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РЕФЕРАТ 
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ГОЛОВНА ПЕРЕДАЧА, САТЕЛІТ, НАПІВІСЬ, ФАРИ, АДАПТИВНЕ 

ОСВІТЛЕННЯ, ЗОВНІШНЕ ОСВІТЛЕННЯ. 

Кваліфікаційна робота бакалавра присвячена розробці конструкції головної 

передачі автомобіля категорії N1 та дослідженню сучасних систем адаптивного 

зовнішнього освітлення транспортних засобів. 

У роботі проведено визначення вихідних параметрів проєктованого 

автомобіля, виконано аналіз його тягово-швидкісних властивостей та досліджено 

навантажувальні режими елементів трансмісії ходової частини. На основі 

отриманих результатів виконано інженерний розрахунок головної передачі з 

визначенням її основних геометричних та міцнісних параметрів. 

Окрему увагу приділено сучасним системам адаптивного зовнішнього 

освітлення автомобілів, розглянуто принципи їх функціонування, конструктивні 

особливості та вплив на безпеку дорожнього руху. Проаналізовано перспективні 

технології керування світловим потоком залежно від дорожніх умов, швидкості 

руху та наявності інших учасників дорожнього руху. 

У роботі також розглянуто питання техніки безпеки та охорони праці під час 

виконання виробничих операцій і проєктування технологічних процесів 

виготовлення сателіта головної передачі. Розроблено технологічний процес 

виробництва деталі з обґрунтуванням вибору обладнання, інструменту та режимів 

обробки. 

За результатами досліджень сформульовано висновки щодо ефективності 

запропонованих конструктивних рішень та можливостей підвищення 

експлуатаційних характеристик транспортного засобу категорії N1. 
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ВСТУП 

 

Конструкції автомобілів безперервно удосконалюються. Тенденції 

розвитку конструкцій автомобілів обумовлені як економічними так і 

соціальними причинами. Економічні причини визначають тенденції підвищення 

паливної економічності, що в даний час  стало одним з провідних напрямів 

розвитку сучасного автомобілебудування. Соціальними причинами є 

підвищення безпеки автомобіля і зниження токсичності вихлопних газів. 

Для отримання максимального економічного ефекту на автомобільному 

транспорті необхідно підвищити ефективність застосовування автотранспортних 

засобів (АТЗ). Крім того, необхідно прискорити створення і упровадження 

передової техніки і технології, розвивати нові перспективні види транспорту, 

підвищити темпи оновлення парку рухомого складу і інших транспортних 

засобів та засобів обслуговування, укріпити матеріально-технічну і ремонтну 

бази, ширше застосовувати прогресивні способи перевезення вантажів (в 

контейнерах, у вигляді пакетів, і та інші), підняти рівень механізації 

навантажувально-розвантажувальних робіт. 
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1 ВИЗНАЧЕННЯ ВИХІДНИХ ДАНИХ ДО АВТОМОБІЛЯ,  

ЯКИЙ ПРОЕКТУЄТЬСЯ 

 

1.1 Аналіз автомобілів аналогів 

 

Дані по вітчизняних і закордонних аналогах приймаємо по довіднику 

НИИАТ. Для вибору найближчих аналогів установимо наступні критерії, яким 

вони повинні відповідати: 

Тип АТЗ – вантажний (фургонного типу). 

Категорія – N1. 

Місткість  -  3 людини. 

Основні параметри найближчих аналогів представляємо у вигляді зведеної 

таблиці 1.1. 

 

Таблиця 1.1 – Автомобілі-аналоги 

Параметры 

Найближчі аналоги 

Opel 

Vivaro 

Renault 

Trafic 

Nissan 

Primastar 

Проектир

уемый 

1 2 3 4 5 

Основні параметри 4х4 4х4 4х4 4х4 

Число місць для пасажирів 2 чел 2 чел 2 чел 2 чел 

Споряджена маса m0, кг 2400 2300 1950 2325 

Повна маса mа, кг 2809 2975 2600 2550 

Максимальна швидкість Vmax, 

км/ч 

155 163 185 180 

Двигун TD TD TD TD 

Робочий об'єм Vр., л 1.870 1998 2.464 2.500 

Частота обертання колінчастого 

вала при максимальній потужності 

n max, об/хв 

 

3500 

 

4000 

 

3500 

 

4000 

Максимальний крутний момент            

Ме max, Н*м 

240 240 320 426 

Частота обертання колінчастого 

вала при максимальному крутному 

моменті n м, об / хв 

2000 2100 1500 2100 
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Закінчення таблиці 1.1 

1 2 3 4 5 

Зчеплення Дискові вентильовані 

Коробка передач Мех. 5х -ступінчаста з синхронізаторами 

на всіх передачах  

Главная передача Одинарна гіпоїдна 
 

Передавальні числа:  

1я передача Uк1 3.25 3.30 3.20 5.55 

2я передача Uк2 2.50 2.55 2.40 3.62 

3я передача Uк3 1.80 2.0 1.90 2.35 

4я передача Uк4 1.30 1.40 1.35 1.53 

5я передача Uк5 0.85 0.94 0.94 0.94 

Головна передача Uо 2.78 2.65 2.74 2.78 

Розмір шин 215/60R

16 

215/60R1

6 

215/60R

16 

215/60R16 

Статичний радіус  колеса з 

навантаженням  rС, м 

- - - 0.312 

Габаритна висота Н, м 1995 1995 1995 1900 

База L, м 4782 5182 5182 3000 

Колія передніх коліс В, м 1616 1615 1615 1615 

Коефіцієнт опору повітрю до,         

Н*с2/м4 

- - - 0.6 

ККД трансмісії  η 0,9 0,9 0,9 0,9 

 

1.2 Вибір основних параметрів автомобіля 

 

1.2.1 Опис кінематичної схеми 

 

Зчеплення автомобіля однодискове, сухе, фрикційного типу, з 

діафрагмовими пружинами, вміщеній між натискним диском і кожухом 

зчеплення, прикріпленому до маховика шістьма гвинтами. Картер зчеплення 

кріпиться чотирма гвинтами до двигуна. Крутний момент від двигуна 

передається через маховик і натискний диск на ведений диск зчеплення , а від 

нього через пружини демпфера , маточину відомого диска і шліцьове з'єднання - 

первинного валу коробки передач. 

При натисканні на педаль муфта вимикання, переміщуючись разом з 

підшипником в бік маховика, тисне через опорний фланець, до якого приклеєне 
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фрикційне кільце, на пелюстці діафрагменної пружини. При цьому зовнішня 

кромка пружини, переміщаючись у зворотному напрямку, відходить від 

кільцевого виступу на натискному диску і через фіксатори відводить його від 

відомого диска, звільняючи останній від крутного моменту двигуна. 

Гідравлічна система заправляється рідиною для гідравлічних гальм, яку не 

можна тривалий час тримати відкритою, тому пробка бачка забезпечена 

гофрованої прокладкою, що запобігає контакт рідини з атмосферним повітрям. 

Коробка передач механічна , 5ти- ступінчаста , 3х- ходова з 

синхронізаторами на всіх передачах переднього ходу. Коробка передач має 2 

вали : первинний і вторинний. Всі механізми перебувають у чавунному картері є 

і масляною ванною. Переднім фланцем коробка передач кріпиться до картера 

зчеплення. 

Первинний вал встановлений на двох шарикопідшипниках. Вторинний вал 

також має дві опори. Передня опора складається з 14 роликів, розташованих у 

первинному валу і застопореному дротяним пружинним кільцем. Основною 

деталлю синхронізатора є маточина , яка внутрішніми шліцами посаджена на 

вторинний вал. На зовнішні шліци маточини встановлена муфта синхронізатора 

. Крім того, механізм синхронізатора має 2 бронзових блокуючих кільця з 

зубчастим вінцем. Внутрішня поверхня кілець - конусна, служить для з'єднання 

з конічними поверхнями шестерень включених передач. 

Карданна міжосьова передача складається: з двох пружних шарнірів, двох 

валів та пустотілої труби. Карданна між колісна передача складається з: 

1.2.2 Вибір основних вагових і геометричних параметрів 

У результаті аналізу експлуатаційних і технічних якостей найближчих 

аналогів установлюємо й обґрунтовуємо необхідні для тягового розрахунку 

параметри автомобіля й двигуна. 
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Повну масу АТЗ у кілограмах знаходимо по наступній формулі 

( 1) 2325+75 (2+1)=2550а о ч чm m m n= +  + =  ,                  (1.1) 

де о
m -  споряджена маса авто (із заправленням і спорядженням, але без водія й 

пасажирів), приймаємо для проектованого АТЗ по, кг; 

ч
m - маса водія й пасажирів, кг; 

ч
n - число місць пасажирів; 

б
m - маса вантажу, кг;

За даними аналізу найближчих аналогів призначаємо: 

– база авто L=3 м;

– габаритна висота  H=1,9 м;

– колія передніх коліс  В=1,615 м.
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2 АНАЛІЗ ТЯГОВО-ШВИДКІСНИХ  ХАРАКТЕРИСТИК 

ПРОЕКТОВАНОГО АВТОМОБІЛЯ 

 

Завдання тягового розрахунку - визначити максимальну потужність 

двигуна і передавальних чисел трансмісії, які забезпечують задані показники 

тягово-швидкісних властивостей. 

 

2.1 Визначення потужності двигуна і його зовнішньої швидкісної 

характеристики 

 

Для визначення потужності двигуна, необхідно розрахувати лобову 

площу АТЗ, м2 

 

= =1,9 1,6156 1=3,07fF m H B    ,                                (2.1) 

 

де 1=fm – коефіцієнт заповнення лобової площі АТЗ. 

Для проектованого АТЗ у якості силової установки приймаємо дизель.  

Потужність двигуна Nv кВт необхідну для досягнення швидкості 

відповідної до завдання найдемо по наступній формулі, кВт 

 

3 3

max max

тр тр

25016 0,017 180 0,35 3,07 180
173

3600 46656 3600 0,9 46656 0,9

a v
v

G v k F v
N

       
= + = + =

   
,   (2.2) 

 

де 2501681,92550=aa == gmG  Н - повна вага автомобіля; 

max
v  - максимальна швидкість, км/год; 

v
  - коефіцієнт сумарних дорожніх опорів; 

тр
  - коефіцієнт корисної дії трансмісії;  

k  - коефіцієнт опору повітря для даного автомобіля. 
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Для побудови зовнішньої швидкісної характеристики поршневого двигуна 

внутрішнього згоряння використаємо емпіричну формулу, що дозволяє по 

відомих координатах однієї крапки швидкісної характеристики max
Ne  й частоти 

обертання колінчатого вала двигуна при максимальній потужності, N
n

відтворити всю криву потужності

max 2 3 2 3

173
178

4000 4000 4000

4600 4600 4600

V

V V V

N N N

N
N

n n n

n n n

= = =
       

+ −+ −       
      

,   (2.3) 

де 
e

N - поточне значення потужності двигуна, що відповідає частоті обертання

вала двигуна n об/хв; 

max e
N - максимальна потужність двигуна при частоті обертання колінчатого

вала N
n  об/хв; 

Для поточного вибору значення n  діапазон частоти обертання вала 

двигуна від мінімально стійких обертів min
n  до v

n  розбиваємо на 6 частин з 

постійним інтервалом 

650
6

6504600

6

minv =
−

=
−

=
nn

n ,    (2.4) 

де min
n .- мінімальна частота обертання колінчатого вала, об/хв. 

Визначивши eN  для прийнятих значень n, обчислюємо відповідні 

значення крутного моменту двигуна 

370
4600

178
9550

)(
9550)( ===

n

nNe
nM Н/м.    (2.5) 

За результатами розрахунків з використанням електронних таблиць, 

таблиця 1.2 будуємо зовні швидкісну характеристику, рисунок 1.2. 
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Таблиця 2.1 - Зовнішня швидкісна характеристика ДВЗ 

Параметри Значення параметрів 

n ,об/хв 650 1100 1600 2100 2700 3300 4000 4600 

Ne , кВт 28 48 71 94 120 143 165 178 

Me , Нм 407 417 424 426 423 413 394 370 

Рисунок 2.1 - Зовнішня швидкісна характеристика ДВЗ 
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2.2. Визначення передаточних чисел трансмісії 

Розрахуємо передаточне число головної передачі 0
U по формулі

𝑈0 = 0,377 ⋅
𝑛𝑣⋅𝑟к

𝑣max⋅𝑈5 = 0.377 ⋅ 4000⋅0.312
180⋅0.94

= 2.78,   (2.6) 

де к
r  - радіус кочення колеса м; 

5
U - передаточне число коробки передач на вищій передачі. 

Передаточне число першого щабля коробки передач 
1U  знаходимо з умови 

подолання максимального сумарного дорожнього опору рівного за завданням

ψmax=0,45; уважаючи, що динамічний радіус колеса  дорівнює статичному: 

29,3
9,078,2426

312,0
45,081,92550

ηe тр0max

к
maxa1 =


=


=

UM

r
gmU  ,      (2.7) 

де max
eM   - максимальний крутний момент, значення якого береться із зовні

швидкісної характеристики двигуна, Н·м. 

Визначимо передаточне число першої передачі з умови забезпечення 

стійкості мінімальної швидкості руху АТЗ min
v  у діапазоні швидкостей 8...5  

км/год, при стійкій частоті обертання валу двигуна min
n по формулі

𝑈1 = 0,377 ⋅
𝑛min⋅𝑟ст

𝑉min⋅𝑈0
= 0,377 ⋅

650⋅0,312

8⋅2,78
= 5,55.     (2.8) 

Із двох отриманих значень вибираємо більше  U1=5,55. 
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Передаточні числа проміжних передач визначаємо по формулі: 

1

11
1 1

1

k
ki

k

kп

U
U

i U

m U

=
 −
 − + 

−  

,      

де m – порядковий номер передачі на якій досягається максимальна швидкість 

автомобіля. 

Тоді: перша передача u1=5,55 ; друга передача u2=3,62; третя передача 

u3=2,35; четверта передача u4=1,53; п'ята передача u5=0,94. 

2.3. Тяговий розрахунок 

При розрахунку динамічної характеристики АТС для кожної  передачі й 

поточних значень частоти вала двигуна визначити: 

швидкість автомобіля на i -ой передачі при nобертах 

0

377,0),(
UU

r
nniv

i

к


= .  (2.9) 

силу тяги на колесах - 
кP , Н 

к

трi

к
r

UUnM
P


=

0)(
. (2.10) 

силу опору повітря - wP , Н 

2

2

6,3

v
FkPw = .        (2.11) 
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динамічний фактор - D

gm

PP
D

a

wк



−
= .         (2.12) 

За результатами розрахунку по формулах (2.10) – (2.12), таблиця 2.2, для 

кожної передачі будуємо динамічну характеристику АТЗ із графіком залежності 

)v(fD = , рисунок 1.2. 

Таблиця 2.2 - Динамічна характеристика автомобіля 

Параметры Значение параметров 

n, об/мин 650 1100 1600 2100 2700 3300 4000 4600 

Me, H*м 407 417 424 426 423 413 394 371 

1
-я

 п
ер

ед
ач

а

U
-k

1
=

5
,5

5

v ,км/ч 5 8 12 16 21 25 30 35 

PK, H 18142 18579 18876 18975 18832 18405 17545 16500 

PW, H 1,74 4,99 10,56 18,18 30,06 44,90 65,97 87,25 

PK-PW ,   H 18141 18574 18865 18957 18802 18360 17479 16413 

D 0,7252 0,7425 0,7541 0,7578 0,7516 0,7339 0,6987 0,6561 

2
-я

 п
ер

ед
ач

а

U
-k

2
=

3
,6

2

v ,км/ч 8 13 19 25 32 39 47 54 

PK, H 11819 12104 12297 12361 12269 11990 11430 10749 

PW, H 4,10 11,76 24,87 42,85 70,83 105,80 155,45 205,58 

PK-PW ,   H 11815 12092 12272 12319 12198 11884 11275 10544 

D 0,4723 0,4834 0,4906 0,4924 0,4876 0,4751 0,4507 0,4215 

3
-я

 п
ер

ед
ач

а

U
-k

3
=

2
,3

5

v ,км/ч 12 20 29 38 48 59 72 83 

PK, H 7700 7885 8011 8053 7993 7811 7446 7003 

PW, H 9,67 27,70 58,60 100,95 166,88 249,29 366,27 484,39 

PK-PW ,   H 7690 7857 7952 7952 7826 7562 7080 6518 

D 0,3074 0,3141 0,3179 0,3179 0,3128 0,3023 0,2830 0,2606 

4
-я

 п
ер

ед
ач

а

U
-k

4
=

1
,5

3

v ,км/ч 18 30 44 58 74 91 110 127 

PK, H 5016 5137 5219 5246 5207 5089 4851 4562 

PW, H 22,79 65,27 138,08 237,87 393,22 587,40 863,02 1141,35 

PK-PW ,   H 4993 5072 5081 5008 4814 4501 3988 3421 

D 0,1996 0,2027 0,2031 0,2002 0,1924 0,1799 0,1594 0,1367 

5
-я

 п
ер

ед
ач

а

U
-k

5
=

0
.9

4

v ,км/ч 29 50 72 95 122 149 180 207 

PK, H 3072 3146 3196 3213 3189 3116 2971 2794 

PW, H 60,77 174,04 368,22 634,32 1048,56 1566,37 2301,38 3043,57 

PK-PW ,   H 3011 2972 2828 2578 2140 1550 669 -250

D 0,1204 0,1188 0,1130 0,1031 0,0855 0,0620 0,0268 -0,0100
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Рисунок 2.2. – Динамична характеристика автомобіля. 
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3 ВИЗНАЧЕННЯ НАВАНТАЖУВАЛЬНИХ РЕЖИМІВ ТРАНСМІСІЇ 

ХОДОВОЇ ЧАСТИНИ 

 

3.1 Визначення навантажувальних режимів трансмісії при розрахунку на 

міцність 

 

При русі автомобіля джерелами навантаження трансмісії є з однієї сторони 

двигун, а з іншого боку - дорожні умови руху. Навантажувальні режими 

вибираємо при відсутності буксування, визначаючи спочатку момент по двигуні, 

а потім по зчепленню колеса з дорогою й вибираємо меншої. 

Виконаємо перший розрахунковий режим по максимальному моменті 

двигун Mmax. 

Момент на ведучому валу КПП  визначається по формулі 

 

Md1=Memax=426 Н·м. 

 

Момент на веденому валу КП  визначається по формулі 

 

Md3=Md1∙u1∙ηк=426∙3,29∙0,9=2127 Н·м, 

 

де:ηк- коефіцієнт корисної дії КПП. 

Момент на коробці диференціала заднього моста визначається по формулі 

 

d0d3d4
= UMM =2127∙2,78∙0,9=5324 Н·м, 

 

де:ηd- коефіцієнт корисної дії головної пари. 

Момент на півосі визначається по формулі 

)1(
2

1
45 бдд кMM += =5324∙0,5∙(1+0,15)=3061 Н·м, 

1d
M

3дM
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де:Кб- коефіцієнт блокування диференціала Кб =0,15. 

Другий розрахунковий режим по максимальному зчепленню ведучих коліс 

із дорогою 

 

gmax
2 a

1,65 4,89 0,85
25016 17291

3 9,81 3

ha j
Rz G

L g L

   
= + =  +  =   

  
Н,         (3.1) 

 

де jmax- максимальне прискорення автомобіля при розгоні, обумовлене з тягового 

розрахунку й рівне  

 

 jmax=(D-ψv)∙g/δ=(0,75-0,017)∙
47,1

81,9
= 4,89 м/с2,  

 

а=1,65 м; b=1,35 м; hg=0,85м. 

 

Розрахунковий момент, реалізований по зчепленню коліс із 

дорогою,приведений до первинного валу КП  визначається по формулі 

 

2
1

1

17291 0,8 0,312
311

2,78 0,9 5,55

Z k k

o d

R r
M

U U


    
= = =

   
Н·м,                    (3.2) 

 

де  - коефіцієнт зчеплення коліс із дорогою. 

Тоді маємо наступні результати 

Із двох певних моментів для подальших розрахунків приймаємо менший, 

тобто Мφ1=311 Н м. 

 

3.2 Визначення навантажувальних режимів трансмісії при розрахунку на 

довговічність 

8.0max =
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При розрахунку навантажувальних режимів на довговічність приймаємо 

не максимальні, а середні найбільш імовірні навантаження, тому вмовимося, що 

існує до коробки передач:Mм- середній момент двигуна й момент після Мтр - 

середній трансмісійний момент. 

Визначимо коефіцієнт динамічності автомобіля 

 

58,0
100426

25016

100max

a

д =


=


=
eM

G
К                                    (3.3) 

 

де Мемах - максимальний крутний момент двигуна, Н• м. 

При такому значенні Kd середній розрахунковий момент двигуна Мd й 

середній трансмісійний момент Мтр визначимо по формулі 

 

Мd =0,5Мemax=0,5∙426=213 Н∙м. 

 

Емпіричний коефіцієнт -  -, визначається зі співвідношення 

 

23,0
100426

25,02550
22,0

100

25,0
22,0

emax

a =



+=




+=

M

m
с ,

 

 

                                    Мтр=с∙Меmax=0,23∙426=98 Н м. 

 

Середнє передаточне число коробки передач 

 

                                        Uср=2∙с=2∙0,44=0,46. 

 

 

Визначимо момент на веденому валу коробки передач 

 

c
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Md3=Md1∙u1∙ηк=426∙5,55∙0,9=2128 Н·м. 

 

Визначимо момент на коробці диференціала 

 

dдд
UMM =

034 =2128∙2,78∙0,9=5324 Н·м. 

 

Момент на півосях визначимо по формулі 

 

)1(
2

1
45 бдд кMM += =5324∙0,5∙(1+0,15)=3061 Н·м. 

 

3.3 Визначення навантажувальних режимів ходової частини при 

розрахунку на міцність 

 

Основним завданням є визначення вертикальної, дотичній і бічної реакції. 

Для визначення максимальної вертикальної реакції 𝑅𝑍𝑚𝑎𝑥 

приймаємо, що дотична  й бічна  реакції дорівнюють нулю. 

 

𝑅𝑍𝑚𝑎𝑥 =  𝐾д ∙ 𝑅𝑍н,                                        (3.4) 

 

де  - коефіцієнт динамічності.   

 - нормальне навантаження, що діє на ходову частину при рівном ірному 

русі автомобіля по мікропрофілю. 

 Визначимо номінальне навантаження, що діє на передню вісь автомобіля 

 

11257
3

35,125016
1 =


=


=

L

bG
G a Н. 

Визначимо номінальне навантаження, що діє на задню вісь автомобіля 

 

X Y

дK

нZ
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13759
3

65,125016
2 =


=


=

L

аG
G a Н. 

 

Тоді максимальне динамічне навантаження на передню вісь 

 

Rzd1= G1∙kd=11257∙1,75=19699 Н. 

 

Максимальне динамічне навантаження на задню вісь дорівнює 

 

Rzd2= G2∙kd=13759∙1,75=24078 Н. 

 

Визначимо максимальну дотичну реакцію, умовно вважаючи, що бічна 

реакція дорівнює нулю. Вона виникає у двох випадках: при екстреному 

гальмуванні й при інтенсивному рушанні з місця. 

Режим екстреного гальмування. 

 

Рисунок 3.1 - Схема для визначення максимальної дотичної реакції при 

екстреному гальмуванні автомобіля. 

З рівняння моментів щодо крапок  й  одержимо вертикальну реакцію 

на передню й задню вісь у ньютонах 

B A
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∑MB=0    
max g

1 a

1,35 8 0,85
( ) 25016 ( ) 11835

3 9,81 3

j hb
Rz G

L g L

 
=  + =  + =

 
Н 

 

∑MA=0    
max g

2 a

1,65 8 0,85
( ) 25016 ( ) 19538

3 9,81 3

j hа
Rz G

L g L

 
=  − =  − =

 
Н 

 

Дотичні реакції на передній і задній осях у ньютонах визначимо  по 

формулах 

 

Rx1= Rx1∙φd=11835∙0,8=9468 Н. 

 

Rx2= Rz2∙φd=19538∙0,8=15630 Н, 

 

де  - коефіцієнт зчеплення з поверхнею, приймаємо  =0,8. 

Режим інтенсивного розгону. 

 

Рисунок 3.2 - Схема для визначення максимальної дотичної  

реакції при інтенсивному зрушання з місця. 

Визначимо вертикальну реакцію на передній осі  
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gmax
p1 a

1,35 4,89 0,85
25016 ( ) 7724

3 9,81 3

hb j
Rz G

L g L

  
=  − =  − = 

  
 Н. 

 

Реакцію на задній осі визначимо з рівняння рівноваги 

 

Rzp2=Ga-Zp1=25016-7724=17292  Н. 

 

Визначимо вертикальну реакцію на задній осі  

 

gmax
p1 a

1,65 4,89 0,85
25016 ( ) 10226

3 9,81 3

hb j
Rz G

L g L

  
=  − =  − = 

  
Н. 

 

Визначимо дотичну реакцію на задній осі в ньютонах 

 

Rzp2=Rzp2 0,8=17292 0,8=13833    Н. 

 

Режим бічного заносу. 

З рівняння моментів щодо крапок Л й П (рис. 3.3) одержимо бічні реакції 

на лівій і правій сторонах автомобіля: коефіцієнт зчеплення колеса з дорогою в 

бічному напрямку . 

 

 

 

y g

л a

0,85 0,85
(0,5 ) 25016 (0,5 ) 23804

1,6

h
Rz G

B

  
=  + =  + = Н. 

 

85,0=y

 = 0M
C
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Рисунок 3.3 - Схема для визначення бічної реакції при бічному заносі. 

; 

 

y g

п a

0,85 0,85
(0,5 ) 25016 (0,5 ) 1211

1,6

h
Rz G

B

  
=  − =  − = Н. 

 

Визначимо вертикальні реакції на колесах 

 

л
л1

1,35 23804
10712

3

b Z
Rz

L

 
= = = Н. 

 

л
л2

1,65 23804
13092

3

a Z
Rz

L

 
= = = Н. 

 

 = 0M
D
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п
п1

1,35 1211
545

3

b Z
Rz

L

 
= = = Н. 

 

  п
п2

1,65 1211
666

3

a Z
Rz

L

 
= = = Н. 

 

Визначимо бічні реакції на колесах 

 

Ryл1=Rzл1∙φy=10712∙0,85=9105 Н. 

 

  Ryл2=Rzл2∙φy=13092∙0,85=11128 Н. 

 

                                                Ryп1=Rzп1∙φy=545∙0,85=436 Н. 

 

Ryп2=Rzп2∙φy=666∙0,85=566 Н; 

 

3.4 Визначення навантажувальних режимів ходової частини при 

розрахунку на довговічність. 

 

Визначимо термін служби автомобіля в годинниках, виходячи з того, що 

нормальне навантаження, що діє на ходову частину при рівномірному русі 

автомобіля по мікро профілі Rzн = Rzст , при, Rx = 0 ,  Ry =0 ,  по формулі 

 

a

a

h
V

S
L = ,                                                       (2.5) 

 

де Sa - пробіг автомобіля, рівний  Sa=350000км; 

Va - середня швидкість автомобіля, рівна Va=60 км/ч; 

 

 



28 

Одержимо 

 

5833
60

350000
h

==L  ч.  

 

Число циклів навантажень колеса визначимо по формулі 

 

629,178
312,014,32

350000

2 c

a
k =


=


=

r

S
L


млн.циклів. 

 

Число циклів навантажень півосей і диференціала дорівнює числу циклів 

навантаження колеса. 

 Визначимо число циклів навантажень 

 

178,629 млн. циклів. 

 

178,629 млн. циклів. 

 

178,629 млн. циклів. 

 

Число циклів навантажень карданного валу 

 

L3=L4∙u0=178,629∙2,78=497 млн. циклів. 

 

Число циклів навантажень коробки передач 

 

L1=L3∙ucp=497∙0,46=228 млн. циклів. 

  

6 161,93kL L= =

5 6 161,93L L= =

4 5 161,93L L= =
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4 РОЗРАХУНОК ГОЛОВНОЇ ПЕРЕДАЧІ 

 

4.1 Визначення  геометричних  параметрів  головної  передачі 

 

Попередній розрахунок з метою вибору основних геометричних  

параметрів проектованої передачі проведемо методом погонного навантаження 

на вісь. 

Погонне навантаження на зуб, Н/мм 

 

2b

F
q t= ,                                                  (4.1) 

 

де tF  - окружна  сила, Н; 

2b  - ширина  зубчастого  вінця  конічного  колеса,  мм. 

У свою чергу  

2

4

10000

x

dt
r

MF = ,                                                (4.2) 

 

де  2xr  - радіус  зовнішнього  ділильного  кола  зубчастого  колеса, мм. 

 

2
2

22 sin
2


 −

b
rrx ,                                           (4.3) 

 

де  2r - радіус  зовнішнього  ділильного  кола  зубчастого  колеса, мм; 

2  - половина  кута  при  вершині  початкового  конуса  колеса. 

 

1

2
2

Z

Z
arctg= .                                             (4.4) 
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   2

25
70,20

9

oarctg = = . 

 

22 31.0  rb  .                                              (4.5) 

 

Навантаження, що допускається    1000=q Н/мм 

 

( )  
.75

1000)2.70sin05.031.0(

10005324

sin05.031.0

1000

2

4
2 =

−


=

−


=

q

M
r d


  мм.    (4.6) 

  

Приймемо  2 75r =  мм.  Визначимо  ширину  зубчастого  колеса 

 

2 0.31 75 23,3b   =  мм. 

 

Знайдемо  радіус  середнього  ділильного  кола  колеса 

 

2

23.3 sin 70,2
75 64, 24

2
xr


= − =  мм. 

 

Величину  гіпоїдного  зміщення  приймемо 15,04å =  мм.   

Знайдемо  середні  кути  нахилу  шестерні, 1 ,  и  колеса, 2   

 

ooooo

r

e

z

z
33,42

75

752,0
45

9

25
52545525 0

21

20

1 =


++=++=


 .           (4.7) 

 

2 1

2

29,16
x

e
arctg

r
 = − = .                                      (4.8) 

 

Зовнішній  окружний  модуль 

 

02,6
25

7522

2

2

2 =


=


=
z

r
mte

 мм.                                (4.9) 
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Зовнішня  конусна  відстань 

 

2 2 2 2

2 1 20.5 0.5 6 0,5 9 25 40e teR m z z=   + =   + =  мм.      (4.10) 

 

Нормальний  модуль 

 

( ) ( )
49,4

94,79

16,29cos955.04,7902,6cos5.0 222 =
−

=
−

=
e

ete

n
R

bRm
m

  мм.   (4.11) 

 

Визначимо  основні  геометричні  параметри  шестерні: 

 

92,22
25

9
75

2

1
21 ===

z

z
rr  мм.                            (4.12) 

 

1 2 23,3b b = =  мм.                                         (4.13) 

 

oarctg
z

z
arctg 80,19

25

9

2

1
1 === .                            (4.14) 

 

97,188,19sin
2

3,22
982,22sin

2
1

1

11 =−=−= 


b
rrx мм.                (4.15) 

 

83,1
9

92,22
22

1

1
1 ===

z

r
mte

 мм.                                 (4.16) 

 

4.2  Визначення  основних  геометричних  параметрів  шестерні. 

 

У  гіпоїдних  передачах  напрям  гвинтової  лінії  зуба  визначається  

напрямом  зміщення  осі  шестерні.  При  зміщенні  осі  вниз,  як  в  нашому  
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випадку,  напрям  гвинтової  лінії зубів шестерні  має  бути  ліве,  щоб  осьове  

зусилля  шестерні було спрямоване від вершини конуса. 

Відповідно до  ГОСТ 16202-81  приймемо  параметри  початкового  

контура: 

- кут профілю 
o20= ; 

- коефіцієнт висоти голівки  зуба 1* =ah ; 

- коефіцієнт радіального проміжку  25.0* =C ; 

- зміщення 021 == xx . 

Коефіцієнт зміщення початкового контура для шестерні, см, визначається 

по залежності 

 

( ) ( ) 32,0
78,2

1
133,42cos49,0

1
1cos

2211 =













−=













−=

okU
xx  см.          (4.17) 

 

Коефіцієнт зміщення початкового контура для колеса, см, визначається 

по залежності 

 

2 1 0,32x x= − = −  см. 

 

Коефіцієнт торцевого перекриття  приймаємо : 87.0=  

Коефіцієнт осьового перекриття  визначається по формулі: 

 

( ) ( )
943.0

3

5.03 2

3

=


−−
= 



n

ebb

m

bRkk
.  

 

              ( ) о

21 36,965.0 =+= cp . 

 

 




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4.3  Розрахунок зубчастих коліс головної передачі на втому і міцність. 

 

Зуби  шестерні  і  колеса  головної  передачі  необхідно  перевірити  на  

контактну  втому  і  втому  при  вигині.  Розрахунок  на  міцність  полягає  у  

визначенні  максимальної  контактної  напруги  і  напруги  вигину  і  зіставленні  

вказаної  напруги  з  відповідними  граничними. 

 

4.3.1 Розрахунок  на  втому  при  контактній  напрузі. 

 

Розрахункова  контактна  напруга  визначається  по  наступній  залежності,  

МПа 

 

( )
 H

oke

okokHvHHt

HMH
UR

UUKKKM
zzz 






 
−

++
=

ReRe

3

22

4

5.017.1

1)1(
,               (4.18) 

 

де  Mz  - коефіцієнт,  що враховує  механічні  властивості,  для  сталевих  

зубчастих  коліс  
2/1275ПаzM = ; 

Hz  - коефіцієнт  форми  зв'язаних  поверхонь; 

z  - коефіцієнт  сумарної  довжини  контактних  ліній. 

HK ,  HK ,  HvK  - коефіцієнти,  що враховують  при  розрахунку  на  контактну  

витривалість  відповідно  розподіл  навантаження  між  зубами,  нерівномірність  

розподілу  навантаження  по  довжині  контактної  лінії  і  динамічне  

навантаження  в  зачепленні,  1=HK ,  32.1=HK ,  105.1=HvK ; 

k  - коефіцієнт  робочої  довжини  зубчастого  вінця, 33.0=k ; 

 H  - напруга, що допускається,   МПаH 1200= . 

 

( )( ) 1,4065.0cos76.1 21 =+= Hz . 
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




=
k

z
1

,                                                  (4.19) 

 

де k - коефіцієнт зміни сумарної довжини контактної лінії, 1=k ; 

  - коефіцієнт  торцевого  перекриття,  6.1=  

. 

 

 

 

( )

2 2

3

5324 1 1,32 1,105 (1 21.78 ) 1 2.78
275 1,406 0,79 170,160

1.7 79.94 1 0.5 0,33 2.78 0,33
H

    +  +
=    =

  −   
 МПа 

 

4.3.2 Розрахунок  зубів  на  втому  при  вигині. 

 

Напруга  при  вигині в шестерні 1F  і  в  колесі  2F   вичислимо  по  

формулі,  МПа 

 

][
85.0

1

2

111 F

te

Ft
FF

m

W
YY   


= ,                                  (4.20) 

 

      ][ 2

1

2

1

2

12 F

F

F
FF

Y

Y

Y

Y





= ,                                       (4.21) 

 

де 1FY ,  2FY  - коефіцієнти,  що враховують  форму  зуба  відповідно  шестерні  і  

колеса; 

1Y ,  2Y  - коефіцієнти,  що враховують  нахил  зуба; 

1FtW  - розрахункове  питоме  навантаження, Н•мм. 

 

 

1
0.79

1 1.6
z = =


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Еквівалентне число зубів шестерні і колеса 

 

     
( ) ( ) ( )

1
1 3 3

1 1

9
24,532

cos cos cos 19,80 cos 42,33
v

z
z

 
= = =

 
,   75.31 =FY , 

 

( ) ( )
2

2 3 3

2 2

25
195,108

cos cos cos 70,20 cos 29,16
v

z
z

 
= = = ,   6.32 =FY . 

 

                                    1
1

42,33 3.14
1 1 0,995

140 180 140 180
Y

 
= −  = −  = , 

 

                                   2
2

29,16 3.14
1 1 0,996

140 180 140 180
Y

 
= −  = −  = . 

 

        
FvFF

ww

d
Ft KKK

br

M
W 




= 

11

3 1000
,                                     (4.22) 

 

де FK , FK , FvK  - коефіцієнти,  що враховують  при  розрахунку  на 

витривалість  при  вигині  відповідно  розподіл  навантаження  між  зубами,  

нерівномірність  розподілу  навантаження  по  довжині  контактної  лінії  і  

динамічне  навантаження  в  зачепленні,  1=FK ,  34.1=FK ,  136.1=HvK . 

 

2343 1000
1 1.34 1.136 2669,631

22,92 23,32
FtW


=    =


 Н•мм, 

 

1

2669,631
3.75 0.995 1817,2813

0.85 6,02
F =   =


 МПа, 

 

2

0.996 3.6
1817,2813 1747,471

0.995 3.75
F =   =  МПа, 
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4.3.3 Розрахунок на міцність по контактній напрузі і напрузі вигину.  

 

Максимальна  контактна  напруга 

 

 maxmax HdHH K = ,                                   (4.23) 

 

max 170,160 1,5 208,402 1500H МПа=  =  МПа. 

 

Максимальна  напруга  вигину 

 

 max1max FdFF K = ,                                   (4.24) 

 

max 1817,2813 1,5 2725,92 3500F МПа=  =  МПа. 

 

4.4 Розрахунок  вхідного  валу  головної  передачі  на  міцність. 

 

Визначимо сили в зачепленні - окружну, радіальну і осьову,  відповідно: 

 

36,12350
97,18

5,5426

1

1max =


=


=
x

e
t

r

UM
F  Н,                         (4.25) 

 

=−= ))sin()sin()cos()((
)cos(

111

1




tg
F

F t

r  

 
1250,36

( (20) cos(19,80) sin(42,33) sin(19,80)) 1910,376
cos(42,33)

tg=   −  =  Н, 

 

 =+= ))cos()sin()sin()((
)cos(

111

1




tg
F

F t
a  

 

12350,36
( (20) sin(42,33) sin(42,33) cos(19,80)) 5870,60

cos(42,33)
tg=   +  = Н. 
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Малюнок  4.1 – Розрахункова  схема  для  розрахунку  валу  на  міцність  і  

епюри  вантаження  валу. 

 

Визначимо вертикальні реакції опор в точках А і В у вертикальній площині 

 

60 96
12350,36 20069,34

96
ax t

a b
R F

b

+ +
=  =  =  Н. 

 

60
12350,36 7718,98

96
bx t

a
R F

b
=  =  =  Н. 

 

Максимальний момент, що вигинає вал у вертикальній площині 

 

12350,36 60 741021,80èx tM F a=  =  =  Н·мм. 

 

Визначимо вертикальні реакції опор в точках А і В в горизонтальній 

площині 

 

1( ) 1910,376 (60 96) 5870,65 18,97
1944,23

96

r a x
ay

F a b F r
R

b

 + −   + − 
= = = Н. 
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Рисунок 4.2 – Епюри навантаження вала 
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1 1910,376 60 5870,65 18.97
33,85

96

r a x
by

F a F r
R

b

 −   − 
= = =  Н. 

 

Момент, що вигинає, в небезпечному перерізі в горизонтальній площині. 

 

33,85 96 3249,80иy byM R b=  =  =  Н·мм. 

 

Сумарний момент, що вигинає: 

 

2 2 2 2741021,80 3249,80 741028,92è èx èyM M M= + = + =  Н·мм. 

 

 
31.75 1000 1.75 2343 1000 410025dT M=   =   =  Н·мм.  

 

2 2 2 2( ) 741028,92 (1 410025) 846902,81ï ð èM M T= +  = +  =  Н·мм. 

 

Визначимо мінімально допустимий діаметр валу. 

 

92,28
3501,0

81,846902

1.0
33

1

=


=


=
−

прM
d мм.                            (4.37) 

 

4.5  Вибір підшипника вхідного валу. 

 

Підшипник  слід  вибирати  по  динамічній  вантажопідйомності з умови,  

що  її  розміри  вже  визначені  компонуванням.  Тому  вибір  підшипника  

зводиться  до  перевірки  його  розрахункової  довговічності. 

Номінальна  довговічність  підшипника, млн.об. 

 

                                          
P

P

C
L 








= ,                                                  (4.38) 
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де  С – довідкова  динамічна  довговічність,  для  підшипника  7306 С=29900 Н; 

Р – еквівалентне  розрахункове  навантаження, Н; 

р – показник  міри,  для  роликового  підшипника  р=3,33. 

 

                                         p

i

ii PP 
=

=
5

1

 ,                                           (4.39) 

 

де  iP  - приведене  еквівалентне  навантаження  на  підшипник  на  i- тій  передачі, 

Р; 

    i  - коефіцієнт  тривалості  роботи  підшипників  на  цій  передачі  КПП, 

01.01 = ,  03.02 = ,  06.03 = ,  15.04 = ,  75.05 = . 

 

                                ( )   KKSFmFVP iairarii −+= ,                          (4.40) 

 

де riF ,  aiF  - відповідно  радіальне  і  осьове  навантаження  на  підшипник  на  i- 

тій  передачі: Н; 

   V – коефіцієнт  обертання,  при  обертанні  зовнішнього  кільця  V=1,4; 

  iS  - для  роликового  підшипника  tgFS rii = 245.1 ; 

   K  - коефіцієнт  безпеки, 1=K ; 

  K  - температурний  коефіцієнт, 1=K ; 

  ram  - коефіцієнт  впливу  радіального  навантаження  на  осьову. 

 

                                                 
6.2

tg
mra = .                                                   (4.41) 

 

                                         
1

1000

x

ie
ti

r

UM
F


=

−

.                                              (4.42) 
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                      ))sin()sin()cos()((
)cos(

111

1

−


= tg
F

F ti
ri

.                           (4.43) 

 

                      ))cos()sin()sin()((
)cos(

111

1

+


= tg
F

F ti
ai

.                           (4.44) 

 

                                                
b

ba
FR tiaxi

+
= .                                            (4.45) 

 

                                         
b

rFbaF
R xairi

ayi
1)( −+

= .                                      (4.46) 

 

                                                 22

ayiaxiri RRF += .                                          (4.47) 

 

Номінальна  довговічність  підшипника приблизно можна отримати із 

залежності:   

 

a

a
h

V

S
L =    ,                                                  (4.48) 

 

де 
aS - пробіг автомобіля до капітального ремонту, тис. Км; (вантажні і автобусі 

- 250-350; легкові 150-200); 

aV  - середня швидкість автомобіля, км/год; 

 

max0,6 0.6 180 108a aV V    = км/ч. 

 

312,5
96

10300 3

=


=hL ч. 
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L=2800 млн. об.,  що  вище  необхідній  довговічності L3=2250 млн. об. – 

означає  підшипник  вибраний  вірно. 

 

4.6  Розрахунок диференціала. 

 

4.6.1. Визначення основних параметрів диференціала. 

 

За рекомендаціями приймемо: 

- число зубів сателіта, 111 =dz ; 

- число зубів шестерні полуосевой, 222 =dz ; 

- модуль зубів, 35,6=cm  мм; 

-число сателітів, 4=cn . 

Передаточне число диференціала 

 

.2
11

22

1

2 ===
d

d
d

z

z
U                                           (4.49) 

 

Зовнішня конусна відстань 

 

09,78
2

1235,611

2

1
22

1
=

+
=

+
=

dcd

ce

Umz
R мм.               (4.50) 

 

Перевіремо умови складання 

 

7
4

2222 2 =


=


c

d

n

z
 - ціле число – умова виконується. 

 

Перевіримо умови сусідства сателітів 

 

0,555
11

1

22

111
785.0

4

14.3

12

1 =+=+== arctg
zz

z
arctg

n dd

d

c


- виконується. 
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Визначимо основні параметри зубчастих коліс 

 

047,3909,785,05,0 === cec Rb  мм.                                (4.51) 

 

34,925
12

78,09

1 22
1 =

+
=

+
=

d

ce
c

U

R
r  мм,                                (4.52) 

 

69,850
12

78,09

1 22
2 =

+
=

+
=

−−

d

ce
c

U

R
r  мм.                              (4.53) 

 

o

d

d

c arctg
z

z
arctg 26,565

22

11

2

1

1 === ,                                 (4.54) 

 

ooo
c

o
c 63,435=−=−= 563,269090 12 .                        (4.55) 

 

Параметри вихідного контуру згідно ГОСТ 13754-68 приймемо наступні: 

-кут профілю, 
o

c 5.22= ; 

- коефіцієнт висоти головки зуба,  ; 

- коефіцієнт радіального зазору, 20.0* =c . 

 

4.6.2 Розрахунок диференціала на міцність 

 

Розрахункові напруги вигину 

 

        87,64
11,014,32722435,6

55,078,25,542666
2

2

2

10max =



=




= F

dce

e
F

ybznm

UUM









МПа.    (4.56) 

 

де  6.1=  - коефіцієнт перерозподілу навантаження, 55.0= ; 



44 

       y - коефіцієнт форми зуба, у=0,11; 

        F  - допустимі напруги,   550=F  МПа. 

Шип хрестовини перевіряють на зріз і зминання.   

Діаметр шипа хрестовини визначається наближено 

 

 
71.14

120414

53244 =


=


=
ccc

d
ш

qrn

M
d  мм.                         (4.57) 

 

Напруга зрізу 

 

 12048,95
41471,1414,3

532422
22

4 =



=




=

ccsh

d

rnd

M


  Мпа.               (4.58) 

 

 604,18
244147,142

10005324

2

10004 =



=




=

cccsh

d

lrnd

M
  МПа.               (4.59) 

 

Розрахуємо тиск торця сателіта на коробку диференціала 

 

( ) ( )
 200,2

7,144041414,3

565,26sin5,20100053244sin10004
2222

14 =
−


=

−


=

tg

ddrn

tgM

shncc

ccd
T




  МПа. (4.60) 

 

4.7 Розрахунок півосей на міцність 

 

Півосі заднього ведучого моста з жорсткою балкою в залежності від 

випробовуваного навантаження, обусловливаемой конструкцією опори колеса, 

поділяються умовно на три типи: 

– повністю розвантажені (застосовуються на вантажних автомобілях 

середньої й великої вантажопідйомності; 

– полуразгруженные (застосовуються на легкових автомобілях і вантажних 

малої вантажопідйомності); 

– на три чверті розвантажені (застосовується рідко). 
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На рис.4.3 наведено схеми навантаження зазначених типів півосей. 

 

Рисунок 4.3 - Схема навантаження півосей 

а - повністю розвантаженою; б - полуразгруженной; в - на три чверті 

розвантаженою 

 

Повністю розвантажена піввісь розраховується на кручення: визначається 

напруження кручення і деформація при крученні о : 

 

 50012,19
038,0

312,08,02,180,1375888
33

22 =



=




=






d

rmG kx , МПа.     (4.61) 

 

 ііkxо

dG

rG
66,3

038,01085

312,08,080,137583218032180
464

2 =



=




=






 ,    (4.62) 
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де 2G - вага, що припадає на задній міст, Н; 

2m - коефіцієнт, що враховує перерозподіл ваги по осях 2,12 =m  

x - коефіцієнт зчеплення коліс з дорогою 8,0=x  

d - діаметр небезпечного перерізу півосі 38d = мм. 

G - модуль пружності при крученні G = 85 МПа. 

Вихідні дані:  

– маса колеса, 40=km  кг; 

– відстань від центру підшипника до лінії дії навантаження,  а=40 мм; 

– діаметр півосі, 38pd =  мм. 

– допустимі напруги 600 МПа. 

 Підлозі розвантажена піввісь розраховується на міцність за трьома 

навантажувальних режимів. 

Режим максимальної дотичній сили (інтенсивний розгін) 

Напруги вигину  

 

=










−


+













=
3

2

22

2

22

22
32

d

G
GmGm

a кx

i




  

25,76
3814,3

81,930
2

80,137582,1
8,0

2

80,137582,1
4032

3

22

=










−


+













=  Мпа. (4.63) 

 

Напруження кручення 

 

 50012,19
038,014,3

312,08,02,180,1375888
33

22 =



=




=

d

rmG kx




 , Мпа;       (4.64) 

 

 75030,8512,19425,764 2222 =+=+=  i Мпа;                (4.65) 
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Режим максимального вертикального навантаження (переїзд через 

перешкоду). 

Напруга вигину 

 

 75016,102
3814,3

4080,137580,21616
33

2
=




=




=

d

aGK Д

i


  МПа.        (4.66) 

 

Режим максимальної бічної навантаження (занос автомобіля) 

Напруги вигину 

 

76.14188)
6.1

185.0
5,0(80.13758)5,0(2 =


+=


+=

b

h
GR

yg

Zн


Н;              (4.67) 

 

               96.42976.1418880.137582 −=−=−= ZнZВ RGR H;                           (4.68) 

 

                   76,14188176,14188 === yZнYн RR  Н;                               (4.69) 

 

96,429196,429 −=−== yZВYВ RR  Н;                               (4.70) 

 

( ) ( )
68,18

3814,3

4076,141881000760,14188
33

=


−
=



−
=

p

ZнkYн
Uн

d

aRrR


 Мпа;            (4.71) 

 

( ) ( )
88.0

4814.3

4096.429100049.096.429
33

−=


−++−
=



+
=

p

ZВkYВ
Uн

d

aRrR


 Мпа.   (4.72)        

 

 

 

4.8 Розрахунок півосей на втому 
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Визначаємо число циклів зміни напруги кручення за 1 км пробігу 

легкового автомобіля: 

 

1
33

0
1 9649,389

49,014,32

102,1

2

10 −=



=




= км

r

n
N

k
,                      (4.73) 

де 
0n  - число циклів напруги кручення за один оборот ведучого колеса 

kr  - радиус колеса. 

Розрахункова величина накопичення втомного пошкодження півосі за 1 км 

пробігу легкового автомобіля 

 

1049,6002,096,38983,19 4

11 === пв

m KNR   
(МПа)4

км
 ,            (4.74)                      

 

де   - напруга крутіння; 

m  - показник ступеня, що характеризує залежність між напругою кручення і 

числом циклів; 

пвK  - коефіцієнт приведення реального режиму навантаження до 

розрахункового, 
пвK  =0,002. 

Загальний коефіцієнт, який враховує вплив концентрації напруги, 

абсолютних розмірів перерізу півосі, полягання поверхні і обробки півосі на 

межу витривалості при крученні 

75,1
8,02

125,155,21
=



−+
=



−+
=






KK

KK
K п ,                         (4.75) 

 

де K  - коефіцієнт концентрації напружень при крученні, K =2,55; 

пK  - коефіцієнт обліку полягання поверхні, пK =1,25; 

K  - коефіцієнт обліку впливу обробки, 
K  =2; 

K  - коефіцієнт впливу абсолютних розмірів валу на межу витривалості при 

крученні, K  =0,8. 
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Межа витривалості стандартного зразка з матеріалу півосі при крученні з 

симетричним циклом при достовірності не руйнування р=0,95: 

 

85,258)1,065,11(310)65,11( 111 =−=−= −−−  V МПа,                    (4.76) 

 

де 1−  - середнє значення межі витривалості при крученні,  1− =310Мпа; 

1−V  - коефіцієнт варіації межі витривалості при крученні, 
1−V =0,10. 

Коефіцієнт, що характеризує якість матеріалу: 

 

3875,0
800

3101 === −

T

K





,                                     (4.77) 

 

де  T - межа текучості при крученні, T  =800Мпа   

Межа витривалості півосі при крученні з реальним симетричним циклом 

при р=0,95: 

 

08,325
4,0)3875,075,1()3875,075,1(

85,2582

)()(

2 1 =
−−+


==

−−+
=



−


rKKKK
r




 МПа,  (4.78)  

 

де  r - коефіцієнт асиметрії циклу. 

Ресурс півосі по опору втоми при крученні: 

1664

0

4

lim 107,610608,325 ====  NR r  МПа4 ,                   (4.79) 

 

де 0N  - базове число циклів зміни напружень при крученні півосі. 6

0 106 =N  

Розрахунковий термін служби півосі для даного виду дорожніх умов 

(асфальтовані вулиці міст) 

 

16
lim 6

8

1

0,7 6,7 10
6,7 10

6,97 10

pa R
L

R





  
= == = 


км,                         (4.80) 
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де 
pa  - коефіцієнт обліку не стаціонарності режиму навантаження,  

pa =0,7. 

Умова достатньої стомлюючої витривалості півосі: 

 

0LL   ,                                                 (4.81) 

 

де  
0L - нормативний пробіг легкового автомобіля до капітального ремонту, 

кмкм 500000107,6 6    -  умова виконується. 
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5 АДАПТИВНЕ ЗОВНІШНЄ ОСВІТЛЕННЯ АВТОМОБІЛЯ 

 

Адаптивне зовнішнє освітлення вантажівок – це інтелектуальна система, 

яка автоматично змінює параметри світла залежно від дорожніх умов, 

навантаження, рельєфу та наявності інших учасників руху. На відміну від 

звичайних фар, вона не просто світить, а «підлаштовується» під ситуацію, 

суттєво підвищуючи безпеку. 

Основне призначення полягає в тому, щоб забезпечити: максимальну 

видимість дороги; покращене освітлення поворотів та узбіч; зменшення 

засліплення зустрічних водіїв; підвищення безпеки руху вночі та за 

несприятливих погодних умов. 

Основні режими адаптивного освітлення регламентуються UNECE r123, 

який визначає кілька класів освітлення для різних умов руху. 

Розглянемо основні режими та призначення: 

Режим Class С – це базове ближнє світло для звичайних умов руху; 

Режим Class V – це міський режим з ширшим освітленням прилеглої зони; 

Режим Class Е – це траса або заміська дорога з подовженим світловим 

пучком; 

Режим Class W – це режим для мокрого покриття та дощу; 

Режим Cornering – це підсвічування поворотів і перехресть; 

Адаптивне зовнішнє освітлення транспортних засобів категорії N1 є 

сучасною інтелектуальною системою керування світловими приладами, яка 

автоматично змінює характеристики світлового пучка відповідно до умов руху. 

Завдяки використанню датчиків, електронних блоків керування та led/матричних 

технологій система підвищує безпеку дорожнього руху, покращує видимість 

дороги та зменшує засліплення інших учасників руху. В сучасних легких 

комерційних автомобілях такі системи стають одним із ключових елементів 

активної безпеки. 

Розглянемо види адаптивного освітлення, що використовується на 

сучасних транспортних засобах. 
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1. Адаптивне головне світло (matrix led) 

Сучасні автомобілі категорії N1 можуть оснащуватися системою adaptive 

driving beam (ADB) або матричними led-фарами. 

Замість звичайних фар – матриця з десятків окремих світлодіодів. Камери 

та радари постійно сканують дорогу. 

Принцип роботи: Дальнє світло залишається увімкненим. Камера виявляє 

зустрічні та попутні транспортні засоби. Окремі сегменти матричної фари 

вимикаються або приглушуються. Інші ділянки дороги продовжують 

освітлюватися дальнім світлом. Це дозволяє значно покращити видимість без 

створення надмірного засліплення інших учасників руху. 

Переваги адаптивного освітлення: збільшення дальності видимості на 20–

50 % залежно від режиму; покращення виявлення пішоходів та перешкод; 

зменшення втоми водія під час нічних перевезень; зниження ризику дтп у темний 

час доби; автоматичне пристосування до зміни дорожніх умов. 

Недоліки: висока вартість системи; складність ремонту та калібрування; 

залежність від справності датчиків і камер; необхідність періодичного 

налаштування після ремонту кузова або підвіски. 

 

Рис. 5.1 – Адаптивне головне світло [54] 
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2. Динамічне світло в поворотах (cornering & curve light) 

Статичне (cornering): при ввімкненні поворотника на швидкості до ~40 

км/год загоряється окрема бічна секція фари, висвітлюючи «сліпу зону» біля 

борту – критично важливо при маневрах у місті чи на завантажених складах. 

Динамічне (curve): на трасі фари буквально повертаються за кермом разом 

із вантажівкою (або в матриці зміщується світлова пляма). Це допомагає бачити 

узбіччя та знаки в крутих поворотах. 

 

 

а) 

 

б) 

Рис. 5.2 – Порівняння різних типів зовнішнього освітлення: а) адаптивне та 

звичайне; б) з динамічним світлом в повороті [55] 
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3. Автоматичне регулювання кута нахилу фар (залежно від навантаження) 

Вантажівка постійно змінює кут нахилу через 

завантаження/розвантаження або гальмування (клювання). Система (часто 

пневматична) автоматично коригує промінь, щоб він не бив у небо (не сліпив) і 

не впирався в землю (не скорочував дальність). 

 

 

Рис. 5.3 – Система автоматичного нахилу світла фар [56] 

 

4. Адаптивне освітлення причепів та бічне світло 

Система діагностує довжину причепа та автоматично підключає/регулює 

світло на ньому. 

Деякі виробники (наприклад, trailervision від schmitz) додають 

інтелектуальне бічне світло з датчиками руху та підсвічуванням сліпих зон при 

маневрах. 
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а)  б) 

Рис. 5.4 – Адаптивне освітлення причепів та бічне світло [54]: 

а) Освітлення причепа; б) Бічне світло 

 

5. Прогнозування на основі GPS та карт (навігаційне світло) 

Система «знає» попереду поворот, гору чи з'їзд з траси – завчасно змінює 

світловий пучок (звужує/розширює, додає бічне світло) до того, як водій поверне 

кермо. 

 

Рис. 5.5 – Прогнозування повороту світла фар [55] 
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6. Антизасліплювальний режим у негоду (rain/light sensor) 

Під час дощу або туману система зменшує яскравість і змінює кут світла, 

щоб промені не відбивалися від крапель води назад у вічі водія. 

Більша маса та довше гальмування — потрібно бачити перешкоди раніше. 

Високі фари — великий ризик засліпити зустрічних водіїв. 

Сліпі зони — адаптивне світло висвітлює причіп та бічні простори. 

Низькі швидкості в терміналах — бічне світло знижує ризик наїзду на 

людей чи стелажі. 

 

 

Рис. 5.6 – Антизасліплювальний режим роботи світла фар у негоду [54] 

 

Отже адаптивне освітлення перетворює фари в активного помічника водія. 

Воно не просто світить, а прогнозує, підлаштовується та захищає — це один із 

ключових кроків до автономного вантажного транспорту. Навіть якщо ви не 

сідаєте за кермо вантажівки, зустрівши в темряві машину з «розумним світлом», 

ви будете помічені вчасно і не будете засліплені. 
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6 ТЕХНІКА БЕЗПЕКИ ТА ОХОРОНА ПРАЦІ 

6. 1 Техніка безпеки при складанні головної передачі 

 

Складання головної передачі є відповідальною технологічною 

операцією, від якості виконання якої залежить надійність роботи трансмісії 

транспортного засобу, довговічність її деталей та безпека експлуатації 

автомобіля. Під час виконання складальних робіт працівник має справу з 

важкими деталями, спеціальним інструментом, пресовим обладнанням, 

вимірювальними приладами та мастильними матеріалами, що створює 

потенційну небезпеку отримання травм. Тому виконання робіт повинно 

здійснюватися відповідно до вимог охорони праці, виробничої санітарії та 

пожежної безпеки. 

До виконання робіт зі складання головної передачі допускаються особи, 

які пройшли відповідне навчання, інструктаж з охорони праці та ознайомлені 

з технологічною документацією. Працівник повинен використовувати 

справний спецодяг, що включає комбінезон або халат, захисне взуття, 

рукавички та, за необхідності, захисні окуляри. Одяг має бути застібнутим, а 

його вільні частини не повинні потрапляти до рухомих механізмів обладнання. 

Перед початком роботи необхідно перевірити справність робочого місця, 

освітлення, вентиляції, інструменту та обладнання. Робочий стіл повинен бути 

стійким і чистим, без сторонніх предметів. Інструмент необхідно 

розташовувати таким чином, щоб уникнути його падіння або випадкового 

травмування працівника. Особливу увагу слід приділяти справності знімачів, 

оправок, динамометричних ключів, пресів та інших пристроїв, які 

використовуються під час складання вузла. 

Складання головної передачі пов'язане з переміщенням корпусу 

редуктора, диференціала, ведучої та веденої шестерень, які можуть мати 

значну масу. Піднімання важких деталей вручну допускається лише в межах 

встановлених норм. Для переміщення масивних вузлів необхідно 
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використовувати підйомно-транспортні механізми, талі, крани або спеціальні 

візки. Під час піднімання вантажу забороняється перебувати під піднятою 

деталлю або залишати її у підвішеному стані без нагляду. 

Особливу небезпеку становлять операції запресовування підшипників та 

інших деталей за допомогою пресового обладнання. Перед початком роботи 

необхідно переконатися у правильному встановленні деталі та оправки. 

Забороняється використовувати випадкові предмети замість спеціальних 

пристосувань. Під час роботи преса руки працівника повинні знаходитися поза 

небезпечною зоною. У разі появи сторонніх шумів, перекосів або надмірних 

зусиль роботу необхідно негайно припинити та усунути причину несправності. 

При складанні головної передачі широко використовуються мастильні 

матеріали, трансмісійні оливи та очищувальні рідини. Під час роботи з ними 

необхідно уникати потрапляння речовин на шкіру та в очі. У разі контакту слід 

негайно промити уражене місце великою кількістю води. Забороняється 

використовувати для миття рук бензин, дизельне паливо та інші легкозаймисті 

рідини. Для очищення деталей необхідно застосовувати спеціальні мийні 

засоби, передбачені технологічним процесом. 

Під час регулювання головної передачі особливу увагу необхідно 

приділяти правильному використанню вимірювального інструменту. 

Індикатори годинникового типу, мікрометри, нутроміри та динамометричні 

ключі повинні бути справними та відкаліброваними. Не допускається 

прикладати надмірні зусилля до вимірювальних приладів або використовувати 

їх не за призначенням. Пошкоджений інструмент може стати причиною 

отримання невірних результатів вимірювань та виходу вузла з ладу. 

При перевірці плями контакту зубів шестерень необхідно дотримуватися 

обережності, оскільки поверхні зубів мають гострі кромки. Роботи слід 

виконувати в захисних рукавичках, не допускаючи різких рухів та контакту рук 

із зубчастими вінцями. Під час обертання шестерень для контролю зачеплення 

необхідно уникати потрапляння пальців між рухомими деталями. 



59 

У разі використання електрифікованого інструменту необхідно 

перевірити справність ізоляції проводів, штепсельних з'єднань та заземлення 

обладнання. Забороняється працювати з електроінструментом у вологих 

рукавичках або на мокрій підлозі. При виявленні пошкодження кабелю або 

появі запаху горілої ізоляції інструмент необхідно негайно відключити від 

електричної мережі та передати спеціалістам для ремонту. 

Важливою складовою безпеки є підтримання чистоти на робочому місці. 

Розлите мастило або іншу рідину необхідно негайно прибрати, оскільки вони 

можуть спричинити падіння працівника. Відходи виробництва необхідно 

складати у спеціально призначені контейнери. Проходи між робочими місцями 

повинні залишатися вільними для безпечного пересування персоналу. 

Особливу увагу необхідно приділяти вимогам пожежної безпеки. У 

приміщенні, де виконується складання головної передачі, забороняється 

користуватися відкритим вогнем, палити або виконувати роботи, пов'язані з 

утворенням іскор, без спеціального дозволу. Легкозаймисті рідини повинні 

зберігатися у щільно закритій тарі в спеціально відведених місцях. Робоче 

місце має бути забезпечене справними засобами пожежогасіння, а працівник 

повинен знати порядок їх використання. 

Після завершення складання необхідно вимкнути обладнання, прибрати 

інструмент та очистити робоче місце від забруднень. Використані ганчірки, 

просочені мастильними матеріалами, слід помістити у спеціальні металеві 

контейнери. Працівник повинен зняти засоби індивідуального захисту, вимити 

руки теплою водою з милом та повідомити керівника про виявлені під час 

роботи несправності обладнання або інструменту. 

Таким чином, дотримання вимог техніки безпеки під час складання 

головної передачі дозволяє знизити ризик виробничого травматизму, 

забезпечити високу якість складальних робіт та створити безпечні умови праці 

для персоналу ремонтних і виробничих підприємств автомобільної галузі. 
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6.2 Розрахунок по техніці безпеки 

 

Розрахунок стійкості автомобіля. 

Найбільший уклін подоланий автомобілем обчислюється по формулі 

 

tg βmax = 0.7B / hg =0.7∙1615 / 850 = 1.33,    (6.1) 

 

де В = 1615 мм – колія автомобіля; 

hg = 850 мм – висота центру мас автомобіля; 

 

βmax ≈ 48° 

 

Щоб уникнути перекидання автомобіля розрахуємо критичну 

швидкість руху , м/хв , для випадку рівномірного повороту на ухилі. Радіус 

повороту ділянки дороги 30 м, кут поперечного ухилу 5°. 

– по перекиданню 
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= =


,   (6.2) 

 

де g = 9,81 м/с2 – прискорення вільного падіння. 

16.72 м/с ≈ 60.19 км/год 

– по ковзанню 

 

кpU g R=   0,7 9,81 30 14,353=   = ,   (6.3) 

 

де ψ – 0.7 – коефіцієнт зчеплення шин автомобіля. 

14,353 м/хв ≈ 51,671 км/год 
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При такій висоті розташування центру мас автомобіля критична 

швидкість автомобіля як по перекиданню, так і по ковзанню задовольняє 

технічній характеристиці автомобіля і вимогам безпеки. 

Практична  частота    власних    коливань     автомобілів     складає 

400 – 700 об/хв.  

В рекомендаціях СЕВ вказується на необхідність забезпечення 

максимальної можливої плавності ходу, виказується побажання, щоб 

підвіска всіх автомобілів мала прогресивну характеристику, а також мала 

стабілізатори поперечної стійкості. Підвіска повинна гасити коливання та 

сприяти кращій стійкості на дорозі. Це повинні забезпечувати амортизатори 

та стабілізатори поперечної стійкості. Нижче приведений розрахунок 

стійкості автомобіля. 

Як показали розрахунки по плавності ходу частота власних коливань 

лежить у нормі з міжнародними правилами та стандартами і тому можливе 

застосування у виробництві підвіски, яка представлена в дипломному 

проекті.  

Визначення повітрообміну. 

Визначимо повітрообмін, необхідний для розчинення окислу вуглецю і 

азоту при виїзді із зони зберігання одного автомобіля. 

Кількість ,кг/г, окислу вуглецю і азоту, що виділяється за 1 годину роботи 

дизельного двигуна визначається по формулі 

 

100
15

P
БW =

0,054
15 5 0,0405

100
=  = ,                              (6.4) 

 

де W – кількість окислу; 

Б – вживання топлива , кг/год; 

Р – вміст шкідливих речовин у відпрацьованих газах, %. 
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Вміст окислу вуглецю РСО – 0,054%, окислу азоту PNО = 0,007%. 

 

0,007
15 5 0,00525 кг/год

100
NOW =  = . 

 

В приміщеннях АТП вміст шкідливих речовин не повинен перевищувати 

гранично допустимі норми. 

Гранично допустимі норми концентрації шкідливих речовин з СН245 – 71 

мг/м3, для зон зберігання автомобілів: 

– окислу вуглецю 200 мг/м3; 

– окислу азоту 5 мг/м3.  

Об'єм ,м 3 /год, повітря для розчинення окислу вуглецю і азоту при виїзді 

автомобіля із зони зберігання визначається по формулі 

 

6 6
310 10

0.0405 15 1 50.625 м /год
60 60 200

Т

CO

Lco W n
K

=    =    =
 

 (6.5) 

 

де L – об'єм повітря, необхідний для розчинення окислу азоту і вуглецю 

відповідно LNО , LСО ; 

КСО – гранично допустима концентрація окислу вуглецю; 

Т – середня тривалість роботи автомобіля в зоні зберігання 15хв. 

п – число працюючих протягом години автомобілів. 

 

6
310

0.00525 15 1 262.5 м /год
60 5

NL o =    =


 

 

Отже, для розчинення окислу вуглецю і азоту необхідний об'єм повітря  

L = 262.5 м3/год. 
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7 ПРОЕКТУВАННЯ ТЕХНОЛОГІЧНИХ ПРОЦЕСІВ  

ВИРОБНИЦТВА САТЕЛІТА 

 

7.1  Аналіз технологічності зубчатого вінця 

 

У процесі виконання дипломної роботи, так само як і у виробничих умовах, 

будь-яка конструкція (машина, вузол, деталь) повинна бути самим ретельним 

чином проаналізована. Мета такого - аналізу виявлення недоліків конструкції за 

відомостями, що містяться в кресленнях і технічних вимогах, атак же можливе 

поліпшення технологічності даної конструкції. 

Після ознайомлення з конструкцією деталі, її призначенням і, умовами 

роботи у вузлі можна сказати наступне. Деталь - cателит . Деталь виготовляється 

із сплаву сталь 25ХГТ і проходить термічну обробку. Остання обставина має 

велике значення у відношенні викривленні, можливому при нагріванні і 

охолоджуванні деталі. В цьому значенні зв’язуючи ланку між зубчатим вінцем і 

маточиною виконане досить вдало - при термічній обробці не виникнуть 

односторонні спотворення. 

Взагалі слід зазначити, що деталь, мабуть, володіє достатньою жорсткістю 

для вживання методів пластичного формоутворення зубчатого вінця. Очевидно 

також, що деяке полегшення деталі не привело б до значної втрати жорсткості 

деталі. 

Заготівка - штампування другої групи складності. Більшість поверхонь 

деталі при штампуванні має не високі вимоги до шорсткостей. Високий клас 

чистоти, що забезпечується вибором матеріалу і термообробки. 

Недоліком заготівки є низький коефіцієнт використовування матеріалу: 

Таким чином, КИМ=0,625, тобто необхідно працювати над шляхом 

удосконалення форми заготівки шляхом вживання поковки для утворення 

внутрішніх порожнин, залишивши припуск для остаточної обробки. 
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Деталь достатньо технологічна. Допускає високопродуктивні режими 

обробки, має хороші базові поверхні, як для початкових операцій, так і для 

наступних. Обробка поверхонь обертання допускає багатоверстатне 

обслуговування токарних верстатів з ЧПК.  

 

7.2 Маршрут виготовлення деталі 

 

Опера

ція 

Найменування 

операції  

Зміст операції Оснастка  

005 Штамповочна   

010  Токарна  Точити поверхні  1, 6, 7, 8, 9, 10, 12, 13. 

Підрізати торці 11, 3, 4, 16. 

Токарно-

гвинторізний станок, 

16К20Т1 

015  Токарна  Точити поверхні  1, 6, 7,  Токарно-

гвинторізний станок, 

16К20Т1 

020 Свердлильна Свердлити  10  Свердлильний 2Н135 

025  Разточна  Точити поверхні 1, 2, 5, 6, 7, 8, 9. 

 

Алмазно-разточний 

ВС-159 

030 Зубофрезерна Фрезерувати зуб’я с припуском під 

шевінгування та зачищення заусениць по 

торцям дуб’їв 

Зубофрезерний п/авт. 

5В312 

035 Зубодовбежна Довбати зуб’я з припуском під 

шевінгування 0,1...0,2мм по 

вимірювальній між центровій відстані. 

Зубодовбежний 5140 

035  Зачищення Зачистити заусениці по торцям Верстак 8332 

040  Миття Промити деталь у содовому розчині. 

Обдути деталь стислим повітрям. 

Машина мийна 

045  Технічний контроль  Перевірити візуальним контролем 

відсутність заусениць, пошкоджень, 

наявність фасок, галтелей, розміри. 

Стіл контрольний 

050 Зубообкатувальна Обкатати зуб’я вінця у системі 2-х 

шестерень у 2-х напрямках. 

Зубообкатуваль 

ний 

055 Термічна   Цементаційно -

закалочна піч 

060 Зубохонінгувальна Хонінгувати зуб’я Зубохонингувальний 

5В913 

065 Зачищення Зачистити забоїни по зубах и торцях. Точильний 2-х 

сторонній 16191А 

070  Миття  Промити деталь у содовому розчині. 

Обдути деталь стислим 

повітрям. 

Машина мийна 

75  Технічний контроль   Стіл контрольній 
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7.3 Розрахунок допусків, відхилень та припусків на поковки 

 

Вінець зубчатий відомої шестерні ведучого мосту. 

Штамповане обладнання – гаряче штамповочний автомат. 

Нагрів заготовок – індукційний. 

Початкові дані по деталі 

Матеріал – сталь 25ХГТ: 0,21-0,28% С; 0,8-1,1% Cr; 0,4-0,7 Mg; 0,15-0,25 Ti. 

Маса деталі 

V=(42.5226+27.52480 + 182514)=0,00256 3м                      (7.1)  

 

mB=V                                                  (7.2) 

 

mB=0,002562,57=6,60кг 

 

Початкові дані 

Маса поковки 

тпок=тgк                                            (7.3) 

 

тпок =6,61,6=10,56 кг 

Клас точності – Т3. 

Середня масова частка вуглецю в сталі 30ХГТ 0,3% С, а сумарна масова частка 

легуючих елементів – 1,63% (0,95% Cr; 0,55% Mg; 0,25% Ti) 

Ступінь складності С-1. Розміри,  описують поковку фігури (циліндр), мм: 

діаметр 45х1,05=47,25мм 

Маса фігури, що описує 

 

Gn/Gф=тп/тф                                              (7.4) 

 

Gn/Gф =10,56/15,3=0,66кг 
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Конфігурація поверхні роз’ємну  штампу П (плоска).  

Початковий індекс – 9. 

Доповнюваний припуск, що враховує відхилення від площини -0,8мм. 

Несказані граничні відхилення розмірів – 1,5 допуска розмірів деталі. 

Несказані допуски радіусів закруглення для Т3 R4(0,5). 

Допускаємі відхилення від площини – 0,8мм. 

7.4.1 Розрахунок зубофрезерної операції 

Розрахуємо зубофрезерну операцію обробки поверхні зубів на 

зубофрезерному верстаті 5БЗ12 прецизійною черв'ячною фрезою діаметром 100. 

Матеріал заготівки сталь 25ХГТ. 

Розрахункові величини режиму різання наступні: 

Окружна швидкість різання фрези розраховуємо по формулі: 

V
a K

dn
V 


=

1000

0
 (7.5) 

де da0 – зовнішній діаметр фрези, da0 =100 мм; 

n – частота обертання фрези, n=400 мин; 

КV - загальний поправочний коефіцієнт на швидкість різання, що враховує 

фактичні умови різання, КV =0,8. 

мин

м
V 5.1008.0

1000

10040014.3
=


=

Глибина різання рівна висоті нарізуваного зуба. Висота нарізуваного зуба 

ммht 992,16==  (7.6) 

де m - модуль нарезаемого зубчатого колеса, т=9 
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Сила різання. Головна складова сили різання при фрезеруванні - окружна 

сила 

MPw

a

ny

z

x

P
Z K

nd

zBStC
P 




=

0

10
                                    (7.7) 

 

де dao - наріжний діаметр фрези, dao =100 мм; 

Sz
y - подача на зуб фрези, Sz

y =0,2 мм; 

Вn - ширина фрезеруванні, Вn =6,5 мм; 

z - число зуб’їв фрези, z=14; 

КMP - поправочний коефіцієнт на якість оброблюваного матеріалу, КMP =1,7. 

 

кНPZ 48,37,1
400100

145,62,0992.1626210
1,0

18,09.0

=



= , 

 

Значення коефіцієнта Ср та показників ступеня вибираються по довіднику 

Момент, що крутить на шпинделі 

 

1002

0




= az

KP

dP
M                                                (7.8) 

 

мкНM KP =



= 74,1

1002

10048.3
 

 

Ефективна потужність різання 

 

601020 


=

VP
N z

e ,                                               (7.9) 

 

кВтNe 71,5
601020

5,1003480
=




= , 
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Перевіримо по потужності правильність вибраного устаткування 

 

 двe NN                                             (7.10) 

 

кВткВткВт 68,05,771,5 =  

 

Оскільки ефективна потужність більше, ніж потужність двигуна верстата, 

то режим підходить. 

 

7.4.2 Розрахунок токарної операції з ЧПК 

 

Згідно рекомендаціям при розрахунку при розрахунку токарної операції 

приймаємо такі параметри, як глибина різання і подача. 

Глибина різання при чорновому точінні і відсутності обмежень по 

потужності устаткування, жорсткості системи СНІД приймаємо рівні припуску 

на обробку: 

 

t=1.8мм. 

 

Подача при чорновому точінні максимально допустимою по потужності 

устаткування, жорсткості системи міцності ріжучої пластини і міцності 

державки. Подачу, що рекомендується, вибираємо по довіднику: 

 

S=0,49 мм/об 

 

Швидкість різання при зовнішньому, подовжньому і поперечному точінні і 

розточуванні розраховують по емпіричній формулі: 

 

Vyxm

V K
StT

C
V =                                      (7.11) 
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Kv=KmV KnV KuV =0,404*0,8*1=0,323                                   (7.12) 

 

де KmV=0.404 

Кr – коефіцієнт кута радіусу при вершині різця, Кr=0,7  стан поверхні KnV  ; 

матеріал інструмента KuV 

Середнє значення стійкості Т при одноінструментній обробці – 40 хв.  

 

мин

м
V 55,63323,0

49,01840

350
35,015,02.0

=


= . 

 

Частота обертання шпинделя 

 

d

V
n




=



1000
                                          (7.13) 

 

де d – діаметр обробляємої поверхні. 

Силу різання прийнято розкладати на складові сили 

 

P

nyx

Pyxz KVStCP =10,,                                     (7.14) 

 

Потужність різання розраховують по формулі 

 

601020 


=

VP
N Z

                                           (7.17) 

 

.989,2
601020

55.632897
кВтN =




=  

 

Перевіримо за потужністю вірність вибраного обладнання 

 

 двNN                                              (7.18) 
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кВткВткВт 8,88,011989,2 =
 

Оскільки ефективна потужність менш за потужність двигуна станку, то 

режим підходить. 

 

7.5 Нормування операцій 

7.5.1 Нормування зубофрезерної операції 

 

Довжини урізування і перебігу обчислюються по формулах 

 

( )

( )
0

0cos

a

вм

m

h d h
l

 −
=

  
                                    (7.19) 

 

( )03 4пер ml m tg=      +                                     (7.20) 

де т0 – кут нахилу стружечних канавок фрези. 

Знак «-» береться при однойменних кутах нахилу зуба колеса і витка фрези, 

знак «+» - при разноімених вказаних кутах. Обчислимо ці кути: 

 

0

180
0,4133m к =  =  


                                    (7.21) 

 

180
0,413 0,224 3,314

3,14

О =   =  

 

Приймаємо =5о 

Поставимо отримані значення в формули для обчислення довжини 

врізання і перебігу 

 

( )
ммl

oвр 598.31
0cos

25.1110025.11
=

−
=  
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ммtgl o

пер 44053 =+=
 

 

7.6 Програмування токарної обробки на верстатах з ЧПК 

 

Рисунок 7.2- Операція з ЧПК 

 

Таблиця 7.2- Координати опорних точок  

Точки 
По осі X (0.005) По осі Z (0.01) 

мм дискрета мм дискрета 

0 200 40000 100 10000 

1’ 115 23000 39 3900 

1 115 23000 38.6 3860 

2 109 21800 38.6 3860 

3 107 21400 36.6 3660 

4 107 21400 30.6 3060 

5 89 17800 30.6 3060 

5 80 16000 40 4000 
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ВИСНОВКИ 

 

По вихідним даним розраховані головні параметри двигуна, його 

максимальна потужність і моменти, побудована зовнішня характеристика 

двигуна внутрішнього згорання. 

Проведено тяговий розрахунок автомобіля і визначені тягово-швидкісні 

властивості автомобіля. По даним розрахунків побудована тягово-швидкісна 

характеристика автомобіля. На першій передачі значення максимального 

динамічного фактора співпадає з максимальним коефіцієнтом опору, значить 

розрахунки виконано вірно. 

Визначено розрахункові моменти на валах трансмісії. Розраховані 

передаточні числа коробки швидкостей і головної передачі. 

Виконано розрахунок головної передачі та розроблено технологічний 

процес виготовлення сателіту на станку з програмним числовим керуванням. 

Окремо виконано аналіз адаптивного зовнішнього освітлення 

транспортного засобу. 

 

 

 

 

 



73 

СПИСОК ЛІТЕРАТУРИ 

 

1. Альокса М. М., Алексєєнко В. М. (1990). Теорія експлуатаційних 

властивостей автотранспортних засобів в прикладах і завданнях 

2. Шуклінов С.М. (2022). Автомобіль. Теорія та експлуатаційні 

властивості : навч. посіб. ISBN 978-617-8009-77-9. 

3. Алексєєнко В.М., Ломака С.Й., Шуклінов С.М., Залогін М.Ю. (2018). 

Методичні вказівки з дипломного проектування для студентів спеціальності 

133 «Галузеве машинобудування» 

4. Miles L. D. (1961). Techniques of Value Analysis and Engineering. 

5. Каслін М. Д., Штода Л.В. (2018). Методичні вказівки щодо розробки 

розділу «Охорона праці» у дипломних проектах (роботах) студентів всіх форм 

навчання випускних курсів університету. 

6. Михалевич М.Г. (2012). Методичні рекомендації до практичної роботи 

по дисципліні: Основи САПР КГТЗ «Оцінка вартості розробки» 

7. Богомолов В. О., Клименко В. І., Леонтьєв Д. М., Ужва А. В. (2025). 

Історія інженерної діяльності. Розвиток автомобілебудування : навч. посіб. – 

3-тє вид. – ISBN 978-617-8587-01-7 

8. Богомолов В. О., Леонтьєв Д. М. (2025). Математичне моделювання 

робочих процесів колісних та гусеничних транспортних засобів : навч. посіб. – 

ISBN 978-617-8238-74-2 

9. Александров Є. Є., Богомолов В. О., Клименко В. І., Леонтьєв Д. М. 

(2025). Прикладна теорія коливань для студентів автомобільних 

спеціальностей вищів : навч. посіб. – ISBN 978-617-8238-75-9 

10. Shuklinov S. M., Klymenko V. I., Leontiev D. M., Aloksa M. M. (2023). 

Automobile. Theory and operational properties : study guide. 

11. Klymenko V. I., Voronkov O. I., Leontiev D. M., Mykhalievych M. H., 

Yaryta O. O., Ponikarovska S. V., Borzenko O. P., Fandieieva A. Ye. (2023). 



74 

Construction and layout of automobiles and internal-combustion engines : study guide. 

– ISBN 978-617-8009-99-1 

12. Богомолов, В. О., Клименко, В. І., Леонтьєв, Д. М., & Ужва, А. В. (2026). 

Прикладна теорія коливань в галузі машинобудування. ФОП Бровін О.В. ISBN 

978-617-8587-53-6  

13. Леонтьєв, Д. М. (2011). Системний підхід до створення 

автоматизованого гальмівного керування транспортних засобів категорій М3 

та N3. (PhD dissertation, Харківський національний автомобільно-дорожній 

університет). 

14. Bogomolov, V. A., Klimenko, V. I., Leontiev, D. N., Ponikarovska, S. V., 

Kashkanov, A. A., & Kucheruk, V. Y. (2021). Plotting the adhesion utilization curves 

for multi-axle vehicles. Bulletin of the Karaganda University "Physics Series", 101(1), 

35-45. 

15. Леонтьєв, Д. М. (2021). Теоретичні основи гальмування багатовiсних 

транспортних засобiв з електропневматичною гальмовою системою (Doctoral 

dissertation, Харківський національний автомобільно-дорожній університет). 

16. Махлай, С. М., & Леонтьєв, Д. М. (2018). Визначення зупинного шляху 

автомобіля, що обладнаний антиблокувальною системою. Вісник ОНДІСЕ, (4), 

44-50. 

17. Leontiev, D., Klimenko, V., Mykhalevych, M., Don, Y., & Frolov, A. (2019). 

Simulation of working process of the electronic brake system of the heavy vehicle. In 

International scientific-practical conference. Cham: Springer International Publishing. 

1019, 50-61. https://doi.org/10.1007/978-3-030-25741-5_6 

18. Клименко, В. І., Ломака, С. Й., Рижих, Л. О., & Туренко, А. М. (2006). 

Аналіз алгоритмів регулювання гальмівних сил регулятором з електронним 

керуванням. Вісник ЖДТУ. Серія "Технічні науки", 4 (39), 26-35. 

19. Леонтьєв, Д. М., Михалевич, М. Г., & Фролов, А. А. (2018). Вплив 

вертикального навантаження на гальмівну силу та коефіцієнт зчеплення шини 



75 

автомобільного колеса. Теорія та практика судової експертизи і 

криміналістики, (18), 383-392. 

20. Leontiev, D., & Don, E. (2016). Specifics of automobile dual wheels 

interaction with the supporting surface. Automobile transport, (39), 74-79. 

21. Леонтьев Д.М., Рижих Л.О., Бикадоров О.В. та інші. (2010). Методи 

розрахунку коефiцiєнту зчеплення, що реалiзується при коченнi колеса в 

гальмiвному режимi. Автомобiльний транспорт, (27), 7-12. 

22. Leontiev D., Klymenko V., Aloksa M., Sylchenko M. (2022) Regarding the 

issue of determining the deceleration of a two-axle vehicle with a damaged brake 

system. Automobile transport, (50), 21-28. 

23. Клименко В.І., Капский Д.В., Леонтьєв Д. М., Куріпка О. В., Фролов 

А.А. (2021). Визначення тангенціальних властивостей одинарної пневматичної 

шини у режимі гальмування транспортного засобу. Автомобіль і електроніка. 

Сучасні технології, (19), 28-34. 

24. Frolov A., Leontiev D. (2022). Determination of the average torsional 

stiffness of tires of a double vehicle wheel during its interaction with the road surface. 

Automobile transport, (51), 14-25. 

25. Шуклінов С. М., Леонтьев Д. М., Ужва А. В., Ткачов О. Ю. (2023). 

Визначення радіусу кочення колеса при моделюванні динамики драгстера. 

Сучасні технології в автомобілебудуванні, транспорті та при підготовці 

фахівців : наук. пр. IV Міжнар. наук.-практ. конф. до Дня автомобіліста та 

дорожника, 23–25 жовт. 2023 р. / Харків. нац. автомоб.-дор. ун-т. – Харків, 32–

37. 

26. Фролов, А. А. (2023). Удосконалення методу визначення реалізованого 

зчеплення шин здвоєних коліс транспортного засобу в режимі гальмування. (PhD 

dissertation, Харківський національний автомобільно-дорожній університет). 

27. Леонтьєв Д.М., Курипка О.В. (2021). Щодо питання закручування 

одинарної пневматичної шини в плямі її контакту з поверхнею дорожнього 

покриття. Тези доповідей Всеукраїнської науково-практичної конференції 



76 

"Проблеми оперативного та логістичного забезпечення складових сектору 

безпеки і оборони України", 188-189. 

28. Туренко А.М., Клименко В.І., Рижих Л.О., Ломака С.Й., & Леонтьєв 

Д.М. (2006). Сучасні електронні гальмівні системи автомобілів. Вісник КДПУ, 

(2), 64-66. 

29. Леонтьєв, Д., Сметанін, Г., Володін, В., Малий, В., Рябушенко, О., & 

Товт, Б. (2025). Методи розрахунку реалізованого зчеплення між шиною 

автомобільного колеса та поверхнею дорожнього покриття. Автомобіль і 

електроніка. Сучасні технології, (28), 25–36. https://doi.org/10.30977/VEIT.2025.28.0.3 

30. Леонтьєв Д. М. (2013) Вплив алгоритмів роботи автоматичних систем 

на ефективність гальмування транспортного засобу. Вісник Харківського 

національного автомобільно-дорожнього університету, (61-62), 158-161. 

31. Леонтьєв Д. М., Рудих Л. А., Бикадоров А. В. (2014) Визначення 

поздовжньої реалізованої сили зчеплення автомобільного колеса з опорною 

поверхнею по крутильній деформації шини та її жорсткості. Журнал 

"Автомобільна промисловість", 10 

32. Леонтьєв Д. М., Туренко А. Н., Ломака С. І., Рудих Л. А., Бикадоров А. 

В. (2011) Дослідження кочення автомобільного колеса з максимальною 

ефективністю в гальмівному режимі. Автомобільний транспорт (29), 23-28. 

33. Леонтьєв Д. М. Серікова Є. А., Бикадоров А. В., Дон Є. Ю. (2012) Аналіз 

та вибір принципів керування електропневматичними модуляторами робочої 

гальмівної системи автомобілів. Вісник Національного технічного університету 

«Харківський політехнічний інститут», (60), 67 – 72. 

34. Leontiev, D., Savchenko, Y., Harmash, A., Suhomlyn, O., & Sinelnik, D. 

(2022). On the issue of using expenditure functions in simulation of pneumatic links 

of the “throttle–capacity” type. Automobile Transport, (51), 43–57. 

https://doi.org/10.30977/AT.2219-8342.2022.51.0.05 

35. Туренко, А. Н., Клименко, В. И., Богомолов, В. А., Рижих, Л. А., 

Леонтьєв, Д. М., Красюк, А. Н., Михалевич, М. Г. (2015). Реалізація 

https://doi.org/10.30977/VEIT.2025.28.0.3


77 

інтелектуальних функцій в електронно-пневматичному гальмівному керуванні 

транспортними засобами. 

36. Туренко, А. Н., Клименко, В. І., Рижих, Л. А., Леонтьєв, Д. М., Красюк, 

А. Н. (2012). Основи створення та дослідження електронно-пневматичного 

гальмівного керування транспортних засобів. Монографія. 

37. M Bulgakov, S Shuklynov, A Uzhva, D Leontiev, V Verbitskiy, M Amelin 

and O Volska (2020) Mathematical model of the vehicle initial rectilinear motion 

during moving uphill. 24th Slovak-Polish International Scientific Conference on 

Machine Modelling and Simulations - MMS 2019. IOP Conf. Ser.: Mater. Sci. Eng. 

776:012022  https://doi.org/10.1088/1757-899X/776/1/012022 

38. Shuklinov S., Leontiev D., Makarov V., Verbitskiy V., Hubin A. (2021) 

Theoretical Studies of the Rectilinear Motion of the Axis of the Locked Wheel After 

Braking the Vehicle on the Uphill. In: Shkarlet S., Morozov A., Palagin A. (eds) 

Mathematical Modeling and Simulation of Systems (MODS'2020). MODS 2020. 

Advances in Intelligent Systems and Computing, vol 1265. Springer, Cham. 

https://doi.org/10.1007/978-3-030-58124-4_7 

39. Shuklinov S., Leontiev D., Frolov A., Smetanin G. (2025). Mathematical 

description of the creep ratio of a vehicle wheel tire relative to the road surface in 

depending on the traction coefficient. AIP Conf. Proc. 3428 (1): 020002. 

https://doi.org/10.1063/12.0038593 

40. Bogomolov V., Leontiev D., Yaryta O. Kuzior A., Pysartsov O., Don Ye. 

(2025). Methodology for identifying and eliminating brake squeal in wheeled vehicles. 

International Journal of Mechatronics and Applied Mechanics. 22(1). - 165 - 173. 

https://doi.org/10.17683/ijomam/issue22.v1.17  

41. Bogomolov V., Leontiev D., Yaryta O., Frolov A., Kostiennikov O. (2025). 

Stability of vehicle braking system output parameters and characteristics of utilized 

adhesion curves. International Journal of Mechatronics and Applied Mechanics, 20(1), 

334-340. https://doi.org/10.17683/ijomam/issue20.34 

42. Леонтьєв Д. М., Ярита О. О., Володін В. В., Сметанін Г. В., Головань О. 

О. (2025). Аналіз методів розрахунку реалізованого зчеплення між шиною 

автомобільного колеса та поверхнею дорожнього покриття. Сучасне 

автомобілебудування, транспорт і дорожня інфраструктура ‘2025 – MAITRI 

https://doi.org/10.1088/1757-899X/776/1/012022
https://doi.org/10.1007/978-3-030-58124-4_7
https://doi.org/10.1007/978-3-030-58124-4_7
https://doi.org/10.1063/12.0038593
https://doi.org/10.17683/ijomam/issue22.v1.17
https://doi.org/10.17683/ijomam/issue22.v1.17
https://doi.org/10.17683/ijomam/issue20.34


78 

2025 : наук. пр. Міжнар. наук.-практ. конф., Харків, 30–31 жовт. 2025 р. : до 

Дня автомобіліста та дорожника та з нагоди 95-річчя Харків. нац. автомоб.-

дор. ун-ту. С. 38–41. 

43. Леонтьєв, Д. М. (2015). Про розрахунковий спосіб визначення висоти

координати центру ваги типових автомобілів. Автомобiльний транспорт, (37), 

101-107.

44. Леонтьєв, Д. М., Ломака С. Й. (2015). Про розрахунковий спосіб

визначення координати центру мас типових автомобілів. Новітні технології в 

автомобілебудівництві та транспорті : наук. пр. Міжнар. наук.-практ. конф., 

15–16 жовт. 2015 р. / Харків. нац. автомоб.-дор. ун-т. – Харкiв, – Ч. 1. – 43–44. 

45. Tovt, B., Leontiev, D., & Malyi, V. (2025). Formulation of the problem of

topology optimization of automobile and agricultural machinery structures. 

Automobile Transport, (56), 19–28. https://doi.org/10.30977/AT.2219-8342.2025.56.0.03 

46. BogomolovV., Leontiev D. (2025). On the distribution of normal reactions

between the axes of a balancing bogie during vehicle braking. AIP Conf. Proc. 3428 

(1): 020003. https://doi.org/10.1063/12.0038594 

47. Леонтьєв Д.М., Сінельнік Д.Б. (2025). Щодо впливу розподілу вантажу

на зміщення координат центру тяжіння в причепі з центральними осями. 

Підвищення якості продукції машинобудівних та ремонтних підприємств: зб. 

матеріалів ІV Всеукр. наук.-практ. онлайн-семінару, 29 трав. 2025 р./ Харків. 

нац. автомоб.-дор. ун-т. – Харків, С. 105–108. 

48. Смірнова Н.В., Леонтьєв Д.М. (2014). Аналіз режимів руху в задачах

проектування та експлуатації автомобільних доріг. Автошляховик України, 5 

(241), 23-25. 

49. Riabushenko, O., Sierpiński, G., Bogomolov, V., Nahliuk, I., & Leontiev, D.

(2024). Study of Distribution of Free Flow Speeds on Urban Road Sections Depending 

on Their Functional Purpose and One-Way Traffic—Evidence from Kharkiv 

(Ukraine). Applied Sciences, 14(23), 11302. https://doi.org/10.3390/app142311302 

50. Леонтьєв, Д. М., Куріпка О. В., Рижих Л. О. (2021). Імітаційне

моделювання динаміки руху колісного транспортного засобу під час 

гальмування. Новітні технології в автомобілебудуванні, транспорті і при 

https://doi.org/10.30977/AT.2219-8342.2025.56.0.03
https://doi.org/10.1063/12.0038594
https://doi.org/10.3390/app142311302


79 

підготовці фахівців : наук. пр. Міжнар. наук.-практ. конф., 27–29 жовт. 2021 р. 

/ Харків. нац. автомоб.-дор. ун-т. – Харкiв,. – 38–40. 

51. Леонтьєв Д. М., Малий В. М. (2024). Автономні транспортні засоби:

перспективи, структура та проблеми напрямку. Cучасне автомобілебудування, 

автотехнічна експертиза, експлуатація автомобільного транспорту та 

підготовка фахівців галузі транспорт : зб. тез доп. Міжнар. наук.-практ. конф. 

до Дня автомобіліста та дорожника, 22–23 жовт. 2024 р. / Харків. нац. 

автомоб.-дор. ун-т. – Харкiв, 27–30. 

52. Леонтьєв Д. М., Смирнова Н. В. (2014) Узагальнення рівнянь руху

автомобілів для розрахунку швидкості вільного руху. Автомобільний 

транспорт, (34), 44-48. 

53. Леонтьєв, Д. М., Шуклінов, С. М., & Стовбуров, М. І. (2025). Щодо

питання розгону швидкісного автомобіля та буксування його колес. Сучасне 

автомобілебудування, транспорт і дорожня інфраструктура ‘2025 – MAITRI 

2025 : наук. пр. Міжнар. наук.-практ. конф., Харків, 30–31 жовт. 2025 р. : до 

Дня автомобіліста та дорожника та з нагоди 95-річчя Харків. нац. автомоб.-

дор. ун-ту. С. 34–37. 

54. Lukacs, L., Dassanayake, M., & Pepe, I. (2014). Design of a fuzzy based

AFS (Advanced Front Lighting System) to improve night-time driving for truck 

drivers: Foreseeing its use in emerging markets. SAE Technical Paper 2014-01-0435. 

SAE International. https://doi.org/10.4271/2014-01-0435 

55. Neumann, R. (2014). Adaptive driving beam: Visibility improvement versus

glare. SAE Technical Paper 2014-01-0436. SAE International. 

https://doi.org/10.4271/2014-01-0436 

56. Bullough, J. D., Skinner, N. P., & Plummer, T. T. (2016). Assessment of an

adaptive driving beam headlighting system: Visibility and glare. Transportation 

Research Record: Journal of the Transportation Research Board, 2555(1), 88–95. 

https://doi.org/10.3141/2555-11 



80 

      ДОДАТОК   А 

Презентаційний матеріал до кваліфікаційної роботи




