродинамической передачи 

80 
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Неровности микропрофиля единич-

ные 300 

периодические 301 

случайные 302 

Несоответствие кинематики передней 

подвески и рулевого привода 224 

Нормы расхода топлива 120 

 

О 

Обтекаемость автомобиля 45 

Октава 294 

Определение мощности двигателя 

максимальной по максимальной 

скорости 130 

по максимальному ди-

намическому фактору 

на высшей передаче 

131 

Опрокидывание автомобиля 249, 

251, 252, 254, 271, 274, 275 

Отношение передаточное гидроди-

намической передачи 81 

 

П 

Параметр критический 248 

шины 22, 28, 201, 387, 391 

Передача гидродинамическая 80 

гидромеханическая 80 

главная 136 

Период колебаний 323, 337 

Плавность движения автомобиля 7, 

10, 292 

Плечо обкатки 240, 242 

Плотность микропрофиля спект-

ральная 306 

нормированная 306 

Площадь миделя 42, 126 

Пневмокаток 357, 381 

Поверхность опорная 10 

деформируемая 11, 379 

твёрдая 10 

 

Поворачиваемость автомобиля 219 

избыточная 219, 284 

недостаточная 219, 284 

нейтральная 219, 283 

статическая 220 

Поворот автомобиля 191 

Подвеска зависимая 267, 318, 356 

независимая 230, 267, 318, 356 

Подрессоривание вторичное 292 

Подъём преодолеваемый макси-

мальный 68, 76 

Показатели оценочные плавности 

движения 293 

проходимости обобщённые 393 

опорной 368 

профильной 358 

топливной экономичности 98 

Показатель статической поворачива-

емости 221 

Покачивание 311, 327 

Полоса габаритная движения 244 

частот октавная 294 

третьоктавная 294 

Потери в трансмиссии 34 

в шине силовые (гистерезис-

ные) 17, 20 

скоростные (кинематиче-

ские) 17, 21 

Потеря проходимости 355 

Препятствия барьерные 355 

дискретные 355 

Прецессия 223 

Приёмистость автомобиля 69, 90 

Пробой подвески 314 

Прогиб подвески 314, 321, 331 

шины 315, 331, 382 

Прозрачность гидродинамической 

передачи 82 

Просвет дорожный 358 

Проходимость 7, 10, 355 

опорная 368 

профильная 358 
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Процесс случаный 307 

Путь остановочный 166 

разгона 74, 79, 94 

торможения служебного 157 

экстренного 163 

тормозной 166 

 

Р 

Радиус виража критический по бо-

ковому опрокидыванию 255 

по боковому скольжению 

256 

инерции автомобиля 214 

качения колеса 13 

ведомого 14 

ведущего 14 

свободного 26 

тормозящего 14 

колеса 11 

динамический 13 

свободный 11 

статический 12 

поворота автомобиля габарит-

ный внешний 243 

внутренний 243 

минимальный 243 

внутренний 243 

с жёсткими колёсами 206 

с эластичными колёсами 

210, 220 

критический по боковому опро-

кидыванию 253 

по боковому скольжению 

253 

проходимости поперечный 358, 

360 

продольный 358, 360 

Разгон автомобиля 70, 78 

Размеры автомобиля габаритные 44 

площади контакта колеса с 

грунтом 382 

Распределение массы автомобиля по 

осям 127, 209, 217, 220, 263, 285, 323 

тормозных сил неоптимальное 

175 

оптимальное 170 

Расход топлива в городском цикле 

на дороге 109 

контрольный 102 

на заданном маршруте 108 

путевой 99 

удельный автомобиля 99 

двигателя 98 

часовой двигателя 99 

Расчёт аналитический измерителей 

расхода топлива 113 

тормозных свойств 163 

тягово-скоростных свойств 

75 

Расчёт автомобиля тяговый 122 

исходные данные 122 

последовательность 128 

цель 122 

Реакция автомобиля на управление 

кинематическая 192 

силовая 192 

опорной поверхности на колесо 

нормальная 16 

поперечная (боковая) 216, 

258 

продольная 14, 16, 203, 258 

удельная поперечная 171, 

259 

продольная 25, 259 

на ось динамическая 51, 

172 

по сцеплению с опор-

ной поверхностью 53, 

55, 58 

статическая 52 

Регулятор тормозных сил динамиче-

ский 180 

идеальный 179 
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лучевой 181 

статический 179 

Редуктор согласующий 86, 143 

Режим автомобиля тяговый 9 

качения колеса 18 

ведомый 19 

ведущий 18 

нейтральный 19 

свободный 19 

тормозной 19 

Режимы работы гидротрансформа-

тора 83 

торможения 147 

Резонанс высокочастотный 346 

низкочастотный 346 

Рыскание автомобиля 311 

 

С 

Свес 358, 359 

Свойства тормозные 7, 10, 147 

тягово-скоростные 7, 9 

Сила аэродинамическая боковая 43, 

286 

подъёмная 43, 47 

полная 42 

боковая 198, 214, 220, 258 

взаимодействия в сцепном 

устройстве 45 

возмущающая 248 

движущая 47 

инерции автомобиля 173, 214 

вращающихся частей авто-

мобиля 46 

поступательно движущих-

ся частей автомобиля 45, 

47 

центробежная 216 

колеса боковая 171, 199, 258 

инерционная 16, 25 

полная окружная 18 

тяговая 18 

продольная 15 

тангенциальная 13 

толкающая 19 

сопротивления амортизатора 

315, 335, 339 

воздуха 43 

удельная 156 

движению 355, 378 

дороги 41 

качению автомобиля 38, 

48, 152, 161 

колеса 17 

от гистерезисных 

потерь в шине 

384 

от прилипания 

грунта 385 

от сдвига грунта 

386 

от смятия грунта 

384 

от экскавацион-

ного погружения 

в грунт 386 

подъёму 40 

прицепа 46, 47, 151, 274 

разгону 45, 49 

сцепления колеса с опорной по-

верхностью 27, 389 

между частицами грунта 

380 

тормозная автомобиля 153 

удельная 156 

двигателя 153 

удельная 156 

трения в подвеске 311, 334 

в шине 20, 316, 334 

выступов протектора о 

грунт 390 

между частицами грунта 

380 

тяги автомобиля полная 369 

свободная 369 
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ведущего колеса 18 

на крюке 369 

удельная 155, 369 

тяговая на ведущих колёсах 36 

удельная для совершения 

поворота 246 

тяжести автомобиля 38 

автопоезда приведённая 

189 

управляющая 248 

Силы, действующие на автомобиль 

при криволинейном движении 210 

при прямолинейном дви-

жении 46 

на подъёме 47, 274 

при торможении на подъ-

ёме 151 

Система колебательная 309 

подрессоривания 313 

тормозная антиблокировочная 

182 

вспомогательная 148, 187 

запасная 148, 184 

рабочая 148 

стояночная 148, 186 

Складывание автопоезда 189, 190 

Скольжение гидродинамической пе-

редачи 82 

колеса боковое 199, 258 

Скорость автомобиля 15 

минимальная устойчивая 

134 

максимальная 62, 67, 76, 

102, 124 

экономичная 102 

аквапланирования шины 29 

колеса действительная 26 

теоретическая 25 

угловая 13 

критическая движения на вира-

же по боковому опрокидыва-

нию 255 

по боковому скольже-

нию 256 

по динамической характе-

ристике 67, 131 

по курсовой устойчивости 

285 

установившегося кругового 

движения по боковому 

опрокидыванию 253 

по боковому скольже-

нию 253 

по боковому скольже-

нию колёс оси 263 

поворота угловая с жёст-

кими колёсами 206 

с эластичными колё-

сами 210, 221 

центра масс 212 

Смещение временное 307 

корреляционное 304 

Снег 355 

Соотношения углов поворота управ-

ляемых колёс 205, 210 

Сопротивление качению колеса по 

деформируемой опорной поверхно-

сти 384 

по твёрдой опорной поверхно-

сти 20 

Составляющие силы сопротивления 

воздуха 43 

Способы поворота колёсных машин 

193 

уменьшения колебаний колёс 

относительно шкворней 230 

Стабилизатор поперечной устойчи-

вости 270 

Стабилизация управляемых колёс 

232 

за счёт увода 233 

продольного наклона или 

смещения шкворня 236 
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поперечного наклона 

шкворня 239 

Степень использования мощности 

двигателя 66, 104, 115 

угловой скорости вала дви-

гателя 104 

свободы неподрессоренной 

массы 311 

подрессоренной массы 310 

статической поворачиваемости 

221 

 

Т 

Теория нелинейного увода 203 

Торможение автомобиля 147 

двигателем 157 

длительное непрерывное 

147, 160 

полное 147 

рабочее 147, 158 

служебное 147, 154 

совместное двигателем и 

тормозными механизмами 

158 

с полным использованием 

сил сцепления 160 

стояночное 147 

тормозом-замедлителем 

187 

частичное 147 

экстренное 147 

Тормоз-замедлитель 148 

моторный 148 

Точка направляющая 191 

нейтральной поворачиваемости 

281 

Трансмиссия гидромеханическая 80, 

116, 142 

механическая 34, 123, 132 

Трансформатор гидродинамический 

81 

блокируемый 84 

комплексный 84 

непрозрачный 83, 143 

полимерический 84 

прозрачный 83, 144 

Трение в подвеске вязкостное 311 

сухое 311 

 

У 

Увод колеса боковой 198 

кинематический 204 

силовой 199 

Угол гибкости автопоезда 358, 361 

крена подрессоренной массы 

(кузова) 268, 271, 273 

критический виража по боково-

му опрокидыванию 255 

по боковому скольжению 

256 

косогора по боковому 

опрокидыванию 251 

по боковому скольже-

нию 252 

курсовой автомобиля 191, 249 

наибольший преодолеваемого  

косогора 358, 360 

подъёма 76, 358, 360 

по опрокидыванию ав-

томобиля 275 

по сцеплению веду-

щих колёс автомобиля 

276, 278, 279 

наклона шкворня продольный 

236 

поперечный 239 

перекоса мостов 358, 361 

проходимости продольный 358, 

360 

свеса автомобиля 358, 359 

увода колеса 199, 205 

фазовый 294, 322, 345, 366 

Уклон дороги 40 

поперечный 355 
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продольный 355 

Управление автомобилем 191 

Управляемость автомобиля 7, 10, 

191 

Уравнение движения автомобиля 

прямолинейного 47 

при торможении 151 

качения колеса ведомого 19 

ведущего 16 

нейтрального 19 

свободного 19 

тормозящего 19 

расхода топлива путевого 100 

с гидромеханической 

трансмиссией 117 

удельного 100 

частот колебаний 326, 332, 341 

Уровень виброскорости 297 

логарифмический 297 

виброускорения 297 

логарифмический 297 

Усилие на рулевом колесе при пово-

роте на месте 246 

Ускорение разгона автомобиля 15, 

69, 78 

центра масс 213 

Условие безопасности автомобиля 

252, 254, 256 

отсутствия циркуляции мощно-

сти в трансмиссии полнопри-

водного автомобиля 379 

прекращения погружения коле-

са в грунт 384 

рациональности торможения 

автомобиля с неотсоединённым 

двигателем 159 

Условия возможности движения ав-

томобиля 50, 355 

движения критические 248 

дорожные ухудшенные 355 

осуществления поворота 196, 

198 

Устойчивость автомобиля 7, 248 

аэродинамическая 250, 286 

гравитационная 250 

инерционная 250 

курсовая 249, 281 

поперечная 250 

продольная 250, 274 

против заноса 249, 258 

траекторная 249 

движения 248 

положения 248 

Устройство направляющее подвески 

230, 266, 270 

седельно-сцепное 361 

тягово-сцепное 360 

 

Ф 

Фактор динамический 66, 131 

по сцеплению 68 

тормозной динамический 155 

обтекаемости 45, 126 

Формула колёсная 123, 356 

Функция микропрофиля корреляци-

онная 304 

нормированная 304 

стационарная 302 

центрированная 304 

эргодическая 302 

передаточная 348, 350 

Фурье преобразование 306 

 

Х 

Характеристика автомобиля ампли-

тудно-частотная 346 

динамическая 66, 89 

мощностная 65, 89 

статистическая выходного 

процесса 353 

топливно-экономическая 

101, 102, 117 

тяговая 60 

амортизатора 315 
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гидродинамической передачи 

безразмерная 81 

двигателя нагрузочная 103 

скоростная внешняя 31, 

104 

частичная 31 

регулятора тормозных сил ра-

бочая 178 

системы «двигатель – гидро-

трансформатор» входная 86 

выходная 87 

подвески приведённая упругая 

313 

упругого элемента подвески 314 

шины упругая 314 

Характеристики механической транс-

миссии 34 

опорной поверхности геометри-

ческие 300 

поверхности движения 379 

системы подрессоривания 313 

топлиивно-экономические ав-

томобиля 101, 102 

с гидромеханической транс-

миссией 117 

тягово-скоростных свойств ав-

томобиля 60 

с гидромеханической транс-

миссией 88 

 

Ц 

Центр боковых реакций 281 

колебаний кузова 327 

колеса 11 

контактной площадки 51, 172, 

251, 252, 254, 275 

масс автомобиля 47, 151, 274 

парусности 42, 47, 286 

поворота автомобиля 205, 207 

подрессоренной массы 266, 310, 

323 

Цикл ездовой городской 109 

Циркуляция мощности 374 

 

Ч 

Частота воздействия (возмущения) 

301, 307, 346 

вращения вала двигателя 31, 

128 

колебаний вынужденных 346 

свободных 346 

парциальная 326, 332, 

340 

резонансная 346 

связи 327, 332 

собственная 321, 326, 

332, 336, 341 

октавная центральная 294 

путевая 302 

угловая 321 

циклическая 302 

Число передаточное базовой короб-

ки передач 137 

главной передачи 136 

заднего хода 140 

подвески 319 

промежуточной передачи 

коробки передач 137 

раздаточной коробки 141 

рулевого управления 246 

согласующего редуктора 

143 

трансмиссии максимальное 

132 

минимальное 135 

степеней свободы колебатель-

ной системы 309 

Чувствительность статическая авто-

мобиля к управлению 221 

 

Ш 

Шероховатость дороги 300 

Шимми 228 
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Шина автобуса 129 

арочная 356, 381 

грузового автомобиля 129 

диагональная 129 

легкового автомобиля 129 

радиальная 129 

с регулируемым давлением 129, 

356, 381 

широкопрофильная 356, 381 

Ширина автомобиля габаритная 44 

поворотная по следу колёс 244 

преодолеваемого рва 367 

профиля шины 12, 201, 387, 391 

Штамп испытательный 379, 380 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Э 

Экономичность топливная автомо-

биля 7, 97 

двигателя 98 

Эксцентриситет колеса 225 

Эскарп 358 

Эффект бульдозерный 386 

Эффективность тормозной системы 

вспомогательной 187 

запасной 184 

рабочей 162, 163 

стояночной 186 

 

Ю 

Юз колеса 15 


