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ВВЕДЕНИЕ 

 

Наземные транспортно-технологические средства, включающие трак-
торы и автомобили, являются основными источниками энергии в сельскохо-
зяйственном производстве. Так, если взять все энергозатраты на производ-
ство продукции растениеводства за 100% , то на долю тракторов и автомоби-
лей приходится 85–90%. При этом работа наземных транспортно-

технологических средств, особенно тракторов, характеризуется широким 
диапазоном условий эксплуатации (температура окружающей среды, влаж-
ность почвы и воздуха, рельеф местности, характеристика опорного основа-
ния, колебание тягового сопротивления орудий и т.д.). 

Качественное и в лучшие агротехнические сроки проведение всех тех-
нологических операций, обеспечение минимальных материальных и финан-
совых затрат требует выполнения двух важнейших условий: 

– во-первых, тракторы и автомобили должны обладать определенными 
эксплуатационными показателями, которые позволяли бы им качественно 
выполнять предназначенные технологические операции; 

– во-вторых, для каждых конкретных условий функционирования трак-
тора и автомобиля необходима их правильная эксплуатация. 

Каждый тип наземных транспортно-технологических средств разраба-
тывается для выполнения определѐнных функций в конкретных условиях 
эксплуатации, оговоренных в технических условиях на проектирование.  

Высокие показатели использования наземного транспортно-

технологического средства могут быть достигнуты только при максимально 
возможном соответствии его эксплуатационных качеств условиям эксплуа-
тации и параметрам функционального назначения. Это обусловлено специ-
фическими особенностями каждого вида производственной деятельности,  
предъявляющими свои требования к конструкции и потребительским каче-
ствам транспортно-технологических средств. 

К таким особенностям можно отнести: 
а) объѐм и физико-механические свойства перевозимого груза; 
б) природно-климатические и дорожные условия эксплуатации; 
в) характер производственной деятельности, определяемый сезонно-

стью и технологией производства работ; 
г) общий объѐм обрабатываемых площадей; 
д) характеристика транспортно-складских комплексов, уровень меха-

низации погрузочно-разгрузочных работ.  
Научно обоснованный выбор количества и структуры наземных транс-

портно-технологических средств требуют научно-обоснованной системы ре-
шения проблем их эффективной эксплуатации.  

Разнообразие требований к потребительским свойствам наземных 
транспортно-технологических свойств, влияние условий эксплуатации дела-
ют практически невозможной оценку эффективности их использования од-
ним показателем.  
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В то же время, выбор модели трактора и автомобиля потребителем 
должен базироваться на оценке эффективности его эксплуатации в конкрет-
ных условиях эксплуатации.  

В условиях рыночной экономики оценка эффективности эксплуатации 
транспортно-технологических средств должна базироваться как на экономи-
ческих критериях, так и на безопасности их эксплуатации. 

Экономические критерии оцениваются финансовыми и ресурсными за-
тратами, потребляемыми в процессе эксплуатации транспортно-техноло-

гических средств. 
Основную долю в ресурсных затратах составляют затраты на горюче-

смазочные материалы и запасные части. В связи с постоянным ростом цен на 
горюче-смазочные материалы особую актуальность приобретают вопросы 
топливной экономичности. Знание влияния конструктивных особенностей, 
условий эксплуатации на топливную экономичность конкретной марки трак-
тора или автомобиля позволяет осуществлять обоснованный выбор транс-
портно-технологических средств, обеспечивающий качественное и своевре-
менное выполнение производственных задач, стоящих перед предприятием. 

На практике знание зависимости эффективности работы конкретных 
машин от условий эксплуатации позволяет не только правильно эксплуати-
ровать технику, но и корректировать нормы выработки, затраты топлива на 
единицу произведенной продукции, квалифицированно проводить сравни-
тельную оценку различных машин. 

Теория наземных транспортно-технологических средств позволяет ис-
следовать влияние конструктивных параметров машин и условий функцио-
нирования на их технико-экономические показатели. 

Основной задачей теории наземных транспортно-технологических 
средств является создание научных основ для совершенствования конструк-
ции этих машин, повышения эффективности их использования, улучшения 
условий труда оператора. 

Учебное пособие по дисциплине «Теория наземных транспортно-

технологических средств» предназначено для студентов очной и заочной 
форм обучения, обучающихся по направлению подготовки «Наземные 
транспортно-технологические средства». 

Учебное пособие предназначено для формирования у обучающихся 
следующих компетенций: 

ПК-8.2 Владеет знаниями требований конструктивной безопасности  к 
параметрам рабочих процессов узлов, агрегатов и систем транспортных 
средств. 

ПК-8.4 Владеет знаниями  методов обеспечения безопасной и эффек-
тивной эксплуатации наземных транспортно-технологических средств. 

В результате изучения дисциплины «Теория наземных транспортно-

технологических средств» и выполнения лабораторно-практических работ 
обучающийся должен:  
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Знать:  
– требования конструктивной безопасности  к параметрам рабочих 

процессов узлов, агрегатов и систем транспортно-технологических средств; 
– методы обеспечения безопасной и эффективной эксплуатации назем-

ных транспортно-технологических средств. 
Уметь:  

– формулировать совокупность взаимосвязанных требований конструк-
тивной безопасности к параметрам рабочих процессов узлов, агрегатов и си-
стем транспортно-технологических средств; 

– решать конкретные задачи по обеспечению безопасной и эффектив-
ной эксплуатации наземных транспортно-технологических средств. 

Владеть практическими навыками: 
– разработки и формулировки требований конструктивной безопасно-

сти к параметрам рабочих процессов узлов, агрегатов и систем транспортно-

технологических средств; 
– решения конкретных задач по обеспечению безопасной и эффектив-

ной эксплуатации наземных транспортно-технологических средств. 
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1 ЭКСПЛУАТАЦИОННЫЕ СВОЙСТВА НАЗЕМНЫХ 

ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ СРЕДСТВ 

 

1.1 Общие понятия об эксплуатационных свойствах наземных 

транспортно-технологических средств 
 

Разработка и производство наземных транспортно-технологических 
средств базируется на оценке и сравнении потребительских качеств их кон-
струкций.    

Под качеством любого технического изделия понимается совокуп-
ность свойств, определяющих его пригодность удовлетворять определенные 
потребности в соответствии с его назначением. При этом сравнение различ-
ных технических изделий базируется на определенном перечне свойств, ко-
торые отражают их способность выполнять заданные функции и измеряются 
соответствующей системой количественных показателей и характеристик. 
Совокупность таких показателей и характеристик должна обеспечивать все-
стороннюю и объективную оценку всех основных эксплуатационных свойств 
технического изделия. 

Под эксплуатационными свойствами наземного транспортно-

технологического средства понимаются особенности его конструкции, кото-
рые проявляются в процессе эксплуатации и обусловливают способность вы-
полнять заданные функции. Определение эксплуатационных свойств, их ко-
личественная оценка и анализ позволяют судить о том, насколько конструк-
ция транспортно-технологического средства соответствует условиям и ре-
жимам его использования. 

Все эксплуатационные свойства транспортно-технологических машин 
носят комплексный характер и их можно рассматривать как систему, состо-
ящую из более простых (единичных) свойств. Например, динамичность лю-
бого транспортного средства можно рассматривать как систему более про-
стых свойств: разгонных, скоростных и тяговых. Соответственно показатели 
и характеристики, используемые для их измерения, следует делить на ком-
плексные и единичные. 

При этом единичный показатель характеризует только одно эксплуата-
ционное свойство, а комплексный – одновременно несколько эксплуатаци-
онных свойств. Если комплексный показатель отражает всю совокупность 
свойств, оценивающих конструкцию, то он носит название обобщенного по-
казателя. При оценке конструкций и решении тех или иных задач их исполь-
зования необходимо иметь как единичные, так и комплексные показатели. В 
настоящее время номенклатура оценочных показателей эксплуатационных 
свойств наземных транспортно-технологических свойств и методы их опре-
деления устанавливаются государственными (ГОСТ), отраслевыми (ОСТ) и 
международными стандартами и правилами (стандарты ИСО, Правила ЕЭН 
ООН). 

По своему назначению единичные и комплексные показатели призваны 
количественно выражать степень удовлетворения тех или иных требований, 
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предъявляемых к конструкции соответствующей нормативно-технической 
документацией. Необходимость в количественной оценке конструкции 
транспортно-технологических средств требует регламентации как номенкла-
туры показателей, так и средств, методов и условий их определения (испыта-
ний). Это позволяет обеспечить сопоставимость результатов измерений, про-
изводимых в разное время разными заводами-изготовителями или разными 
машиноиспытательными станциями. 

Все эксплуатационные свойства наземных транспортно-технологи-

ческих средств можно условно разбить на 3 группы: тягово-скоростные свой-
ства и топливная экономичность; общетехнические свойства; специальные 
свойства. 

 

1.2 Тягово-скоростные свойства и топливная экономичность 

 

При оценке тягово-скоростных свойств и топливной экономичности  
наземных транспортно-технологических средств следует рассматривать неза-
висимо друг от друга автомобили как транспортное средство и тракторы как 
технологическое средство.    

В качестве оценочных показателей тягово-скоростных свойств автомо-
биля используют максимальную скорость автомобиля на горизонтальном 
участке с сухим ровным покрытием и подъем, преодолеваемый автомобилем 
при движении и при трогании с места. 

Одиночные автомобили с полной массой am  менее 3,5 т должны раз-
вивать максимальную скорость движения не менее 110 км/ч, автомобили с 
полной массой am = 3,5 т и более – не менее 95 км/ч. Автомобили в составе 
автопоездов должны развивать максимальную скорость 85 км/ч и более, а ав-
томобили, предназначенные для междугородних и международных перево-
зок, должны развивать максимальную скорость движения не менее 100 км/ч. 

Одиночный автомобиль должен обеспечивать трогание с места на 
подъеме, имеющем сухое твердое покрытие не менее 20,0%, а автомобиль в 
составе автопоезда – не менее 12,0%. 

Максимальный подъем, преодолеваемый одиночным автомобилем с 
полной массой am  при движении по сухому твердому покрытию на низшей 
передаче, должен составлять не менее 25,0%, а автомобиль в составе автопо-
езда соответственно не менее 18%. 

В качестве обобщенного показателя тягово-скоростных свойств авто-
мобиля может использоваться средняя скорость движения cpV  и производи-
тельность W  на типовом маршруте в характерных условиях эксплуатации. 

Производительность автомобиля определяется массой перевозимого 
груза xm  в единицу времени на определенное расстояние: 

cpх VmW  .     (1.1) 

Для оценки факторов повышения производительности транспортных 
средств используются следующие понятия: 
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1. Коэффициент использования грузоподъемности:  

xн
x

m
m

m
 ,       (1.2) 

где xm  – масса фактически перевезенного груза; 

      xнm  – номинальная грузоподъемность автомобиля. 
Тогда  

срmxн VmW   .     (1.3) 

Формула (1.3) указывает основные пути повышения производительно-
сти автомобиля: 

а) повышение номинальной грузоподъемности автомобиля xнm ; 

б) повышение коэффициента использования грузоподъѐмности за счѐт 
совершенствования системы грузоперевозок; 

в) повышение средней скорости автомобиля на маршруте. 

 

2. Расход топлива на 100 км пути: 

100100 tGG T  ,                                                   (1.4) 

где TG  – часовой расход топлива л/ч; 
 100t  – время на преодоление 100 км пути. 

Оба параметра, TG  и 100t , зависят от скорости движения, что не позво-
ляет рассчитать топливную характеристику, используя зависимость (1.1). За-
висимость )V(fG 100  имеет сложный характер и называется экономиче-
ской характеристикой установившегося движения.  

Для оценки топливной экономичности автомобиля на транспортных 
работах служит расход топлива WQ  на единицу транспортной работы: 

а
W

W

G
Q 100 .                                                    (1.5) 

 

Для комплексной оценки топливной экономичности автомобиля 
наиболее показательны средние расходы топлива на типовом маршруте в ха-
рактерных условиях эксплуатации. 

3. Количество площади земельной поверхности, обрабатываемой в 
единицу времени: 

pр VВ,W  360 , ч/га ,    (1.6) 

где рВ рабочая ширина захвата машины; 

       pV рабочая скорость трактора. 
 Производительность машинно-тракторного агрегата определяется тя-
говой (крюковой) мощностью трактора: 

pkpkp VPN  ,         (1.7) 

где крР тяговое сопротивление на крюке трактора. 
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 Тяговая мощность, реализуемая трактором, зависит от эффективной 
мощности двигателя eN  и общего тягового КПД трактора т : 

тekp NN  .     (1.8) 

Рабочая ширина захвата рВ  рабочей машины зависит от вида выпол-
няемой технологической операции и соответственно от удельного сопротив-
ления орудия:  

p

kp
i

B

P
k  .            (1.9) 

С учѐтом формул (1.7)–(1.9) производительность трактора при выпол-
нении конкретной технологической операции может быть определена из вы-
ражения 

i

тe

k

N
,W


 360 .     (1.10) 

Формула (1.10) указывает основные пути повышения производитель-
ности трактора: 

а) повышение единичной мощности двигателя или энергонасыщенно-
сти трактора; 

б) уменьшение непроизводительных потерь мощности (на собственное 
качение, буксование, т.е. повышение тягового КПД трактора т ). 

В теории трактора рассматривается только топливная экономичность. 
Топливная экономичность трактора оценивается расходом топлива на едини-
цу тяговой мощности: 

кр
т

кр
N

G
g  310 ,       (1.11) 

где тG часовой расход топлива двигателя. 
 Используя зависимость (1.8), получим 

т
e

кр
g

g


310 ,     (1.12) 

где eg удельный эффективный расход топлива двигателем. 
 

Формула (1.12) позволяет наметить основные направления повышения 
топливной экономичности трактора: 

а) повышение топливной экономичности двигателя; 
б) повышение тягового КПД т  трактора. 
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1.3 Общетехнические показатели 

 

К последним относятся показатели, характеризующие любую техниче-
скую конструкцию. 

Термины и определения надежности в технике регламентированы дей-
ствующими стандартами ГОСТ 27.002-2015. Из основных общетехнических 
показателей тракторов и автомобилей можно выделить: 

1. Надежность. Характеризуется числом отказов машин в работе за 
определѐнный период времени. Оценивается безотказностью и долговечно-
стью. Одним из показателей безопасности является вероятность безотказной 
работы, оценивающая вероятность того, что в пределах заданной наработки 
отказ машины (узла, агрегата) не возникнет. Вероятность безотказной работы 
определяется в предположении, что в момент начала исчисления заданной 
наработки объект был работоспособен. 

Показателями безотказности машин также являются наработка до пер-
вого отказа, средняя наработка на отказ повышенной категории (выход из 
строя одной из базовых деталей или узла, требующих больших затрат на их 
восстановление). Перечень таких деталей оговаривается заводом-изготови-

телем. При этом наработка (ресурс) автомобилей оценивается в тыс. км про-
бега, а наработка тракторов оценивается в моточасах работы двигателя. 

К основным показателям долговечности относятся средний ресурс (ма-
тематическое ожидание ресурса) и γ-процентный ресурс, определяемый как 
наработка, в течение которой объект не достигнет предельного состояния с 
заданной вероятностью  . В нормативных технических документах указыва-
ется как правило 90%-й ресурс, а для систем, узлов и деталей машин, влия-
ющих на конструктивную безопасность, – 95%-й.  

2. Ремонтопригодность. Под ремонтопригодностью понимается свой-
ство, определяющее степень приспособленности конструкции машины, агре-
гата или узла к выполнению с наименьшей трудоемкостью необходимых 
технологических операций по предупреждению (техническому обслужива-
нию) и устранению (ремонт) неисправностей и отказов. 

Значения нормируемых показателей трудоемкости технического об-
служивания и текущего ремонта автомобилей регламентированы ГОСТ 
21624-81, тракторов – ГОСТ 20793-2009. 

3. Металлоемкость. Для тракторов и автомобилей измерителем ме-
таллоемкости является удельная металлоемкость 

e

м
м

N

G
q  .      (1.13) 

Для современных машин металлоѐмкость составляет: 

мq 43–57 кг/кВт – для колѐсных тракторов; 
мq 70–85 кг/кВт – для гусеничных машин. 

4. Эргономические свойства. Эргономические свойства оцениваются 
группой показателей, характеризующих условия труда оператора транспорт-
но-технологической машины и езды пассажиров. 
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К ним относятся: 
– усилие на управляющих рычагах, Н; 
– уровень шума в салоне или кабине. (допускаемый для легковых авто-

мобилей 20–30 дБА, для грузовых – 30–50 дБА.  
– уровень вибраций (вибронагруженность рабочего места оператора); 
– температурный режим в салоне или кабине; 
– обзорность с рабочего места оператора (характеризуется диаграммой 

видимости, задней обзорностью, освещенностью дороги в ночное время су-
ток).  

В соответствии с ГОСТ 33678-2015 допускаемый уровень шума для 
тракторов с массой до 1500 кг составляет 85 дБА, для тракторов массой более 
1500 кг – 89 дБА. 

Для наземных транспортно-технологических средств сельскохозяй-
ственного назначения большое значение имеет такой показатель, как удель-
ное давление на почву cpq . Последнее представляет отношение нагрузки на 
колесо к площади пятна контакта. 

На современном этапе удельное давление на почву составляет: 

– для колесных тракторов – 0,8–1,5 кг/см2
; 

– для гусеничных тракторов – 0,2–0,45 кг/см2
; 

– для грузовых автомобилей – 2,5–3,5 кг/см2
. 

 

1.4 Специальные свойства транспортно-технологических машин 

 

Это группа показателей, характеризующих тракторы и автомобили   
как мобильные транспортные средства. К ним относятся: 
 1. Динамичность (приемистость). Оценивается максимальными уско-
рениями aj , временем p  и путѐм разгона pS до максимальной скорости. 
 2. Тормозная динамика – определяется способностью транспортного 
средства быстро снижать скорость движения. Показателями эффективности 
рабочей и запасной тормозных систем являются тормозной путь тS  и уста-
новившееся замедление зj  в зависимости от начальной скорости торможе-
ния, а показателем эффективности стояночной и вспомогательной тормозных 
систем – суммарная тормозная сила, развиваемая соответствующей тормоз-
ной системой. 
 3. Управляемость – свойство мобильной машины точно сохранять за-
данное направление движения и изменять его при соответствующем воздей-
ствии на управляемые колѐса. Оценивается отклонением траектории машины 
от заданного направления движения и минимальным радиусом поворота 

minR .  

 4. Устойчивость – свойство транспортного средства противостоять 
скольжению и опрокидыванию. Различают продольную и поперечную устой-
чивость транспортных машин. Поперечная устойчивость оценивается  
предельными статическими углами уклона по опрокидыванию о  и сполза-
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нию с , а также максимально-допустимой скоростью машины на повороте 
по опрокидыванию и сползанию. 
 5. Плавность хода. Под плавностью хода транспортно-технологичес-

кого средства понимается его способность к поглощению различных толчков, 
ударов и вибраций, возникающих при движении. Недостаточная плавность 
хода проявляется в возникновении колебаний, вызывающих неприятные 
ощущения и утомляемость оператора и пассажиров. 
 6. Проходимость автомобиля. Под проходимостью самоходной маши-
ны понимается еѐ комплексное свойство, обеспечивающее возможность эф-
фективного выполнения ею заданных функций в неблагоприятных полевых и 
дорожных условиях. 

Используемая номенклатура показателей эксплуатационных (потреби-
тельских) свойств и методы их определения, предусмотренные государ-
ственными и отраслевыми стандартами, направлены в основном на то, чтобы 
выявить и оценить влияние конструкции отдельных узлов, агрегатов, систем 
и механизмов на те или иные эксплуатационные свойства. Для этого испыта-
ния наземных транспортно-технологических средств проводят в стандартных 
дорожных и атмосферно-климатических условиях при строгой регламента-
ции скоростных и нагрузочных режимов. Единственным фактором, который 
варьируется в процессе государственных и ведомственных испытаний, явля-
ется фактор конструкции автомобиля. При этом влияние других факторов на 
показатели эксплуатационных свойств сознательно исключается. Такой под-
ход дает возможность сравнивать различные модели машин или оценить эф-
фективность различных вариантов конструктивных решений одной и той же 
машины. Однако такой подход к испытаниям не позволяет в полной мере вы-
явить и оценить влияние условий эксплуатации, а также различных нагру-
зочных и скоростных режимов движения на эксплуатационные свойства раз-
личных машин и требует проведения дополнительных испытаний. 

В реальных условиях эксплуатации наземные транспортно-технологи-

ческие средства подвержены воздействию перевозимого груза, опорной по-
верхности, атмосферно-климатических факторов, а также управляющему 
воздействию водителя, задающего режим движения. Поэтому численные 
значения эксплуатационных показателей представляют собой результат 
сложного взаимодействия транспортно-технологического средства с опера-
тором и внешней средой. В реальных условиях эксплуатации транспортно-

технологические средства работают в широком диапазоне дорожных и атмо-
сферно-климатических условий и широком варьировании скоростных и 
нагрузочных режимов, на их эксплуатационные свойства первостепенное 
влияние оказывают факторы внешней среды и режим управляющих воздей-
ствий оператора. Чем меньше снижение показателей эксплуатационных 
свойств транспортно-технологических средств при изменении условий экс-
плуатации и режимов работы от номинальных, тем, при прочих равных усло-
виях, выше качество его конструкции и потребительские свойства. 
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Таким образом, основными задачами теории наземных транспортно-

технологических средств являются: 
– изучение комплекса эксплуатационных показателей тракторов и ав-

томобилей, позволяющих проводить сравнительную оценку производствен-
ной эффективности их различных моделей; 

– изучение рабочих процессов машин и их элементов (взаимодействия 
движителя с почвой и создание силы тяги, взаимодействия машины с возду-
хом и т.д.); 

– разработка средств и методов испытаний машин с элементами иссле-
дований; 

– математическое моделирование рабочих процессов. 
Последняя задача составляет основу теории наземных транспортно-

технологических средств. На основании математического моделирования 
производится расчет параметров машин, обеспечивающих достижение 
наилучших показателей их производственной эффективности. 
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Что понимается под эксплуатационными свойствами транспортно-

технологического средства? 

2. Какими показателями оцениваются тягово-скоростные свойства 
НТТС? 

3. Какими показателями оценивается топливная экономичность тракто-
ра и автомобиля? 

4. Какие критерии включают в себя общетехнические показатели? 

5. Какими показателями оцениваются эргономические свойства тракто-
ров и автомобилей? 

6. Какие показатели включают в себя специальные свойства транспорт-
но-технологических машин? 

7. Какие факторы оказывают влияние на производительность транс-
портно-технологических средств? 
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2 АГРОЭКОЛОГИЧЕСКИЕ КАЧЕСТВА МАШИН 

 

2.1 Физико-механические свойства почвы 

 

Сельскохозяйственные транспортно-технологические машины по сво-
ему технологическому назначению работают преимущественно в полевых 
условиях. Поэтому для сельскохозяйственных транспортно-технологических 
машин почва является не только средой воздействия, но и несущим основа-
нием.  

Почва представляет собой многофазную дисперсную среду, включаю-
щую твердые минеральные частицы, воду, воздух и живые микроорганизмы, 
перемешанные между собой в различных соотношениях. Свойства почвы 
имеют решающее для потенциальной урожайности сельскохозяйственных 
структур и энергетических показателей работы машинно-тракторных агрега-
тов. 

Физико-механические свойства почвы включают восемь основных по-
казателей. 

1. Структура почвы. Механические элементы (минеральные частицы) 
почвы могут быть как обособленными друг от друга, так и склеенными в ко-
мочки различных форм и размеров. Эти комочки получили название агрега-
тов или структурных отдельностей. Способность почвы распадаться на от-
дельные агрегаты называется еѐ структурностью, а совокупность различных 
агрегатов носит название почвенной структуры. Структура почвы является 
важнейшим показателем, характеризующим еѐ потенциальное плодородие.  

Структура почвы может рассматриваться как морфологический при-
знак, так и агрономическая характеристика. Для проектирования сельскохо-
зяйственных агрегатов наибольший интерес почва представляет как агроно-
мическая характеристика. Роль почвенной структуры в формировании агро-
физических свойств почвы зависит от размера, прочности и особенностей 
сложения структурных отдельностей. Последние, в зависимости от размера, 

делятся на микроагрегаты (диаметр меньше 0,25 мм), мезоагрегаты (диаметр 
от 0,25мм до 10,0 мм) и макроагрегаты (диаметр более 10 мм). Оструктурен-
ность почвы определяется по количеству содержания в ней мезоагрегатов, 
являющихся наиболее ценными. 

Для оценки макроагрегатного состава почв используют три коэффици-
ента: коэффициент структурности сК , коэффициент распыленности рК  и 
коэффициент глыбистости гК . 

Коэффициент структурности сК  определяется методом сухого просе-
ва. Численно он равен отношению количеству мезоагрегатов к суммарному 
количеству микро- и макроагрегатов в почве. 




m

mК n
с ,      (2.1) 

где nm количество мезоагрегатов в общем объѐме почвы; 
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      m суммарное количество макро- и микроагрегатов в почве этого же 
объѐма. 
 Коэффициент глыбистости равен отношению площади глыб (частицы 
диаметром более 5 см) к общей площади квадратной метровой рамки, накла-
дываемой на поверхность. 

p

г
г

F

FК  ,      (2.2) 

где гF площадь частиц диаметром более 5 см; 
       рF площадь квадратной метровой рамки. 

Зависит плотность почвы от фракционного состава почвы и составляет 
1,0–1,1 г/см3для культурной почвы. При плотности ρ = 1,1–1,2 г/см3

 почва 
считается уплотнѐнной, при плотности ρ = 1,3–1,4 г/см3

 – сильно уплотнѐн-
ной. 

2. Гранулометрический состав почвы – процентное содержание в 
почве твѐрдых минеральных частиц различного размера. В зависимости от 
преобладания песчаных (зерна кварца, полевой шпат и других составляющих 
размером 0,1–1,0 мм) или глинистых частиц (окиси кремния, окиси алюми-
ния) различают песчаные, супесчаные, суглинистые и глинистые почвы. 

3. Плотность почвы – масса единицы объѐма. Зависит от минералоги-
ческого состава и процентного содержания гумуса, а также от степени 
уплотнения почвы под воздействием ходовых систем и естественных факто-
ров.  

Под плотностью почвы понимают отношение массы m  абсолютно су-
хой почвы с ненарушенным сложением к еѐ объѐму .V  

V

m
 .      (2.3) 

Зависит плотность почвы от фракционного состава почвы и составляет 
1,0–1,1 г/см3 для культурной почвы. При плотности ρ = 1,1–1,2 г/см3

 почва 
считается уплотнѐнной, при плотности ρ = 1,3–1,4 г/см3

 – сильно уплотнѐн-
ной. 

Для культурной почвы плотность равна 1,0–1,1 г/см3.. При плотности  
ρ = 1,1–1,2 г/см3

 почва считается уплотнѐнной, при плотности  1,3–1,4 г/см3
 

– сильно уплотнѐнной. 
4. Влажность почвы – отношение массы воды, содержащейся в еди-

нице объѐма почвы, к массе почвы единицы объѐма, %. 
5. Твѐрдость почвы – удельное сопротивление почвы сжатию в нор-

мальном направлении, Н/см 2
. 

Определяется при помощи твѐрдомеров плунжирного типа или ударни-
ков конусной формы. 

От твѐрдости почвы зависит еѐ способность сопротивляться сжатию 
(уплотнению) и сдвигу в различных направлениях, глубина колеи, образуе-
мая движителем, сила сопротивления качению и сила сцепления движителя с 
почвой. Твердость, как и сопротивление почвы обработке, является сравни-
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тельным показателем механических свойств почвы. Однако корреляционная 
связь между твердостью и сопротивлением почвы для песчаных и глинистых 
почв различна. 

6. Пористость почвы является одной из характеристик сложения поч-
вы, представляющей совокупность почвенных пор, отличающихся друг от 
друга размерами и конфигурацией. Под пористостью (скважностью) почвы 
понимается суммарный объѐм пор, расположенных между частицами твѐр-
дой фазы почвы. Пористость почвы определяется в процентах от общего 
объѐма почвы. В зависимости от размера почвенные поры делятся на капил-
лярные (диаметром от 3,0 мкм до 8,0 мм) и некапиллярные (диаметром более 
8,0 мм). 

Характер пористости обуславливается физическими и физико-

химическими процессами, протекающими в почве: растрескивание под дей-
ствием таких процессов, как увлажнение – высыхание, нагрев – охлаждение, 
набухание – сжатие; выщелачивание и перенос различных химических со-
единений из верхнележащих в нижележащие горизонты. Пористость зависит 
также от почвенной структуры, гранулометрического состава и содержания 
гумуса.  

В пахотных горизонтах пористость почвы существенно изменяется в 
процессе обработки почвы. Высокой пористостью обладают оструктуренные 
почвы, богатые гумусом (55–65%), а также почвы торфяные (более 80–90%). 

В почвах с небольшим содержанием органического вещества и бесструктур-
ных почвах пористость составляет 40–45%.  

7. Сопротивление почвы сжатию определяется методом вдавливания 
жѐсткого штампа в почву.  

Исследованиями установлено, что сопротивление почвы сжатию изме-
няется с изменением глубины h . Зависимость давления под штампом срр  от 
глубины носит нелинейный характер и представлена на рисунке 2.1.  

 

 
Рисунок 2.1 – Зависимость сопротивления сжатия почвы от глубины 

 

На кривой сопротивления сжатию выделяют три характерных участка. 
На на участке I  кривая близка к прямой, происходит главным образом 

уплотнение почвы. 

ko 
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На участке II осадка почвы растѐт быстрее, чем нагрузка. Здесь почва 
не только уплотняется, но и подвержена возникновению очагов местных 
сдвигов. 

На участке III начинается пластическое течение почвы. 
Зависимость сопротивления сжатию cpP  от глубины h  может быть 

описана степенной зависимостью, предложенной М.С. Летошневым. 


hkРср  ,     (2.4) 

где k ,   – эмпирические коэффициенты, зависящие соответственно от 
свойств почвы и размеров штампа. 

Основными показателями механической прочности почвы, определя-
ющими еѐ сопротивление сжатию, являются (рисунок 2.1): 

0k коэффициент объѐмного сжатия почвы, 3см/Н ; 

0Р  – предельная несущая способность почвы, 2смН / . 

Несущая способность почвы оР  определяет величину нормального 
давления, при которой осадка почвы начинает расти без дальнейшего увели-
чения нагрузки. 

8. Сопротивление почвы сдвигу определяется в основном сцеплением 
и внутренним трением между частицами. 

Сцепление между частицами почвы зависит от влажности, наличия 
глиняных фракций, органических коллоидов и других естественных вяжущих 
веществ. 

Внутреннее трение между частицами почвы проявляется только при 
сдвиге, вследствие зацепления одних частиц за другие, и действии на почву 
нормальной сжимающей нагрузки.  

Зависимость сопротивления почвы сдвигу от нормальной сжимающей 
нагрузки Р  представлена на рисунке 2.2. 

 

 
Рисунок 2.2 –Зависимость сопротивления почвы сдвигу от нагрузки 

 

Касательное напряжение о  обусловлено молекулярными силами 
сцепления. 
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В общем случае сопротивление сдвигу х  можно определить по фор-
муле Кулона: 

 tgРСх  ,      (2.5) 

где  оC  сцепление частиц почвы; 
       угол внутреннего трения почвы. 

Отношение сопротивления сдвигу х  к нормальной нагрузке  




 tg
Р
С

Р
х

сц       (2.6) 

получило название коэффициента сцепления. 
Следует отметить, что на развитие деформаций в почве, а следователь-

но, и на еѐ несущую способность, влияет не только величина, но и характер и 
скорость приложения нагрузки. 

 

2.2 Воздействие ходовых систем на почву и урожайность 

сельскохозяйственных культур 

 

В условиях интенсивного земледелия в нашей стране и за рубежом все 
большее беспокойство вызывает отрицательное воздействие ходовых систем 
транспортно-технологических средств на почву. Возникновение этой про-
блемы в 80-е годы прошлого столетия было обусловлено рядом причин. 

1. С введением интенсивных технологий увеличивается число машин, 
работающих на полях, кратность прохода по полю. В результате этого сум-
марная площадь следов стала составлять от 50 до 200% площади обрабатыва-
емого поля. 

2. Увеличением массы транспортно-технологических средств, эксплуа-
тирующихся в агропромышленном комплексе. 

3. Предположение о сравнительно быстром разуплотнении почвы под 
воздействием естественных факторов до состояния, близкого к исходному, 
оказалось неверным. Однако исследования, проведѐнные в нашей стране 
(ВИМ), США и Канаде, показали, что под действием естественных факторов 
разуплотнение пахотного и особенно подпахотного слоев, хотя и происходит, 
но идет очень медленно, в течение ряда лет. Свой негативный вклад в есте-
ственное разуплотнение почвы внесло и устранение в нашей стране травопо-
льной системы земледелия. 

4. Значительным увеличением (иногда до 30%) энергозатрат на после-
дующую обработку почвы и мировым ростом цен на энергоресурсы. 

5. Поиск альтернативных технических средств обработки, обеспечива-
ющих высокую производительность и низкий уровень воздействия на почву, 
натолкнулся на ряд технических трудностей и к настоящему времени не вы-
шел на реализуемый уровень. Все это способствовало становлению пробле-
мы уплотняющего воздействия движителя на почву и дало мощный импульс 
к проведению исследований в этой области, которые достигли максимума с 
1984 по 1989 годы.  
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Анализ многочисленных данных и результаты собственных исследова-
ний по оценке влияния уплотнения почвы на изменение еѐ структуры и на 
урожайность сельскохозяйственных культур позволил отметить следующее.  

1. Различные сельскохозяйственные культуры на уплотнение почвы ре-
агируют по-разному. Более чувствительны к уплотнению почвы зернобобо-
вые и пропашные, менее чувствительны – зерновые колосовые. 

2. Чем более уплотнена почва до прохода трактора, тем больше отрица-
тельное воздействие оказывает движитель на продуктивность полей. 

3. Чем больше влажность почвы в период проведения посева, тем 
большее отрицательное воздействие оказывает движитель. 

4. Уровень максимального давления на почву определяется временем 
выполнения работ (весенне-летний или осенний период работ) и влажностью 
почвы и составляет от 80 до 120 кПа. 

5. Уплотнение почвы сопровождается значительным увеличением  
(до 30%) энергозатрат на еѐ последующую обработку. 

6. Степень отрицательного воздействия движителя на почву зависит от 
типа и состояния почвы. Наибольшему уплотняющему воздействию подвер-
жены дерново-подзолистые и серные лесные почвы северных и северо-

восточных регионов России. Почвы южной зоны, богатые гумусом, уплот-
няющему воздействию подвержены в меньшей степени. 

7. Влияние уплотняющего воздействия на урожайность неоднозначно, 
вплоть до положительного влияния в засушливые годы при дефиците влаги, 
что особенно характерно для южных регионов страны. Многие исследователи 
этот феномен объясняют лучшим сохранением влаги в уплотнѐнной почве. 

8. Многолетние исследования в Азово-Черноморском институте меха-
низации сельского хозяйства не отметили каких-либо преимуществ гусенич-
ных машин по уровню воздействия на почву. Данный эффект объясняется 
большей неравномерностью распределения давления по длине контакта в 
сравнении с колѐсной машиной. При этом большинство исследователей от-
мечают резкий всплеск давления под опорными катками движителя. Приме-
нение гусеничных машин целесообразно лишь на рыхлых переувлажненных 
почвах.  

9. Для зоны Северного Кавказа наибольшему уплотнению подвержен 
слой почвы на глубине 25–30 см. Это связано как с воздействием ходовых 
систем, так и воздействием сельскохозяйственных орудий (эффект плужной 
подошвы, обусловленный воздействием на почву полевой доски). 

10. Механическое воздействие движителей приводит не только к изме-
нению еѐ физико-механических характеристик, но и изменяет структуру поч-
вы. Изменение структуры почвы обуславливается образованием глыб и раз-
рушением агрегатов. 

11. Уплотнение почвы ходовыми системами приводит к уменьшению 

еѐ пористости и соответственно к уменьшению фильтрационной способности 
почвы. Так, увеличение плотности с 1,17 до 1,34 г/см3

 уменьшает фильтраци-
онную способность в 20 раз. Растения не могут произрастать при размерах 
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пор в почве < 10 мкм. Поры размером менее 3 мкм недоступны и для микро-
организмов. 

12. Проход трактора типа МТЗ, К-743 по дерново-подзолистой суглини-
стой почве увеличивает плотность до 0,08–0,25 г/см3 

 и даже до 0,35 г/см3
.  

В слое 15–30 см прирост плотности составляет 0,02–0,04 г/см3. В процессе по-
вторных проходов существенно повышалась плотность только нижних слоев. 

13. Уплотнение суглинистых почв зависит от влажности. При влажно-
сти 45–50% полной полевой влагоемкости уплотняющее действие колес не 
проявляется. 

14. Изменение плотности почвы на 6–20% в слое почвы 0–20 см приво-
дит к существенному росту еѐ твердости. В среднем твердость дерново-

подзолистых почв и черноземов после одного прохода тракторов семейств 
МТЗ и Кировец возрастает в 1,8–5 раз. 

 

2.3 Показатели уплотняющего воздействия движителей на почву 

 

Введение в нашей стране в 1986 году стандартов по воздействию  
движителей сельскохозяйственных машин на почву (ГОСТ 26953-86 и  
ГОСТ 26954-86) впервые позволило регламентировать нормы уплотняющего 
воздействия на почву. В соответствии с принятыми стандартами для оценки 
воздействия движителей на почву были приняты максимальное давление q  

на почву и нормальное напряжение h  в почве на глубине h  = 50 см. Вве-
дѐнными стандартами были регламентированы и методы оценки воздействия 
на почву. 
 В соответствии с ГОСТ Р 26954-2019 для оценки максимального дав-
ления колѐсного движителя на почву используется экспериментально-

расчѐтный метод с использованием универсальной характеристики шины. 
 Максимальное нормальное давление единичного колѐсного движителя 
на почву 

k

kk
max

FK

GK
q





1

2 ,     (2.7) 

где  512 ,К коэффициент продольной неравномерности распределения дав-
ления по площади контакта; 
      kG нормальная нагрузка на опорное основание от единичного колѐсно-
го движителя; 
       1К коэффициент приведения площади контакта протектора шины коле-
са на жестком основании к условиям работы на почвенном основании, зави-
сящий от наружного диаметра шины колеса; 
      kF контурная площадь пятна контакта протектора шины на жѐстком 
опорном основании. 

Максимальное нормальное давление гусеничного движителя на почву 
рассчитывают по формуле 

ГГ qКq  4 ,      (2.8) 
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где    средний коэффициент неравномерности распределения напряжений; 
      4К  коэффициент, зависящий от величины тяговой нагрузки; 
       Гq  среднее нормальное давление гусеничного движителя на почву. 

 

ГП

Г
Г

F
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



310

,      (2.9) 

где Гm масса, создающая нагрузку на почву единичным гусеничным дви-
жителем; 
     ГПF площадь контакта гусеничного движителя с почвой. 

Средний коэффициент неравномерности распределения напряжений  

n

n

i
i

 1


 ,      (2.10) 

где i коэффициент неравномерности распределения напряжения i-ой эпю-
ры; 
      п количество эпюр напряжений, определѐнных всеми датчиками при 
всех учѐтных проходах гусеницы. 

cpi
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i

h

h
 ,      (2.11) 

где mih максимальное значение i-ой эпюры напряжений; 
      cph среднее значение i-ой эпюры напряжений. 

 

Максимальное нормальное напряжение в почве для единичного колѐс-
ного и гусеничного движителя определяют по формуле 
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где h глубина опорного основания; 
       а половина длины площади контакта; 
       b половина ширины площади контакта; 
       q среднее давление единичного движителя. 

 

Для единичного колѐсного движителя величины а  и b  рассчитываются 
по формулам: 

k

КП
b

Fа
2

 ,      (2.13) 

где KПF приведѐнная площадь контакта шины с колесом; 

2

kb
b  ,      (2.14) 

где kb ширина отпечатка шины. 
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При определении максимального нормального напряжения в почве для 
сдвоенных или строенных шин величины а  и b  рассчитывают в зависимости 
от схемы расположения шин. 

Для единичного гусеничного движителя величины а  и b  рассчитыва-
ются по формулам: 

2

Гlа  ,      (2.15) 

где Гl приведѐнная длина опорной поверхности гусеницы; 

2

Гb
b  ,      (2.16) 

где Гb ширина гусеницы. 
 

 Среднее давление единичного гусеничного движителя на почву q  рас-
считывают по формуле 

3Кqq Г  ,      (2.17) 

где Гq среднее давление гусеничного движителя на почву; 
      3К коэффициент заполнения проекции контакта гусеницы с почвой.  

Значения Гq  и 3К  определяются в соответствии с рекомендациями 
ГОСТ 26954-2019. 

 

2.4 Способы снижения последствий уплотняющего воздействия 

движителей на почву 

 

Принятие стандартов  определило и основные направления борьбы с 
переуплотнением почвы: 

– создание ходовых систем с допустимым уровнем воздействия на поч-
ву; 

– разработка технологий возделывания сельскохозяйственных культур, 
уменьшающих последствия воздействия движителей на почву. 

Первая концепция непосредственно связана с конструированием трак-
тора и включает в себя несколько направлений: 

1. Создание шин с повышенной несущей способностью, способных ра-
ботать на низких давлениях (0,08–0,09 МПа). 

2. Разработка пневмокатков, работающих на сверхнизких давлениях 
(0,08 МПа и менее). 

3. Применение сдвоенных шин на ранневесенних работах. Данный ме-
тод считается наиболее перспективным. Основным его недостатком является 
увеличение поверхности, подвергающейся уплотнению. 

4. Разработка и внедрение пневмогусеничных и комбинированных 
движителей. 

5. Разработка и применение колесных движителей  с разной колеѐй пе-
редних и задних колѐс. 
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Вторая концепция включает в себя четыре основных направления. 
1. Уменьшение интенсивности воздействия на почву путем отказа от 

плуга и введения нулевой обработки почвы. Однако многие исследователи 
отмечают и ряд негативных последствий применения нулевой обработки 
почвы, связанных с переуплотнением почвы на глубине 20–30 см.  

2. Использование широкозахватных и комбинированных орудий. 
3. Применение почвообрабатывающих орудий с активными рабочими 

огранами. 
4. Применение технологий возделывания сельскохозяйственных куль-

тур, разуплотняющих почву (разноуровневая вспашка, глубокое чизелевание 
на глубину 50–60 см). 

Следует отметить, что все существующие способы уменьшения отри-
цательного воздействия движителей на почву способствуют и снижению се-
бестоимости производимой сельскохозяйственной продукции. 

Проведенные исследования показали и целый ряд недостатков, прису-
щих ГОСТ 26954-2019. 

Влияние движителей мобильных машин на почву не может рассматри-
ваться только со стороны уплотняющего воздействия, т.к. одновременно с 
уплотнением происходит разрушение структуры почвы из-за буксования. Ис-
тирание почвы приводит к еѐ высокой ветровой эрозии. Поэтому наряду со 
снижением удельного давления ходовых систем необходимо обеспечивать  
их высокие тягово-сцепные свойства. 

Важное место в решении этой проблемы, кроме конструктивно-

технических решений, приобретают вопросы, связанные с динамикой 
разуплотнения почвы под действием естественных факторов, поскольку они 
определяют как область применения, так и организацию сельскохозяйствен-
ных работ с использованием энергонасыщенной техники. 
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Что понимается под структурой почвы? 

2. Как определяется твѐрдость почвы? 

3. Как определяется пористость почвы? 

4. Физические аспекты воздействие ходовых систем на почву и уро-
жайность сельскохозяйственных культур. 

5. Как определяются показатели уплотняющего воздействия движите-
лей на почву? 

6. Какие способы снижения последствий уплотняющего воздействия 
движителей на почву вы знаете? 
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3 РАБОТА КОЛЁСНЫХ ДВИЖИТЕЛЕЙ 

 

3.1 Назначение и требования, предъявляемые к пневмоколесам 

 

Назначение колес состоит в том, чтобы: 
1. Передавать на дорогу силу тяжести автомобиля. 
2. Создавать на поверхности дороги внешние реактивные продольные 

силы, вызывающие движение или остановку движущегося автомобиля. 
3. Создавать на поверхности дороги внешние реактивные боковые си-

лы, заставляющие автомобиль двигаться по криволинейной траектории. 
4. Уменьшать передаваемые автомобилю динамические нагрузки, воз-

никающие при переезде через неровности дороги. 
Широкое применение пневмоколеса получили вследствие их высоких 

амортизирующих качеств, т. е. способности поглощать удары, толчки и виб-
рацию. При этом энергия вибраций переходит в работу сжатия воздуха в 
шине и в работу упругого гистерезиса материала шины. 

Под действием приложенной внешней нагрузки шина деформируется. 
При этом необратимо выделяется тепловая энергия и образуется пятно кон-
такта колеса с основанием, по всей площади которого на колесо действует 
реакция основания. 

Таким образом, пневмоколесо – это передаточный механизм с опреде-
ленным коэффициентом полезного действия, характеризуемый силовыми и 
кинематическими показателями. 

С одной стороны, колесо машины связано с трансмиссией, рамой ма-
шины и рулевым управлением, а с другой стороны – с опорной поверхно-
стью. Поэтому от свойств пневмоколеса зависят такие эксплуатационные ка-
чества АТС, как тягово-сцепные, плавность хода, управляемость, устойчи-
вость, топливная экономичность и т. д. 

В связи с этим к пневмоколесам предъявляют следующие требования. 
1. Оказывать минимальное сопротивление движению. 
2. Обладать требуемой радиальной податливостью. 
3. Иметь низкие удельные давления в площади контакта. 
4. Обеспечивать хорошее сцепление с дорогой в продольном и попе-

речном направлениях. 
5. Оказывать максимально возможное сопротивление боковому уводу. 
6. Обладать высокой устойчивостью. 
7. Не создавать шума при движении автомобиля. 
8. Иметь минимальную массу и момент инерции. 
Следует отметить, что значение перечисленных требований не одина-

ково для автомобилей различного типа и назначения. Этим объясняется 
большое разнообразие конструкций существующих шин. 
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3.2 Понятия о радиусах эластичного колеса 

 

Радиусами эластичного колеса условно называют параметры, имеющие 
размерность длины, входящие в формулы для определения кинематических и 
динамических величин, характеризующих процесс его качения. 

Свободный радиус 0r  – равен половине диаметра oD  наибольшего се-
чения беговой дорожки колеса, не нагруженного внешними силами, плоско-
стью, перпендикулярной оси его вращения (рисунок 3.1). Точку, принадле-
жащую этому сечению и оси вращения, называют центром колеса. 

 

 
Рисунок 3.1 – Схема к определению свободного радиуса 

 

Статический радиус стr  – расстояние от центра неподвижного колеса, 
нагруженного нормальной силой, до опорной поверхности (рисунок 3.2). 

 

 
Рисунок 3.2 – Схема к определению статического радиуса колеса 

 

Динамический радиус дr  – расстояние от центра колеса, нагруженного 
нормальной силой, до линии действия результирующей сил, действующих в 
контакте (рисунок 3.3). На дорогах с твердым покрытием можно принять, что  

стr = дr . 

Радиус качения kr  – кинематический радиус, равен отношению окруж-
ной составляющей поступательной скорости колеса к его угловой скорости 

k

k
k

V
r


 . 

Радиусы стr , дr  для одного и того же колеса изменяются в зависимо-
сти от нагрузки, действующей на колесо, и давления воздуха в шине. Дина-
мический радиус, кроме того, несколько увеличивается с увеличением угло-
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вой скорости колеса к  и уменьшается с увеличением передаваемого крутя-
щего момента.  

 
Рисунок 3.3 – Схема к определению динамического радиуса колеса 

 

Радиусы стr , дr  для одного и того же колеса изменяются в зависимо-
сти от нагрузки, действующей на колесо и давления воздуха в шине. Дина-
мический радиус, кроме того, несколько увеличивается с увеличением угло-
вой скорости колеса к  и уменьшается с увеличением передаваемого крутя-
щего момента.  

Значения стr  при максимальной допустимой нагрузке стандартизова-
ны. Приближенно стr  можно найти по формуле 

 

Bd,r стcт  50 ,      (3.1) 
 

где d  – посадочный диаметр обода; 
      BH /  – отношение высоты к ширине шины; 
      cт  – коэффициент, учитывающий смятие шины под нагрузкой. 

Для шин грузовых автомобилей и автобусов (кроме широкопрофиль-
ных) Н/В=1.0. Для легковых автомобилей, если шины имеют дюймовое  
обозначение Н/В≈0,95, если смешанное (миллиметрово-дюймовое) – 

Н/В=0,8–0,85. 

Для шин грузовых и диагональных шин легковых автомобилей  
см =0,85–0,9, для радиальных шин легковых автомобилей см =0,8–0,85. 

От этих же параметров, но в большей степени зависит радиус качения 
колеса k

r . С ростом крутящего момента он уменьшается, а с ростом тормоз-
ного момента увеличивается. При полном буксовании kr =0, при полном 
скольжении (юзе) kr =∞. 

Если момент, передаваемый колесом,  не превышает 60% значения, при 
котором наступает полное буксование или скольжение, то зависимость 

 Mfrk   можно считать линейной.  
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Мrr
с
кk  ,     (3.2) 

где с
кr  – радиус качения колеса в свободном режиме; 

         – коэффициент тангенциальной эластичности шины. 
Для большинства шин можно принять 

  ст
с
к r,,r 061031  .    (3.3) 

Шины с радиальным расположением нитей корда при одних и тех же 
размерах имеют большее значение радиуса качения в свободном режиме, чем 
шины с диагональным расположением нитей корда. На практике радиус ка-
чения кr  определяют как отношение пути, пройденного колесом, к углу его 
поворота: 

                                            

k

к
S

r  .                       (3.4) 

 

3.3 Гистерезисные и сцепные свойства шин 

 

Если на обжимном стенде будем нагружать и разгружать шину через 
ось колеса нормальной силой и записывать значения перемещения центра 
колеса, то кривые нагрузки и разгрузки не совпадут, образуя так называемую 
петлю гистерезиса (рисунок 3.4).  

 

 
 

Рисунок 3.4 – Кривые нагрузки и разгрузки шины нормальной нагрузкой 

 

Площадь петли гистерезиса в определѐнном масштабе численно равна 
потерям энергии на внутреннее трение в материале шины и протектора шины 
об опорное основание. Работа на трение в материале шины превращается в 
тепло, идет на нагрев шины и рассеивается в окружающем пространстве. 

Величина гистерезисных потерь и, соответственно степень повышения 
температуры работающего колеса, зависит от массы деформируемого мате-
риала и гистерезисных свойств шины. 
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Последние определяются: 
1. Внутренним давлением воздуха в шине. 
2. Внутренним строением и конструктивными  особенностями шины. 
Так, со снижением давления в шине увеличивается степень деформа-

ции и масса деформируемого материала. Последнее сопровождается увели-
чением гистерезисных потерь и повышением температуры шины. Радиаль-
ные шины при одной и той же величине деформации обладают меньшими 
гистерезисными потерями, чем диагональные. Гистерезисные потери ради-
альных шин определяются их внутренним строением и зависят от нормы 
слойности, углов закроя нитей корда брекера и каркаса. 

Гистерезисные потери пропорциональны общим потерям на сопротив-
ление качению шины по твердому основанию, хотя условия деформирования 
шины на обжимном стенде и в реальных условиях неодинаковы. 

Поэтому по работе, затраченной на гистерезис при деформировании 
шины, можно определить коэффициент сопротивления качению пневмоколе-
са по твердому основанию. 

Сцепные свойства шин определяют проходимость, разгонные и тор-
мозные качества автомобиля. Показателем сцепных свойств шины является 
коэффициент сцепления             ,                                             (3.5) 

где       – максимальная касательная сила тяги, развиваемая колесом, Н; 
       kG  – нормальная нагрузка на ось колеса. 
 

Значение коэффициента сцепления зависит от сил трения скольжения 
резины колеса об опорное основание, внутреннего трения и сцепления между 
частицами почвы. Последние зависят от типа и состояния почвы, от кон-
струкции протектора, режимов работы и нормальной нагрузки на колесо. 
 

3.4 Опорно-грузоподъемные свойства шин 

 

Опорные свойства шин характеризуются значениями площади контак-
та F , среднего срР  и максимального      давлений в пятне контакта. 

Пятно контакта образуется при деформации шины под действием нор-
мальной нагрузки (рисунок 3.5).  

Обычно значение площади контакта определяют при наибольшей до-
пустимой радиальной деформации шины, равной 15–18% высоты шины. 
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Рисунок 3.5 – Схема деформации шины нормальной нагрузкой 

 

Значение площади контакта зависит главным образом от нормальной 
нагрузки на колесо, давления воздуха в шине, ширины и наружного диаметра 
колеса. Ориентировочно площадь контакта можно определить по формуле 

C
P

G
DblF

W

k
ш  ,                               (3.6) 

где шl  – нормальная деформация шины; 
      D, b – наружный диаметр и ширина шины; 
     KG  – нормальная нагрузка на ось колеса; 
     

W
P  – давление воздуха в шине; 

     C  – коэффициент пропорциональности. 
 

Среднее давление в контакте шины с опорным основанием 

                 W
k

ср P
F

GР  .                                             (3.7) 

Грузоподъемность шины – это наибольшее допустимое значение нор-
мальной нагрузки kG , при которой, несмотря на радиальную деформацию 
шl , обеспечивается заданный срок службы шины при заданном значении 

давления воздуха WР  в ней. 
Грузоподъѐмность колеса зависит от конструктивных размеров и внут-

реннего строения шины. 
 

3.5 Радиальная и окружная жесткость шины 

 

Под действием внешних нагрузок пневматическая шина подвергается 
различным деформациям, взаимосвязанным между собой. Для удобства ана-
лиза их разделяют и выделяют 4 вида деформаций: радиальную (нормаль-
ную), окружную (тангенциальную), поперечную (боковую) и угловую. 
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Если к шине приложить нормальную нагрузку kG , то деформация ши-
ны выражается в уменьшении расстояния от оси колеса до его опорной по-
верхности на величину шl  в сравнении с его свободным радиусом 0r  (рису-
нок 3.6). 

 
Рисунок 3.6 – Схема к определению радиальной жесткости шины 

 

Величина шl  называется нормальной (радиальной) деформацией ши-
ны. Отношение  

ш

k
ш

l

G
C                                                   (3.8) 

называется коэффициентом нормальной жесткости шины и является одним 
из наиболее важных параметров шины, определяющих плавность хода АТС. 

Величина его зависит главным образом от давления воздуха в шине, от 
ее размеров, конструкции и внутреннего строения шины. 

Окружные деформации сопутствуют нормальным и возникают одно-
временно с ними. Но главным образом они вызываются действием на колесо 
крутящих моментов. Та часть окружной деформации, которая приходится на 
долю указанных моментов и сил, называется тангенциальной деформацией. 

Отношение прикладываемого крутящего момента к вызываемому им 
углу закрутки шины называется тангенциальной жесткостью шины. 

 


 kМС  ,                                                  (3.9) 

где    – угол закрутки шины; 
kМ момент, подведенный к оси колеса. 

 

Тангенциальная жесткость шины зависит главным образом от разме-
ров, конструктивного исполнения и материалов, из которых изготовлена ши-
на. 
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3.6 Сопротивление шин боковому уводу и угловой деформации 

 

Эластичное колесо, нагруженное поперечной силой, может катиться 
без скольжения под некоторым углом к плоскости своего вращения. Такое 
качение называют уводом колеса, а угол, который вектор скорости центра 
колеса образует с его плоскостью вращения, – углом увода .ув  

Под действием боковой силы шина изгибается и средняя плоскость ко-
леса сместится относительно центра контакта на расстояние шв .  

При качении колеса точка В войдет в соприкосновение с дорогой в 
точке 2В  (рисунок 3.7), точка С – в точке 2С  и т. д.  

 
 

Рисунок 3.7 – Схема деформации шины при качении с боковым уводом 

 

В результате колесо покатится по направлению 2AD . При этом средняя 
плоскость колеса окажется расположенной под углом ув  к направлению 

движения. 
Во время увода колеса к передней части контакта приближаются эле-

менты шины, менее деформированные в поперечном направлении (участок  
k-k), чем в задней (участок n-n). Поэтому при малых силах уР  элементарные 
поперечные реакции в передней части контакта меньше, чем в задней, и эпю-
ра элементарных поперечных реакций имеет форму, близкую к треугольной 
(рисунок 3.8). 

Равнодействующая уR , равная по величине силе уР , смещена относи-
тельно центра контакта на расстояние шС , касательная реакция дороги хR  

смещена также на величину шb . В результате увода проекция центра колеса 
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на плоскость дороги т. 1О  не совпадает с центром контакта т. О, а силы хR  и 
уR  создают моменты, стремящиеся повернуть колесо вокруг шкворня. 

 
Рисунок 3.8 – Эпюры поперечных реакций при качении колеса  

с боковым уводом 

 

При малых значениях силы уР  эпюра поперечных сил близка к тре-
угольной и колесо изменяет направление движения главным образом вслед-
ствие упругих деформаций шины. Увеличение силы уР  вызывает вначале 
лишь увеличение площади эпюры без изменения формы. При дальнейшем 
увеличении силы уР  элементарные поперечные силы, достигнув предельно-
го по условиям сцепления значения, остаются постоянными и эпюра приоб-
ретает форму трапеции. Когда сила уР  достигает значения силы сцепления 

сцР , все пятно контакта смещается в поперечном направлении, после чего 
реакция уR  остается равной сцкG  , а увод колеса сопровождается одно-
временным проскальзыванием шины относительно дороги. 

Площадь АВС  в определѐнном масштабе представляет собой попе-
речную реакцию уR  дороги. При малых значениях поперечной силы 

увkувувy tglС,ВСАВ,cR 25050  ,                     (3.10) 

увkувy lС,R  250 ,                                        (3.11) 

 

где увС  – коэффициент пропорциональности; 
       кl  – длина контакта. 

Произведение увkув klс,  250  для конкретной шины есть величина 
постоянная. Тогда                                                                 (3.12) 
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Отношение боковой силы увР  к вызываемому ею углу бокового увода 

ув называется коэффициентом сопротивления боковому уводу                                                               (3.13) 

На сопротивление шин боковому уводу существенно влияют размеры и 
конструктивное исполнение шины, давление воздуха в шине. С увеличением 
последнего сопротивление шин боковому уводу увеличивается. 

Следует отметить, что уравнение (3.13) справедливо лишь до тех пор, 
пока увод происходит без бокового скольжения шин. Этому соответствуют 
весьма ограниченные углы увода, не превышающие 3°–5° для шин легковых 
автомобилей, и еще меньше для шин грузовых автомобилей и автобусов. 

Если к колесу, кроме нормальной силы, приложить момент М , 

направленный параллельно поверхности пути, то возникает угловая дефор-
мация шины. Эта деформация проявляется в том, что средняя линия протек-
тора  отклоняется от средней линии контакта а-а шины с дорогой на некото-
рый угол   (рисунок 3.9). 

 

 
 

Рисунок 3.9 – Схема угловой деформации шины 

 

Отношение момента М  к вызываемому им углу отклонения   назы-
вается угловой жесткостью (податливостью) шины: 





М

С  .                                              (3.14) 

Благодаря угловой податливости шины колесо может в некоторых пре-
делах отклоняться от направления движения без заметного проскальзывания 
элементов протектора относительно дороги. Это позволяет уменьшить износ 
шины при поворотах еѐ с помощью рулевого механизма. 
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3.7 Качение колеса в ведомом режиме 

 

В теории качения пневматических колѐс можно выделить пять режи-
мов: ведомый, ведущий, свободный, нейтральный и тормозной.  

Под ведомым режимом понимается качение колеса, нагруженного 
нормальной силой, под действием толкающего усилия. 

Ведущий режим – колесо, нагруженное нормальной силой и тяговым 
сопротивлением, движется под действием крутящего момента, подведенного 
к оси колеса. 

Свободный режим – колесо, нагруженное нормальной силой, движется 
под действием крутящего момента, величина которого равна моменту сопро-
тивления движению.  

Нейтральный режим – колесо, нагруженное нормальной силой, дви-
жется под действием крутящего момента и толкающего усилия. 

В тормозном режиме колеса работают при торможении автомобиля. 
Колесо нагружено нормальной и тормозной силами и движется под действи-
ем толкающего усилия, передаваемого от остова автомобиля к оси колеса. 

Рассмотрим качение ведомого колеса. К колесу приложена сила хР , 

уравновешиваемая в пятне контакта силой реакции Х (рисунок 3.10). 

В результате гистерезисных потерь, вызванных деформацией шины 
под действием нормальной нагрузки kG , энергия, затрачиваемая на дефор-
мацию элементов шины, входящих в контакт, полностью не возвращается 
шине при выходе их из контакта. Это приводит к сносу нормальной реакции 

ZR  относительно оси колеса на величину плеча а. 

Силы Рх и Х растягивают шину и перемещают ось колеса в направлении 
реакции ZR , что приводит к уменьшению сноса а . 

 

 
 

Рисунок 3.10 – Силы, действующие на ведомое колесо 

 

Вентиляционные потери создают момент сопротивления fbM , который 
непосредственно можно приложить к колесу. Этот момент можно заменить 
условным дополнительным сносом нормальной реакции а. 
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В связи с малыми силами Рх и моментом fbM  изменение сноса реак-
ции а учитывать не будем. 

Уравнения равновесия колеса запишутся в виде: 
  0x          откуда      ХPx  .                                                (3.15) 

               0y         откуда      Zk RG  .                                              (3.16) 

              0оМ      откуда      0 aRrPx Zd .                              (3.17) 

Разделим уравнение (3.17) на силовой радиус dr : 

0
d

Z
r

a
RPx .                                              (3.18) 

f
r

a

d

 ,                                                     (3.19) 

где f – коэффициент сопротивления  качению ведомого колеса; 

fk
d

Z PGf
r

a
R  ,                                          (3.20) 

где fP  – сила сопротивления качению ведомого колеса. 
 

Таким образом, с энергетической точки зрения, сила сопротивления 
качению на твердом опорном основании пропорциональна потерям энергии 
на трение в шине и на трение шины об опорное основание. 

 

3.8 Качение колеса в ведущем режиме 

 

При качении ведущего колеса, как и при качении ведомого, имеют ме-
сто те же потери, которые создают момент сопротивления качению. Силы  

kpP  и xR  растягивают шину, что увеличивает величину плеча сопротивления 
качению а  (рисунок 3.11). 

 

 
 

Рисунок 3.11 – Схема сил, действующих на ведущее колесо 
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Дополнительные деформации, обусловленные действием крутящего 
момента kМ  и силами kpP  и xR , вызывают дополнительные гистерезисные 
потери, создающие момент сопротивлению качению fmM , зависящий от kM . 

К пятну контакта подводятся сжатые под действием крутящего момен-
та участки беговой дорожки шины. Окружное сжатие беговой дорожки со-
храняется неизменным в передней части пятна контакта, в задней оно 
уменьшается, вызывая перемещение элементов шины относительно опорной 
поверхности в сторону, противоположную перемещению колеса. Перемеще-
ние элементов шины на ограниченном участке пятна контакта в результате 
их предварительного сжатия представляет собой упругое буксование, кото-
рое отличается от скольжения направлением перемещения элементов шины. 

Окружное сжатие беговой дорожки шины в передней части контакта 
приводит к уменьшению перемещения колеса, его поступательной скорости 
V и радиуса качения. 

k
k

V
r


 .                                                   (3.21) 

Уменьшение поступательной скорости оси колеса при упругом буксо-
вании, вызванное окружным сжатием шины, называют скоростью буксова-
ния, определяемой выражением 

   k
с
kб rrV ,                                             (3.22) 

где с
k

r – радиус качения колеса в свободном режиме. 
При определенной величине крутящего момента все точки шины начи-

нают перемещаться относительно опорной поверхности. Их перемещение в 
пятне контакта представляет собой неупругое буксование, при котором ско-
рость буксования также определяется выражением (3.22). 

Относительная скорость буксованием представляет собой коэффициент 
буксования. 

  c
kk

c
k

r/rrS  .                                        (3.23) 

Уравнения равновесия ведущего колеса можно записать в виде: 

  0X ,   откуда   крX PR  ;                                     (3.24) 

  0X ,  откуда   ZK RG  .                                      (3.25) 

  0aM     0 aRMrРМ Zfmdкрк .                     (3.26) 

 

Сумму моментов аRM Zfm   заменяем моментом сопротивления ве-
дущего колеса fM . 

Тогда уравнение (3.26) запишется в виде 

0 fdкрк MrРM .                                   (3.27) 

Разделим уравнение моментов на силовой радиус dr : 
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0
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х

d
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r
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M
.                                             (3.28) 

k
d

k P
r

M
 ,                                                     (3.29) 

где kP  – полное окружное усилие, развиваемое ведущим колесом (касатель-
ная сила тяги). 
 

Полная окружная сила колеса, называемая силой тяги, представляет 
собой окружную силу хR , создаваемую крутящим моментом и действующую 
в пятне контакта с опорной поверхностью при отсутствии силовых потерь на 
качение, т.е. при 0fP . 

аf
d

f
fGP

r

M
 ,                                             (3.30) 

где f – коэффициент сопротивления качению ведущего колеса, 

mр fff  ,                                                 (3.31) 

где pf  – коэффициент сопротивления качению, обусловленный действием 
нормальной нагрузки; 

       fm – коэффициент сопротивления качению, обусловленный действием 
крутящего момента,          ,                                                 (3.32) 

где fK  – коэффициент учета потерь, вызванных крутящим моментом. 
С учетом формул (3.29) и (3.30) уравнение (3.28) можно записать в ви-

де: 
0 крfк PPP .                                             (3.33) 

Уравнение (3.33) называется уравнением силового баланса ведущего 
колеса. 

Таким образом, при качении ведущего колеса имеют место два вида 
потерь: силовые, приводящие к уменьшению тяговой силы крP , и скорост-
ные, связанные с упругим и неупругим буксованием, которые приводят к 
уменьшению скорости автомобиля по сравнению с теоретической. 
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Вопросы для самоконтроля 

 

1. Назначение и требования, предъявляемые к пневматическим колѐ-
сам. 

2. Какие радиусы используются для описания процесса взаимодействия  
пневматического колеса с опорным основанием? 

3. Какие конструктивные и эксплуатационные факторы влияют на ра-
диальную  жѐсткость шин? 

4. Какие конструктивные и эксплуатационные факторы влияют на 
окружную жѐсткость шин? 

5. Что такое коэффициент сопротвления боковому уводу? 

6. Чем обусловлена угловая деформация шин? 

7. Какие силы действуют на колесо при качении в ведомом режиме? 

8. Чем обусловлено возникновение силы сопротивления при качении 
колеса по жесткому и деформируемому опорному основанию? 

9. Какие силы действуют на колесо при качении в ведущем режиме? 

10. Какие виды потерь наблюдаются при качении ведущего колеса? 
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4 РАБОТА ДВИЖИТЕЛЕЙ ГУСЕНИЧНОГО ТИПА 

 

4.1 Особенности кинематики гусеничного движителя 

 

Характерной особенностью кинематики гусеничного движителя явля-
ются периодические колебания поступательной скорости остова машины при 
равномерном вращении ведущей звѐздочки. Это связано с тем, что гусенич-
ная цепь не является гибкой нитью, а состоит из отдельных жестких звеньев. 
При укладке на ведущую звѐздочку они совместно с еѐ элементами образуют 
жѐсткий треугольник (рисунок 4.1), от положения которого зависит окружная 
скорость гусеничной цепи. 

 

 

Рисунок 4.1 – Схема к расчѐту радиуса качения гусеничного движителя 

 

Максимальную maxV  и минимальную minV  скорости гусеницы найдѐм 
из выражений: 

RV kmax  ,      (4.1) 

rV kmin  ,      (4.2) 

где к угловая скорость вращения ведущей звездочки, с-1
; 

      R максимальный радиус качения ведущей звѐздочки, м; 

      r  минимальный  радиус качения ведущей звѐздочки, м. 

 

Отношение максимальной maxV  и минимальной minV  скоростей гусе-
ничной цепи характеризует неравномерность движения гусеничного обвода и 
называется коэффициентом неравномерности.  

r

R

V

V
K

min

max
н  .        (4.3) 

Минимальный радиус качения выразим через шаг звена гусеницы: 

4

2
2 t

Rr  .     (4.4) 
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Подставив в выражение (4.3) значение минимального радиуса r , окон-
чательно будем иметь: 

2

2

4
1

1

R

t

Кн



 .      (4.5) 

Из формулы (4.5) следует, что чем меньше шаг звена гусеницы t  и 
больше радиус ведущей звѐздочки R , тем меньше коэффициент неравномер-
ности движения гусеницы. Поэтому скоростные гусеничные машины ком-
плектуют гусеничным движителем с малой длиной трака и большим диамет-
ром ведущей звѐздочки. 

Продольные колебания гусеничных машин, обусловленные неравно-
мерностью движения гусеничного обвода является серьѐзным препятствием 
для увеличения их рабочей скорости.  

Следует также отметить, что описанное выше явление вызывает также 
периодические изменения натяжения гусеницы и, как следствие, вертикаль-
ные удары на опорные катки и через них на остов машины и опорное основа-
ние. 

Так как радиус ведущей звѐздочки является переменной величиной, то 
для расчѐта скорости движения и тягового усилия было введено понятие эк-
вивалентного радиуса экr . Расчѐтная формула для определения эквивалент-
ного радиуса экr  была получена из следующих соображений.  

За один оборот ведущей звѐздочки, по периметру которой укладывает-
ся z  звеньев, имеющих шаг t , будет отмотана часть гусеницы длиной  

tzSоб  ,      (4.6) 

где z число звеньев, укладывающихся на ведущей звездочке за один обо-
рот;  
        t  – шаг звена гусеницы. 

За один оборот этот же путь пройдѐт эквивалентное колесо с радиусом экr  

экоб rS  2 .     (4.7) 

Из формул (4.6) и (4.7) определим выражение для определения эквива-
лентного радиуса экr   гусеничного движителя: 

2

tz
r эк'


 .      (4.8) 

 

4.2 Сцепление гусеничного движителя с почвой.  
Определение коэффициента сцепления 

 

 Основным назначением гусеничного движителя является создание тя-
гового усилия. Способность гусеничной машины к реализации тяговой силы 
зависит от конструктивных параметров гусеничного движителя.  

Рассмотрим влияние конструктивных параметров на тяговые свойства 
гусеничных движителей. При взаимодействии гусеничной ленты, нагружен-
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ной опорными катками с грунтом, на плоских опорных участках и грунтоза-
цепах создаются соответственно силы трения трF  плоскости о почву и 
упорные реакции упF  (рисунок 4.2).  

 

 
Рисунок 4.2 – Схема сил, действующих в зоне контакта гусеницы  

с опорным основанием 

 

Сумма силы трения и упорных реакций создаѐт результирующую каса-
тельную реакцию почвы xR : 

 
n

трупx FFR
1

.    (4.9) 

 тртр GF   ,     (4.10) 

где  коэффициент трения гусеницы о почву; 
      трG вес трактора. 

Упорные реакции под грунтозацепами определим из учѐта  упругих 
свойств почвы: 

bhlcпfпFуп   ,    (4.11) 

где  нормальное напряжение под  грунтозацепом; 
        f – площадь опорной поверхности грунтозацепа; 

       c – коэффициент объѐмного смятия почвы; 
      l перемещение грунтозацепа; 
      h  – высота грунтозацепа; 
      b – ширина грунтозацепа; 
      п число грунтозацепов, одновременно находящихся в зацеплении с 
опорным основанием. 
 

Подставив значения силы  трения и упорных реакций из формул (4.10) 
и (4.11), будем иметь: 

ктрx РGbhlcnR   ,   (4.12) 

где кР  касательная сила тяги, развиваемая движителем. 
Разделив выражение (4.12) на длину опорной поверхности L, получим 

L

G

L

bhlcn

L

Р трк 






.    (4.13) 

Отношение L/l является коэффициентом буксования  . 



47 
 

Тогда                      
L

G
bhcn

L

Р трк 



 ,    (4.14) 

откуда                                       
Lbhcn

GР трк






 .       (4.15) 

 

Анализ формулы (4.15) показывает, что:  
– буксование гусеничного движителя тем больше, чем больше развива-

емое тяговое усилие и меньше коэффициент трения; 
– на почвах с меньшим коэффициентом объѐмного смятия (с меньшей 

несущей способностью) буксование выше; 
– увеличение опорной поверхности гусеницы улучшает сцепные свой-

ства движителя, однако при этом снижается его маневренность. 

 

4.3 Давление гусеничного движителя на почву.  
Определение координаты центра давления 

 

Характеристика распределения удельного давления трактора на грунт 
имеет существенное практическое значение по нескольким причинам. 

1. От характера распределения нормального давления на опору зависит 
величина касательной силы тяги, то есть тяговые возможности трактора. 

2. Равномерность распределения давления на грунт определяет такие 
важные показатели, как проходимость, глубина колеи, степень уплотнения 
почвы и т.д. 

3. При неравномерном распределении давления по длине опорной по-
верхности гусеницы увеличивается износ и снижается ресурс опорных кат-
ков. 

Поэтому одной из задач при разработке гусеничных движителей явля-
ется обеспечение равномерного распределения давления на почву. 

При равномерном распределении нормального давления на грунт вели-
чина среднего удельного давления может быть определена из выражения 

Lb

G
q

тр
ср 


2

.     (4.16) 

 

В реальных условиях работы трактора давление на почву распределя-
ется неравномерно. Основным показателем равномерности распределения 
давления гусеницы на почву является величина смещения нормальной реак-
ции у относительно середины опорной поверхности гусеницы (т. О ). Для 
анализа факторов, влияющих на характер распределения давления, рассмот-
рим общий случай движения трактора (рисунок 4.3). 
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Рисунок 4.3 – Схема к определению координат центра давления 

 

Под центром давления (т. D) понимается точка, к которой приложена 
равнодействующая элементарных сил давления почвы на опорную базу L . 

Для определения положения центра давления (т. D ) запишем уравне-
ние моментов относительно т. О: 

0 краsinкрРкрhcosкрРдhsinтрGacosтрGдХУ  ,    (4.17) 

где дХ смещение центра давления от середины продольной базы; 
а смещение центра масс от середины продольной базы. 

 

Откуда 

У
acosтрGкраsinкрРкрhcosкрРдhsinтрG

дХ





.      (4.18) 

 

Величину суммарной результирующей нормальной реакции У  найдѐм 
из уравнения равновесия:  

 sinРcosGУ кртр  .    (4.19) 

Подставляя значение У  из формулы (4.19) в формулу (4.18), будем 
иметь: 





sinкрРcosтрG

acosтрGкраsinкрРкрhcosкрРдhsinтрG

дХ



 .    (4.20) 

 

Анализ формулы (4.20) показывает, что смещение центра давления от-
носительно середины опорной базы зависит от: 

– нагрузки на крюке и вылета точки прицепа орудия кра ; 

– вертикальной координаты центра масс дh ; 

– смещения центра масс трактора от середины опорной поверхности. 
Для малых углов   и   можно принять  tgsin  , 1cos , 1cos , 

0sin . 
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Тогда 

а
G

hР
tghХ

тр

кркр
дд 


  .     (4.21) 

Из формулы (4.21) видно, что для уменьшения смещения центра давле-
ния относительно середины опорной поверхности величину смещения а  

необходимо принимать такой, чтобы 0дХ . При заданных значениях дh , 

крh  и а  можно определить значение крР , при котором 0дХ . В этом случае 
воздействие движителя на почву будет минимальным. Критическое значение 

крР  по опрокидыванию определится при условии L,Хд 50 . 

Из формулы (4.21) определяют значение крюкового усилия крР , при 
котором обеспечивается равномерное распределение давления по длине 
опорной поверхности гусеницы: 

кр

трdтр
кр

h

sinGhcosGа
Р

 
 .   (4.22) 

Максимально допустимое крюковое усилие по устойчивости опреде-
лим из условия 

L,Хd  50 ,     (4.23) 

кр

трdтртр
кр

h

sinGhcosGacosGL,
Р

 


50
.  (4.24) 

Таким образом, как видно из формул (4.22) и (4.24), чем ниже точка 
прицепа, тем большее крюковое усилие может реализовать трактор. 

 

4.4 Сопротивление движению гусеничного движителя 

 

4.4.1 Потери энергии на лобовое сопротивление почвы 

 

Силой сопротивления движению гусеничной машины называется 
условная сила, работа которой на заданном участке пути эквивалентна поте-
рям энергии в движителе, не связанным с нагрузкой. Основную часть этих 
потерь составляют: 

– потери на лобовое сопротивление почвы; 
– потери ведущего момента в механизмах движителя; 
– потери ведущего момента на ведущем участке гусеницы. 

 Для определения потерь энергии на преодоление лобового сопротивле-
ния определим работу dA , затрачиваемую гусеницей на прессование почвы 
при перемещении на расстояние dS  (рисунок 4.5). 
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Рисунок 4.5 – Схема к определению лобового сопротивления почвы 

 

                                                 dhSbqdA  .                (4.25) 

                                                  
h

dhqSbA
0

,        (4.26) 

где b ширина гусеницы; 
      q давление гусеницы на почву; 
      h величина деформации почвы. 
 

Учитывая упругие свойства почвы, запишем:  

hcq  ,      (4.27) 

где с коэффициент объѐмного смятия почвы. 
Тогда 

2

2

0

h
cSbdhhcSbА

h
  .   (4.28) 

Для двух гусениц 
2

hcSbА  .     (4.29) 

Выразим вес гусеничной машины через давление гусеницы на почву q

и площадь гусеницы onF : 

qLbqFG onтр  2 ,    (4.30) 

где L – опорная база гусеничной машины.  

   hLcbGтр  2 ,      (4.31) 

откуда 

      
Lbb

G
h

тр



2

.      (4.32) 

Подставляя из формулы (4.32) значение глубины колеи h в формулу 
(4.29), будем иметь: 
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2

2

4 Lcb

SG
A

тр




 .      (4.33) 

Эту же работу на перемещении S  совершит условная сила 1fР : 

SPA f  11 ,     (4.34) 

откуда  

2

2

1
4 Lcb

G
P

тр
f


 .                                             (4.35) 

Таким образом, с точки зрения уменьшения затрат энергии на лобовое 
сопротивление почвы желательно увеличение длины гусеницы. Однако это 
сопровождается ухудшением управляемости гусеничной машины. 
 

4.4.2 Потери ведущего момента в механизмах гусеничного движителя 

 

Кроме лобового сопротивления в общую силу сопротивления качению 
гусеничного движителя включается сила 2fP , необходимая для преодоления 
трения в подвижных элементах гусеничного движителя. Гусеничный движи-
тель включает гусеничный обвод, опорные катки и поддерживающие ролики. 
Гусеничный обвод включает опорную часть I  (рисунок 4.6), ведущий уча-
сток II (от заднего опорного катка до второго зуба в зацеплении), свободную 
ветвь III, лобовую часть гусеницы IV .  

 

Рисунок 4.6 – Схема к определению потерь ведущего момента  
в механизмах гусеничного движителя 

 

Для нормальной работы гусеницы требуется еѐ предварительное натя-
жение  

g

Vq

h

qАТо
2

8





  ,     (4.36) 

где q – масса погонного метра гусеницы, кг; 
 V – скорость перемотки гусеницы; 
h свободное провисание гусеницы между поддерживающими роликами; 
А расстояние между поддерживающими роликами. 
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Первое слагаемое в формуле (4.36) обеспечивает несползание гусени-
цы, вторая часть компенсирует центробежные силы. 

Рассмотрим потери силы тяги трактора на трение в элементах (шарни-
рах) гусеницы при холостом еѐ перематывании (рисунок 4.7). 

 

 
Рисунок 4.7 – Схема к определению сил трения в шарнирах гусеницы  

при еѐ свободном перематывании 

 

Момент трения в шарнире 

rТМ отр   ,     (4.37) 

где  коэффициент трения в шарнире; 
      r радиус пальца гусеничной цепи. 

Работа трения в шарнире 

          rТМА отртр ,    (4.38) 

где  угол поворота шарнира. 
Работа трения в шарнирах при перемещении трактора на одно звено 

    rТА отр1
,     (4.39) 

где   суммарный угол поворота всех звеньев при перемещении катка на 
одно звено. 

  )( пзпз  2  .    (4.40) 

Работа трения в шарнирах за один оборот колеса 

  zrТzАА отроб.тр 1 ,        (4.41) 

где z число траков гусеницы, вмещающихся на колесе за один оборот. 
Такую же работу совершит эквивалентная сила сопротивления качению 

2fP  на пути S : 

ztS  .      (4.42) 

Тогда  

t

rТ
P о

f





21 ,    (4.43) 

где t шаг звена гусеницы. 
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Выводы: 
Для уменьшения сопротивления качению гусеничного движителя 

необходимо: 
– снижать трение в шарнирах (установка закрытых шарниров); 
– поддерживать оптимальное натяжение гусеницы; 
– уменьшать радиус пальцев; 
– располагать ведущую звѐздочку сзади; 
– увеличивать шаг звена гусеницы. 
Вторая часть сопротивления качению 22fP  связана с эффектом двой-

ного качения гусеничного движителя: гусеницы по почве и катков по гусени-
це.  

Для расчета этой составляющей используют зависимость  

тр
k

f G
r

a
P 22 ,       (4.44) 

где kr радиус катка; 
  а – коэффициент трения второго рода. 

Для закалѐнной стали а = 0,2–0,4, для обрезиненных катков а = 10–15 мм. 
 

4.4.3 Потери крутящего момента на ведущем участке гусеницы 

 

Одним из основных источников потерь гусеничного движителя явля-
ются потери на трение в шарнирах ведущего участка гусеницы. Натяжение 
ведущего участка при работе трактора с нагрузкой на крюке можно рассчи-
тать по формуле 

k

вед
р

r

МТ  ,     (4.45) 

где ведМ крутящий момент, развиваемый ведущей звѐздочкой; 
      kr эквивалентный радиус качения гусеничного движителя.  

 

Работа трения в шарнирах ведущего участка при переезде трактора на 
одно звено равна: 

k

вед
тр

r

rМА 



1 ,    (4.46) 

где   суммарный поворот звеньев ведущего участка при переезде гусени-
цы на одно звено. 

  зз  2 .     (4.47) 

k

ззвед
тр

r

)(rМА  


2
1 .    (4.48) 

Работа за один оборот ведущей звѐздочки 

k

ззвед
об.тр

r

z)(rМА 


 2
.    (4.49) 
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Такую же работу совершит эквивалентный момент трения, приведѐн-
ный к оси ведущей звѐздочки на угле поворота 2 . 

k

ззвед
тртр.об

r

)(zrММА  


2
2 .  (4.50) 

Эквивалентный радиус качения гусеничного движителя 

2

zt
rk


 .     (4.51) 

Тогда 

t

)(rММ ззвед
тр

 


2
.    (4.52) 

Приведѐнный момент трения связан с нагрузкой, поэтому он включѐн в 
потери трансмиссии. 

 

4.4.4 Тяговый баланс гусеничного движителя.   
КПД ведущего участка гусеницы 

 

Рассмотрим внешние силы, действующие на гусеничную машину при 
работе с внешней нагрузкой на крюке крР  (рисунок 4.8). 

 
 

Рисунок 4.8 – Схема сил, действующих на гусеничный движитель 

 

Условия равновесия гусеничной машины можно записать в виде:  
  0оМ  0 kxтрвед rRМM .   (4.53) 

0 nkpx XPR .     (4.54) 

 

Разделив уравнение (4.53) на эквивалентный радиус качения, получим 

    

0


x
r

трвед
R

r

ММ
.    (4.55) 

                                              ву
вед

трвед
М

ММ



,                  (4.56)  

где ву КПД ведущего участка гусеницы. 



55 
 

Используя выражение (4.56) уравнение (4.57) можно записать в виде 

 

kx
k

вувед
PR

r

М



.    (4.57) 

 

В отличие от колѐсного, у гусеничного движителя часть ведущего мо-
мента ведМ  теряется на ведущем участке. Эти потери учитываются коэффи-
циентом полезного действия ведущего участка гусеницы ву . 

Уравнение силового баланса гусеничного движителя при равномерном 
движении можно записать в виде 

 

                                                0 крfк РРР .       (4.58) 

 

Сила сопротивления качению гусеничной машины  
 

                        22211 ffff PPPР  .    (4.59) 

 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какие требования предъявляются к гусеничным движителям? 

2. Что называется эквивалентным радиусом гусеничного движителя? 

3. За счѐт каких факторов формируется сила тяги гусеничного движи-
теля? 

4. Что такое центр давления гусеничного движителя? 

5. Физическая основа потерь энергии на лобовое сопротивление почвы. 
6. Перечислите виды потерь энергии в механизмах гусеничного движи-

теля. 
7. Физические основы потерь энергии на ведущем участке гусеницы. 
8. Как рассчитывается КПД ведущего участка гусеничного движителя? 
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5 ТЯГОВАЯ ДИНАМИКА НАЗЕМНЫХ  
ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ СРЕДСТВ 

 

5.1 Силы, действующие на наземные транспортно-технологические 

средства при прямолинейном движении 

 

 В общем случае прямолинейного движения на наземные транспортно-

технологические средства действуют следующие силы (рисунок 5.1). 

 
 

Рисунок 5.1 – Силы, действующие на транспортно-технологическое средство  
при прямолинейном движении 

 

1. Сила тяжести тG  

gmG тт  .                                         (5.1) 

Сила тяжести тG  приложена к центру масс ЦМ  и может быть разло-
жена на две составляющие: 

– нормальную составляющую cosGт ; 

– горизонтальную составляющую sinGт . 

 

Горизонтальная составляющая силы тяжести sinGт  определяет за-
траты на преодоление подъема: 

 sinGP т  .                                           (5.2) 

Нормальная составляющая уравновешивается нормальными реакциями 
на колѐса со стороны опорного основания. 

 

2. Сила инерции jР , приложенная к центру масс автомобиля, 

врa
т

j j
g

G
P  ,                                            (5.3) 

где aj  – ускорение транспортно-технологического средства; 
      вр  – коэффициент учета вращающихся масс. 
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2

2

1

ka

kтртрд
вр

rm

nJiJ







 ,                                        (5.4) 

где дJ  – момент инерции двигателя; 
тр  – КПД трансмиссии; 

трi  – передаточное число трансмиссии; 

kJ  – момент инерции единичного колеса; 
n  – полное число колес автомобиля. 

  

3. Полное окружное усилие oP  (касательная сила тяги kP ), развиваемое 
ведущими колесами, 

д

k
ki

r

M
P  ,     (5.5) 

где kM  – крутящий момент, подведенный к оси ведущих колес; 
      дr динамический радиус ведущего колеса. 
 

4. Нормальные реакции на колеса передней zпR  и задней zзR  осей ма-
шины со стороны опорного основания 

 

cosGRR тzзzп  .                                           (5.6) 

 

5. Сила сопротивления качению передних пfР  и задних ЗfР  колес. 
Сумма этих сил получила название силы сопротивления качению:  

 

cosGfRfRfPPP тzпzзfпfзf  .                  (5.7) 

 

6. Тяговое сопротивление на крюке транспортно-технологического 
средства крР . 

7. Сила сопротивления воздуха Pw  равна: 

 
2

дw VFkP  ,                                                (5.8) 

 

где k  – коэффициент обтекаемости; 
      F – площадь лобовой поверхности мобильной машины; 

      дV действительная скорость движения транспортно-технологического 
средства. 
 Точка приложения результирующей силы сопротивления воздуха wР  

называется метацентром (центром парусности). 
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5.2 Определение сил и моментов на ведущих колѐсах движителя 

 

Ведущий момент и окружное усилие при установившемся движении 

 

 Потери энергии при передаче мощностных потоков механическими си-
стемами оцениваются  механическим КПД м .  

вх

вых
м

N

N
 ,                                                  (5.9) 

где выхN  – мощность на выходе из механической  системы; 
      ВХN  – мощность на входе в систему. 
 Применительно к трансмиссии наземных транспортно-технологичес-

ких средств 

e

о
тр

N

N
 ,                                                   (5.10) 

где оN  – мощность на оси ведущего колеса; 
      eN  – мощность двигателя. 
 

kkо MN  ,                                                (5.11) 

где kM  – крутящий момент на оси ведущего колеса; 
      k  – угловая скорость оси колеса. 

eдe MN  ,                                                 (5.12) 

где  дM  – крутящий момент двигателя; 
       е  – угловая скорость коленчатого вала двигателя. 

В соответствии с формулой (5.10) 

ед

kк
тр

M

М







 .                                              (5.13) 

Отношение угловых скоростей колеса и коленчатого вала двигателя 
представляет собой передаточное число трансмиссии: 

к

е
трi




 .      (5.14) 

Из формул (5.13) и (5.14) получим  выражение для расчѐта крутящего 
момента на ведущем колесе: 

тртрдk iMM   .                                          (5.15) 

 Передаточное число трансмиссии состоит из передаточного числа  
главной передачи и передаточного числа коробки передач: 

koтр iii  ,                                                  (5.16) 

где  oi  – передаточное число главной передачи; 
       ki  – передаточное число коробки передач. 
  



59 
 

Тогда 

koтрдк iiMM   .                                      (5.17) 

 Касательная сила тяги, развиваемая ведущим колесом, 

d

kотрд

d

k
k

r

iiM

r

M
P





,    (5.18) 

где dr динамический (силовой) радиус ведущего колеса. 

 

Ведущий момент и окружное усилие при неустановившемся движении 

 

Для неустановившегося движения уравнение движения в дифференци-
альной форме можно записать в виде 

 сk PP
dt

dV
m .                                         (5.19) 

 скпр MM
dt

d
I


,                                       (5.20) 

где прI  – инерционная масса подвижных деталей машины, приведенная к ве-
дущему валу; 

кМ крутящий момент на ведущем валу; 
 сМ суммарный момент сопротивления на ведущем валу. 

 Для неустановившегося режима движения можно записать:  

 
dt

d
IMM прск


.                                          (5.21) 

 Таким образом, во время неустановившегося режима движения веду-
щий момент кМ  может значительно превышать момент сопротивления 
 сМ  вследствие динамической составляющей инерционного момента. 
 Практический смысл инерционной массы прI , приведѐнной к ведуще-
му валу, заключается в следующем. 
 Эквивалентным приведением инерционных масс называется такое, при 
котором кинетическая энергия системы остаѐтся неизменной. 
 В качестве примера рассмотрим приведение инерционной массы двига-
теля дJ  к оси ведущего колеса. 
 Условие постоянства кинетической энергии системы можно записать в 
виде 

22

22
kдпр

тр
д

д
I

I



 

 ,                                          (5.22) 

где дпрI инерционная масса двигателя, приведѐнная к оси ведущего колеса. 
Из уравнения (5.22) получим 

 2

2

2

тртрд
k

д
трддпр iIII  




 .                               (5.23) 
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 Для поступательно-движущейся массы транспортно-технологического 
средства уравнение равенства кинетических энергий можно записать в виде 

22

22
kпрпIVm 




,                                                 (5.24) 

где прпI инерционная масса поступательно-движущихся частей машины, 
приведѐнная к оси ведущего колеса; 
       V поступательная скорость транспортно-технологической машины. 

kk rV  .                                                       (5.25) 

Тогда  
2
kпрп rmI  .                                                      (5.26) 

 

 Окончательно момент инерции всех масс, приведенный к ведущей оси 
автомобиля, определяется из выражения 

22
2

kakтрiтрiпртртрдпр rmIuIuII   .               (5.27) 

 

5.3 Уравнение силового баланса  
наземных транспортно-технологических средств 

 

 Уравнение силового баланса наземных транспортно-технологических 
средств устанавливает равенство между силами движущими и силами сопро-
тивления движению и может быть записано в виде  

0 kpjwfk PPPPPP  ,                                 (5.28) 

где кР  полное окружное усилие (касательная сила тяги), развиваемое ве-
дущими колѐсами; 
      fP  сила сопротивления качению; 
      Р  усилие, затрачиваемое на преодоление подъѐма; 
      wР  аэродинамическое сопротивление (сопротивление воздуха); 
      jР  инерционная сила; 
      крР  сопротивление на крюке. 
 При движении на подъѐм двигатель затрачивает мощность на его пре-
одоление, поэтому сила сопротивлению подъему P  в уравнение (5.28) вхо-
дит со знаком «минус». При движении под уклон горизонтальная составля-
ющая силы веса является движущей силой, поэтому в формулу (5.28) она 
входит со знаком «плюс». 
 Сила инерции jP  при торможении транспортного средства является 
движущей силой, поэтому в формулу (5.28) она входит со знаком «плюс», 
при разгоне со знаком «минус». 
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 Силы fP  и P  характеризуют опорное основание и могут быть заме-
нены суммарной силой сопротивления дороги P : 

)sincosf(GPPP af   .                                 (5.29) 

  aGP ,                                                         (5.30) 

где    коэффициент суммарного сопротивления дороги. 
С учетом формулы (5.30) уравнение силового баланса транспортно-

технологической машины можно записать в виде 

0 kpjWk PPPPP  .                                         (5.31) 

 Для наземных транспортно-технологических средств, скорость движе-
ния которых не превышает 40 км/час, сопротивлением воздуха wP  пренебре-
гают. В этом случае уравнение силового баланса может быть записано в ви-
де: 
                                 0 крjfk РPPPP  .                (5.32) 

 

5.4 Уравнение мощностного баланса  
наземных транспортно-технологических средств 

 

Мощностной баланс устанавливает равенство между мощностью дви-
гателя и потерями мощности на движение наземного транспортно-

технологического средства. Мощностной баланс получают путѐм умножения 
тягового баланса на действительную скорость движения дV .  

 дkpjwfk VPPPPPP  0 .   (5.33) 

0 дkpдjдwддfдk VPVPVPVPVPVP  . (5.34) 

В первом слагаемом уравнения (5.34) действительную скорость движе-
ния дV  заменим на теоретическую. 

Действительную скорость движения можно представить в виде 

VVV тд  ,                                                 (5.35) 

где тV теоретическая скорость движения транспортно-технологического 
средства; 
       V скорость буксования, обусловленная скольжением элементов шины 
в зоне площади контакта. 

  тVV ,     (5.36) 

где  буксование транспортно-технологического средства. 
Из формул (5.35) и (5.36) получим формулу для определения действи-

тельной скорости движения: 

)(VV тд  1 .     (5.37) 
 

Тогда, с учѐтом формулы (5.37), можно записать: 

 

  тктктк VРVР)(VР 1 .   (5.38) 
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В уравнении (5.38)  
oтк NVР  ,     (5.39) 

где oN мощность, развиваемая ведущими колѐсами; 
          NVР тк  ,     (5.40)  

где N потери мощности на буксование ведущих колѐс. 
 Мощность на ведущих колѐсах меньше мощности двигателя еN  на ве-
личину потерь мощности в трансмиссии трN : 

трeo NNN  .     (5.41) 

С учѐтом формул (5.38)–(5.41) уравнение мощностного баланса можно 
записать в виде 

 

0 kpjwfтре NNNNNNN  ,  (5.42) 

где VPN ff   – потери мощности на преодоление силы сопротивления ка-
чению;  

дVPN    – потери мощности на преодоление подъема; 
дww VPN   – потери мощности на преодоление сопротивления воздуха; 
дjj VРN   – потери мощности на преодоление силы инерции; 

дкрkp VРN   – мощность на крюке транспортно-технологического сред-
ства. 
 Мощности fN  и N  характеризуют тип и наклон опорного основания 

к горизонту. Поэтому наиболее удобно сумму этих мощностей представить в 
виде 

 NNN f  ,     (5.43) 

где N мощность, затрачиваемая на преодоление суммарного сопротивле-
ния дороги, 

дVРN   ,      (5.44) 

Тогда уравнение мощностного баланса можно представить в виде 

0 крjwтре NNNNNN  .                       (5.45) 

 

Для транспортно-технологических средств, рабочая скорость которых 
не превышает 40 км/час, сопротивлением воздуха пренебрегают и принима-
ют 0wN . 

Для транспортно-технологических средств, оборудованных валом от-
бора мощности, в уравнение (5.45) вводят мощность, передаваемую ВОМ. 

 

0 крjвомwтре NNNNNNN  ,   (5.46) 

где вомN мощность, передаваемая валом отбора мощности. 
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5.5 Динамический фактор и динамическая характеристика автомобиля 

 

Силовой баланс не позволяет сравнивать динамические качества авто-
мобилей с различной эксплуатационной массой, так как при движении их в 
одинаковых условиях мощность, необходимая для преодоления сопротивле-
ния дороги, различна.  

Уравнение силового баланса  при равномерном движении автомобиля 
может быть записано в виде 

jwk PPPP   .     (5.47) 

Левая часть равенства (5.47) представляет запас силы тяги, идущий на 
преодоление всех сопротивлений, за исключением сопротивления воздуха 

wР . 

Представим уравнение (5.47) в виде 

врa
a

awk j
g

G
GPP   .    (5.48) 

Разделив уравнение (3.50) на вес автомобиля aG , получим 

вр
a

a

wk

g

j

G

PP
 


.      (5.49) 

Отношение запаса силы тяги, идущего на преодоление всех сопротив-
лений, за исключением сопротивления воздуха, получило название динами-
ческого фактора:  

a

wk
a

G

PP
D


 .        (5.50) 

Из равенств (5.49) и (5.50) получим 

вр
a

a
g

j
D   .       (5.51) 

При равномерном движении ускорение, развиваемое автомобилем  

аj =0, и, следовательно, динамический фактор aD  будет равен коэффициен-
ту сопротивления дороги  .  

Таким образом, величина динамического фактора позволяет сравнивать 
тягово-скоростные качества различных автомобилей. Чем больше динамиче-
ский фактор автомобиля, тем лучше его тягово-скоростные свойства и выше 
проходимость. В одинаковых условиях автомобиль с большим динамическим 
фактором сможет развивать большие ускорения и  преодолевать более кру-
тые подъѐмы.  

Динамический фактор aD  представляет собой обобщенный показатель 
динамических свойств автомобиля. Он определяется на каждой передаче при 
работе двигателя с полной нагрузкой. 

Динамической характеристикой автомобиля называется зависимость 
динамического фактора aD  на различных передачах от скорости движения  

)V(fDa  (рисунок 5.2). 
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Точки перегиба кривых динамического фактора соответствуют работе 
двигателя на максимальном крутящем моменте. 

Слева кривые динамического фактора aD  ограничены минимальной 
частотой вращения коленчатого вала, при которой возможна устойчивая ра-
бота двигателя, справа – допустимой максимальной частотой вращения ко-
ленчатого вала двигателя. 

 

 
 

Рисунок 5.2 – Динамическая характеристика автомобиля 

 

Точки максимального динамического фактора соответствуют точкам 
критических скоростей движения крV  (минимально возможных скоростей 
движения на каждой передаче). 

Максимальное значение динамического фактора aD  ограничено сцеп-
лением колес с опорным основанием. Так как максимальную силу тяги авто-
мобиль развивает на низших передачах при небольших скоростях движения, 
то можно записать:  

;
G

P
D

сц

сцk
сц        (5.52) 

где ксцР максимальная сила тяги по сцеплению, развиваемая автомобилем; 
       сцG сцепной вес автомобиля 

         aсцсцk GP         (5.53) 

где   – коэффициент использования полной массы на сцепление. 
 

Из уравнений (5.52) и (5.53) получим   
 

сцсцD   .      (5.54) 
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При решении задач динамики автомобиля сопоставляют значения ди-
намических факторов, рассчитанные по условиям тяги aD  и по условиям 
сцепления сцD . 

Все значения динамического фактора, рассчитанные по условиям силы 
тяги aD , большие динамического фактора по сцеплению сцD , не реализует-
ся, и в расчетах принимается значение сцD . Динамический паспорт автомо-
биля представляет собой динамические характеристики  автомобиля при раз-
личном уровне нормальных нагрузок. 

Динамический паспорт позволяет решать уравнения движения автомо-
биля с учетом его тактико-технических данных ( еМ , трu , тр , aG и др.), а 
также основных характеристик дороги (  и  ).  

 

5.6 Сила аэродинамического сопротивления воздуха 

 

5.6.1 Физическая основа силы сопротивления воздуха 

 

Сила аэродинамического сопротивления воздуха связана с процессом 
обтекания потоком воздуха поверхности мобильной машины. 

Рассмотрим процесс обтекания потоком воздуха, движущегося со ско-
ростью V , плоской прямоугольной пластины площадью F  (рисунок 5.3).   

 

 
 

Рисунок 5.3 – Схема к расчѐту силы сопротивления воздуха 

 

В соответствии с законом Ньютона можно записать: 

VmtРW  ,      (5.55) 

где wР сила воздействия воздушного потока на пластину; 
      m  – масса воздушного потока. 

Из выражения (5.55) получим 

t

VmРw 


 .      (5.56) 
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Примем, что на поверхность пластины воздействует конечный объѐм 
воздуха длиной l. Тогда масса воздушного потока, воздействующего на пла-
стину площадью F ,  

 lFm   ,     (5.57) 

где  плотность воздушного потока; 
Подставив значение массы воздуха m  из (5.56) в (5.57), получим 

t

VlF
PW 





.     (5.58) 

Отношение длины l  к времени воздействия на пластину представляет 
собой скорость движения воздушного потока: 

V
t

l



.      (5.59) 

Таким образом,  
2

VFPw   .     (5.60) 

 

Таким образом, сила wР , воздействующая на пластину, пропорцио-
нальна площади пластины F , плотности   и скорости воздушного потока. 

Рассмотренная выше модель взаимодействия воздушного потока с 
плоской поверхностью характерна только для случая, когда вектор скорости 
воздушного потока перпендикулярен поверхности пластины.  
 В реальных случаях воздушный поток взаимодействует с поверхностя-
ми  различной геометрической формой. 

В качестве примера рассмотрим два характерных случая взаимодей-
ствия воздушного потока с вогнутой и выпуклой поверхностями одинаковой 
площади F (рисунок 5.4). 

 

 
 

а – схема с вогнутой поверхностью; б – схема с выпуклой поверхностью 

Рисунок 5.4 – Расчѐтная схема к определению сопротивления воздуха 

 

а б 
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В тех случаях, когда после взаимодействия с обтекаемой поверхностью 
вектор скорости воздушного потока отличен от нормали к начальному векто-
ру 1V , следует учитывать разность количества движения до и после воздей-
ствия с обтекаемой  поверхностью. 

21 VmVmVm  ,     (5.61) 

где 1V  вектор скорости при входе потока на препятствие; 
      2V  вектор скорости на выходе из препятствия. 
 

При воздействии воздушного потока на вогнутую поверхность 

  )cos(VF)cosV(V
F

Pw  22
1

22
2

2
1

1
2

2  ,  (5.62) 

где F  площадь проекции обтекаемой поверхности на вертикальную ось. 
 

При воздействии на выпуклую поверхность 

                 )cos(VF)cosV(V
F

Pw  22
1

22
2

2
1

1
2

2  .     (5.63) 

Таким образом, две поверхности c одинаковой площадью, но разной 
геометрией имеют совершенно разные сопротивления прохождению воздуш-
ного потока. Приведѐнные зависимости позволяют качественно объяснить 
сопротивление поверхности обтеканию еѐ воздушным потоком. Однако они 
не учитывают целый ряд таких важных факторов, как турбулентность и за-
вихрение воздушного потока, наличие зон разряжения за обтекаемой поверх-
ностью и т.д. 

На практике учѐт конструктивных особенностей мобильных машин 
осуществляется введением коэффициента «с », учитывающего форму обтека-
емой поверхности. С учѐтом этого для мобильного транспортно-

технологического средства можно записать 
2

VFcРW   .    (5.64) 

Произведение ( )c   получило название коэффициента обтекаемости 
«К». 

В этом случае формул для расчѐта силы сопротивления воздуха прини-
мает вид 

2
VFКРW  .     (5.65) 

Значение коэффициента обтекаемости « K » определяется методом про-
дувки автомобиля в аэродинамической трубе. Для современных наземных 
транспортных средств коэффициент обтекаемости составляет: 

а) грузовые автомобили…0,6–0,7 
4

2

м
сН 

; 

б) автобусы……………….0,5–0,6 
4

2

м
сН 

; 

в) легковые автомобили…0,20–0,30 
4

2

м
сН 

. 
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5.6.2 Составляющие силы аэродинамического сопротивления автомобиля 

 

Сила аэродинамического сопротивления включает в себя четыре ос-
новных составляющих: 

– сопротивление формы 1wР ; 

– сопротивление внутренних потоков 2wP ; 

– индуктивное сопротивление 3wP ; 

– сопротивление мелких деталей 4wP , выступающих над обтекаемой 
поверхностью. 

Основной составляющей аэродинамического сопротивления воздуха 
является сопротивление формы 1wР , зависящее от конструкции кузова.  

Форма кузова транспортного средства определяет  местоположение зон 
повышенного и пониженного давления, их величину, источники вихреобра-
зования при его взаимодействии с воздушным потоком. На образование и 
сход вихревых потоков с обтекаемой поверхности тратится значительная 
часть энергии, восполняемой двигателем.  

Поэтому основной задачей при разработке современных наземных 
транспортных средств  является уменьшение зон разряжения, организация 
безвихревого обтекания кузова воздушными потоками, уменьшение зон по-
вышенного и пониженного давления. 

 Вторая составляющая аэродинамического сопротивления 2wP  зависит 
от характера  прохождения воздушных потоков в подкапотном пространстве, 
обеспечивающих охлаждение радиатора и двигателя, а также вентиляцию и 
отопление салона автомобиля. 

Доля аэродинамических потерь 2wP , связанных с прохождением воз-
душного потока в подкапотном пространстве, составляет от 10 до 12% общих 
на аэродинамическое сопротивление воздуха. Уменьшение сопротивления 
внутренних воздушных потоков обеспечивается за счѐт организации безвих-
ревого прохождения воздушного потока и выхода его из-под подкапотного 
пространства. 
 Индуктивное сопротивление 3wP  обусловлено прохождением воздуш-
ного потока под днищем транспортного средства. Индуктивное сопротивле-
ние 3wP  зависит от шероховатости поверхности днища, дорожного просвета, 
тангажа транспортного средства. Повышение скорости прохождения воздуш-
ного потока в подднищевой зоне снижает давление на днище и уменьшает ин-
дуктивное сопротивление 3wP . Для этого увеличивают гладкость днища и за-
дают транспортному средству небольшой отрицательный тангаж (0,5–1°). 

Кроме этого, экспериментальным путѐм определяют оптимальное расстояние 
между нижней частью транспортного средства и поверхностью дороги. 
 Снижение четвѐртой составляющей 4wP  обеспечивается удалением с 
поверхности кузова мелких выступающих элементов, таких как дублѐры по-
воротов, стойки зеркал заднего вида и т.д. Если есть необходимость в функ-
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циональном использовании этих элементов, их размещают таким образом, 
чтобы они не являлись источником вихреобразований. Так, дублѐры поворо-
тов или  выполняют обтекаемой формы или располагают в зоне фар с пере-
крытием их общим щитком обтекаемой формы. Зеркала заднего вида распо-
лагают в специальных обтекаемых корпусах. 

 

5.7 Потенциальная тяговая характеристика трактора 

 

Основной характеристикой трактора, отражающей его функциональное 
назначения, является тяговая характеристика, представляющая зависимость 
выходных характеристик трактора (тяговая мощность, буксование, скорость 
движения, удельный тяговый расход топлива) от усилия на крюке. 

Основной задачей транспортно-технологического средства является ре-
ализация максимальной тяговой мощности в конкретных условиях эксплуа-
тации. 

Если пренебречь сопротивлением воздуха, то связь тяговой (крюковой) 
мощности с мощностью двигателя и потерями мощности на движение при рав-
номерном движении на горизонтальном участке может быть записана в виде 

fтрekp NNNNN   .    (5.66) 

Уравнение (5.66) можно записать в виде 

 neкр NNN ,      (5.67) 

где  пN  суммарные потери мощности на передвижение трактора. 
Представим уравнение (5.67) в графическом виде, приняв, что трактор 

имеет бесступенчатую трансмиссию, позволяющую загружать двигатель на 
номинальную мощность енN , благодаря автоматическому изменению скоро-
сти движения дV  в соответствии с изменением тягового сопротивления крР  

(рисунок 5.5).  

При принятом допущении линия мощности двигателя eN  будет парал-
лельна оси абсцисс (шкале крР ). 

 
Рисунок 5.5 – Потенциальная тяговая характеристика трактора 
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Потери мощности в трансмиссии трN  также будут постоянными и не 
будут зависеть от тягового сопротивления крР .  

Мощность на оси ведущих колѐс  
трeo NNN  .     (5.68) 

Участок между линиями eN  и оN  равен потерям мощности в транс-
миссии. 

Потери мощности на буксование N  пропорциональны буксованию: 

                                          oNN .       (5.69) 

При постоянстве осевой мощности oN  с увеличением тягового сопро-
тивления и ростом коэффициента буксования будут возрастать. 

Если принять силу сопротивления качению трактора fР  постоянной, 
то мощность сопротивления качению дff VPN  , вследствие снижения 
действительной скорости движения дV  будет постоянно снижаться. 

Таким образом, при малых значениях крюкового усилия, вследствие 
небольшого буксования   и высокой скорости движения дV , преобладаю-
щими потерями будут потери на качение fN . При больших значениях тяго-
вого усилия, вследствие высокого буксования   и малой скорости движения 

дV , преобладающими будут потери на буксование N .  

Графически решая уравнение (5.66), получим зависимость 
)P(fN кркр  , которая носит название потенциальной тяговой характери-

стики. Как видно из рисунка 5.5, потенциальная тяговая характеристика име-
ет максимум при определѐнном тяговом усилии крнР , получившем название 
номинального тягового усилия. Как видно из формулы (5.66), при номиналь-
ном тяговом усилии суммарные потери мощности на передвижение трактора 
 пN  будут минимальными. Номинальное тяговое усилие положено в клас-
сификацию сельскохозяйственных тракторов по тяговым классам. Под тяго-
вым классом трактора понимается тяговое усилие, при котором трактор на 
стерне зерновых колосовых нормальной влажности (15–18%) развивает мак-
симальную тяговую мощность крN . 

 

5.8 Коэффициент полезного действия  
транспортно-технологической машины 

 

Эффективность работы транспортно-технологических машин, предна-
значенных для реализации тяговых мощностей, может оцениваться коэффи-
циентом полезного действия (КПД). При этом различают общий КПД общ , 

учитывающий мощность на крюке трактора крN  и мощность на валу отбора 
мощности вомN , и тяговый КПД трактора т . 



71 
 

e

вомkp
общ

N

NN 
 .     (5.70) 

e

kp
т

N

N
 ,       (5.71) 

где eN эффективная мощность двигателя. 
 Из-за различного характера нагружения двигателя при снятии скорост-
ной характеристики в стационарных условиях и в реальных условиях эксплу-
атации тяговый КПД часто называют условным тяговым КПД. 

Так как тeкр NN  , то потенциальная тяговая характеристика в не-
котором масштабе представляет собой кривую тягового КПД. 
 Тяговый КПД трактора учитывает потери мощности в трансмиссии 

трN , на качение fN , буксование N  и может быть определѐн из выражения 

  fтрт ,     (5.72) 

где тр  КПД трансмиссии; 
       f  КПД по качению; 
         КПД по буксованию. 

Коэффициент полезного действия f , учитывающий потери мощности 
на качение, равен:  

fкр

кр

к

кр
f РР

Р
Р
P


 ,     (5.73) 

где fР сила сопротивления качению. 
 Коэффициент полезного действия, учитывающий потери мощности на 
буксование, равен: 

 1 ,       (5.74) 

где  коэффициент буксования. 
С учетом формул (5.73) и (5.74) можно записать: 

fкр

кр
трт РР

Р
)(


  1 .    (5.75)  

 

5.9 Коэффициент полезного действия трансмиссии 

 

 Потери мощности в трансмиссии транспортно-технологических 
средств обусловлены трением в зацеплениях зубчатых колес, в карданных 
шарнирах, подшипниках и сальниках, а также трением зубчатых колес о мас-
ло и на его разбрызгивание. 
 Выделяют два вида потерь: потери, обусловленные трением в зубчатых 
зацеплениях и в карданных шарнирах, и гидравлические потери. 

 Гидравлические потери обусловлены потерями энергии на перемеши-
вание и разбрызгивание масла в картерах коробки перемены передач и веду-
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щих мостов. Величина гидравлических потерь почти не зависит от передава-
емого момента, но изменяется с изменением относительной угловой скорости 
деталей, вязкости и уровня масла, залитого в картеры. 
 Величину гидравлических потерь оценивают моментом гидравличе-
ских потерь rM , который необходимо приложить к вывешенным ведущим 
колесам автомобиля, чтобы вращать валы трансмиссии в режиме холостого 
хода. 
 Потери энергии на трение в зубчатых зацеплениях и шарнирах кардан-
ных передач принимают пропорциональными моменту, передаваемому 
трансмиссией. Потери энергии на трение оценивают моментом механических 
потерь: 

 тртрeм iMM  1 ,                                           (5.76) 

где тр  – коэффициент, учитывающий потери на трение в зацеплениях зуб-
чатых колѐс и карданных шарнирах. 

321 n
м

n
к

n
цтр   ,                                                 (5.77) 

где мкц ,,   – коэффициент полезного действия цилиндрической, кониче-
ской пар шестерен и карданного шарнира соответственно; 

       1п , ,п2 3п  соответственно число пар цилиндрических, конических ше-
стерен и карданных шарниров, участвующих в передаче крутящего момента. 

Суммарный момент сопротивления, приведѐнный к ведущим колесам, 

 трТРerмrтр iMMMMM  1 .             (5.78) 

 При передаче мощностного потока от двигателя к колесам КПД транс-
миссии определяется зависимостью 

тре

тртрe

e

трe
тр

iМ
МiM

N

NN







 .                          (5.79) 

 Подставив в (5.79) значение трМ  из (5.78), получаем 

трe

r
тртр

iM

M


  .                                                  (5.80) 

При движении автомобиля по хорошей дороге значение момента дви-
гателя еМ  невелико, и второй член выражения (5.80) приобретает суще-
ственное значение. КПД трансмиссии при этом может снизиться до 0,4–0,5 

(рисунок 5.6). 

 При работе автомобиля с полной нагрузкой значение крутящего мо-
мента, передаваемого трансмиссией ТРе iМ  , намного выше момента гид-
равлических потерь rM , и тогда можно записать: 

constтртр   .                                                    (5.81) 
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Рисунок 5.6 – Зависимость механического КПД трансмиссии  

от передаваемого крутящего момента 

 

Помимо уровня нагрузки на величину механического КПД трансмис-
сии оказывают влияние техническое состояние основных элементов транс-
миссии, затяжка подшипников, натяжение гусеницы, уровень и вязкость мас-
ла в картерах и т.д. 

Наиболее существенные потери мощности наблюдаются в зацеплении 
зубчатых пар, передающих крутящий момент. Поэтому с целью повышения 
механического КПД трансмиссий коробки передач проектируют таким обра-
зом, чтобы в передаче крутящего момента участвовало как можно меньше 
зубчатых пар, на моделях тракторов и автомобилей высокого технического 
уровня шестерни шлифуют. 

В наземных транспортно-технологических средствах с двумя и более 
ведущими мостами колѐсам каждого моста мощностной поток передаѐтся 
через разное число пар шестерѐн. Поэтому для таких машин определяют 
суммарный КПД трансмиссий, состоящий из КПД потоков мощности к каж-
дому ведущему мосту. 

Так, общий КПД трансмиссии транспортно-технологического средства 
с двумя ведущими мостами можно рассчитать по формуле 

 1211 1 NтрNтртр kk   ,                                          (5.82) 

где 1тр  и 2тр  – механический КПД привода соответственно к переднему и 
заднему мостам; 
     1Nk  – коэффициент передачи мощностного потока к переднему ведущему  
мосту.  
 

5.10 Тяговая характеристика трактора со ступенчатой трансмиссией 

 

Реальная тяговая характеристика трактора со ступенчатой трансмиссией 
отличается от потенциальной тяговой характеристики, представленной на 
рисунке 5.5.  
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Каждой передаче соответствуют конкретные зависимости выходных 
характеристик  кркр РfN  ,  крд PfV   и т.д. от тягового усилия на крюке. 

На рисунке 5.7 изображено семейство кривых тяговой мощности крN  

трактора с четырѐхступенчатой коробкой передач.  
Как видно из рисунка 5.7, на каждой передаче имеется точка макси-

мальной тяговой мощности крN . Линия, огибающая точки максимальных тя-
говых мощностей на каждой передаче, представляет собой потенциальную 
тяговую характеристику трактора (тяговую характеристику трактора с бес-
ступенчатой трансмиссией). 

Заштрихованные области на рисунке 5.7 характеризуют недоиспользу-
емую тяговую мощность при колебаниях тяговой нагрузки на крюке. Чем 
меньше площадь заштрихованных областей, тем меньше потери тяговой 
мощности в условиях реальной эксплуатации трактора. 

Уменьшение потерь тяговой мощности при колебаниях тягового со-
противления достигается за счѐт увеличения числа передач рабочего диапа-
зона, применения двигателей с «полочкой» постоянной мощности, примене-
ния бесступенчатой трансмиссии.  

 

 
 

Рисунок 5.7 – Тяговая характеристика трактора  
со ступенчатой коробкой передач 

 

Оснащение энергонасыщенных тракторов бесступенчатой трансмисси-
ей в сочетании с автоматическим регулированием передаточного числа 
трансмиссии трi  по тяговой нагрузке обеспечивает работу трактора в режи-
ме потенциальной тяговой характеристики. 
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Анализ тяговой характеристики позволяет определить составляющие 
мощностных потерь при работе трактора и предлагать конкретные рекомен-
дации по их снижению. Для анализа мощностных потерь используется экс-
периментальная тяговая характеристика, методика снятия которой регламен-
тирована ГОСТ 30745-2001 (ИСО 789-9-90). 

Базовым фоном для проведения тяговых испытаний в нашей стране яв-
ляется стерня зерновых колосовых. По заявке заказчика дополнительные тя-
говые испытания могут проводиться на поле, подготовленном под посев. 

В США базовым фоном для проведения тяговых испытаний является 
бетонный трек. 
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какие силы действуют на мобильную машину при прямолинейном 
движении? 

2. Уравнение силового баланса трактора и автомобиля. 

3. Уравнение мощностного баланса трактора и автомобиля. 
4. От чего зависят потери мощности в трансмиссии? 

5. Как рассчитывается и от чего зависит КПД трансмиссии? 

6. Что такое динамический фактор автомобиля? 

7. Что такое динамическая характеристика автомобиля? 

8. Как определяются движущие силы и моменты при работе автомоби-
ля на установившемся режиме движения?  

9. Как определяются движущие силы и моменты при работе автомоби-
ля на неустановившемся режиме движения?  

10. Из каких составляющих формируется сила сопротивления воздуха 
мобильной машины? 

11. Чем обусловлены потери мощности в трансмиссии самоходных 
машин? 

12. От каких потерь зависит коэффициент полезного действия транс-
портно-технологической машины? 

13. Что такое потенциальная тяговая характеристика трактора? 

14. Чем обуславливается увеличение числа передач транспортных и 
транспортно-технологических машин? 
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6 ТЯГОВЫЙ РАСЧЁТ ТРАКТОРА 

 

6.1 Задачи тягового расчета.  
Определение эксплуатационной массы трактора 

 

Высокие тяговые и экологические показатели трактора могут быть до-
стигнуты только в том случае, если правильно будут выбраны его основные 
параметры, такие как: масса трактора, характеристики силовой передачи, 
мощность двигателя. Требуемые оптимальные значения этих параметров по-
лучают в результате тягового расчета, который выполняют на первом этапе 
проектирования трактора.  

Исходными данными к тяговому расчету являются: 
– тяговый класс трактора; 
– назначение и условия работы трактора; 

– тип ходовой системы; 
– допустимый уровень воздействия движителей на почву. 
Тяговый расчет трактора начинают с определения массы трактора. При 

этом различают конструктивную (сухую) cm  и эксплуатационную эm  массы 
трактора. 

Под конструктивной (сухой) понимают массу трактора в незаправлен-
ном состоянии, без тракториста, инструмента, дополнительного оборудова-
ния и балласта. 

Минимальное значение эксплуатационной массы эm  трактора равно 
конструктивной плюс масса заправочных материалов, масса тракториста. 

Максимальная величина эксплуатационного веса трактора должна быть 
выбрана таким образом, чтобы при работе трактора в соответствующих усло-
виях с установленной для него силой тяги на крюке, буксование движителей 
не превышало допустимых значений. Величина допустимого буксования  

доп  определяется из условий допустимого воздействия движителей на поч-
ву (истирание почвы) и по технико-экономическим соображениям. 

Для гусеничных тракторов доп  = 3–6%. 

Для колесных тракторов доп  = 15–20%. 

При установившемся режиме работы на горизонтальном участке ука-
занное требование можно представить следующей зависимостью: 

тркрнтрдоп GfРG  ,    (6.1) 

где доп  величина допустимого коэффициента сцепления, которого можно 
достигнуть в данных почвенных условиях при допустимом буксовании; 
       коэффициент использования массы трактора на сцепление; 
     f  коэффициент сопротивления качению для заданных условий эксплуа-
тации; 
      крнР номинальное тяговое усилие трактора. 
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Значения приведѐнных коэффициентов принимают для стерни зерно-
вых колосовых, фон которой является базовым для тягового расчѐта и тяго-
вых испытаний трактора. 

Значения допустимого коэффициента сцепления принимают: 
для колѐсных тракторов доп  0,50–0,55; 

для гусеничных тракторов доп 0,60–0,65. 

 Из соотношения (6.1) величина эксплуатационной массы определяется 
по формуле 

f

Р
G

сцн

крн
э 



.     (6.2) 

 

Для полноприводных колѐсных и гусеничных тракторов принимают 
значение 01, . Для универсальных колѐсных тракторов с колѐсной форму-
лой 4×4 принимают  0,70–0,75. 

 Для колѐсных тракторов значение коэффициента сопротивления каче-
нию f  0,10–0,12, для гусеничных машин f  0,06–0,08. 

 

6.2 Расчѐт рабочего диапазона тяговых усилий 

 

Определение ряда передаточных чисел силовой передачи трактора 
начинают с определения диапазона тяговых усилий, реализуемых трактором. 
При этом различают полный и рабочий диапазоны тяговых усилий. 

Полный диапазон включает тяговые усилия от минимального Ркрmin до 
предельного тягового усилия крсцР  по сцеплению. 

Рабочий диапазон включает значения тяговых усилий, при которых це-
лесообразна эксплуатация трактора по экономическим соображениям (зона 
максимальных тяговых КПД трактора) (рисунок 6.1).  

 

 
 

Рисунок 6.1 – Схема к расчѐту диапазона тяговых усилий 

 

Тяговый расчет трактора проводится только для рабочего диапазона. 
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Величину рабочего диапазона тяговых усилий Ркрmin и Ркрmах выбирают 
из соотношения                                        (6.3) 

где крнР номинальное тяговое усилие трактора. 
 Из соотношения (6.3) определяют расчетные значения минимального 
Ркрmin и максимального Ркрmах тягового усилия трактора: 

крнкрнminкр Р),...,(Ркрн),...,(PР 800750250200  .  (6.4) 

крнкрнкрнmaxкр Р),...,(Р),...,(РР 251201250200  .  (6.5) 

 Величины минимальной minкР  и максимальной maxкР  касательных 
сил тяги определяют из соотношений 

d

трzд
minк

r

iМ
Р


 ,     (6.6) 

где дМ крутящий момент двигателя на номинальном режиме работы; 
       zi передаточное число трансмиссии на высшей передаче расчѐтного 
диапазона; 
       тр КПД трансмиссии на высшей передаче; 
       dr динамический радиус колеса. 

d

трд
maxк

r

iM
Р


 1

,     (6.7) 

где 1i  передаточное число трансмиссии на низшей передаче расчѐтного 
диапазона; 
      тр  КПД трансмиссии на низшей передаче. 

 

6.3 Определение передаточных чисел силовой передачи трактора 

 

Соотношение передаточных чисел в рабочем диапазоне определяют из 
соотношения 

 

экрн

экрн

min

maxk

z GfР),...,(

GfP),...,(

P

P

i

i






800750

251201
1 .   (6.8) 

 

После определения соотношения передаточных чисел в рабочем диапа-
зоне решается задача по их величине и распределении между передачами. 
Расчѐт передаточных чисел по передачам производится с использованием 
статистических данных по уровню рабочих скоростей сельскохозяйственных 
машин и орудий, с которыми предполагается агрегатирование трактора. Из 
приведенных статистических данных определяется минимальная по агротех-
ническим или техническим соображениям рабочая скорость трактора в рабо-
чем диапазоне. 



79 
 

При известной рабочей скорости трактора pV  на номинальном режиме 
тяги крнР  рассчитывается потребная расчетная мощность двигателя: 

 




)(

V)GfР(
N

доптр

pэкрн
расч е

1
,    (6.9) 

где  коэффициент, учитывающий неравномерность тяговой нагрузки.  
 

Данный коэффициент предполагает некоторое резервирование мощно-
сти двигателя для обеспечения его работы при пиковых значениях нагрузок 
на крюке, принимают   0,85–0,87.  

После определения требуемой мощности выбирается существующий 
или проектируется новый двигатель. 

В первом случае величина номинальная угловая скорость н  выбира-
ется по технической характеристике, во втором – определяется по существу-
ющему уровню высокооборотности двигателя. 

По известной характеристике двигателя, рабочей скорости на номи-
нальном режиме и соотношениям передаточных чисел (6.8) рассчитывается 
полный диапазон рабочих скоростей: 

minV  – наименьшая скорость на первой передаче; 

maxV  – максимальная скорость на высшей передаче.  
Передаточное число на номинальном режиме нi  определяется из соот-

ношения 

p

допrн
н

V

)(r
i

 


1
,     (6.10) 

где кr радиус качения ведущего колеса движителя. 
 

Для определения структуры передаточных чисел (распределения пере-
даточных чисел между передачами) принимают следующие условия: 

– в пределах каждой передачи трактор должен работать на номиналь-
ном уровне мощности двигателя; 

– при переключении передач и переходе с одной передачи на другую 
уровень загрузки двигателя по крутящему моменту должен сохраняться по-
стоянным и равным коэффициенту запаса двигателя по крутящему моменту. 

Графическое представление этих условий приведено на рисунке 6.2. 
Принятые требования графически определяют необходимость сохране-

ния постоянного диапазона момента двигателя minMММ max   или со-
отношения 

 M
min

max K
M

М
const.     (6.11) 

Значение maxкР  рассчитывают по формуле 

экрнmaxк GfР),...,(Р  251201 .    (6.12) 
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Рисунок 6.2 – Схема к расчѐту передаточных чисел трансмиссии 

по закону геометрической прогрессии 

 

Точки перехода на более высокие передачи (А, В,С) определяются ли-
ниями пересечения лучей кР  с прямой минимального крутящего момента 

minM .  

Принятые требования графически определяют необходимость сохране-
ния постоянного диапазона момента двигателя minMММ max   или со-
отношения 

 M
min

max K
M

М
const.     (6.13) 

 

Соотношение передаточных чисел по передачам определяем по оче-
видному равенству касательных сил тяги в точках перехода А-А1, В-В1,С-С1 и 
т.д. 

1АА  :          
d

трmaxд

d

трminд
r

iM

r

iМ  


 21
.   (6.14) 

1ВВ  :          
d

трmaxд

d

трminд
r

iM

r

iМ  


 32
.   (6.15) 

1СС  :        
d

трnmaxд

d

трnminд
r

iM

r

iМ  


 1
.   (6.16) 

 

Указанные соотношения показывают, что передаточные числа при вы-
полнении поставленных условий распределяются по закону геометрической 
прогрессии.  

M
n

n K
i

i

i

i


12

1 =const.     (6.17) 
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Принятые соотношения позволяют после определения передаточного 
числа на первой передаче рассчитывать передаточные числа на любой пере-
даче. 

трд
dmaxk

M

rP
i




1 .      (6.18) 

MK

i
i 1
2  .       (6.19) 

1
1



n
M

n
K

i
i .       (6.20) 

 

Недостатком геометрического ряда передач является неравномерность 
диапазонов тяговых усилий крР на различных передачах. При этом для пе-
рехода на более низкие передачи требуется чрезмерное изменение тяговых 
усилий крР .  

Данного недостатка лишѐн принцип расчѐта передаточных чисел по за-
кону арифметической прогрессии, в основе которого лежит постоянство диа-
пазона тяговых усилий на всех передачах (рисунок 6.3). 

 
 

Рисунок 6.3 – Схема к расчѐту передаточных чисел трансмиссии  
по закону арифметической прогрессии 

 

Недостатком этого метода является непостоянство загрузки двигателя 
по крутящему моменту дМ .  

В практике тракторостроения часто используют комбинированный 
способ расчѐта передаточных чисел трансмиссии, когда на низших передачах 
используют метод арифметической, а на высших передачах – метод геомет-
рической прогрессии. 
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Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какие задачи стоят перед тяговым расчѐтом трактора? 

2. Какие исходные данные необходимы для тягового расчета? 

3. Как определяют полный диапазон тяговых усилий трактора? 

4. Как определяют рабочий диапазон тяговых усилий трактора? 

5. Как  выполняется расчѐт передаточных чисел по передачам? 

6. Преимущества и недостатки расчѐта передаточных чисел по закону 
геометрической прогрессии. 

7. Преимущества и недостатки расчѐта передаточных чисел по закону 
арифметической прогрессии. 
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7 ГИДРОДИНАМИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ НАЗЕМНЫХ  
ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ СРЕДСТВ 

 

7.1 Оценочные параметры гидротрансформатора 

 

Гидродинамические передачи тракторов и автомобилей представляют 
собой сочетание гидротрансформатора и ступенчатой коробки передач. Тяго-
во-скоростные свойства таких передач в значительной степени зависят от 
эксплуатационных характеристик гидротрансформаторов. 

В качестве оценочных параметров гидротрансформаторов принимают 
коэффициенты моментов н  и Т  соответственно ведущего и ведомого ва-
лов, силовое К  и кинематическое i  передаточные отношения, а также коэф-
фициент полезного действия  . 

В гидротрансформаторах, в отличие от других видов механических пе-
редач, под кинематическим передаточным отношением i  понимают отноше-
ние угловой скорости ведомого вала (турбины) к угловой скорости ведущего 
вала (насоса). 

Коэффициенты моментов ведущего н  и ведомого Т  валов отражают 
зависимость этих моментов от параметров круга циркуляции рабочей жидко-
сти, углов наклона кромок лопаток колес и их скоростных режимов. 

52 Дп
Т

н

н
н





 ,      (7.1) 

52 Дп
Т

Т

Т
Т





 ,      (7.2) 

где  плотность рабочей жидкости; 
      нп , Тn  – частота вращения вала насоса и вала турбины соответственно; 
      Д  активный диаметр гидротрансформатора, соответствующий наруж-
ному диаметру круга циркуляции. 

Силовое передаточное отношение (коэффициент трансформации) К  

оценивает преобразующее свойство гидротрансформатора. 

Н

Т
Т
ТК  .       (7.3) 

Кинематическое передаточное отношение 

                                             
Н

T

n

n
i  .                    (7.4) 

КПД гидротрансформатора 

iК
пТ
пТ

N

N

НН

ТТ

Н

T 



 ,     (7.5) 

где TN  и НN  мощность, подведенная к насосу и отведенная от турбины. 
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7.2 Характеристики гидротрансформатора 

 

О преобразующих свойствах и возможностях гидротрансформатора су-
дят по внешней, безразмерной, нагрузочной и выходной характеристикам. 

Внешняя характеристика представляет собой зависимость моментов 
НТ , ТТ , РТ , КПД ТР  от кинематического передаточного отношения К  при 

постоянной частоте вращения вала насоса Нп . 

Внешняя характеристика гидротрансформатора представлена на рисун-
ке 7.1. 

 
 

Рисунок 7.1 – Внешняя характеристика гидротрансформатора 

 

На внешней характеристике гидротрансформатора выделяют две зоны: 
зону «А» и зону «Б». Зона «А» является рабочей и соответствует работе гид-
ротрансформатора в режиме бесступенчатого преобразователя момента. 

В этой зоне коэффициент трансформации изменяется от Кmax  

(при i  = 0) до K =1 при мi  = 0,6–0,8. 

Зона «Б» является нерабочей, т.к. вследствие возросшей частоты вра-
щения турбины происходит такое изменение направления выходящей из него 
жидкости, при котором момент рТ  приобретает отрицательное значение. 

КПД гидротрансформатора изменяется по закону, близкому к квадра-
тичной параболе ( м  – по прямой, пунктиром ), iм  , iКТ  . 

Из характера протекания кривых видно, что до тех пор, пока К >1, 

НТ   . Следовательно, гидротрансформатор на рабочем режиме обеспечи-
вает автомобилю лучшие не только тягово-скоростные качества, но и топ-
ливную экономичность. 
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Для расширения рабочей зоны внешней характеристики гидротранс-
форматора прибегают к следующим мерам. 

1. Реактор связывают с корпусом гидротрансформатора не неподвижно, 
а при помощи муфты свободного хода. В этом случае в начале зоны «Б», ко-
гда момент РТ  меняет свой знак, реактор освобождается и, вращаясь свобод-
но, перестает воздействовать на поток. При дальнейшем увеличении кинема-
тического передаточного отношения гидротрансформатор работает в режиме 
гидромуфты. Такой гидротрансформатор называется комплексным. 

2. Применяют блокировку гидротрансформатора с помощью фрикци-
онной муфты, встроенной в гидротрансформатор и жестко соединяющей 
насос и турбину. Блокировочную муфту включают обычно при maxii  , и то-
гда КПД скачком достигает значений, близких к 1,0. 

3. Реактор выполняют двухступенчатым, состоящим из двух отдельных 
лопастных колес, каждое из которых установлено на отдельной муфте сво-
бодного хода. Это позволяет смещать максимум КПД в зону средних значе-
ний кинематического передаточного отношения на место возможного сни-
жения. 

Опыт эксплуатации показал, что выигрыш таких гидротрансформато-
ров от повышения КПД при невысоких коэффициентах трансформации Кmax 

не оправдывает усложнения конструкции. Поэтому гидротрансформаторы 
такого типа сейчас не применяются. 

Безразмерная характеристика представляет собой зависимость ко-
эффициентов моментов н , Т , КПД   и коэффициента трансформации К  

от кинематического передаточного отношения i  (рисунок 7.2). 

 

 
Рисунок 7.2 – Безразмерная характеристика гидротрансформатора 

 

Величину «К» при этом определяют из соотношения 

T

Т

Н

Т i

Т
ТК


 2

 .      (7.6) 
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Безразмерная характеристика не зависит от абсолютных значений  ,п , 

Д  и справедлива для гидротрансформатора любого размера, если его колеса 
геометрически подобны колесам прототипа, для которого экспериментально 
была определена исходная внешняя характеристика. 

График )i(fН   позволяет, используя зависимость (7.1) для каждого 
значения нп  и соответствующего значения нТ , определить величины i  и К . 

 Например, при расчете скорости автомобиля и силы тяги на колесах 
при заданном значении частоты вращения вала двигателя и полном нажатии 
педали подачи топлива с полным открытием дроссельной заслонки или ходе 
рейки топливного насоса график )i(fТ   позволяет, используя зависимость 
(7.2) для каждого значения частоты вращения вала турбинного колеса Tn , 

определить величины i  и K , например, при расчете расхода топлива при за-
данной постоянной скорости движения автомобиля. 

Нагрузочная характеристика представляет собой зависимость кру-
тящего момента нТ , необходимого для вращения насосного колеса, от часто-
ты вращения нп  этого колеса. 

52 ДпТ ннн   .     (7.7) 

Свойство гидротрансформатора нагружать двигатель характеризуется 
прозрачностью и оценивается коэффициентом прозрачности «П». Он пока-
зывает, как изменяется момент, необходимый для вращения насосного коле-
са, с изменением скоростного режима работы турбинного колеса. 

),к(T

)i(ТП
н

н
01

0




 .      (7.8) 

Так как при нп const момент нТ  пропорционален коэффициенту мо-
мента н , то  

)к(

)i(П
н
н

1

0








.      (7.9) 

Различают гидротрансформаторы непрозрачные ( П =1,0), с прямой 
прозрачностью ( П >1,0) и обратной ( П <1,0) прозрачностью. 

У непрозрачного гидротрансформатора н  = const при всех значениях 

кинематического передаточного отношения i . Поэтому его нагрузочная ха-
рактеристика изображается одной параболой, а условия совместной работы 
двигателя с гидротрансформатором при различных положениях педали пода-
чи топлива характеризуются точками, геометрическим местом которых явля-
ется кривая функции )n(fТ нн  .  

В этом случае двигатель будет работать с постоянной частотой колен-
чатого вала независимо от изменения положения педали газа и крутящего 
момента на валу турбины, т.е. исключается возможность использования при-
способляемости двигателя к полезной нагрузке на ведомом валу гидротранс-
форматора. 
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У прозрачного гидротрансформатора коэффициент момента н  зависит 
от передаточного отношения i , поэтому его нагрузочная характеристика 
изображается семейством парабол (рисунок 7.3). 

Каждая линия соответствует зависимости )n(fT нн   для одного опре-
деленного значения коэффициента н , соответствующего конкретной вели-
чине передаточного отношения i . 

 

 
 

Рисунок 7.3 – Нагрузочная характеристика гидротрансформатора 

 

На рисунке 7.3 приведена нагрузочная характеристика гидротрансфор-
матора, обладающего прямой прозрачностью, а также внешняя скоростная 
характеристика ДВС. Зона « А» соответствует работе гидротрансформатора в 
режиме преобразователя момента, зона « Б » – гидромуфты. 

Этот график показывает, что прозрачность гидротрансформатора зна-
чительно расширяет возможные режимы его совместной работы с двигате-
лем. 

При прямой прозрачности достигается использование приспособляемо-
сти двигателя. Пусть в данных условиях движения автомобиля совместная 
работа его двигателя и гидротрансформатора характеризуется координатами 
т. « a ». С увеличением сопротивления станет уменьшаться кинематическое 
передаточное отношение i  и двигатель при неизменном положении педали 
газа автоматически будет переходить на режимы, характеризуемые точками 
б , в , г , д  и е  с соответствующим увеличением крутящего момента. 

Таким образом, нагрузочная характеристика гидротрансформатора поз-
воляет определить режим его совместной работы с тем или иным двигателем. 

Гидротрансформатор с обратной прозрачностью соответственно не 
имеет практического значения для автомобилей. 
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Выходная характеристика гидротрансформатора представляет собой 
совокупные зависимости крутящего момента на турбине ТТ  и КПД   от 
оборотов вала турбины Тп . Выходная характеристика используется для 
определения тягово-скоростных возможностей автомобиля. При еѐ построе-
нии исходят из того, что точки пересечения кривых нагрузочных характери-
стик с кривой крутящего момента двигателя соответствует ряду режимов 
совместной работы двигателя с гидротрансформатором, обусловленных вза-
имосвязанными значениями величин н , К  и  . Поэтому используя нагру-
зочную и безразмерную характеристики, определяют для каждого из этих 
режимов силовое К  и кинематическое i  передаточные отношения. При этом 

КТТ еТ  , iпп еТ  . 

Затем по полученным результатам строят выходную характеристику 
гидротрансформатора (рисунок 7.4). 

 

 
 

Рисунок 7.4 – Выходная характеристика гидротрансформатора 

 

Падающий характер кривой )n(fТ TТ   отражает основную положи-
тельную особенность гидротрансформатора – возможность получить тяговую 
характеристику автомобиля, близкую к идеальной, т.е. к гиперболической за-
висимости тягового усилия от скорости автомобиля. 
 

7.3 Способы улучшения преобразующих  
и энергетических свойств гидропередач 

 

В автомобилестроении наибольшее применение нашли комплексные 
гидротрансформаторы, обеспечивающие при некотором значении кинемати-
ческих передаточных отношений ГТМГТ ii   автоматический режим гидро-
муфты. КПД гидромуфты выше, чем КПД гидротрансформатора при коэф-
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фициенте трансформации ГТК  < 1, поэтому такой переход расширяет зону 
работы с высоким КПД (рисунок 7.5). 

При ГТК  < 1 момент реактора меняет знак и реактор, установленный 
на муфте свободного хода, начинает свободно вращаться вместе с насосным 
колесом. При дальнейшем увеличении кинематического передаточного от-
ношения гидротрансформатор работает в режиме гидромуфты.  

 
Рисунок 7.5 – Зависимость КПД гидротрансформатора  

от скорости турбинного колеса 

 

Иногда устанавливают два реактора, каждый на своей муфте свободно-
го хода. При некотором значении кинематического передаточного отношения 

ГТi  на муфте свободного хода начинает вращаться первый реактор, при этом 
снижаются потери на удар при входе и максимум КПД гидротрансформатора 
смещается в сторону больших значений кинематического передаточного  
отношения ГТi . Затем по мере дальнейшего увеличения ГТi  начинает вра-
щаться второй реактор и происходит переход на режим гидромуфты (рису-
нок 7.6).  

 
 

Рисунок 7.6 – Зависимость КПД гидротрансформатора  
для различных значений кинематического передаточного отношения ГТi  
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Применение такой конструкции позволяет расширить зону работы гид-
ротрансформатора с высоким КПД. Однако вследствие сложности конструк-
ции такие гидротрансформаторы практически не применяются. 

Комплексные гидротрансформаторы удобны, если максимальный КПД 
ηГТmax соответствует большим кинематическим передаточным числам ГТi  и 
переход на режим гидромуфты осуществляется при ГТi  = 0,84–0,85 и КПД 

ГТ  = 0,80. 

С увеличением силового передаточного отношения КГТmax максималь-
ный КПД ηГТmax смещается в область меньших значений ГТi . У гидротранс-
форматоров с высокими преобразующими свойствами переход на режим 
гидромуфты происходит при малых ГТ , поэтому целесообразнее использо-
вать блокируемые гидротрансформаторы со специальной фрикционной муф-
той, что позволяет, блокируя (соединяя) насос и турбину, исключить потери  
в гидротрансформаторе. Блокировка обычно происходит автоматически и 
может быть использована как для не комплексных, так и для комплексных 
гидротрансформаторов. 

 

7.4 Условия эффективной работы гидромеханических передач 

 

Эффективная работа автомобилей и тракторов, снабженных гидро-
трансформаторами, возможна при выполнении двух условий. 

1. Гидротрансформатор  используется на режимах, при которых его 
КПД ГТ  не ниже 0,80. 

2. На этих режимах диапазон изменения крутящего момента на колен-
чатом валу должен соответствовать диапазону, заданному по результатам тя-
гового расчета автомобиля. 

 

 
 

Рисунок 7.7 – Схема к определению общего передаточного числа 

трансмиссии 
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Выполнить эти условия возможно, установив за гидротрансформато-
ром ступенчатую коробку передач (с 2–4 передачами для легковых и 3–5 пе-
редачами для грузовых автомобилей). Совокупность этих агрегатов называ-
ют гидромеханической передачей. 

Образец безразмерной характеристики трехступенчатой передачи лег-
кового автомобиля представлен на рисунке 7.7. 

Преобразующие свойства и рабочий диапазон гидромеханической пе-
редачи тем выше, чем больше число ступеней механической коробки пере-
дач. Однако при этом усложняется ее конструкция. Это требует автоматиче-
ского переключения передач с управлением по двум параметрам: скорости 
движения ( е ) и нагрузки двигателя (Ме). 

Высшую передачу механической части гидромеханической передачи 
делают прямой или ускоряющей. Если высшая передача прямая, то переда-
точное число низшей (первой) передачи 1i  определяют из соотношения  

80
1

,K

D
i  ,      (7.10) 

где D  – диапазон силового передаточного отношения, заданный тяговым  
расчетом; 
       80,К  коэффициент трансформации при   = 0,80. 

Пусть для показанной передачи D = 2,6 согласно рисунку 7.7 maxK  ≈ 
2,05, 80,K  1,3. 

Тогда  31621 ,/,i 2,0, а общее передаточное отношение трансмиссии 
при трогании с места составит 10405202 ,,,iтр  . 

 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какие критерии используют для оценки параметров гидротрансфор-
маторов? 

2. Что собой представляет внешняя характеристика гидротрансформа-
тора? 

3. Что собой представляет безразмерная характеристика гидротранс-
форматора? 

4. Что собой представляет нагрузочная характеристика гидротранс-
форматора? 

5. Что собой представляет выходная характеристика гидротрансформа-
тора? 

6. Что такое прозрачность гидротрансформатора и чем она оценивает-
ся? 

7. Какие способы улучшения преобразующих и энергетических свойств 

гидропередач вы знаете? 

8. Условия эффективной работы гидромеханических передач. 
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8 ТОПЛИВНАЯ ЭКОНОМИЧНОСТЬ  
НАЗЕМНЫХ ТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ 

 

8.1 Оценочные показатели и характеристики  
топливной экономичности наземных транспортных средств 

 

Топливная экономичность является одним из важнейших эксплуатаци-
онных свойств наземных транспортно-технологических средств. В настоящее 
время на горюче-смазочные материалы приходится до 20–25% от всех затрат 
на выполнение перевозок.  

Для оценки топливной экономичности наземных транспортных средств 
используются два основных показателя: 

– путевой расход топлива (л/100 км); 
– транспортный расход топлива (л/100 ткм, л/100 пасс.км). 
Путевой расход топлива nq  представляет собой расход топлива в лит-

рах на 100 км пути:  

100
S

Q
q S

п ,                                                    (8.1) 

где SQ  – количество израсходованного топлива, л; 
S – длина пройденного пути, км. 
 

В США, Великобритании и ряде других стран топливная экономич-
ность измеряется количеством км или миль, пройденных автомобилем на од-
ном литре или галлоне топлива. 

Транспортный расход топлива Wq  представляет собой расход топлива 
на единицу транспортной работы: 

100
S

S
W

W

Q
q ,      (8.2) 

где SW величина транспортной работы, совершенной автомобилем на про-
беге S км, т км (пасс. км). 
 

Показатели путевого и транспортного расхода топлива имеют совер-
шенно различный физический смысл. Так, путевой расход топлива nq  пока-
зывает темп расходования топлива и сам по себе не позволяет судить об эф-
фективности расходования топлива. Транспортный, в отличие от путевого 
расхода топлива, является показателем эффективности его использования, 

так как он соотносит затраты топлива с полезной выполненной транспортной 
работой. 
 Транспортный расход топлива позволяет сравнивать топливную эко-
номичность разных по грузоподъѐмности или пассажировместимости транс-
портных средств. 
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Для оценки топливной экономичности автотранспортных средств 
ГОСТ Р 54810-2011 предусматривает следующие показатели и характеристи-
ки: 

– контрольный расход топлива; 

– расход топлива в магистральном цикле на дороге; 

– расход топлива в городском цикле на дороге; 

– расход топлива в городском цикле на стенде; 

– топливная характеристика установившегося движения; 

– топливно-скоростная характеристика на магистрально-холмистой до-
роге. 

ГОСТ Р 54810-2011 регламентирует следующие условия проведения 
испытаний: скорость установившегося движения; нагрузка; дорожные усло-
вия; атмосферные условия. 

При определении контрольного расхода топлива принимают следую-
щие скорости установившегося движения: 

а) 40 и 60 км/ч – для городских автобусов и полноприводных автомо-
билей с полной массой свыше 3,5 т; 

б) 60 и 80 км/ч – для грузовых автомобилей и автопоездов, а также 
специальных, междугородных и дальнего следования автобусов с полной 
массой свыше 3,5 т; 

в) 90 и 120 км/ч – для легковых и грузовых автомобилей, а также авто-
бусов с полной массой до 3,5 т. 

Для всех АТС с полной массой свыше 3,5 т нагрузка должна составлять 
100%. Для АТС с полной массой до 3,5 т нагрузка должна составлять 50%. 

Дорожные условия (кроме характеристики на магистрально-холмистой 
дороге) должны удовлетворять следующим требованиям: дорога прямая, го-
ризонтальная, асфальтобетонная или цементобетонная длиной не менее од-
ного километра. 

Атмосферные условия должны соответствовать следующим требова-
ниям: скорость ветра – не более 3 м/с; температура воздуха – не ниже 3 0С; 
атмосферное давление – не ниже 683 мм рт.ст.; относительная влажность 
воздуха не должна превышать 95%. 

Контрольный расход топлива крq  – это осредненный путевой расход 
топлива nq , соответствующий двум установившимся скоростям движения 
автомобиля на высшей передаче с определенной массой груза, на прямой го-
ризонтальной дороге с твердым ровным покрытием при стандартных атмо-
сферно-погодных условиях. 

Для всех АТС, за исключением АТС с полной массой до 3,5 т, кон-
трольный расход топлива крq   рассчитывают по формуле 

221 /)qq(q SSкр  ,                                                (8.3) 

где S2S q ,q 1  – путевые расходы топлива, соответствующие двум заданным 
скоростям движения, л/100 км. 
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Для АТС с полной массой до 3,5 т численные значения контрольного 
расхода топлива определяют по формуле 

гецSSкр ,5q)qq(,q 0250 21  ,                                     (8.4) 

где гецq  расход топлива в городском ездовом цикле на стенде, л/100 км. 
Топливно-экономическая характеристика установившегося движе-

ния – это зависимость путевого расхода топлива nq  от скорости движения V  

автомобиля. При экспериментальном определении топливной характеристи-
ки условия проведения испытаний должны быть аналогичны условиям опре-
деления контрольного расхода топлива. Единственное отличие испытаний 
заключается в том, что путевой расход топлива определяется не при двух 
фиксированных скоростях движения, а для целого ряда скоростей, начиная от 
максимальной и заканчивая минимальной устойчивой скоростью минV . При 
построении топливно-экономической характеристики скорости движения  
легковых автомобилей задают через 20 км/ч, а грузовых и автобусов – через 
10 км/ч. Физический смысл данной характеристики заключается в определе-
нии минимального расхода топлива при различных скоростях установивше-
гося движения автомобиля с заданной нагрузкой на высшей передаче.  

Расход топлива в магистральном цикле на дороге – расход топлива, 
полученный на горизонтальной прямой дороге с твѐрдым покрытием при 
имитации магистрального скоростного режима движения. 

Скоростной режим движения имитируется в соответствии с предвари-
тельно разработанной операционной картой, предусматривающей разгоны, 
движение автомобиля с постоянной скоростью, торможение автомобиля 
двигателем. Схема магистрального ездового цикла (МЕЦ) для туристских и 
междугородных автобусов, а также автомобилей с полной массой до 3,5 т 
представлена на рисунке 8.1.  

 
 

Рисунок 8.1 – Схема ездового цикла, имитирующего магистральный режим 
движения автомобиля с полной массой до 3,5 т 

 

Длина горизонтальной, асфальтобетонной или цементобетонной дороге 
должна быть не менее 4,0 км.  
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Расход топлива в магистральном цикле используется для оценки топ-
ливной экономичности ( пq ) автомобилей при движении на загородных маги-
стралях. 

Расход топлива в городском цикле на дороге – расход топлива, по-
лученный на прямой горизонтальной дороге с твѐрдым покрытием при ре-
жиме движения, имитирующем режим движения автомобиля в городе. 

Методика определения указанного расхода аналогична методике опре-
деления расхода топлива в магистральном цикле. Однако операционная кар-
та ГЕЦ предусматривает не только разгоны, движение с постоянной скоро-
стью и торможение автомобиля двигателем, но также полные и частичные 
торможения автомобиля рабочей тормозной системой. Схема ездового цикла, 
имитирующего городские условия движения, для автомобилей полной мас-
сой до 3,5 т представлена на рисунке 8.2. 

 
 

Рисунок 8.2 – Схема ездового цикла, имитирующего городской режим  
движения автомобиля с полной массой до 3,5 т 

 

Расход топлива в городском цикле на дороге используется для оценки 
топливной экономичности автомобилей ( пq ), работающих в условиях горо-
да. 

Расход топлива в городском цикле на стенде – расход топлива, полу-
ченный при имитации городского режима движения на стенде в соответ-
ствии с международными требованиями (европейский цикл). 

Данный показатель используется только для оценки топливной эконо-
мичности автомобилей с полной массой до 3,5 т, т.е. легковых автомобилей, 

микроавтобусов и грузовых автомобилей особо малой грузоподъѐмности. 
Имитация движения на стенде осуществляется в соответствии с предвари-
тельно разработанной операционной картой. В процессе испытаний повтор-
ность цикла должна составлять 11 раз. При этом первые пять циклов прогона 
предназначены для прогрева двигателя и трансмиссии автомобиля. Крат-
ность непосредственного  измерения расхода топлива должна равняться трѐм 
в следующих друг за другом прогонах пар циклов: 6-7. 8-9. 10-11. Средний 
расход топлива определяют как среднее арифметическое трех последова-
тельных измерений. 
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Топливно-скоростная характеристика на магистрально-холмистой 
дороге – зависимость расхода топлива ( пq ) и средней скорости автомобиля 
от допускаемой скорости движения, полученная на магистрально-холмистой 
дороге с заданной характеристикой при движении в предварительно задан-
ном режиме.  

Данная характеристика определяется на измерительном участке ас-
фальтобетонной дороги длиной 13–15 км, находящемся на высоте над уров-
нем моря не более 1000 м и имеющем продольный профиль с чередующими-
ся подъемами и уклонами до 4% длиной до 600–800 м. Концы измерительно-
го участка дороги должны располагаться на одной высоте над уровнем моря. 
Атмосферные условия и нагрузка должны быть такими же, как при опреде-
лении контрольного расхода топлива пq . 

Для определения каждой точки и построения зависимостей  
)V(fq допs   и )V(fV допs   автомобиль совершает пробег по измеритель-

ному участку с максимально возможной скоростью, не превышающей зара-
нее установленный предел ( допV ). Количество допускаемых скоростей при-
нимается с таким расчетом, чтобы общее число заездов было не менее четы-
рех, а значения допустимых скоростей ( допV ) находились в диапазоне от  
40 км/ч до Vmax и были кратны десяти. На основании таких измерений опре-
деляются средний расход топлива и средняя скорость движения автомобиля 
для каждого заезда, соответствующего определенной допускаемой скорости. 
После этого строят графики зависимости среднего расхода топлива 

)V(fq допs   и средней скорости от величины допускаемой скорости 

)V(fV допs  . Общий вид топливно-скоростной характеристики на маги-
стрально-холмистой дороге представлен на рисунке 8.3. 

 
Рисунок 8.3 – Топливно-скоростная характеристика  

на магистрально-холмистой дороге 

 

Данная топливно-скоростная характеристика используется для совмест-
ной оценки скоростных свойств и топливной экономичности при работе ав-
томобиля на дорогах магистрально-холмистого типа. 
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8.2 Уравнение расхода топлива  
 

Уравнение расхода топлива выражает зависимость величины мгновен-
ного путевого расхода от показателей режима движения, тактико-

технической характеристики, а также условий движения и может быть запи-
сано в виде 

Т
ТФ

Т

ТФ
S

V,6
G

tG
q

 





3

100100 ,                             (8.5) 

где ТФG  – фактический расход топлива двигателем, кг/ч; 
       100t  – время преодоления 100 км пути, ч; 
       Т плотность топлива, кг/л. 

eеФТФ gNG  310 ,                                            (8.6) 

где  eg  – удельный эффективный расход топлива двигателя; 

       еФN  – фактическая мощность, затрачиваемая на движение автомобиля в 
заданных дорожных условиях. 

jкрWfтреф NNNNNNN    .  (8.7) 

Учитывая, что мощность сил сопротивления равна произведению сум-
мы сил сопротивления на скорость движения автомобиля, уравнение (8.7) 

можно записать в виде 
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Как следует из полученного уравнения, количество топлива, расходуе-
мого автомобилем на единицу пробега, зависит от суммарного сопротивле-
ния движению и экономичности работы двигателя. При равномерном движе-
нии инерционная сила отсутствует и мощность, затрачиваемую на движении 
автомобиля, можно определить из выражения 
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В этом случае выражение (8.1) для расчета путевого расхода топлива 
принимает вид 
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Таким образом, из выражения (8.10) видно, что путевой расход топлива 
зависит от скорости движения и дорожных условий.  

Практическое использование уравнения (8.10) для определения расхода 
топлива затруднительно, так как удельный эффективный расход топлива eg  

зависит от условий движения автомобиля, а конкретно от скоростного и 
нагрузочного режима работы двигателя. Кроме этого, КПД трансмиссии за-
висит от суммарной силы сопротивления движению. Следует учитывать и  
влияние скорости движения на преодоление заданного отрезка пути. 
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Для определения расхода топлива в конкретных дорожных условиях 
требуется экспериментальная нагрузочная характеристика двигателя. При от-
сутствии экспериментальных данных можно использовать приближенную 

зависимость для определения удельного эффективного расхода топлива:                 ,    (8.11) 

где ckk коэффициент, учитывающий изменение удельного эффективного 
расхода топлива в зависимости от оборотов двигателя;  

        ик  коэффициент учѐта использования мощности двигателя. 
Примерные значения коэффициента учѐта использования мощности 

двигателя Иk  приведены на рисунке 8.4. 

 

 
 

– карбюраторные двигатели; --- дизельные двигатели 

Рисунок 8.4 – Зависимость коэффициента изменения  
удельного эффективного расхода топлива Иk   

от коэффициента использования мощности двигателя 

 

Значения коэффициента ckk  в зависимости от отношения оборотов 
двигателя представлены на рисунке 8.5. 

 

 
 

Рисунок 8.5 – Зависимость коэффициента изменения удельного расхода  
топлива ckk  от отношения оборотов двигателя 

 

8.3 Топливная экономичность автопоезда 

 

Работа транспортного средства в составе автопоезда, вследствие уве-
личения суммарнрой силы сопротивления движению, сопряжена с увеличе-
нием общего расхода топлива. Соответственно повышается и путевой расход 
топлива nq . Однако транспортный расход топлива, приходящийся на едини-
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цу массы перевозимого груза, снижается. Это связано с уменьшением доли 
массы транспортного средства в общей массе автопоезда. В результате себе-
стоимость перевозок грузов автопоездом меньше, чем себестоимость грузо-
вых перевозок одиночным автомобилем. В сочетании с повышением произ-
водительности автопоезда это приводит к значительному экономическому 
эффекту, что способствует широкому распространению автопоездов. Это 
объясняет и тот факт, что при проектировании грузовых автомобилей грузо-
подъѐмностью более 5,0 т предпочтение отдаѐтся седельным тягачам. 

Определим расход топлива, затрачиваемый  автопоездом на единицу 
транспортной работы: 
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,                                        (8.12) 

где Q  – расход топлива в литрах на перевозку груза массой ГРm  на расстоя-
ние ГРS . 
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Подставив (8.13) в (8.12), получим 
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Отношение ГРS/S  в практике экслуатации автотранспортных средств 

получило название коэффициента использования пробега ГР . Тогда 

ГР

ГРП
ГР

m

q
q




10
.                                       (8.15) 

Подставим в формулу (8.15) значение путевого расхода топлива из 
формулы (8.10): 
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Для небольших скоростей движения пренебрегаем значением сопро-
тивлением воздуха WР , тогда 

ГРТРT

aГРe
TР

m.

mg
q









31063

.                                     (8.18) 

 

ГРoa mmm  ,                                                 (8.19) 

где оm  снаряжѐнная масса автомобиля. 
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Таким образом, транспортный расход топлива ТРq  в большой степени 
зависит от отношения собственного веса автопоезда к весу груза и уменьша-
ется при уменьшении этого отношения. 

Собственная масса прицепа и полуприцепа значительно меньше сна-
ряжѐнной  массы автомобиля той же грузоподъемности. Поэтому в случае 
применения прицепа и полуприцепа коэффициент снаряжѐнной массы  

оК 0,40–0,45, что говорит о существенном увеличении количества перево-
зимого груза при небольшом увеличении собственной массы автопоезда. 

Кроме того, степень использования мощности двигателя и КПД трансмис-

сий у автомобиля, буксирующего прицеп, значительно выше, чем у одиноч-
ного автомобиля.  

В результате транспортный расход топлива и себестоимость грузовых 
перевозок автопоездом существенно меньше, чем себестоимость перевозок 
одиночным транспортным средством. 

 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Что такое топливная экономичность автомобиля?  
2. Какие критерии используются для оценки топливной экономичности 

транспортных средств? 

3. Что понимается под индивидуальной нормой расхода топлива? 

4. Что понимается под уравнением расхода топлива? 

5. Факторы, влияющие под топливную экономичность наземных 
транспортных средств. 

6. Почему топливная экономичность автопоезда выше топливной эко-
номичности одиночного автомобиля? 

7. Что понимается под эксплуатационной нормой расхода топлива? 
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9 ТОРМОЗНАЯ ДИНАМИКА АВТОМОБИЛЯ 

 

9.1 Классификация режимов торможения 

 

Торможение – это процесс создания и регулирования искусственных 
сил сопротивления движению с целью снижения или поддержания скорости 
движения на требуемом уровне, а также удержания транспортного средства в 
неподвижном состоянии.  

Режимы торможения транспортных средств классифицируют по раз-
ным признакам: величине реализуемого замедления, начальной и конечной 
скорости движения, номенклатуре используемых сил для замедления движе-
ния и т.д. 

По начальной скорости различают два режима торможения: рабочее и 
стояночное (рисунок 9.1). 

 
 

Рисунок 9.1 – Классификация режимов торможения 

 

При этом торможение движущегося автомобиля называют рабочим, а 
остановленного автомобиля – стояночным. 

В свою очередь, рабочие торможения, в зависимости от величины ко-
нечной скорости движения, делят на полные и частичные. При полном тор-
можении автомобиль останавливается и конечная скорость 0kV , а при ча-
стичном торможении автомобиль  лишь понижает скорость до определѐнной 
величины 0кV . 

По величине реализуемого замедления рабочие торможения делят на  
3 характерных вида: экстренное (аварийное), служебное и длительное непре-
рывное. 

Экстренное торможение – это торможение автомобиля с максималь-
ной интенсивностью, когда реализуемое замедление jз → jзmax. Такой режим 
торможения осуществляется, как правило, только в экстренных случаях. Его 
целью является сокращение до минимума тормозного пути или резкое сни-
жение скорости движения в аварийных ситуациях. В реальных условиях экс-
плуатации транспортных средств на долю экстренных торможений прихо-
дится обычно не более 2,0–4,0% всех случаев торможения. Максимальное 
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замедление, реализуемое при экстренном торможении, может достигать 7,0–
8,0 м/с2

. 

Служебное торможение – умеренное торможение с целью снижения 
скорости движения транспортного средства до необходимого значения. Ин-
тенсивность такого торможения составляет обычно 15–20% от максимально-
го уровня. При служебных торможениях средняя величина замедления зj

находится в пределах от 0,80 до 1,7 м/с2. Служебное торможение является 
наиболее характерным режимом торможения автомобилей. На его долю при-
ходится до 97% всех случаев торможений. Напряженность работы тормозной 
системы в период служебного торможения оценивается количеством тормо-
жений на 1 км пробега.  

Специфическим режимом является длительное непрерывное торможе-
ние, используемое на дорогах горной и холмистой местности при движении 
автомобиля под уклон. Особенностью данного режима торможения является: 
малая величина замедления ( 0зj ), непрерывность и большая длительность 

процесса торможения. На затяжных уклонах тормозной путь может состав-
лять несколько километров. 

 

9.2 Диаграмма процесса торможения 

 

Тормозная динамика автомобиля оказывает существенное влияние на 
среднюю скорость движения на маршруте и безопасность дорожного движе-
ния. С увеличением численности автомобильного парка, повышением скоро-
сти и грузоподъемности подвижного состава вопросы повышения эффектив-
ности торможения приобретают особую актуальность. 

Основные элементы процесса торможения транспортных средств ре-
гламентированы ГОСТ 33997-2016. 

При рассмотрении процесса торможения во времени выделяют не-
сколько основных фаз, в течение которых определѐнным образом изменяется  
скорость движения автомобиля и величина замедления зj . Наглядное пред-
ставление о характере изменения скорости движения и замедления при тор-
можении дает даграмма процесса торможения, которая была предложена 
профессором Н.А. Бухариным.  

На рисунке 9.2 представлена тормозная диаграмма простейшего случая 
торможения (однократное нажатие и отпускание педали), позволяющая вы-
делить наиболее характерные фазы и моменты торможения. 

Отличием рассматриваемой диаграммы от диаграммы торможения, ре-
гламентированной ГОСТ 33997-2016, является включение в динамику тор-
можения водителя, как отдедьного объекта системы «водитель – автомобиль 

– дорога».  
Пусть в момент времени оt  водитель обнаружил опасность. С этого 

момента до начала эффективного торможения проходит время Т , включаю-
щее в себя время на осознание опасности. 
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Время биологической задержки водителя рвt , включающее в себя вре-
мя на осознание опасности, анализ дорожной ситуации, принятие решения о 
торможении и перенос ноги на педаль тормоза. Время рвt  зависит главным 
образом от состояния и производственного опыта водителя и находится в 
пределах от 0,5 до 1,5 с.  
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Рисунок 9.2 – Диаграмма процесса торможения 

 

Началом процесса торможения считается момент времени, в который 
органу управления тормозного привода подаѐтся сигнал о торможении. Та-
ким сигналом является приложение усилия на педаль тормоза. Однако при-
ложение усилия к педали тормоза не означает мгновенного появления тор-
мозных сил в тормозных механизмах и начало процесса замедления автомо-
биля. Между моментом касания водителем педали тормоза и началом сраба-
тывания тормозных механизмов проходит определѐнный промежуток време-
ни зt , называемый временем запаздывания (время срабатывания тормозов).  
В течение этого времени происходит перемещение всех подвижных деталей 
тормозного привода, выбор зазоров в элементах тормозного привода и тор-
мозных механизмах. 

Время запаздывания зt  зависит от типа и технического состояния тор-
мозного привода и составляет: 

0,2–0,4 с – для гидравлического привода; 
0,6–0,8 с – для пневматического привода; 
1,2–1,4 с – для автопоездов с пневматическим приводом. 
Следует отметить, что время запаздывания зt  существенно зависит от 

технического состояния и регулировок тормозного привода и механизмов. 
Увеличение зазоров между фрикционными парами тормозных механизмов, 
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попадание воздуха в гидропривод, утечки воздуха из пневмопривода и дру-
гие неисправности могут увеличить время запаздывания зt  до 1,5–2,0 с. 

Время, в течение которого замедление зt  увеличивается от нуля до оп-
тимального значения, называется временем нарастания замедления нt .          

В среднем время нарастания замедления может составлять от 0,08 до 0,12 с.  
Однако в реальных условиях эксплуатации величина времени нарастания за-
медления нt , в зависмости от режима нажатия на педаль, технического со-
стояния тормозной системы и других факторов, может находиться в пределах 
от 0,1 с до 3,5 с. При экстренном торможении время нарастания замедления 
нt  снижается с уменьшением массы транспортного средства и коэффициента 

сцепления колѐс с дорогой. Возрастанию нt  способствует также наличие  
различных неисправностей, а также попадание влаги или масла на фрикци-
онные элементы тормозных механизмов. В фазе нарастания замедления про-
исходит некоторое незначительное снижение скорости от 0V  до 01V  (рисунок 

9.2). Время протекания второй и третьей фаз процесса торможения называет-
ся временем срабатывания тормозной системы нзср ttt  . 

Продолжительность четвѐртой фазы торможения, в течение которой 
величина замедления остается относительно стабильной, называется време-
нем установившегося замедления уt . Время установившегося замедления уt  

зависит от начальной нV  и конечной kV  скорости торможения, а также вели-
чины установившегося замедления устj . В данной фазе торможения величи-
на замедления остаѐтся практически неизменной, не считая еѐ колебаний от-
носительно некоторого среднего значения, обусловленных флуктуацией ко-
эффициента сцепления, а скорость движения автомобиля снижается по ли-
нейному закону. 

Продолжительность последней, пятой фазы торможения называют 
временем растормаживания рt . В этот период происходит снижение тор-
мозной силы и замедления, а также завершение самого процесса торможения. 
При этом снижение величины замедления зj  носит линейный характер. За 
время растормаживания скорость движения автомобиля понижается от 1kV  

до кV . Однако снижение скорости движения по абсолютной величине, как 
правило, незначительно. Скорость движения автомобиля в момент окончания 

процесса торможения kV  называется конечной скоростью торможения. От-
метим, что под окончанием процесса торможения понимается момент време-
ни, когда исчезают силы искусственного сопротивления движению или про-
исходит остановка автомобиля.  

Период времени от начала до конца торможения называется временем 
торможения ТТ  (рисунок 9.2). Величина времени торможения складывается 
из времени соответствующих фаз процесса торможения: 

русрТ tttТ  .     (9.1) 
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Время с момента поступления к водителю сигнала об опасной дорож-
ной ситуации до момента остановки автомобиля называется остановочным 
временем оТ . Остановочное время включает время реакции водителя и время 

торможения: 
рвТО tТТ  .     (9.2) 

Фазы торможения, рассмотренные выше, имеют место и для других 
случаев торможения, таких как пульсирующее и ступенчатое торможение 
(рисунок 9.3). Однако в зависимости от того, каков режим воздействия на пе-
даль тормоза, диаграмма процесса торможения может иметь другой вид. 

 
а – при пульсирующем торможении; б – при ступенчатом торможении 

Рисунок 9.3 – Тормозная диаграмма транспортного средства 

 

Основное отличие этих диаграмм от простейшей, представленной на 
рисунке 9.2, состоит в том, что они могут иметь не одну, а несколько фаз 
нарастания замедления, установившегося замедления и растормаживания. 
 

9.3 Перераспределение нормальных реакций при торможении 

 

Одной из важнейших особенностей процесса торможения является пе-
рераспределение реакций на колесах транспортного средства при торможе-
нии. 

Для неподвижного или равномерно движущегося транспортного сред-
ства (при исключении составляющей сопротивления воздуха) реакции на 
осях распределяются обратно пропорционально их расстоянию от центра 
масс (рисунок 9.4) и могут быть определены из выражений: 

 
L

aLG
R a

П


 ;                                             (9.3) 

L

aG
R a

З


 ,                                                   (9.4) 

где L продольная база транспортного средства; 
      а продольная координата центра масс транспортного средства. 

При торможении, вследствие действия силы инерции jР , передние ко-
леса нагружаются, а задние разгружаются на одну и ту же величину: 

а б 
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где gh  – вертикальная координата центра масс транспортного средства. 

 
 

Рисунок 9.4 – Схема к расчету перераспределения нормальных реакций  
по мостам транспортного средства при торможении 

 

Условие равновесия машины в продольной плоскости при торможении 

записывается в виде 

сцaЗТПТj GPRP  ,                                          (9.7) 

где сц коэффициент сцепления колѐс с опорным основанием. 
Тогда 
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где gK  – коэффициент догрузки передних колес; 
      рK  – коэффициент разгрузки задних колес. 

С учѐтом формул (9.12) и (9.13) можно записать: 

gСТППТ KRR   ;                                               (9.14) 

                                          рСТЗЗТ KRR   .                                                 (9.15) 

Таким образом, соотношение тормозных моментов передних и задних 
колес при торможении должно быть пропорционально соотношению нор-
мальных реакций на колѐса: 

ЗТ
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 .                                                   (9.16) 

Распределение тормозных сил между мостами колѐсной машины влия-
ет на полноту использования еѐ тормозных свойств. Полное использование 
сцепного веса транспортной машины при торможении возможно только в 
том случае, если тормозная сила в процессе торможения будет приводиться в 
соответствие с изменением нормальных реакций дороги на колеса. С этой 
целью на автомобилях устанавливают регуляторы тормозных сил (РТС), ко-
торые изменяют соответствующим образом давление рабочего реагента в ли-
ниях привода тормозных механизмов передних и задних колес. Регулирова-
ние тормозных сил для грузовых и легковых автомобилей осуществляют из 
разных предпосылок. Передние колеса легковых автомобилей должны пер-
выми достигать блокировки при значении коэффициента сцепления  

сц = 0,15–0,17, а грузовых – при сц = 0,15–0,30. Это позволяет повысить 

тормозные свойства грузовых и легковых автомобилей. Достижение первич-
ной блокировки передних колѐс достигается применением различных типов 
тормозных механизмов на передних и задних колесах (автомобили семейства 
УАЗ) или применением регуляторов тормозных сил (РТС). Так, для автомо-
билей УАЗ установка на передние колеса барабанных тормозных механизмов 
с максимальным самоусилением позволяет повысить тормозную нагрузку 
переднего моста при одинаковых параметрах тормозного привода. 

Субъективная оценка динамики процесса торможения и недостаточная 
реакция водителя на быстро изменяющиеся ситуации в подавляющем боль-
шинстве случаев не позволяют избежать отмеченных выше негативных явле-
ний и более эффективно использовать тормозные возможности транспортных 
машин. Поэтому в настоящее время на основе микропроцессоров и мини-
ЭВМ создают устройства, автоматически управляющие работой тормозных 
систем. Такие устройства обеспечивают оптимизацию тормозных сил приме-
нительно к конкретным условиям торможения, предотвращают блокировку 
колес и занос транспортной машины при торможении. Эта задача успешно 
решается в результате введения в конструкцию транспортных машин ан-
тиблокировочной тормозной системы (АБС). 
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9.4 Основные показатели процесса торможения 

 

Для оценки эффективности торможения транспортных машин исполь-
зуют следующие показатели: тормозной путь тS , установившееся замедле-
ние аj , время торможения t . 

Время торможения t , как показатель эффективности работы тормозной 
системы, в нашей стране практически не используется. 

Тормозной путь тS  принимается основным, а иногда и единственным 
критерием оценки эффективности торможения более чем в половине основ-
ных регламентов мировой автомобильной промышленности. 

Примерно в 40% мировых регламентов используют установившееся 
замедление, отражающее первопричину торможения автомобиля – тормоз-
ную силу. 

Основным типом торможения транспортно-технологических средств 

является торможение сцеплением с дорогой, задачей которого является по-
глощение кинетической энергии, накопленной машиной к моменту торможе-
ния. При этом изменение кинетической энергии МЕ  равно работе на преодо-
ление всех сил сопротивления движению на участке торможения. 

Уравнение движения транспортной машины в режиме торможения в 
энергетической форме может быть записано в виде 

 

Tс
врkнa

SР
g

)VV(G




2

22 
,                                  (9.17) 

где kн V,V  – начальная и конечная скорость машины при торможении; 
      вр  коэффициент учета вращающихся масс; 
      сР  суммарная тормозная сила на участке торможения. 

Для транспортного средства  

 РPPР Wс  .                                          (9.18) 

При торможении скорость движения машины быстро гасится, поэтому 
сопротивлением воздуха WР  в уравнении (9.18) пренебрегают. 

Тогда для торможения автомобиля от начальной скорости нV  до ко-
нечной скорости кV  можно записать: 
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Из формулы (9.19) определим тормозной путь: 
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Таким образом, тормозной путь пропорционален разности квадратов 
начальной нV  и конечной kV  скоростей при торможении и обратно пропор-
ционален коэффициенту сцепления сц . 

При торможении до полной остановки с отключенным двигателем ко-
эффициентом учѐта вращающихся масс можно пренебречь ( 01,вр  ). Тогда  
можно записать: 

 сц

2
н

T
g

V
S

 


2
.                                         (9.21) 

На горизонтальном участке дороги коэффициент сопротивления доро-
ги сц  . Поэтому для горизонтальных участков дороги можно записать: 

сц

2
н

T
g

V
S




2
.                                               (9.22) 

Для расчетов замедления зj  используют дифференциальное уравнение 
движения машины при торможении: 

сврa Р
dt

dV
m  .                                         (9.23) 

сцaaСзврa mgmgРjm                       (9.24) 

Из уравнения (9.24) получим 
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вр

сц
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 .                                               (9.25) 

Таким образом, замедление транспортного средства зависит от реали-
зуемого коэффициента сцпления. На твердых сухих дорогах максимальное 
замедление jзmax на горизонтальных участках может достигать 6,0–8,0 м/с2

. 

Дождь, грязь, гололедица, снег и другие факторы, отрицательно влияющие на 
сцепление колѐс с дорогой, резко снижают интенсивность торможения. Экс-
тренное торможение с замедлением, близким по значению к ускорению сво-
бодного падения g , вызывает неприятное физиологическое ощущение. По-
этому экстренное торможение должно применяться лишь в аварийных ситу-
ациях.  

ГОСТ 33997-2016 регламентирует следующие значения замедления mj  

при торможении рабочей тормозной системой: 
– 07,  м/с2

  для легковых автомобилей при начальной скорости тормо-
жения 80 км/ч; 

– 5,5 м/с2
  для грузовых автомобилей и автопоездов при начальной ско-

рости торможения 40 км/ч. 

Аварийное торможение встречается редко и не превышает 10% от об-
щего числа торможений. Служебное торможение происходит со значительно 
меньшей интенсивностью, не превышающей 1,5–2,0 м/с2

. 
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9.5 Торможение автомобиля двигателем 

 

При эксплуатации автомобиля регулирование скорости движения часто 
осуществляется изменением положения педали подачи топлива. В простей-
шем виде сброс педали подачи топлива уже является торможением, так как 
двигатель переходит на компрессорный режим. Для повышения интенсивно-
сти такого торможения необходимо, сбросив обороты двигателя, выключить 
пониженную передачу и перекрыть выхлопную трубу, увеличив противодав-
ление отработавшим газам.  

Для анализа факторов, влияющих на динамику торможения двигате-
лем, используют так называемую тормозную характеристику двигателя, 
представляющую зависимость тормозного момента тдМ  от угловой скоро-
сти д  (рисунок 9.5). 

С достаточной для практики точностью представленную характеристи-
ку можно апроксимировать линейной зависимостью. 

Для примера рассмотрим случай изменения скорости движения авто-
мобиля при торможении от скорости 1V  до скорости 2V , что соответствует 
снижению угловой скорости коленчатого вала двигателя от 1  до 2 .  

 
Рисунок 9.5 – Тормозная характеристика двигателя 

 

Среднее значение тормозного момента двигателя за период  торможе-
ния будет равно: 

 

 
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2121 тдтд
тд

MMk
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
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
,                               (9.26) 

где k коэффициент апроксимации уравнения прямой. 



111 
 

Уравнение движения машины в энергетической форме при торможе-
нии двигателем можно записать в виде 

кт
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)VV(m
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 2
2

2
1 ,                                       (9.27) 

где тM  – тормозной момент на колесах автомобиля; 
k  – угол поворота колѐс при торможении. 
Условный тормозной путь тS  при торможении двигателем  

kkт rS  ,      (9.28) 

где тS  условный тормозной путь; 
kr  радиус качения колеса. 
 

Выразим тормозной момент на колѐсах машины через тормозной мо-
мент двигателя: 
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С учетом формул (9.28) и (9.29) уравнение движения можно записать в 
виде 
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Угловая скорость коленчатого вала двигателя   связана зависимостью 
с поступательной скоростью V  автомобиля: 
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С учетом формул (9.31) уравнение (9.30) можно записать: 
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Тогда из формулы (9.32) получим 
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Интенсивность торможения двигателем оценивается условным тормоз-
ным путем, величина которого пропорциональна начальной скорости движе-
ния и обратно пропорциональна квадрату передаточного отношения транс-
миссии. Интенсивность торможения двигателем выше на пониженных пере-
дачах. Чем больше коэффициент крутизны тормозной характеристики двига-
теля, тем лучше динамика торможения транспортной машины двигателем. 

Для повышения эффективности торможения двигателем, в конструкции си-
стемы выпуска отработавших газов вводят клапаны для дросселирования вы-
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пуска газов или другие приспособления, повышающие противодавление от-
работавших газов. 

Торможение двигателем целесообразно применять в тех случаях, когда 
при движении на затяжных спусках необходимо сохранить или несколько 
замедлить скорость движения. Двигатель также эффективно используют при 
кратковременных служебных торможениях при движении в городских усло-
виях. На крутых затяжных спусках двигатель применяют в качестве допол-
нительной тормозной системы, в результате чего уменьшаются температура 
нагрева и износ колѐсных тормозных механизмов. 

Тормозной момент тдМ , создаваемый двигателем, равномерно рас-
пределяется дифференциалом между правыми и левыми колесами. Это спо-
собствует снижению возможной неравномерности распределения тормозных 
моментов между колесами и уменьшает вероятность блокировки одного из 
колес. Это способствует существенному повышению устойчивости машины 
против заноса при торможении, в особенности на мокрых и скользких доро-
гах с низким коэффициентом сцепления. 

При наличии гидромеханической трансмиссии торможение двигателем 
не применяется, так как гидротрансформатор способен передавать крутящий 
момент только в одном направлении – от насоса к турбине (от двигателя к 
ведущим колесам). Возможно использование гидротрансформатора в каче-
стве тормоза при его оснащении приспособлениями, создающими дополни-
тельные сопротивления потоку рабочей жидкости внутри меридионального 
сечения рабочей полости. 

 

9.6 Совместное торможение автомобиля  
тормозной системой и двигателем  

 

Особенностью совместного торможения двигателем и рабочей тормоз-
ной системой является создание тормозного момента на колѐсах одновре-
менно тормозным механизмом и двигателем. При этом двигатель, включен-
ный в тормозную систему, при торможении создает на ведущих колѐсах два 
противоположно направленных момента: тормозной момент 1

дтМ  и ведущий 

момент 1
jМ . Тормозной момент 1

дтМ , обусловленный действующими в дви-
гателе силами сопротивления, способствует торможению машины. Ведущий 
момент 1

jМ , создаваемый силами инерции, возникающими в результате сни-
жения скорости движения тормозимых масс двигателя, создаѐт движущую 
силу и препятствует торможению. 

В этом случае использование двигателя как тормозной системы может 
дать положительный эффект при условии 

                                                       
11
jтд ММ  .                (9.34) 

Тормозной момент, обусловленный сопротивлением двигателя, можно 
определить по зависимости 
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тртрдтдт /uММ 1
,    (9.35) 

где дтМ  тормозной момент на коленчатом валу двигателя. 
Тормозной момент двигателя дтМ  изменяется в широких пределах, 

уменьшаясь по мере снижения скорости движения транспортного средства  и 
снижения частоты вращения коленчатого вала двигателя. 

Инерционный момент 1
jM , возникающий на ведущих колесах машины, 

)dt/d(uJM дтртрдj  1
,  (9.36) 

где дJ  – приведенный к коленчатому валу момент инерции движущихся масс 
двигателя и ведущих элементов муфты сцепления; 
     dt/d д  – угловое замедление коленчатого вала. 

Угловое замедление коленчатого вала двигателя dt/d д  и линейное 
замедление машины тj  связаны зависимостью 

                                                ктртд r/ujdt/d  .               (9.37) 

Из формул (9.36) и (9.37) определим инерционный момент: 

       )r/ujJM ктртртдj 21  .   (9.38) 

С учѐтом формулы (9.34) условие применимости способа совместного 
торможения двигателем и рабочей тормозной системой запишем в виде 

)r/ujJ/uM ктртртдтртрдт  2 .   (9.39) 

Замедление транспортной машины 

тртрд

кдт
т

uJ

rM
j


 .     (9.40)  

Если замедление тj  превышает рассчитанные пределы, то торможение 
двигателем нецелесообразно и может нанести только вред. Из формулы 
(9.40) видно, что максимальное значение замедления, при превышении кото-
рого двигатель должен быть обязательно отключен, зависит главным образом 
от тормозного момента двигателя дтМ  и от приведенного момента инерции 

дJ  его движущих масс. Чем меньше тормозной момент дтМ  и больше мо-
мент инерции двигателя дJ , тем ниже значение замедления тj , допустимое 
при торможении двигателем. 

Практика эксплуатации транспортных средств показывает, что сов-
местное торможение наиболее эффективно на дорогах с малым коэффициен-
том сцепления. При этом помимо повышения эффективности торможения 
повышается поперечная устойчивость автомобиля. При экстренном тормо-
жении муфту сцепления необходимо выключать. 
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Вопросы для самоконтроля 

 

1. Как классифицируются режимы торможения? 

2. Какие фазы включает диаграмма процесса торможения? 

3. Чем обусловлено перераспределение нормальных реакций по мостам 
мобильного средства при торможении? 

4. Какие критерии используют для оценки процесса торможения? 

5. Какие факторы оказывают влияние на тормозной путь мобильной 
машины? 

6. Какие способы повышения эффективности процесса торможения  вы 
знаете?  

7. Каким критерием оценивается торможение автомобиля двигателем? 

8. В каких случаях эффективно совместное торможение автомобиля ра-
бочей тормозной системой и двигателем? 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



115 
 

10 УСТОЙЧИВОСТЬ НАЗЕМНЫХ  
ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ СРЕДСТВ 

 

10.1 Основные виды устойчивости автомобиля 

 

Под устойчивостью транспортно-технологической  машины понимает-
ся его способность противостоять скольжению и опрокидыванию, а также 
сохранять ориентацию в пространстве при воздействии боковых сил. Для по-
движного состава автомобильного транспорта эти качества являются одними 
из основных, так как они обусловливают безопасность движения при высо-
ких скоростях движения.  

Устойчивость наземных транспортных средств классифицируют по та-
ким признакам, как: 

– изменяемые параметры движения; 

– направление действия возмущающих сил;  
– физическая природа возмущающих сил. 
По изменяемым параметрам движения различают два вида устойчиво-

сти: курсовую и траекторную. 
Под траекторной устойчивостью понимают способность автомобиля 

сохранять заданное направление движения своего центра масс. О степени 
траекторной устойчивости судят по величине отклонения вектора скорости 
центра масс от заданного направления движения (величина траекторного от-
клонения). При  равных условиях движения и внешних возмущающих воз-
действий, чем больше траекторное отклонение, тем ниже траекторная устой-
чивость.  

Под курсовой устойчивостью понимают способность автомобиля со-
хранять ориентацию своей продольной оси относительно заданного направ-
ления движения. О степени курсовой устойчивости судят по величине угла 
отклонения продольной оси автомобиля а  от заданного направления дви-
жения (величина угла курсового отклонения). Чем больше угол курсового 
отклонения, тем ниже курсовая устойчивость автомобиля.  

По направлению действия возмущающих сил, действующих на авто-
мобиль, различают поперечную (боковую) и продольную устойчивость. 

Под поперечной устойчивостью понимается способность автомобиля 
противостоять скольжению и опрокидыванию под действием боковых сил. 

Наиболее опасна потеря поперечной устойчивости, которая происходит под 
действием боковых сил, действующих на автомобиль. Суммарная боковая 
сила может включать: центробежную силу; поперечную составляющую силы 
тяжести автомобиля; силу бокового ветра; силу, возникающую в результате 
боковых ударов колес о неровности дороги.  

Для оценки устойчивости транспортно-технологической машины ис-
пользуются значения параметров еѐ состояния, при которых машина оказы-
вается в критическом положении, т.е. в таком положении, когда теряется еѐ 

устойчивость. 
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Признаками потери устойчивости транспортной машины служат: 
а) траекторной – отклонение вектора скорости движения центра тяже-

сти машины от заданного направления движения; 
б) курсовой – отклонение продольной оси транспортного средства от-

носительно заданного направления движения; 
в) поперечной – боковое скольжение колес переднего и (или) заднего 

моста транспортной машины, либо отрыв левых или правых колес от полотна 
дороги; 

г) продольной – отрыв передних или задних колес от опорной поверх-
ности или скольжение транспортного средства в продольной плоскости. 

Показателями поперечной устойчивости транспортно-технологической 
машины являются максимально возможные скорости движения kpV  по 
окружности и углы   поперечного уклона дороги. Оба показателя могут 
быть определены из условий поперечного скольжения колес (заноса) и опро-
кидывания. 

Таким образом, для оценки поперечной устойчивости транспортно-

технологического средства используют четыре показателя: 

з  – максимальный (критический) угол косогора, соответствующий 

началу поперечного скольжения колес; 
о  максимальный (критический) угол косогора, соответствующий 

началу опрокидывания; 
зV  максимальная (критическая) скорость движения транспортного 

средства по окружности, соответствующая началу его скольжения; 
oV  максимальная (критическая) скорость движения транспортного 

средства по окружности, соответствующая началу его опрокидывания. 
 

10.2 Определение предельного статического угла поперечного уклона  
по опрокидыванию и сползанию 

 

Предельным статическим углом поперечного уклона называется угол, 
на котором транспортное средство может стоять, не опрокидываясь и не 
сползая. 

Рассмотрим силы, действующие на транспортное средство, располо-
женное на косогоре (рисунок 10.1).  

Предельный статический угол по опрокидыванию определим из усло-
вия, что смещение центра масс продольной оси равно нулю.  

Условие начала опрокидывания можно записать в виде 

0лу ,     (10.1) 

где лу  нормальная реакция на колѐса левого борта со стороны опорного 
основания. 
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Рисунок 10.1 – Схема к расчѐту показателей поперечной устойчивости 

 

Уравнение моментов относительно возможной оси опрокидывания  

(т. 1О ) запишется в виде 

050  В,cosGhsinG aga  ,                              (10.2) 

где В  − ширина колеи автомобиля; 

      gh  − вертикальная координата  центра масс. 
 

Из формулы (10.2) получим  

gh

B.
tg




50 .                                                (10.3) 

Таким образом, предельный статический угол поперечного уклона по 
опрокидыванию прямо пропорционален колее транспортного средства и об-
ратно пропорционален высоте центра масс. 

При перевозке легковесных сельскохозяйственных грузов, которые 
укладываются значительно выше бортов платформы транспортного средства 
и увеличивают высоту расположения центра масс, поперечная устойчивость 
значительно снижается.  

Для автомобилей отношение gh/В 2  получило название коэффициента 
поперечной устойчивости. Значение коэффициента поперечной устойчивости 
зависит от типа транспортного средства и составляет: 

– для грузовых автомобилей 0,55–0,80; 

– для автобусов 0,50–0,60; 

– для легковых автомобилей 0,90–1,20. 

При выводе формулы (10.3) было принято, что центр тяжести при 
наклоне транспортного средства не меняет своего положения. Однако на ко-
согоре, из-за перетекания технологических жидкостей, центр тяжести не-
сколько смещается в сторону опрокидывания. Это приводит к разному про-
гибу шин  колес правого и левого бортов. В совокупности оба фактора сни-
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жают предельные статические углы в сравнении с расчѐтными на 6–10°. Зна-
чения предельных статистических углов кр  зависят от типа транспортного 
средства и составляют: 

– 40–50° для легковых автомобилей; 

– 30–35° для грузовых автомобилей; 

– 25–30° для автобусов. 

Статический угол поперечного уклона с , на котором возможно спол-
зание автомобиля, определим из выражения 

  сaллпсa cosGУУпZZsinG   ,             (10.4) 

откуда сцctg   ,  

где  коэффициент сцепления колес с опорным основанием в поперечной 
плоскости. 
 

10.3 Продольная устойчивость автомобиля 

 

В отличие от поперечной, критерии оценки продольной устойчивости 
наземных транспортно-технологических средств различны. Для автомобилей 
с низко расположенным центром тяжести и тормозными механизмами, рас-
положенными на всех колѐсах, опрокидывание в продольной плоскости ма-
ловероятно. Поэтому продольная устойчивость автомобиля оценивается уг-
лом подъѐма, который может преодолеть автомобиль без буксования веду-
щих колес, вызывающего сползание. 

Для тракторов с высоким расположением центра тяжести возможно 
опрокидывание в продольной плоскости. Поэтому продольную устойчивость 
тракторов оценивают предельными углами подъѐма и уклона, на которых 
трактор может стоять, не опрокидываясь и не сползая. 

Определим максимальный угол подъѐма  , который при равномерном 
движении может преодолеть автомобиль без буксования ведущих колес. 

Примем, что силы сопротивления качению fР  и воздуха wP  малы, и 
мы ими пренебрегаем (рисунок 10.2). 

Из условия равновесия автомобиля тягача имеем: 

                     LcosGsinhGhGR aпрпрдaZ  2 ;                      (10.5) 

                                  sin)GG(R прax 2 ,                                     (10.6) 

где прG , прh  – соответственно вес и вертикальная координата центра тяже-
сти прицепа. 
 

Максимальная величина касательной реакции 2xR  ограничена сцепле-
нием колѐс с дорогой. 

 

                 22 zx RR .                                           (10.7) 
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Рисунок 10.2 – Схема к расчѐту максимального подъѐма, 
преодолеваемого автомобилем 

 

Подставив в формулу (10.6) значения z2R  и х2R  из (10.4) и (10.5), по-
лучим 

    
L

lcosGsinhGhG
sinGG

aпрпрдa
прa


 1
 .          (10.8) 

 

Уравнение (10.8) разделим на cos : 

 

               1lGtghGhGLtgGG aпрпрдaпрa .              (10.9) 

 

       1lGhGhGLGGtg aпрпрдaпрa .                 (10.10) 

 

       1lGhLGhLGtg aпрпрдa .                        (10.11) 

 

Из формул (10.11) получим  

   








прпрдa

a

hLGhLG

lG
tg 1 .                         (10.12) 

Для одиночного автомобиля масса прицепа отсутствует и 0прG . 

Тогда окончательно будем иметь   

 








дa

a

hLG

lG
tg 1 .                                    (10.13) 

Таким образом, угол подъѐма в большой степени зависит от коэффици-
ента сцепления колѐс с опорным основанием. Для автопоездов с коэфициен-
том сцепления 30,  предельный угол по сползанию α = 4–6°, для одиноч-
ных автомобилей с кинематической схемой 4×2 α = 10–15°. 
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Полноприводной автомобиль со всеми ведущими колесами может пре-
одолеть подъѐмы без потери продольной устойчивости до 17°–19° даже на 
мокрых и скользких дорогах с коэффициентом сцепления φ = 0,30–0,35. 

 

10.4 Продольная устойчивость трактора 
 

10.4.1 Определение предельного статического угла подъѐма 

по опрокидыванию и сползанию 

 

Рассмотрим схему внешних сил и моментов, действующих на колесный 
трактор, расположенный на подъѐме (рисунок 10.3). 

 
Рисунок 10.3 – Схема внешних сил, действующих на трактор, 

расположенный на подъѐме 

 

Опрокидывание наступает, когда передние колеса трактора полностью 
разгружаются и действующая на них нормальная реакция дороги 0пу .  

В этом случае вся весовая нагрузка воспринимается задними колесами, по-
этому на них действует нормальная реакция дороги cosGУ тз  . 

Под влиянием гравитационной составляющей силы веса sinGm 
трактор стремится скатиться вниз. Для предотвращения этого к его задним 
колесам приложена тормозная сила тР . Скатыванию трактора также препят-
ствует момент сопротивления качению задних колес fkM . В сравнении с 
гравитационной составляющей силы веса его влияние не велико, поэтому им 
можно пренебречь.  

Условие равновесия трактора относительно возможной оси опрокиды-
вания 2О  можно записать в виде 

0 acosGhsinG пmdnm  ,   (10.14) 

где dh ,а соответственно продольная и вертикальная координаты центра 
тяжести трактора. 
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Из формулы (10.14) определим предельный угол подъѐма п  по опро-
кидыванию: 

d
n

h

a
tg  .     (10.15) 

Продольная устойчивость при стоянке на подъѐме может быть наруше-
на не только путѐм опрокидывания, но и в результате сползания трактора, ко-
гда максимально возможная в данных условиях тормозная сила Рmmax недо-
статочна для удержания машины на наклонной поверхности. 

Определим наибольший угол подъема  , на котором трактор может 
стоять, не сползая. При этом возможны два случая: тормоза установлены 
только на задних колѐсах и тормоза установлены на колѐсах передней и зад-
ней оси. 

В том случае, если тормоза установлены только на задних колѐсах, 
условие начала сползания можно записать в виде 

сцзмах mm УPsinG   ,   (10.16) 

где сц
 
коэффициент сцепления колѐс с опорным основанием; 

       зУ  нормальная реакция на задние колѐса со стороны опорного основания. 
 Нормальную реакцию на задние колѐса определим из условия равнове-
сия системы относительно т. 1О . 

L

hsinG)aL(cosG
У dmm

з


  
.  (10.17) 

Подставив значение зУ  из формулы (10.17) в формулу (10.16), получим 

L

hsinG)aL(cosG
sinG

dmm
сцm


 




 . (10.18) 

 Решая относительно предельного статического угла по сползанию, по-
лучим 

)aL(сos)hL(sin сцdсц    .       (10.19) 

 После несложных преобразований получим выражение для расчѐта 
предельного статического угла по сползанию: 

сцd
сц

hL

)aL(
tg


 


 .    (10.20) 

Таким образом, предельный угол по сползанию   при установке тор-
мозов только на задних колѐсах зависит от базы трактора, коэффициента 
сцепления и вертикальной координаты центра масс.  
 В том случае, когда тормоза установлены на колѐсах обоих мостов, 
условие начала сползания можно записать в виде 

  cosGPsinG mсцmaxmm  ,   (10.21)  

откуда 

сцtg   .      (10.22) 

10.4.2 Определение предельного статического угла уклона 
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по опрокидыванию и сползанию 

 

Введем аналогичное понятие о предельном статическом угле наклона 
у . При стоянке на предельном статическом угле уклона полностью разгру-

жаются задние колеса ( зУ  0) и моментом сопротивления качению задних 
колѐс fзM  можно пренебречь. 

От скатывания вниз трактор удерживается тормозной силой тР , при-
ложенной к его передним нагруженным колесам (рисунок 10.4).  

 
Рисунок 10.4 – Схема внешних сил, действующих на трактор,  

расположенный на уклоне 

 

Уравнение равновесия трактора относительно возможной оси опроки-
дывания 1О  имеет вид 

0 dymym hsinG)aL(cosG  ,   (10.23) 

откуда предельный статический угол уклона по сползанию 

d
y h

aL
tg


 .     (10.24) 

 

Для трактора с навесными машинами в указанных выше формулах ко-
ординаты «a»и «hd» необходимо заменить координатами « агра » и « агрh »  

центра тяжести навесного машинно-тракторного агрегата.  
Для универсальных тракторов и грузовых автомобилей п 35–40

0
, 

у 60
0. Для самоходных шасси п  20–25

0
,  у  60º. 

Наибольший угол уклона  у , на котором заторможенный трактор 
может стоять не сползая, определим из уравнений равновесия. 
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Если тормоза установлены только на задних колесах, то указанный 
угол ограничивается условием 

зсцmaxmym УPsinG    .   (10.25) 

 Реакцию на задних колесах определим из условия равновесия системы 
относительно точки 1О . 

L

hsinG)aL(cosG
У dyзmym

з



 

.  (10.26) 

После несложных преобразований получим 

dсц

сц
y

hL

)aL(
tg









  .    (10.27) 

 

Таким образом, из формул (10.20) и (10.27) видно, что предельный угол 
уклона, на котором можно удержать трактор при наличии тормозов только на 
задних колесах  у , значительно меньше угла подъема  у , на котором 
трактор может стоять не сползая. На уклоне с предельным статическим уг-
лом опрокидывания у  торможение трактора совершенно прекращается, по-
скольку реакция на задних колѐсах зУ  0. В связи с этим проверка продоль-
ной устойчивости при стоянке на уклоне должна ограничиваться определе-
нием угла  у . Если тормоза установлены на всех колесах транспортно-

технологической машины, то максимальная тормозная сила на подъеме и 
уклоне имеет одно и то же значение Pmmax = φсц·Gm·cosα. В этом случае усло-
вия сползания на подъеме и уклоне одинаковы и можно записать 

сцyn tgtg    .    (10.28) 

 

10.5 Критерий устойчивости транспортно-технологического средства   
на склонах. Критический угол подъѐма по управляемости 

 

При движении транспортно-технологической машины на уклоне или 
подъѐме его продольная устойчивость снижается под действием момента со-
противления качению, тяговой нагрузки или веса транспортируемой маши-
ны. В этом случае опрокидыванию машины предшествует нарушение управ-
ляемости вследствие разгрузки передних колес. Это препятствует движению 
машин на подъѐмах, опасных с точки зрения опрокидывания. 

Для оценки устойчивости транспортно-технологических машин на 
подъѐмах служит коэффициент запаса продольной устойчивости 

100
ст.п

п
У

У
 ,     (10.29) 

где ст.пУ , пУ  соответственно нормальная реакция на колеса со стороны 
дороги на горизонтальной поверхности и на подъѐме. 
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Предельный угол подъѐма, на котором запас продольной устойчивости 
снижается до допустимого минимального значения min.доп , называется 
критическим углом подъѐма трактора по управляемости упр.к . 

Для колѐсных тракторов, у которых ntg  ≥ 0,8, можно принимать 
min.доп  = 0,4–0,6. 

Для колѐсных тракторов, у которых ntg  ≤ 0,8, нормальная реакция 
дороги на его передние колеса пУ  должна быть не ниже (0,15–0,2) mG , а за-
пас продольной устойчивости min.доп  = 0,5–0,7. 

Критические углы подъѐма по управляемости упр.к  следует находить 
для конкретных агрегатов и заданных условий работы. Их определяют мето-
дом последовательного подсчета реакции пУ  при различных значениях углов 
подъѐма. 

Чем меньше для тракторов угол п  и хуже условия сцепления перед-
них колес с дорогой, тем больше должен быть требуемый минимальный за-
пас продольной устойчивости. Значение этого запаса следует также повы-
сить, если на трактор при его движении действуют отклоняющие моменты, 
стремящиеся нарушить его курсовую устойчивость. 
 

10.6 Инерционные силы, действующие на транспортное средство  

при криволинейном движении 

 

Если пренебречь боковой деформацией шин, поворот транспортного 
средства на горизонтальном участке можно рассматривать как вращение с 
постоянным радиусом вращения R  вокруг центра поворота т. 1О . 

При повороте возникает результирующая центробежная сила цР , при-
ложенная к центру масс транспортной машины, направленная от центра масс 

по радиусу поворота (рисунок 10.5). 

 

,                                       (10.30) 

где  – угловая скорость поворота автомобиля; 
       – радиус поворота центра масс автомобиля. 

Центробежную силу инерции   разложим на поперечную  и про-

дольную составляющие  . 

,                  (10.31) 

где  радиус поворота автомобиля. 
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Рисунок 10.5 – Инерционные силы, действующие на автомобиль  
при криволинейном движении 

 

R

V
 .                                                          (10.32) 
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 .                                                    (10.33) 

2
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G
sinR

g

G
sinРP a

ц
a

ццх   .                     (10.34) 

Продольная составляющая силы инерции цхР  вызывает перераспреде-
ление нормальных реакций между передними и задними мостами. Боковая  
составляющая центробежной силы инерции цуР  стремится опрокинуть авто-
мобиль в боковой плоскости.  

Переход от прямолинейного к криволинейному движению с постоянным 
радиусом поворота сопровождается непрерывным изменением положения 
центра поворота 1О  и соответственно радиуса поворота центра масс цR . Про-
исходит ускоренное вращение центра масс автомобиля вокруг точки 1О , 

вследствие чего возникает тангенциальная сила инерции 
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dt

d
L

g

G
P a 
  2 ,                                  (10.35) 

где 2L расстояние от центра масс до оси заднего моста. 
При входе автомобиля в поворот направление действия тангенциаль-

ной силы инерции Р  совпадает с направлением боковой силы цуР , а при 
выходе из поворота она направлена в противоположную сторону. Вследствие 
этого резкий поворот управляемых колѐс приводит к интенсивному росту 
суммарной боковой силы Р  и снижению поперечной устойчивости, вплоть 
до потери управляемости автомобиля. При выходе из поворота тангенциаль-
ная сила инерции Р  направлена в сторону, противоположную действующей 
центробежной силы инерции цуР , способствуя восстановлению устойчиво-
сти автомобиля. 

Изменение скорости движения сопровождается возникновением  силы 
инерции в продольной плоскости.  

 

dt

dV

g

G
P a

j  .                               (10.36) 

C учетом формул (10.33) и (10.35) суммарная инерционная сила Р , 

действующая в поперечной плоскости, будет равна: 


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.                         (10.37) 

Суммарная инерционная сила, действующая в продольной плоскости, 








  2
2

L
dt

dV

g

G
PPP a

цхjпр  .                        (10.38) 

Радиус поворота зависит от базы автомобиля L , угла поворота управ-
ляемых колѐс   и может быть рассчитан по формуле  




tg

L
R .                                                (10.39) 

С учѐтом формулы (10.39) получим 

 tg
L

V

R

V .                                             (10.40) 

Продифференцировав  выражение (10.40), получим 
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d 
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Или 
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d

R
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L

V

Rdt

dV

dt

d 





2

221
,                               (10.42) 

где   – средний угол поворота управляемых колес; 
 V  − окружная скорость центра задней оси автомобиля. 
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Тогда 
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Таким образом, суммарная инерционная сила Р , действующая в бо-
ковой плоскости, пропорциональна скорости движения автомобиля и скоро-
сти изменения угла поворота управляемых колес. При резком изменении по-
ложения управляемых колес боковая сила может достичь значений, доста-
точных для опрокидывания автомобиля. 

Инерционный момент всей массы автомобиля jzM  при неравномерном 
криволинейном движении будет равен: 

dt

d
m

dt

d
IM zaazjz

 2 ,                                 (10.45) 

где azI  момент инерции автомобиля относительно вертикальной оси Z , 

проходящей через центр тяжести; 

      z  – радиус инерции автомобиля относительно оси вертикальной Z . 

 

10.7 Критическая скорость автомобиля на повороте  
по заносу и опрокидыванию 

 

Критической скоростью по заносу называется максимальная скорость, 
при которой автомобиль будет двигаться на повороте без бокового скольже-
ния. Схема сил, действующих на автомобиль при движении на повороте, по-
казана на рисунке 10.6. 

Условие отсутствия заноса в предположении отсутствия тяговых или 
тормозных сил на колѐсах можно записать в виде 

.                                            (10.46) 

Сумму боковых реакций  при движении автомобиля на повороте на  
вираже с углом поперечного уклона  дороги к горизонту определим из вы-
ражения 

.                    (10.47) 

Сумму нормальных реакций  при отсутствии продольного уклона 
дороги определим из выражения 

.                   (10.48) 

Условие поперечной устойчивости автомобиля при движении на пово-
роте запишется в виде 

.            (10.49) 
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Рисунок 10.6 – Схема сил, действующих на автомобиль на повороте 

 

После преобразования уравнение (10.49) запишем в виде 

  tgPGtgGP jaaj .                           (10.50) 

Решив уравнение (10.50) относительно угла наклона полотна дороги к 
горизонту, получим 
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 .                                      (10.51) 

При равномерном движении на повороте постоянного радиуса R  сум-
марная боковая сила будет равна поперечной составляющей центробежной 
силы инерции, определяемой по формуле 

gR

VG
P a

j

2
 .                                        (10.52) 

Подставив значение силы инерции jР  в формулу (10.51), получим 
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Из формулы (10.53) найдѐм предельно допустимую скорость автомо-
биля для конкретных значений радиуса поворота R и угла наклона полотна 
дороги к горизонту  . 
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129 
 

     tggtg
R

V
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2

.                              (10.55) 

Откуда 

 

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tg

tggR
V с.кр 




1
.                                   (10.56) 

Таким образом, критическую скорость движения автомобиля на поворо-
те при определенных величинах радиуса поворота и коэффициента сцепления 
можно повысить за счет увеличения угла поперечного уклона дороги  .  

При 


 1
tg  критическая скорость на повороте стремится к бесконеч-

ности и движение происходит без заноса при любых значениях радиуса по-
ворота, что используют на автодромах, предназначенных для проведения 
скоростных испытаний и гонок автомобилей. 

При отсутствии виража ( 0 ) и при указанных выше допущениях 

максимальная допустимая скорость определяется из выражения 

RgVкр  .                                              (10.57) 

При наклоне опорной поверхности в противоположную сторону пово-
рота составляющая силы веса суммируется с поперечной силой инерции, что 
резко снижает устойчивость автомобиля на повороте. 

Условие отсутствия бокового опрокидывания автомобиля при движе-
нии на повороте можно записать в виде 
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Поделив уравнение (10.58), получим  
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Угол наклона полотна дороги  , при котором начнется опрокидывание 

автомобиля, определим из выражения 
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При постоянных радиусе R и угловой скорости поворота   сила инер-
ции будет равна: 
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G
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Подставив значение силы инерции из (10.62) в (10.61), 
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После преобразований получим критическую скорость на повороте по 
опрокидыванию: 
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Таким образом, увеличения критической скорости на повороте по 
опрокидыванию оп.крV  можно добиться за счѐт увеличения угла наклона до-
роги к горизонту. 

В случае /Вhtg д2  скорость будет  бесконечно большой при любом 
радиусе поворота R . 

Если поперечный уклон отсутствует, то 

h

gRB
V оп.кр

2
 .                                               (10.66) 

Для предупреждения опрокидывания необходимо, чтобы скольжение 
предшествовало опрокидыванию автомобиля. 

Отсюда следует, что предельно допустимая скорость на повороте по 
условию отсутствия заноса с.крV  автомобиля должна быть меньше критиче-
ской скорости по опрокидыванию оп.крV , т.е. 

Rg   < 
h

gRB

2
.                                               (10.67) 

В этом случае требование безопасности движения автомобиля прини-
мает вид 
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2
.                                                      (10.68) 
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У автомобилей с обычной компоновкой силовых агрегатов выполнение 

указанного требования обеспечивается с большим запасом даже при высоких 
значениях коэффициента сцепления   в поперечной плоскости. 

Однако для автомобилей с повышенной высотой центра тяжести, авто-
мобилей, занятых на перевозках грузов малого удельного веса, возможность 
опрокидывания существенно увеличивается. Это следует учитывать при экс-
плуатации автомобилей указанных типов. 
 

10.8 Устойчивость автомобиля против заноса 

 

10.8.1 Явление заноса. Общие понятия о заносе 

 

 При недостаточном сцеплении шин с дорогой под действием боковых 
сил колеса могут начать скользить в боковом направлении. 

 В общем случае движения боковое скольжение передних и задних ко-
лес может начаться неодновременно или происходить с разной интенсивно-
стью. В результате этого возникает непроизвольный поворот машины вокруг 
одной из вертикальных осей. Данное явление называется заносом. 
 Рассмотрим одновременное действие на колесо двух реакций: каса-
тельной тP , вызванной торможением колеса, и боковой силы Z  (рисунок 

10.7). 

 
Рисунок 10.7 – Силы, действующие на тормозящее колесо 

 

Равнодействующую этих сил определим из выражения 

22
ZPR т  .     (10.69) 

Максимальное значение результирующей силы R  по условию сцепле-
ния определяют из выражения 

сцkmax QR  ,     (10.70) 

где сц  коэффициент колеса сцепления с дорогой; 
       kQ нормальная нагрузка на ось колеса. 

Из уравнений (10.68) и (10.69) определим максимально возможную  
боковую реакцию Zmax: 

2222
тсцктmaxмах Р)Q(PRZ   .  (10.71) 

 

Анализ формулы (10.71) позволяет сделать следующие выводы.  

Zmax R
2

max – 
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1. Чем больше тормозное усилие тР , развиваемое колесом, тем мень-
ше его сцепление с дорогой в боковом направлении. 

2. Наиболее вероятен занос оси автомобиля, колесам которой прихо-
дится развивать большие тормозные или тяговые усилия. 

3. В предельном случае, когда тяговое или тормозное усилие принима-
ет наибольшее возможное по сцеплению с дорогой значение maxRРт  , си-
ла сцепления колеса с дорогой в боковой плоскости Z =0 и любая, даже не-
значительная боковая сила Z  0 вызовет занос автомобиля. 

4. Большая вероятность заноса характерна для дорог с малым коэффи-
циентом сцепления. 

 

10.8.2 Занос задней и передней оси 

 

Рассмотрим динамику процесса заноса задней оси (рисунок 10.8). 

При заносе задней оси автомобиль начнет поворачиваться вокруг цен-
тра масс ЦМ  по часовой стрелке. Центр поворота (т. О) лежит на стороне 
действующей боковой силы Z  и боковая составляющая силы инерции цуР  

направлена в сторону действия боковой силы Z , усиливая занос. Для пре-
кращения заноса задней оси следует уменьшить скорость автомобиля и по-
вернуть управляемые колѐса в сторону заноса. 

 
 

Рисунок 10.8 – Схема сил, действующих на автомобиль  
при заносе задней оси 

 

Это приведѐт к увеличению радиуса поворота R  и снижению попереч-
ной составляющей силы инерции цуР , способствующей заносу.  

Если повернуть передние колеса на угол о , при котором они оказа-
лись бы параллельными результирующей скорости зV2  задних колес, то сила 

цуР  примет нулевое значение и по исчезновении причин, вызвавших перво-
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начальный занос, он прекратится. При повороте управляемых колѐс на угол 
o   скольжение задних колес начнется в другую сторону, и для полного 

прекращения скольжения управляемые колеса нужно повернуть в другую 
сторону. 

За счѐт уменьшения скорости движения торможением можно добиться 
прекращения заноса задних колѐс. Однако в соответствии с формулой (10.71) 
наличие тормозных усилий на колесах увеличивает вероятность их скольже-
ния. Поэтому прекращение начавшегося заноса торможением следует произ-
водить весьма осторожно, чтобы не получить обратный результат. 

Скорость процесса заноса и требуемая точность регулирования пара-
метров заноса близки или даже превышают пределы физиологических воз-
можностей человека. Почувствовать и принять своевременные меры по пре-
дупреждению заноса часто не в состоянии даже опытный водитель. Это обу-
словило комплектацию автомобилей современными интеллектуальными си-
стемами, обеспечивающими устойчивость автомобилей при разгоне и тор-
можении.  

При заносе передней оси меняется траектория движения передней оси, 

которая будет двигаться со скоростью зV1  (рисунок 10.9), представляющей 
собой равнодействующую скорости бокового скольжения и поступательной 
скорости автомобиля оV1 .  

 

 
 

Рисунок 10.9 – Инерционные силы, действующие на автомобиль  
при заносе передней оси 

 

В результате автомобиль будет перемещаться по круговой трактории, 

центр которой лежит на пересечении нормалей к скоростям передней зV1  и 
задней oV2  осей.  
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 При равомерном криволинейном движении возникает центробежная 
сила инерции цР , поперечная составляющая цуР  которой направлена в сто-
рону, противоположную скольжению передних колес. 

При этом она противодействует заносу и способствует восстановлению 
первоначального заданного направления движения. 
 

10.9 Устойчивость автомобиля при торможении 

 

10.9.1 Устойчивость при экстренном торможении 

 

Двойственность динамики торможения заключается в том, что в целях 
обеспечения безопасности дорожного движения требуется выполнение двух 
взаимно противоречивых условий. С одной стороны, необходимо обеспечить 
минимальный тормозной путь, что требует реализации максимальных тор-
мозных усилий на колѐсах. С другой стороны, надо обеспечивать достаточ-
ное сцепление колѐс с дорогой в боковой плоскости, чтобы удерживать авто-
мобиль на заданной траектории движения. Выполнение второго условия  
возможно лишь за счет соответствующего снижения продольных сил xR , так 
как продольные и боковые реакции связаны соотношением (10.71). 

Неспособность колес воспринимать значительные боковые силы при 
реализации тормозных усилий приводит к тому, что при экстренном тормо-
жении резко обостряется проблема сохранения устойчивости и управляемо-
сти.  

При выходе из строя регуляторов тормозных сил (РТС) и (или) ан-
тиблокировочных систем (АБС) в режиме экстренного торможения возможна 

блокировка колѐс и потеря устойчивости и управляемости автомобиля.  

В условиях реальной эксплуатации одновременная блокировка всех ко-
лѐс автомобиля возможна только на дорогах с низким коэффициентом сцеп-
ления сц , не превышающим 0,40.   

Для других значений коэффициента сцепления сц  возможна блоки-
ровка как передних, так и задних колес. 

При торможении на дорогах с коэффициентом сцепления 400,сц   

большая вероятность первичной блокировки задних колес. На дорогах с ко-
эффициентом сцепления 450,сц   большая вероятность первичной блоки-
ровки передних колеса.  

В реальных условиях эксплуатации вероятны два случая: 

– блокировка передних колѐс, задние колѐса разблокированы; 
– блокировка задних колѐс, передние колѐса разблокированы. 
В первом случае боковые реакции со стороны  дороги на автомобиль 

будут восприниматься только задними колѐсами, так как сцепные возможно-
сти передних колѐс будут практически полностью реализованы. 
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Инерционная сила jF (рисунок 10.10), приложенная в центре масс ав-
томобиля, направлена по направлению движения автомобиля. 

Результирующая реакция продольных сил  на задних колесах 
направлена в сторону, противоположную силе инерции , создавая разво-
рачивающий момент М, направленный противоположно заносу. В этом слу-
чае автомобиль теряет управляемость, однако сохраняет устойчивость и бу-
дет двигаться в ранее заданном направлении.  

 

Рисунок 10.10 – Силы и моменты,  

действующие на переднее заблокированное колесо 
 

В случае блокировки задних колѐс боковые реакции на автомобиль со 
стороны  дороги будут восприниматься только передними  колесами. 

Инерционная сила jF  (рисунок 10.11), приложенная к центру масс, 

направлена по направлению движения автомобиля.  

 
Рисунок 10.11 – Схема сил и моментов,  

действующих на заднее заблокированное колесо 

 

Продольная реакция xR , реализуемая передними колесами, направлена 
в противоположную сторону. Пара сил XR  и jF  создает разворачивающий 
момент М, направленный в сторону заноса, усиливая его. 
 При низких значениях коэффициента сцепления сц  погасить кинети-
ческую энергию автомобиля невозможно, и сила инерции jF  начинает при-
давать автомобилю вращательное движение. Продолжительность и интен-
сивность вращения будут зависеть от условий движения. Одновременно с 
вращением автомобиль будет продолжать движение в первоначальном 

xR

jF
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направлении, что увеличивает вероятность его столкновения с другими 
участниками дорожного движения. 

Опыт эксплуатации показал, что при незапланированном отклонении 
автомобиля от прямолинейного направления движения на угол α ≥ 20° его 
занос не может быть погашен путѐм энергичного манѐвра.   
 Таким образом, из двух рассмотренных случаев наиболее опасна бло-
кировка задних колѐс, способная вызвать потерю управляемости и спровоци-
ровать дорожно-транспортное происшествие. В связи с этим при разработке 
конструкции и эксплуатации тормозных систем ставится задача недопущения 

первичной блокировки задних колѐс. 
 

10.9.2 Влияние плеча обкатки на устойчивость автомобиля  
при торможении 

 

При установке тормоза на валу главной передачи, а также в рулевом 
управлении, в котором шкворневая ось лежит в центральной плоскости вра-
щения колеса (рисунок 10.12), плечо продольной силы 2R 0, поэтому раз-
личные тормозные силы Р  практически не сказываются на рулевом управ-
лении. 

 

 
 

Рисунок 10.12 – Схема сил, действующих на колѐса автомобиля  

при торможении 

 

Однако большее значение тормозных сил с одной стороны (рисунок 
10.12 б), обусловленное различием коэффициентов сцепления колѐс с доро-
гой или коэффициентом трения фрикционных элементов тормозного меха-
низма, вызывает появление разворачивающего момента рМ  относительно 

а б 
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вертикальной оси. Вследствие этого автомобиль разворачивается в направле-
нии большей тормозной силы. 

В случае расположения тормозного механизма на управляемом колесе 
и положительного плеча обкатки появляется дополнительный поворотный 
момент на колесе, усиливающий этот разворот (рисунок 10.13). 

Тормозная сила , действующая на плече « », отжимает управляемое 
колесо в направлении его отрицательного схождения. В том случае, когда 
плечо обкатки отрицательное «- », то поворот колеса может полностью его 
устранить (рисунок 10.14). При этом оба колеса отжимаются в сторону уве-
личения их схождения, что несколько стабилизирует движение автомобиля.  

Кроме того, даже при различии тормозных сил на передних управляе-
мых колѐсах, отрицательное плечо обкатки ведѐт к эффективному предот-
вращению отклонения автомобиля от заданного направления движения. 

 

 
 

 

Рисунок 10.13 – Направление разворачивающего момента  
при положительном плече обкатки 

 

Это происходит за счѐт поворота управляемого колеса, передающего 
большую тормозную силу в сторону, противоположную направлению разво-
рота автомобиля под действием внешнего разворачивающего момента аМ . 

 

Р а

а

а б 
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Рисунок 10.14 – Направление разворачивающего момента  
при отрицательном плече обкатки 

 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какими критериями оценивается  поперечная устойчивость назем-
ных транспортно-технологических средств? 

2. Какими критериями оценивается продольная устойчивость наземных 
транспортно-технологических средств? 

3. Какие параметры оказывают влияние на предельный статический 
угол поперечного уклона по опрокидыванию? 

4. Какие параметры оказывают влияние на предельный статический 
угол поперечного уклона по сползанию? 

5. Какие силы действуют на мобильную машину при криволинейном 
движении? 

6. Какие факторы оказывают влияние на критическую скорость авто-
мобиля по заносу? 

7. Какие факторы оказывают влияние на критическую скорость авто-
мобиля по опрокидыванию? 

8. Блокировка каких колѐс наиболее опасна для потери устойчивости  
наземного транспортно-технологического средства? 

9. Какие меры  необходимо предпринимать водителю при заносе зад-
ней оси? 

10. Какие меры необходимо предпринимать водителю при заносе пе-
редней оси? 

 

 

 

а б 
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11 УПРАВЛЯЕМОСТЬ И МАНЕВРЕННОСТЬ АВТОМОБИЛЯ 

 

11.1 Кинематика поворота. Понятие об управляемости 

 

Под управляемостью машины понимается еѐ способность обеспечивать 
заданное направление движения, а при соответствующем воздействии на 
управляемые колѐса изменять его по требуемой траектории. Первое свойство 
называется курсовой устойчивостью машины, а второе – поворачиваемостью. 

С ростом скоростей движения эти качества становятся одними из ос-
новных, т. к. они обусловливают конструктивную безопасность автомобиль-
ного транспорта и способствуют предотвращению ДТП. 

Рассмотрим поворот машины с передними управляемыми колесами. 
Будем считать, что шины не обладают боковой податливостью, а поворот со-
вершается с постоянным радиусом при установившейся скорости движения.  

В этом случае движение машины можно рассматривать как еѐ враще-
ние относительно некоторой постоянной оси поворота О  (рисунок 11.1). 

 
 

Рисунок 11.1 – Схема к определению радиуса поворота  
транспортного средства 

 

Расстояние от центра поворота (т. О ) до середины заднего моста счи-
тают радиусом поворота R . 

Чтобы все колеса вращались без бокового скольжения и без боковых 
деформаций шин, центр вращения т. «О » должен лежать на пересечении 
перпендикуляра к векторам скоростей любых двух точек. Этого можно до-
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стичь только при условии отклонения наружного и внутреннего управляемых 
колѐс на разные углы, характеризуемые соотношениями: 

L

aR
ctg вн


 ;                                              (11.1) 

L

aR
ctg н


 ,                                              (11.2) 

 

где вн , н  − соответственно углы отклонения от нейтрального положения 
внутреннего и наружного управляемых колес; 

2а – расстояние между осями шкворней поворотных цапф (центрами по-
ворота управляемых колѐс); 

L продольная база транспортного средства. 
 

Независимо от радиуса поворота должно строго выполняться соотно-
шение  

L

a
ctgctg внн

2
  .    (11.3) 

Соблюдение требуемого соотношения между углами вн  и н  поворо-
та управляемых колѐс достигается применением специального четырехзвен-
ного механизма, рулевой трапеции. 

Радиус поворота зависит от продольной базы машины и рассчитывает-
ся по формуле 

срtg

L
R


 ,                                              (11.4) 

где ср
 
средний угол поворота управляемых колѐс, определяемый из соот-

ношения 

2

нвн
ср





 .     (11.5) 

Таким образом, минимальный радиус поворота Rmin зависит от величи-
ны продольной базы и максимального угла поворота управляемых колѐс ср . 

 

11.2 Влияние боковой упругости шин на поворачиваемость машины 

 

Рассмотрим поворот машины с учетом возможного бокового увода   

шин эластичных колѐс (рисунок 11.2). 

В общем случае движения при повороте машины углы увода шин пе-
редних 1  и задних 2  колес могут иметь разную величину. В результате бо-
кового увода шин траектории движения передней и задней осей отклоняются 
от траекторий, по которым они двигались бы без увода. 

Радиус поворота R  транспортного средства определим из выражения 

 12   срtgRgtRL .                                (11.6) 
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Из формулы (11.6) определим искомый радиус поворота: 

 12  


срtgtg

L
R .                                 (11.7) 

 
 

Рисунок 11.2 – Схема поворота автомобиля с учѐтом бокового увода шин 

управляемых колѐс 

 

Так как для шин транспортных машин углы увода незначительны, а 

боковой увод шин имеет существенное значение только при движении на 
больших скоростях, когда углы поворота управляемых колѐс также малы, то 
можно записать: 

12  


L
R .                                     (11.8) 

Сравним значение радиуса поворота реальной машины R  с радиусом 
поворота R  без бокового увода: 

срср

L

tg

L
R


 .                                      (11.9) 

Если углы увода передних 1  и задних 2  колѐс равны, то боковой 
увод не оказывает влияния на радиус поворота. В этом случае считают, что 
автомобиль обладает нейтральной поворачиваемостью. 

Если увод передних колѐс больше увода задних колѐс ( 1 > 2 ), то 
транспортное средство поворачивает по более пологой тректории ( R>R), и 
считают, что оно обладает недостаточной поворачиваемостью. Если боковой 
увод передних колѐс меньше бокового увода задних колѐс ( 1 < 2 ), то транс-
портное средство поворачивает по более крутой траектроии ( R< R), и счи-
тают, что оно обладает избыточной поворачиваемостью. 
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Таким образом, вследствие боковой деформации  шин траектория по-
ворота зависит не только от положения управляемых колес, но и от скорости 
движения, наличия бокового ветра, давления воздуха в шинах и других фак-
торов, влияющих на боковой увод шин. 

 

11.3 Влияние боковой упругости шин  
на курсовую устойчивость автомобиля 

 

Поворачиваемость и курсовая устойчивость машины связаны между 
собой и их разделение вызвано только желанием более подробно рассмотреть 
динамику и кинематику еѐ движения.  

Рассмотрим непроизвольный поворот автомобиля под действием 
внешней боковой силы Z , приложенной к центру тяжести. 

Если автомобиль обладает избыточной поворачиваемостью ( 1 < 2 ), то 
в результате бокового увода колес прямолинейное движение перейдет в кри-
волинейное с центром поворота, расположенным в т. О , лежащей на той 
стороне, откуда действует боковая сила Z  (рисунок 11.3). 

 

 
 

Рисунок 11.3 – Инерционные силы, действующие на автомобиль  
с избыточной поворачиваемостью 

 

В этом случае боковая составляющая центробежной силы инерции цР  

направлена в ту же сторону, что и возмущающая сила Z , и усиливает занос. 

Если не принять своевременных мер к восстановлению прямолинейного 
движения, автомобиль будет двигаться по кривой непрерывно уменьшающе-
гося радиуса, что может привести к его опрокидыванию.  
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При тех же условиях автомобиль с недостаточной поворачиваемостью 
(рисунок 11.4) начнет двигаться криволинейно с центром поворота, располо-
женным в т. О , лежащей на той стороне, куда направлена боковая сила Z .  

 

 
 

Рисунок 11.4 – Инерционные силы, действующие на автомобиль  
с недостаточной поворачиваемостью 

 

Боковая составляющая центробежной силы цР  противодействует бо-
ковой силе Z , восстанавливая прямолинейное движение. 

Таким образом, при недостаточной поворачиваемости автомобиль спо-
собен автоматически поддерживать прямолинейное движение. У грузовых 
автомобилей суммарная боковая жесткость задних шин сдовоенных колѐс 
всегда больше, чем одинарных передних. Поэтому, как правило, они облада-
ют недостаточной поворачиваемостью. 

У легковых автомобилей недостаточная поворачиваемость достигается 
комплексом конструктивных мероприятий, способствующих увеличению уг-
ла бокового увода передних шин. К таким мероприятиям относят расположе-
ние центра тяжести ближе к передней оси, снижение внутреннего давления в 
шинах передних колѐс. На практике стремятся обеспечить разность углов бо-
кового увода δ1 – δ2 = 1,5–2,0°.  

 

11.4 Управляемость автомобиля на повороте.  
Условие сохранения управляемости 

 

Схема движения автомобиля на повороте без учѐта бокового увода шин 
представлена на рисунке 11.5. 
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Рисунок 11.5 – Силы, действующие на управляемые колеса  

при повороте автомобиля 

 

Толкающую силу Р , приложенную к каждому из управляемых колѐс, 

можно разложить на две составляющие: силу хР , действующую в плоскости 
вращения колеса, и силу уР , направленную в перпендикулярной плоскости 
вращения колеса: 

срx cosPP  ;      (11.10) 

сру sinPP  ,     (11.11) 

где ср средний угол поворота управляемых колѐс. 
 

Каждая из этих сил стремится вызвать перемещение колес в направле-
нии своего действия. 

Для этого силе хР необходимо преодолеть силу сопротивления каче-
нию передних колес 1Х , а силе УР  силу бокового сопротивления передних 
колес (силу сцепления колеса с дорогой) 1У . 

Колесо будет катиться в плоскости своего вращения без бокового 
скольжения при соблюдении условий:  

1XcosPP срx   ;                                      (11.12) 

срy sinPP   < P .                                      (11.13) 

Заменив силу Р в уравнении (11.11) на силу хР  из уравнения (11.10), 

получим 




P
cos

sinP
P

ср

срx
y 


 .                                         (11.14) 
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С учѐтом формулы (11.13) условие движения в направлении, соответ-
ствующем положению его управляемых колес без бокового скольжения, за-
пишется в виде 

 PtgP срx  .                                            (11.15) 

Сопротивление качению передних колѐс и силу сопротивления боко-
вому скольжению выразим через нормальную нагрузку на управляемые ко-
лѐса: 

111 fRXP Zx  ;                                            (11.16) 

  11 ZRУР ,                                           (11.17) 

где 1ZR нормальная нагрузка на управляемые колѐса; 
       1f коэффициент сопротивления качению управляемых колѐс; 
        коэффициент сцепления передних колѐс с опорным основанием в бо-
ковой плоскости. 
 С учѐтом уравнений (11.16) и (11.17) уравнение (11.15) можно записать 
в виде 

  срtgf1 .                                               (11.18) 

 

Величина среднего угла поворота управляемых колѐс ср  обычно не 
превышает 35–45 , а коэффициент сцепления   на сухой твердой поверхно-
сти во много раз превышает коэффициент сопротивления качению 1f . По-
этому условие (11.18) сохранения управляемости на повороте обеспечивается 
с большим запасом. 

При движении автомобиля по мягким и скользким поверхностям с 
большим коэффициентом сопротивления качению 1f  и малым коэффициен-
том сцепления   управляемость автомобиля значительно ухудшается, т. к. 
возросшая боковая сила УР , особенно при повороте управляемых колес на 
большой угол, может достигать значения силы сцепления Р . В результате 
управляемые колѐса могут начать скользить, отклоняясь от заданного 
направления движения. 

При торможении автомобиля часть силы сцепления используется на 

реализацию тормозного усилия ХР  . Поэтому, чем сильнее заторможены 
управляемые колеса, тем меньше их сцепление в боковой плоскости и мень-
ше их способность сохранять направление движения при повороте. В случае 
реализации полного тормозного усилия управляемыми колесами (доведения 
их до юза), уравнение (11.16) можно записать в виде  

  11 Zмахмах RРХ .    (11.19) 

В этом случае изменить направление движения автомобиля поворотом 
рулевого колеса оказывается невозможным. 

Если управляемые колеса являются одновременно управляемыми и ве-
дущими, толкающая сила Р  действует в плоскости их вращения и не даѐт 
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боковой составляющей, стремящейся отклонить колесо от заданного направ-
ления.  

Этим обеспечивается лучшая управляемость автомобилей с передними 
ведущими колесами.  

 

11.5 Критическая скорость автомобиля по условиям управляемости 

 

Рассмотрим силы, действующие на поворачивающий автомобиль (ри-
сунок 11.6). Будем считать, что колѐса не обладают боковой упругостью.  

 
 

Рисунок 11.6 – Схема к расчету критической скорости  
на повороте по управляемости 

 

Толкающую силу Р , передаваемую задними колѐсами на передние, 
разложим на две составляющие: силу 1ХР , параллельную управляемым коле-
сам, и поперечную силу 1УР , перпендикулярную силе 1ХР . 

При равномерном криволинейном движении сила 1ХР  равна силе со-
противления качению передних колѐс 1fР . 

                                                    111 fRР Zf  .              (11.20) 

Поперечную составляющую толкающей силы Р  можно рассчитать из 
выражения 

 tgfRtgРР ZfУ1  111 .   (11.21) 
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На передний управляемый мост действует также центробежная сила 
инерции 1цР  передней части автомобиля, направленная по радиусу поворота 

R  середины переднего моста. 

                                                 1

2
11

R

VmРц1


 ,                       (11.22) 

где 1m – масса автомобиля, приходящаяся на передний мост. 

R

RV
V 1

1


 ,      (11.23) 

cos

R
R 1 ,      (11.24)  

tg

L
R  .      (11.25) 

С учѐтом формул (11.23)–(11.25) выражение (11.22) можно записать в 
виде 

                                        


 cosL

tgVm

cosR

VmРц1 







2

1
2

1 .             (11.26) 

Силы 1цР  и 1УР  стремятся вызвать боковое скольжение управляемых 
колес. Чтобы колеса катились без скольжения необходимо соблюдение усло-
вия 

22
1

222
111 fRRRРРR ZхZуцУ1   ,  (11.27) 

 

где 1ZR  – нормальная реакция на колеса управляемого моста. 
Центробежная сила инерции ц1P  пропорциональна квадрату скорости. 

Поэтому скольжение управляемых колес наиболее вероятно при большой 
скорости автомобиля. 

Критической скоростью крV  по условиям управляемости называют 
максимальную скорость, с которой автомобиль может двигаться на повороте 
без поперечного скольжения управляемых колес. 

Подставив в уравнение (11.27) значения 1УР  и 1цР  из формул (11.21) и 
(11.26), получим: 

                      

22
111

2
1 fgmtgfgm

cosL

tgVm



 



;            (11.28) 

                             
 cosLtgf)f(tgV

2
кр  1

22 ;            (11.29) 

 

                                   

gcosLf
tg

f
Vкр 

















 




1

22

.            (11.30) 
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Если скорость автомобиля V  больше критической, то управляемые ко-
леса будут проскальзывать в поперечном направлении и поворот колес не 
изменит направления движения. Чем меньше радиус поворота автомобиля R , 

тем меньше критическая скорость на повороте по управляемости. При дви-
жении по дорогам с малым значением коэффициента сцепления, а также с 
большим коэффициентом сопротивления качению, значения   и f сближа-
ются. Это приводит к снижению критической скорости крV  автомобиля на 
повороте по управляемости. 

Если коэффициент сцепления  cos/f , то подкоренное выражение 
в формуле (11.28) стремится к нулю и автомобиль может поворачиваться с 
очень ограниченной скоростью. Если коэффициент сцепления  cos/f , 

то критическая скорость крV  является мнимой величиной и автомобиль ста-
новится неуправляемым. 

 

11.6 Увод автомобиля в сторону 

 

Установочные параметры подвески передних колес, а именно развал 
колес  , поперечный   и продольный   наклоны шкворневой оси, плечо об-
катки «а» и схождение колес   обеспечивают как возвращение рулевого 
управления в нейтральное положение после движения на повороте, так и 
устойчивость движения автомобиля по прямой и при торможении. 

При движении автомобиля по ровной дороге к рулевому колесу необ-
ходимо прилагать лишь незначительные усилия для сохранения прямолиней-
ного движения автомобиля. Если же рулевое колесо отпустить, то это 
направление движения начнет медленно изменяться: автомобиль «уводит» в 
ту или иную сторону. В случае переднеприводного автомобиля это может 
быть объяснено различным наклоном полуосей. 

Однако, независимо от вида привода, увод может быть вызван целым 
рядом других причин, в том числе техническим состоянием шин. 

Увод под влиянием шин может быть вызван различием сил сопротив-
ления качению fP  левого и правого передних колес. 

Zf RfP  ,    (11. 31) 

где f
 коэффициент сопротивления качению; 

      ZR  нормальная реакция на колесо со стороны опорного основания. 
Причинами этого различия могут быть: 
– разность внутреннего давления воздуха  в обеих шинах; 
– различие степени износа шин или различие рисунков протектора шин 

передних колес; 
– различие конструкций шин или различное число слоев корда в них. 

 



149 
 

При снижении давления коэффициент сопротивления качению повы-
шается и соответственно увеличивается поворачивающий момент аМ  отно-
сительно шкворневой оси. 

2RPМ fа  ,     (11.32) 

где 2R плечо приложения силы сопротивления качению. 
Сила сопротивления качению fР  колеса, катящегося по прямой, мо-

жет считаться приложенной в его центре контакта. Плечом этой силы являет-
ся еѐ расстояние до шкворневой оси 2R  (рисунок 11.7). Мгновенная ось по-
ворота колеса, обусловленная упругостью шарниров рулевого привода при 
его колебаниях, показана штрих-пунктирной линией (рисунок 11.7).  

 

 
 

Рисунок 11.7 – Схема приложения силы сопротивления  
качению ведомого колеса 

 

Мгновенное плечо поворота 4R , обусловленное упругостью шарниров 
рычагов при колебаниях колеса, несколько больше плеча 2R  силы сопротив-
ления качению. 

Величина плеча поворота зависит от установочных параметров подвес-
ки. 

Если шкворневые оси не имеют продольного наклона, то 
 

  0002   sinrcosR k ,   (11.33) 

где а плечо обкатки колеса; 
       kr  – радиус качения колеса; 
      o – поперечный наклон шкворневой оси;  
      o  – угол развала колес.  



150 
 

При значениях коэффициента сопротивления качению f, различных для 
левой и правой шин, по их разности пр л fff   можно рассчитать вели-
чину уводящего момента: 

2RRfМ Zув  .    (11.34) 

При наличии продольного наклона шкворневой оси необходим учет 
угла о  продольного наклона: 

 

оcosRR   22 .     (11.35) 

оka cosRGfM  2 .   (11.36) 

 

Сила сопротивления качению fP  отжимает колесо назад, создавая раз-
ворачивающий момент aM  на плече 2R  (рисунок 11.8). 

2RPМ fа  ,     (11.37) 

 
 

Рисунок 11.8 – Схема сил, нагружающих поперечную рулевую тягу 

 

При наличии люфта в шарнирах рулевых тяг разворачивающий момент 
aM  вызывает отрицательное схождение управляемых колѐс, что обуславли-

вает увеличение силы сопротивления качению и повышенный износ шин. 
Для предотвращения отрицательного схождения силы сопротивления 

качению fP  обоих колес должны восприниматься поперечной рулевой тягой. 
 

11.7 Общие понятия о маневренности автомобиля 

 

Вследствие поперечного уклона полотна дороги, бокового ветра, раз-
ной силы сопротивления качению колѐс правого и левого бортов автомобиля 
он  отклоняется от заданной траектории движения даже на строго прямоли-
нейных участках дороги. В результате этого транспортное средство движется 
не прямолинейно, а по траектории кривой большого радиуса. Вследствие 
этого динамический габарит превышает габаритную ширину транспортного 
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средства, а водитель вынужден непрерывно корректировать направление 
движения. 

Под динамическим габаритом понимается полоса проезжей части, ко-
торую занимает транспортное средство при движении. Соответственно при 
прямолинейном движении динамический габарит равен габаритной ширине 
транспортного средства, а при маневрировании превышает еѐ. Ширина дина-
мического коридора зависит от типа и конструкивных особнностей автомо-
биля и составляет 2,8–3,1 м для легковых автомобилей, и 3,5–4,3 м для грузо-
вых автомобилей и автобусов. Ширина динамического коридора для автомо-
билей особо большой грузоподъѐмности и автобусов особо большого  класса 
(шарнирно-сочленѐнные) составляет 3,7–4,5 м. 

Под маневренностью понимается группа свойств, характеризующих 
способность транспортного средства разворачиваться на ограниченной пло-
щади, в том числе при движении задним ходом. 

 

11.8 Оценочные показатели маневренности автомобиля 

 

Для оценки маневренности наземных транспортных и транспортно-

технологических средств используют следующие показатели: 

– минимальный радиус поворота minR ; 

– внешний габаритный радиус поворота Rгабmax  

– внутренний габаритный радиус поворота minгабR ; 

– поворотная ширина по следу колес пВ ; 

– габаритная полоса движения габВ . 

Минимальный радиус поворота minR  – это расстояние от оси поворота 
до оси следа переднего наружного колеса при максимальных углах поворота 
управляемых колес. 

Внешний габаритный радиус поворота Rгабmax – это расстояние от оси 

поворота до траектории точки,  наиболее удаленной от оси поворота.  
Внутренний габаритный радиус Rгабmax – это расстояние от оси поворо-

та  до точки, расположенной наиболее близко к центру поворота.  
Радиусы minR , Rгабmax, Rгабmin определяют минимальную площадь, необ-

ходимую для маневрирования и разворота транспортного и транспортно-

технологического средства.   
Поворотная ширина по следу колес пВ  определяется как разность са-

мого большого и самого малого радиусов поворота по осям следов колес, 
наиболее приближенного и наиболее удаленного от оси поворота. 

Габаритная полоса движения габВ  равна разности радиусов поворота 
точек, наиболее приближенной  и наиболее удалѐнной от оси поворота:  

minгабmaxгабгаб RRВ  .    (11.38) 

Поворотная ширина пВ  и габаритная полоса движения габВ  характери-
зуют ширину коридора, необходимого при совершении крутых поворотов.  



152 
 

Ширина полосы движения, в которую должны вписываться дорожные 

транспортные средства, ограничивается нормативно-техническими докумен-
тами ( ГОСТ 31507-2012). 

В соответствии с ГОСТ 31507-2012 на прямолинейном участке пути 
ширина полосы движения не должна занимать более 2,5 м. При повороте ко-
лѐсные транспортные средства должны вписываться в коридор, очерченный 
радиусами 5,3–12,0 м. 

Для количественной оценки маневренности наземных транспортных и 
транспортно-технологических средств и автопоездов  используют следующие 
показатели: 

– коэффициент вппрk  вписывания агрегата в нормированную прямую 
полосу движения 

прн

агр
вппр В

В
k  ,     (11.39)  

– коэффициент впкрk  вписывания автопоезда в нормированную круго-
вую полосу движения 

крн
внн

впкр В
RR

k


 ,    (11.40) 

– коэффициент ушk  уширения полосы движения автопоезда при пово-
роте 

агр
внн

уш В
RR

k


 ,     (11.41) 

где агрВ габаритная ширина автопоезда; 
      прнВ , крнВ ширина нормированных прямой и круговой полос движе-
ния; 
      нR , внR радиусы траекторий движения наружной и внутренней габа-
ритных точек автопоезда. 
 

Маневренность автопоезда тем выше, чем меньше численные значения 
выше упомянутых оценочных критериев. При коэффициентах 1вппрk  и 

впкрk 1 автопоезд не будет выходить за пределы нормированных полос 
движения. 

Расхождение траекторий движения средних точек отдельных осей ав-
топоезда с траекторией движения базовой точки тягача оценивают с помо-
щью сдвига траектории 

R

Ri
i  ,     (11.42) 

где iR радиус траектории движения средней точки i-ой оси; 
      R радиус траектории движения базовой точки тягача. 
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При этом за базовую точку принимают середину заднего моста. 
Если 1 , то сдвиг траектории i-ой оси происходит от оси поворота. 
Если 1 , то траектория i-ой оси сдвигается к оси поворота. При 1  

траектории движения соответствующих колѐс автопоезда совпадают. 
При движении автопоездов  задним ходом для оценки маневренности 

используют два показателя: 
– длину пути cL , пройденного автопоездом с закрепленным рулевым 

колесом до начала складывания;  
– количество поворотов рулевого колеса pkn , совершаемых на единице 

пути при управляемом движении относительно прямой опорной линии.  
Следует отметить, что все оценочные показатели маневренности носят 

частный характер и могут использоваться только для сравнительной  оценки 
различных автопоездов. Показатели маневренности сказываются на техниче-
ской и эксплуатационной скоростях движения. 

Существенное влияние на техническую скорость движения маневрен-
ность оказывает только в городских условиях. На эксплуатационную ско-
рость влияние маневренности сказывается в местах погрузки и разгрузки, с 

малыми и неудобными площадями. 

 

11.9 Оценочные показатели управляемости  
и методика их экпериментального определения 

 

Для оценки управляемости колѐсных транспортных средств специали-
стами НАМИ разработана методика испытаний и оценки устойчивости дви-
жения, основанная на оценке системы «водитель – автомобиль» сохранять 

задаваемый закон движения на отрезке пути с оговоренной заранее точно-
стью. При этом точность движения характеризуется зависимостью изменения 
скорости, траектории, курсового узла и угла крена в функции пути. Оценоч-
ные показатели устойчивости управления автотранспортными средствами, 

методы определения значений показателей устойчивости управления и мето-
ды оценки результатов испытаний определены правилами ГОСТ 31507-2012. 

В соответствии с ГОСТ 31507-2012 в качестве оценочных показателей 

устойчивости управления принимаются:  

1) устойчивость управления траекторией, балл;  
2) устойчивость курсового управления, балл;  
3) устойчивость управления траекторией при торможении, балл;  
4) устойчивость курсового управления при торможении, балл;  
5) максимальная скорость при выполнении маневра прV , км/ч; 
6) скорость начала снижения устойчивости управления траекторией,   

ТРV , км/ч;  
7) скорость начала снижения устойчивости курсового управления 

КУРСV , км/ч. 
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Первые четыре показателя определяют в эксплуатационных режимах 
движения с максимальными скоростями движения maxV , разрешѐнными пра-
вилами дорожного движения  на дорогах первой категории. При оценке пока-
зателей «3» и «4» торможение производят от начальной скорости 0V  до ко-
нечной скорости 050 V,Vк   с замедлением Зj  0,5 g. 

Управляемость оценивают в баллах органолептическим методом.  
Показатели «5», «6», «7» определяют на критических режимах движе-

ния, заключающихся в выполнении манѐвров, заданных предварительной 
разметкой с постепенно увеличивающейся скоростью движения по методике, 
указанной в руководящем документе РД 37.001.005-86 «Методика испытаний 
и оценки устойчивости управления транспортными средствами». 

По субъективным оценкам контролера, находящего вне объекта испы-
таний, и водителя-испытателя выставляется комплексная оценка устойчиво-
сти управления в баллах при различных скоростях движения. По полученным 
данным строится график зависимости баллов комплексной оценки от скоро-
сти движения и определяются скорость начала снижения устойчивости 
управления траекторией ТРV  и скорость начала снижения устойчивости кур-
сового управления КУРСV . 

В практике испытаний заводами-изготовителями для оценки управляе-
мости часто используются следующие показатели: 

– характеристика статической траекторной управляемости; 
– характеристика «рывок руля»;  

– характеристика выхода из поворота; 
– характеристика легкости рулевого управления;  
– предельная скорость Vпр.пов  входа в заданный поворот;  
– предельная скорость Vпр.пер  входа в заданную переставку;  
– средняя угловая скорость ср  поворота рулевого колеса на прямоли-

нейном участке дороги.  
 

Вопросы для самоконтроля 
 

1. Что понимается под управляемостью наземного транспортного сред-
ства? 

2. Что понимается под центром поворота мобильной машины? 

3. Что понимается под избыточной поворачиваемостью автомобиля? 

4. Что понимается под недостаточной поворачиваемостью автомобиля? 

5. Какое влияние оказывает боковой увод шин на поворачиваемость ав-
томобиля? 

6. Какое влияние оказывает боковой увод шин на курсовую устойчи-
вость? 

7. Какие факторы оказывают влияние на сохранение управляемости 

транспортного средства на повороте?  

8. Что понимается под критической скоростью транспортно-технологи-

ческого средства по условиям управляемости? 
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12 КОЛЕБАНИЯ И СТАБИЛИЗАЦИЯ УПРАВЛЯЕМЫХ КОЛЁС 

 

12.1 Причины, обуславливающие колебания управляемых колес  
 

Управляемые колѐса автомобиля являются составной частью сложной 
колебательной системы «дорога – автомобиль – водитель». При движении 
автомобиля управляемые колеса вместе с передним мостом колеблются в 
вертикальной плоскости вместе с передним мостом в вертикальной плоско-
сти, а вместе с элементами рулевого привода совершают колебания в гори-
зонтальной плоскости вокруг шкворней (осей поворота).  

Угловые колебания управляемых колес вокруг шкворней нагружают 
детали ходовой части и рулевого управления значительными знакоперемен-
ными динамическими нагрузками. Угловые колебания управляемых колѐс с 
большой амплитудой могут привести к потере автомобилем управляемости. 

Угловые колебания управляемых колес обусловлены тремя основными 
факторами: влиянием неровностей дороги, неуравновешенностью управляе-
мых колѐс, конструктивными особенностями ходовой части автомобиля. 

При движении по неровностям колѐса автомобиля изменяют плоскость 
своего вращения на определѐнный угол   (рисунок 12.1).  

 
 

Рисунок 12.1 – Связь между вертикальными и угловыми колебаниями 

управляемых колѐс 

 

Характер и величина изменения угла плоскости вращения   зависит от 
типа направляющего устройства подвески.  

Гироскопические моменты, вызванные изменением плоскости враще-
ния колеса, могут быть рассчитаны по формуле  

 

dt

d
IM кkj

 ,                                     (12.1) 

 

где kI момент инерции колеса; 
       угол изменения плоскости вращения колеса. 
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При неуравновешенности колеса возникает центробежная сила инер-
ции jkР , которую можно разложить на две составляющие: вертикальную 

jуР  и горизонтальную jхР  (рисунок 12.2). 

 
Рисунок 12.2 – Силы инерции, действующие на неуравновешенное колесо 

 

Вертикальная составляющая jуР , стремясь наклонить колесо в верти-
кальной плоскости, вызывает гироскопический момент jM . Горизонтальная 

составляющая jxP , действуя относительно оси поворота на плече «а», созда-
ет момент, поворачивающий колесо в горизонтальной плоскости. Это в свою 
очередь сопровождается появлением гироскопического момента, наклоняю-
щего его ось. 

Угловые колебания колѐс могут быть обусловлены наличием двойной 
связи управляемых колѐс с кузовом через тяги рулевого привода и направля-
ющее устройство подвески.  

При прогибах рессоры 2 (рисунок 12.3) ось качения расположена около 
неподвижного шарнира 5, передний мост 1 перемещается по дуге m-m.   

 

 
 

1 – мост передний; 2 – рессора; 3 – тяга рулевая;  
4 – подвижная ось рессоры; 5 – неподвижная ось рессоры 

Рисунок 12.3 – Колебания колѐс при расположении неподвижной оси 

рессоры сзади 
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В это же время передний конец продольной рулевой тяги 3 описывает 
дугу n-n. Кривые m-m и n-n расходятся, поэтому вертикальные колебания  
колес сопровождаются поворотами их относительно шкворней (осей поворо-
та), что вызывает колебания управляемых колѐс и ухудшает управляемость 
автомобиля. 

Одной из причин колебаний управляемых колѐс является боковой увод 
шин. При больших скоростях движения это является одной из основных при-
чин, обусловливающих возникновение самовозбуждающихся незатухающих 
колебаний управляемых колес. 

 
12.2 Основные способы снижения колебаний управляемых колес 

 

При входе вынужденных колебаний в резонанс с собственными коле-
баниями управляемых колес и передней подвески могут возникнуть интен-
сивные колебательные процессы в системе управляемых колес и передней 
подвески (явление шимми). Исследования показали, что на управляемость 
автомобиля в основном оказывают влияние низкочастотные колебания (ме-
нее 1 Гц) с большими амплитудами (2–3°). Устранение этих колебаний осу-
ществляется путѐм снижения скорости. Колебания с высокой частотой  
(свыше 10 Гц), если их амплитуды не превышают 1,5–2,0°, совершаются в 
пределах упругости шин и рулевого привода и поглощаются элементами ру-
левого управления. 

Уменьшения колебаний управляемых колес добиваются устранением 
приведѐнных выше возмущающих воздействий, а также повышением сил со-
противления колебаниям колес. 

Устранение гироскопического момента обеспечивается применением 
независимых подвесок, при которых вертикальные перемещения управляе-
мых колес не сопровождаются изменением плоскости их вращения. Для 
устранения неуравновешенности колес их балансируют. При этом чем быст-
роходнее автомобиль, тем тщательнее должна быть балансировка управляе-
мых колѐс. 

Соответствие направляющих устройств подвески и рулевого привода 
управляемых колѐс обеспечивается  по возможности более близким совме-
щением их центров колебаний. Для этого передний конец рессоры соединя-
ется с рамой серьгой, а задний конец рессоры соединяют простым неподвиж-
ным шарниром. Некоторые фирмы рулевой привод располагают перед пе-
редней осью (рисунок 12.4). 

Устранение резонансных режимов в системе управляемых колес под-
вески автомобиля достигается соответствующим выбором жѐсткости рулево-
го привода. 

Сопротивление отклонению управляемых колес от нейтрального поло-
жения создается их стабилизацией и трением в элементах подвески и рулево-
го управления. При наличии системы стабилизации управляемых колѐс не  
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только уменьшаются их автоколебания, но и в значительной мере разгружа-
ются детали рулевого управления, облегчается управление автомобилем. 

 
 

1 – мост передний; 2 – рессора; 3 – тяга рулевая;  
4 – подвижная ось рулевой тяги; 5 – подвижная ось рессоры 

Рисунок 12.4 – Кинематика деталей рулевого привода  
при расположении серьги рессоры спереди 

 

12.3 Общие понятия о стабилизации управляемых колес 

 

Под стабилизацией управляемых колес понимается их свойство сохра-
нять нейтральное положение (занимаемое ими при прямолинейном движе-
нии) и автоматически в него возвращаться. 

В качестве показателей стабилизации управляемых колес служат ста-
билизирующий момент и угловая скорость поворота рулевого колеса при 
возвращении его в нейтральное положение. Стабилизирующий момент обес-
печивается за счѐт продольного и поперечного наклона шкворней, развала и 
схождения управляемых колес, применения эластичных шин. 

Рассмотрим силы, действующие на управляемые колѐса при повороте 
автомобиля (рисунок 12.5). 

Моменты продольных реакций дороги ХВR  и ХНR  относительно точек  
bА  и НА  направлены в разные стороны и частично уравновешиваются. Ча-

стично уравновешиваются и моменты составляющих вертикальных реакций  
шbz tgR   и шzнtgR  . 

Из-за небольших значений угла ш , образованного осью шкворня с 
вертикалью, влияние моментов этих сил на стабилизацию незначительно.  

Моменты поперечных реакций дороги уbR  и унR  направлены в одну 
сторону. Суммируясь, эти моменты  оказывают наибольшее влияние на ста-
билизацию управляемых колес.  

При качении с уводом на управляемое колесо действуют также момен-
ты хМ  и уМ , результирующие продольных хR  и поперечных уR

 
реакций, 

действующих в зоне контакта. 
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Рисунок 12.5 – Силы и моменты, действующие при повороте  
управляемых колес 

 

Здесь Нb А,А  – точки пересечения осей шкворней с поверхностью до-
роги; 

          XbR , XHR  продольные реакции в зоне контактакта внутренне-
го и наружного колѐс. 

 

шxx bRM  ,                                                      (12.2) 

шyy сRM  ,                                                      (12.3) 
 

где шb , шс  – соответственно смещения продольной и поперечной реакций 

относительно центра контакта. 
 

Сумма моментов хМ  и уМ  представляет собой стабилизирующий мо-
мент шины шМ . 

Сумма всех моментов, действующих на управляемые колеса, создаѐт 
стабилизирующий момент стМ , приведенный к рычагу поворотного кулака. 

На поворотный кулак действует также момент руМ  сил сопротивления в ру-
левом управлении. При входе в поворот водитель должен создать момент, 

превышающий суммарный момент руст ММ  . Поэтому стабилизирующий 
момент стМ  не должен быть слишком большим. При выходе из поворота 
управляемые колеса под действием разности стабилизирующего момента и 
момента сопротивления руст ММ   будут стремиться возвратиться в 
нейтральное положение. При равенствк моментов руст ММ   возвращение 
колес в нейтральной положение прекращается. При этом управляемые колѐса 
могут быть ещѐ повернуты на некоторый угол. 

12.4 Факторы, влияющие на стабилизацию управляемых колес 
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12.4.1 Влияние боковой упругости шин  
на стабилизацию управляемых колес 

 

Под действием боковой силы уР  контактный отпечаток шины повора-
чивается относительно плоскости вращения колеса на угол бокового увода 

ув . Поэтому в передней части контакта элементы шины, входящие в кон-
такт, менее деформированы в поперечном направлении, чем элементы шины, 
выходящие из контакта. 

При малых боковых силах уР  поперечные реакции в передней части 
контакта меньше, чем в задней и эпюра элементарных поперечных реакций в 
зоне контакта имеет форму, близкую к треугольной. Вследствие этого, равно-
действующая боковая реакция уR  будет смещена назад на расстояние « шс », 

что создает стабилизирующий момент (рисунок 12.6). Повышение стабили-
зирующего момента по мере увеличения угла бокового увода ув  будет про-
исходить до тех пор, пока силы в задней зоне контакта не достигнут макси-
мальной силы сцепления и не начнется в зоне контакта проскальзывание, со-
провождающееся уменьшением стабилизирующего эффекта. 

 
Рисунок 12.6 – Эпюры элементарных боковых реакций  

при качении колеса с боковым уводом 

 

Зависимость стабилизирующего момента шины шМ  от угла бокового 
увода колеса ув  приведена на рисунке 12.7.  

С возрастанием угла бокового ув  увода стабилизирующий момент 
вначале увеличивается, а затем, достигнув своего максимального значения, 
уменьшается. Такое изменение кривой стабилизирующего момента объясня-
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ется тем, что возрастание угла бокового увода ув  связано, с одной стороны, 
с увеличением поперечной реакции уR  и еѐ стабилизирующего момента 

шу сR  . С другой стороны, с увеличением угла бокового увода увеличивает-
ся сила сопротивления качению xR  и еѐ поперечное смещение относительно 
центра контакта  шины шb . Моменты шу сR   и шx bR   направлены в разные 
стороны, что уменьшает стабилизирующий момент шины шМ .  

 
Рисунок 12.7 – Зависимость стабилизирующего момента  

от бокового увода шины 

 

С уменьшением боковой жесткости шин стабилизирующий момент 
шин шМ  возрастает. Однако под действием боковых сил при прямолиней-
ном движении наличие боковой упругости шин обуславливает  появление де-
стабилизирующего момента, стремящегося вывести управляемые колеса из 
нейтрального положения. Данное обстоятельство существенно затрудняет 
работу водителя. 

 

12.4.2 Влияние наклона шкворня поворотной цапфы в поперечной  
и продольной плоскостях на стабилизацию управляемых колѐс 

 

Для стабилизации управляемых колес используют вес автомобиля, 
приходящийся на переднюю ось и боковые реакции опорной поверхности на 
управляемые колѐса, возникающие под действием центробежных сил. 

Для использования веса автомобиля в качестве стабилизирующего фак-
тора шкворень поворотного кулака наклоняют в поперечной плоскости на 
угол   (рисунок 12.8). При такой установке, при выводе из нейтрального по-
ложения, колесо, стремясь обкатываться вокруг шкворня, должно было бы 
опускаться. Однако на твердой опорной поверхности поворот колеса сопро-
вождается подъѐмом его оси вместе с передним мостом автомобиля. Это со-
здаѐт стабилизирующий эффект, так как масса переднего моста будет стре-
миться вернуть колеса в нейтральное положение, при котором центр тяжести 
занимает самое нижнее устойчивое положение. 
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Рисунок 12.8 – Установка шкворня с поперечным наклоном 

 

Стабилизирующий момент будет зависеть от нормальных реакций на 
управляемые колѐса, а также от угла поперечного наклона шкворня « », 

плеча обкатки «a », угла поворота управляемых колѐс и других факторов, 
определяющих работу, затраченную на вывод колѐс из нейтрального поло-
жения. 

Для использования в качестве стабилизирующего фактора боковых ре-
акций опорной поверхности шкворень наклоняют в продольной плоскости на 
угол « » (рисунок 12.9) или выносят его вперед на величину плеча « b » 

(рисунок 12.10). 

 
 

Рисунок 12.9 – Установка шкворня с продольным наклоном 

 

Если боковая реакция  приложена в точке, лежащей на одной верти-
кали с центром колеса, то при наличии плеча , обусловленного или накло-
ном шкворня или выносом его вперед, то появится стабилизирующий мо-
мент. При этом плечо b, на котором действует боковая реакция « » относи-
тельно шкворня, складывается из расстояния « », вызванного продольным 
наклоном шкворня и смещения боковой реакции на величину « », обуслов-
ленного боковым уводом шин. 

Z

b

Z

b

b
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Рисунок 12.10 – Установка шкворня с выносом вперѐд по ходу движения 

 

Расстояние «b » называется плечом устойчивости. Величина стабили-
зирующего момента от боковой реакции определяется зависимостью 

ZbM  .      (12.4) 

Таким образом, величина стабилизирующего момента, создаваемого 
боковыми реакциями, зависит от центробежной силы Р , приходящейся на 
управляемые колеса, угла наклона шкворня в продольной плоскости   и бо-
ковой упругости шин. 

 

12.4.3 Влияние развала и схождения управляемых колес  

на их стабилизацию 

 

Стабилизация управляемых колес связана с углами развала и схожде-
ния. Управляемые колѐса устанавливают с развалом для того,  чтобы дефор-
мации в системе передней подвески, а также зазоры в деталях поворотных 
цапф, увеличивающиеся по мере износа, не привели бы к наклону колес в об-
ратную сторону. Кроме того, при наличии угла развала « » (рисунок 12.11) 
возникает осевая сила, удерживающая ступицу колеса на его оси, а также 
уменьшается плечо обкатки «a ». 

 В результате этого существенно снижаются моменты, стремящиеся 
повернуть колѐса вокруг их шкворней, достигающие больших значений при 
торможении транспортного средства.  

Если разворачивающие моменты на правом и левом колесах одинако-
вы, то они только нагружают детали рулевого привода. При их неравенстве 
они могут вызывать поворот колес, а при торможении – отклонение транс-
портного средства от заданного направления движения. 

Кроме этого, при уменьшении плеча обкатки снижается усилие на ру-
левом колесе, необходимое для поворота автомобиля. Однако при чрезмер-
ном уменьшении плеча обкатки при повороте вокруг шкворней колѐса будут 
проскальзывать в зоне контакта, что приведѐт к увеличению сопротивления 
качению и повышенному износу шин. 
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Рисунок 12.11 – Схема установки управляемого колеса с развалом 

 

Прямолинейное качение наклонѐнного колеса сопровождается цирку-
ляцией паразитной мощности между отдельными сечениями шины, имею-
щими различные радиусы качения. 

В результате этого эпюра продольных элементарных касательных ре-
акций, действующих в контакте, становится асимметричной. 

Для ведомого колеса это приводит к увеличению отрицательной ре-
зультирующей  касательной реакции в зоне контакта на величину Х , а при 
переносе еѐ к продольной оси отпечатка и к появлению момента М  (рису-
нок 12.12), нагружающего рулевой привод. 

 
Рисунок 12.12 – Эпюры элементарных боковых и продольных реакций,  

действующих в зоне контакта колеса, установленного с развалом 

 

Каждая точка контакта наклонѐнного колеса перемещается по дуге 
окружности, центр которой находится в точке пересечения оси колеса с 
опорной поверхностью. Однако при наличии достаточного сцепления шин с 
опорным основанием точки контакта не могут перемещаться вбок, вслед-
ствие чего возникнут боковые деформации и соответствующие элементарные 
боковые реакции, направленные в сторону наклона колеса. Возникающие бо-
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ковые реакции уменьшаются горизонтальной составляющей реакции от нор-
мальной нагрузки на колесо и дают равнодействующую боковую силу , а 
при несимметричной эпюре и момент, суммирующийся с . Все эти до-
полнительные силы и моменты в контакте колес, установленных с развалом, 
повышают сопротивление качению, увеличивают износ шин. 

С целью уменьшения напряжѐнности в зоне контакта, управляемым 
колесам, устанавливаемым с развалом, придается схождение в горизонталь-
ной плоскости. В результате этого колѐса катятся с боковым уводом, угол ко-
торого равен углу схождения   (рисунок 12.13). 

 

 
 

Рисунок 12.13 – Силы и моменты, действующие на колесо,  
установленное со схождением 

 

Реактивное воздействие на шину характеризуется боковой силой , 

перпендикулярной плоскости вращения колеса, и моментом , образую-
щимся  при переносе силы  к центру контакта. Таким образом, результи-
рующая напряженность в зоне пятна контакта, вызванная развалом и схож-
дением колес, характеризуется взаимодействием сил и моментов , ,

, . 

Боковые реакции  и , направленные перпендикулярно к колесу в 
разные стороны, в зависимости от соотношений между углами развала  и 
схода , в той или иной мере взаимно нейтрализуются. 

Зависимости поперечных сил при развале и различных углах схожде-
ния колѐс представлены на рисунке 12.14. 

У

М

У
М
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Рисунок 12.14 – Зависимость результирующих элементарных  
боковых реакций на управляемое колесо от угла схождения 

 

Как видно из рисунка 12.14, минимальные значения поперечных сил в 
контакте достигаются при одном определѐнном значении угла схождения.  

Таким образом, каждому углу развала соответствует определѐнный  
наивыгоднейший угол схождения, при котором напряжѐнность в контакте и 
сопротивление движению будут минимальными. Исследования показывают, 
что оптимальный угол схождения управляемых колѐс автомобиля составляет 
15–20% от угла развала.  

Следует отметить, что углы схождения и развала в современном авто-
мобилестроении непрерывно уменьшаются, так как даже в случае наивыгод-
нейшего соотношения между ними сопротивление качению и износ выше, 
чем у колѐс, установленных строго вертикально. 

 

12.5 Оценочные показатели стабилизации управляемых колѐс 

 

Движение автомобиля по дорогам с неровным покрытием сопровожда-
ется значительными внешними силами, воздействующими на управляемые 
колѐса. Так, если при движении автомобиля по дорогам с качественным ас-
фальтобетонным покрытием возмущающие усилия, приведенные к продоль-
ной тяге рулевого управления, составляют 1,1–2,0 кН, то при движении по 
дорогам с ровным булыжным покрытием эти усилия составляют 4,0–4,6 кН.  

Внешние воздействия вызывают случайные неуправляемые повороты 
колѐс относительно осей шкворней в пределах зазоров в сочленениях и упру-
гих деформаций тяг рулевого привода. Углы поворота управляемых колес 
под воздействием возмущающих сил  суммируются с углами поворота, обу-
словленными кинематикой рулевого привода и направляющих устройств  
подвески, а также углами, связанными с кренами кузова и случайными вер-
тикальными колебаниями неподрессоренных масс. Всѐ это в совокупности 
увеличивает вероятность отклонений автомобиля от заданной траектории и 
снижает устойчивость движения автомобиля. Затруднение управлением ав-
томобилем ухудшает условия работы водителя и снижает безопасность дви-
жения.  
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Для автомобилей повышенной проходимости возможны случаи движе-
ния по дорогам с покрытием, обладающим низкими сцепными свойствами.  

В этих условиях возможна потеря водителем информации об угловом поло-
жении управляемых колес и, соответственно, потеря автомобилем управляе-
мости. Установка управляемых колес в нейтральное положение может быть 
затруднена из-за отсутствия стабилизирующего момента шин, незначитель-
ной связью направления движения автомобиля и угла поворота управляемых 
колес. Маневренность автомобиля возрастает, а нагрузка на водителя умень-
шается при автоматизации процесса выхода автомобиля из поворота.  

Таким образом, стабилизация управляемых колѐс значительно повыша-
ет управляемость, устойчивость, маневренные возможности автомобилей и, 
соответственно, безопасность дорожного движения. 

Помимо ранее рассмотренных факторов, на стабилизацию управляе-
мых колес огромное влияние оказывают конструкция и выходные характери-
стики основных элементов рулевого управления. 

Для оценки уровня стабилизации управляемых колес и определения 
влияния на нее конструкции рулевого управления используется несколько 
показателей для различных режимов движения автомобиля. К ним относятся:  

– поворот автомобиля с установившейся скорость V; 

– выход из поворота с незакрепленным рулевым колесом; 
– условное прямолинейное движение по заданному микропрофилю до-

роги. 
В режиме установившегося поворота стабилизацию управляемых колес 

оценивают зависимостью усилия Р  или момента М  на рулевом колесе, 
который необходим для его удержания от бокового движения.  

В соответствии с требованиями ГОСТ 33997-2016 рекомендуемые зна-
чения усилия на рулевом колесе должны находиться в пределах 60–120 Н 
при боковом ускорении yJ  = 4 м/с2

 и скоростях движения соответственно 
V  11,1 м/с и 22,2 м/с.  

В процессе выхода автомобиля из поворота (при освобождении рулево-
го колеса) стабилизация управляемых колѐс и динамика движения автомоби-
ля оценивается следующими показателями:  

– зависимостью )t(fJ y  , запаздыванием реакции автомобиля и вре-
менем переходного процесса; 

– зависимостью )t(f , или )/)t((f ус  ; 

– зависимостью )t(f , а также средней угловой скоростью поворота 
рулевого колеса ср , 

где   – угол поворота рулевого колеса; 

         
ус  – угловая скорость автомобиля в установившемся повороте.  
График функции )t(f  при скоростях движения 11,1 и 22,2 м/с и 

ускорении yJ 4 м/с2 не должен выходить за пределы допускаемых зон (ри-
сунок 12.15).  
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Рисунок 12.15 – Допускаемые зоны изменения курсового угла    

при выходе автомобиля из поворота при отпущенном рулевом колесе 

 

За нулевое значение   принят курсовой угол в момент освобождения 
рулевого колеса при боковом установившемся ускорении yJ = 4 м/с2. При 
скорости движения V  22,2 м/с рекомендуемая длительность переходного 
процесса t  не должна превышать 4 с, степень демпфирования не менее 40%, 
угол стабилизации ± 0,087 рад. Перерегулирование курсового угла   должно 
быть не более 8%.  

При скорости движения автомобиля V  22,2 м/с и боковом ускорении  
yJ = 4 м/с2

 угловое ускорение ср  не должно превышать 8–10 рад/с2
 из-за 

возможного ощущения водителем потери управляемости автомобиля. Неже-
лательны также и заниженные значения углового ускорения ср . 

Для оценки стабилизации управляемых колѐс при прямолинейном 
движении автомобиля с различными скоростями используют следующие по-
казатели: 

– амплитуду отклонения колес, А ; 

– уровень демпфирования затухающих колебаний « К » и параметры 
установившихся автоколебаний колес. 

– изменение курсового угла  , максимальное значение угловой скоро-
сти   и бокового смещения автомобиля при переезде несимметричной не-
ровности колѐсами одного борта; 

– углы произвольных поворотов рулевого колеса   и усилия на нем 
при переезде искусственной неровности или при движении по дорогам с ре-
альным микропрофилем. 

При недостаточном демпфировании колебаний самоустанавливающих-
ся колѐс уже при скорости V 14 м/с существует большая вероятность воз-
никновения автоколебаний с предельно-максимальной  амплитудой, опреде-
ляемой ограничителями углов поворота управляемых колес. 
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Величина угла поворота рулевого колеса   и усилия на рулевом колесе 
при действии возмущений на управляемые колѐса зависят от воздействия во-
дителя на рулевое колесо. Так, при переезде колѐсами правого борта автомо-
биля с формулой рулевого управления 12-00 единичной неровности, ампли-
туды « А» отклонений управляемых колѐс первой оси при снятии усилия во-
дителем с рулевом колесе возрастают в 2–2,7 раза (рисунок 12.16).  

 

 
 

1 – 25Н; 2 – 50 Н; 3 – 75 Н 

Рисунок 12.16 – Зависимость угла поворота управляемого колеса  
от времени колебаний 

 

Последующее возрастание угла поворота рулевого колеса   вызвано 
воздействием неровности на управляемые колѐса второй оси. Поэтому 
наиболее информативным способом оценивания стабилизации колес следует 
считать  метод оценки без учета влияния водителя: с закрепленным или 
освобожденным рулевым колесом. 
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Какие причины вызывают колебания управляемых колес?  

2. За счѐт чего добиваются уменьшения колебаний управляемых колес? 

3. Что понимают под стабилизацией  управляемых колес? 

4. Какие факторы оказывают влияние на стабилизацию управляемых 
колес? 

5. Какое влияние оказывает боковой увод шин на стабилизацию управ-
ляемых колѐс? 

6. Для чего шкворень поворотной цапфы наклоняют в поперечной и 
продольной плоскостях? 

7. Для чего управляемые колѐса устанавливают с развалом? 

8. Для чего управляемые колѐса устанавливают со схождением? 

9. Какие показатели используются для оценки стабилизации управляе-
мых колѐс? 

 

  
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13 ПЛАВНОСТЬ ХОДА 

 

13.1 Основные понятия о колебаниях и плавности хода автомобиля 

 

Понятие плавности хода связано с колебаниями подрессоренных и не-
подрессоренных масс автомобиля при движении по дороге. Интенсивность 
колебаний определяется конструктивными параметрами компоновочной 
схемы автомобиля, типом и состоянием первичной системы подрессориван-
ния, характеристикой опорной поверхности, скоростью движения. Из кон-
структивных параметров наибольшее влияние на плавность хода оказывает 
упруго-демпфирующая характеристика первичной системы подрессорива-
ния, определяющая способности автомобиля к гашению колебаний. 

Для оценки колебательного процесса в технической механике наиболее 
часто используют семь основных показателей. 
 1. Период колебаний Т  время, в течение которого кузов совершает 
полное колебательное движение. 
 2. Частота колебаний   – число колебаний в единицу времени. 

Т/1 .                                                      (13.1) 

Различают собственно частоту колебаний   (Гц) и угловую частоту  , 

связанные зависимостью 

  2 .      (13.2) 

На практике частоту колебаний могут измерять числом колебаний за 
одну минуту:  

m

c

T
n


 30

2

6060



  ,                                         (13.3) 

где с  – жесткость упругого элемента подвески; 

      m  – масса колеблющегося тела. 
 

Так как 
o

k

f

Gс  ,      g/Gm k  , то 

оf
g

n

30

 ,                                                      (13.4) 

где of статический прогиб упругого элемента подвески; 
       kG  – нормальная нагрузка на ось колеса. 
 

 3. Амплитуда колебаний А  – наибольшее отклонение колеблющегося 
тела от положения равновесия, м. 
 4. Скорость колебаний  – первая производная перемещения по време-
ни, м/с. 
 5. Ускорение колебаний аj – вторая производная перемещения по вре-
мени, м/с2

. 
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 6. Скорость нарастания ускорений a – третья производная перемеще-
ния по времени, м/с3

. 

 7. Дисперсия (среднее квадратичное i  ускорение колебаний). 

 

В практике оценки общей интенсивности колебательного процесса  
наиболее широко применяется дисперсия ускорения, являющаяся интеграль-
ным показателем и учитывающая весь спектр воздействующих колебаний.  

Являсь хорошо определяемой величиной, дисперсия позволяет сравни-
тельными испытаниями или расчетами оценить влияние на еѐ величину, кон-
струкции автомобиля и первичной системы подрессоривая. 

Условно все колебания делят на низкочастотные (до 15–18 Гц) и высо-
кочастотные (свыше 18 Гц). Основными причинами колебаний являются 
внешние воздействия со стороны опорного основания (главным образом не-
ровности) и внутренние воздействия со стороны неуравновешенных или не-
равномерно движущихся масс, плохо закрепленных узлов и агрегатов. 

Из внешних причин наибольшее влияние оказывают неровности пути, 
которые могут быть эпизодическими (единичные) и повторяющимися. Ха-
рактер неровностей зависит от типа опорного основания и качества покры-
тия. При этом выделяют микронеровности с высотой h  = 3–5 мм и длиной  
L  = 8–10 см, а также макронеровности с высотой h  = 10–12 см и длиной  
L = 5–8 м. 

Высокочастотные колебания возбуждаются главным образом под вли-
янием внутренних причин.  

С конструкторской точки зрения под плавностью хода понимается спо-
собность автомобиля к поглощению различных толчкой, ударов и вибраций.  

С физиологической точки зрения под плавностью хода понимается 
способность автомобиля обеспечивать требуемый уровень вибронагруженно-
сти водителя, пассажиров и грузов.  

Нормы вибронагруженности операторов транспортных и технологи-

ческих машин устанавливаются требованиями санитарных норм СН 
2.2.4/2.1.8.566-96 и принимаются такими, чтобы на дорогах, на которых 
предполагается эксплуатация автомобиля, колебания не вызывали неприят-
ных ощущений и быстрой утомляемости водителя и пассажиров.  

Колебания, возникающие при движении автомобиля, оказывают влия-
ние не только на вибронагруженность водителя и пассажиров, но и на целый 
ряд его эксплуатационных свойств, таких как устойчивость, нормативный 
пробег, путевой расход топлива, себестоимость перевозок.  

Зависит плавность хода от характера и величины возмущающих сил, от 
общей компоновки автомобиля и конструкции первичной системы подрессо-
ривания.  
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13.2 Характеристики неровностей опорной поверхности 

 

Основным фактором вынужденных колебаний автомобиля являются 
неровности дороги, которые делятся на эпизодические и повторяющиеся.  

Повторяющиеся неровности можно представить в виде простой модели 
– волнистой линии, изменение ординат поверхности которой в функции от 
перемещения можно представить в виде косинусоиды (рисунок 13.1).  

 
 

Рисунок 13.1 – Косинусоидальная неровность опорной поверхности 

 

В этом случае уравнение неровности можно записать в виде 

)lcos((q)l(q o  21 ,    (13.5) 

где oq  наибольшее отклонение поверхности дороги от средней линии; 
        циклическая частота; 
       l  путь, проходимый автомобилем. 
 

Под циклической частотой принимается количество неровностей на 
участке длиной один метр. 

Hl

1
 .      (13.6)  

С учѐтом равенства (13.6) получим 





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cosq)l(q

2
1 .    (13.7) 

При исследованиях микропрофиля опорной поверхности часто исполь-
зуется круговая (путевая) частота, определяемая из выражения 

  2
2

H
S

l
.     (13.8) 

Переход от описания неровности опорной поверхности к еѐ воздей-
ствию на колѐсный движитель производится для постоянной скорости дви-
жения автомобиля. 

tvl a  ,      (13.9) 

 

где av скорость движения автомобиля. 
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При таком допущении уравнение воздействия неровностей на автомо-
биль может быть записано в следующем виде: 

)tvcos((q)t,v(q oa  1 ,    (13.10) 

где v частота возмущающих воздействий. 

н
a

l

v
v




2
.      (13.11) 

При постоянной скорости движения связь между путевой частотой s  

и частотой возмущения   можно записать в виде 

as vv   .      (13.12) 

На практике неровности носят случайных характер, их высота, протя-
жѐнность и форма различны. В этих условиях описать зависимость измене-
ния высоты неровностей q от длины пути l можно только статически-
случайной функцией. Особенностью этой функции является невозможность 
по характеристике неровностей на определѐнном участке пути рассчитать 
характеристики других участков. Определѐнные значения случайной функ-
ции )l(q  называют еѐ реализацией на i-ом отрезке ).l(qi  

Если среднее значение функции )l(q  при наблюдении на достаточно  
большом интервале приблизительно равно среднему значению функции при 
других наблюдениях, то такая функция называется эргодической. Случайная 
функция считается стационарной, если на еѐ участках вероятностные харак-
теристики существенно не изменяются. 

Для описания опорной поверхности со случайными неровностями ис-
пользуются модели стационарной случайной эргодической функции. Для 
описания адекватной математической модели дороги используют следующие 
характеристики: дисперсия ординат; корреляционная функция; спектральная 
плотность. 

Дисперсия Dq ординат – математическое ожидание квадрата центриро-
ванной случайной функции. 

При осреднении по одной реализации численное значение дисперсии  
рассчитывается по формуле 


qL

q
q dl)l(q

L
limD

0

21
     (13.13) 

при Lq.→ ∞. 
Корреляционная функция отражает взаимную связь случайных значе-

ний функции на определѐнной длине участка дороги.  
При осреднении случайных значений функции по одной реализации 

(рисунок 13.2) можно записать: 

 
qL
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q

sq dl)ll(q)l(q
L

)l(R
0

1
,   (13.14) 

где  )lq(l ),l(q s  значения функции в начале участка; 
        )lq(l s  значения функции в конце участка; 
       sl длина участка. 
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Рисунок 13.2 – Реализация случайной функции )l(q  и еѐ центрирование 

 

Спектральная плотность дисперсии )(S sd   характеризует преоблада-
ющие частоты   случайного процесса, изменяющиеся во времени. Между 
собой спектральная плотность )(S sd   и корреляционная функция )l(R sq  

связаны преобразованием Фурье, которое можно записать в виде 





0

1
ssssqsq dllcos)l(R)l(S 


.   (13.15) 

Реакция автомобиля на внешние воздействия  со стороны дороги зави-
сит от соотношения частоты собственных колебаний его подрессоренной 
массы и частоты возмущающего воздействия. При сближении этих частот 
возникают резонансные колебания и интенсивность колебаний подрессорен-
ных масс будет максимальной. 

При превышении частот собственных колебаний частот возмущающих 
воздействий в 5–10 раз, перемещения подрессоренной массы будут мини-
мальными. Если частота внешних возмущений будет превышать частоты 
собственных колебаний подрессоренных масс в 5–10 раз, то перемещение 
подрессоренных масс будут максимальными. При этом возможны частые 
«пробои» подвески. 

В зависимости от длины и высоты неровностей профиль дороги делят 
на: макропрофиль, микропрофиль и шероховатости. 

Макропрофиль состоит из длинных плавных неровностей с длиной 
волны сто и более метров и практически не вызывает колебаний подрессо-
ренных масс автомобиля. Однако макропрофиль оказывает существенное 
влияние на режим работы двигателя и трансмиссии. 

Микропрофиль включает неровности с длиной волны от 10 см до 100 м, 
оказывающие существенное влияние на колебания подрессоренных масс и 
неподрессоренных масс автомобиля.  

К шероховатостям относят неровности с длиной волны менее 10 см. 
Шероховатости, как правило, сглаживаются шинами и не вызывают ощути-
мых колебаний подрессоренных масс автомобиля. Однако шероховатости 
оказывают существенное влияние на износ шин, коэффициент сцепления 
шин с дорогой.  

При моделировании систем «автомобиль – водитель – дорога» в подав-
ляющем большинстве случаев в качестве возмущающего воздействия на ав-
томобиль используют микропрофиль. 
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13.3 Силы, действующие на автомобиль как колебательную систему 

 

Рассмотрим случай, когда колебательная система автомобиля имеет две 
степени свободы и может совершать вертикальные и продольно-угловые ко-
лебания. Для упрощения пренебрежѐм влиянием неподрессоренных масс и 
сопротивлением, гасящим колебания. 

В этом случае колебательную систему автомобиля можно заменить от-
резком АВ (рисунок 13.3), проходящим через центр тяжести О  подрессорен-
ного кузова и опирающегося своими крайними точками А  и В  на передние и 
задние колѐса с приведѐнными коэффициентами жѐсткости пС  и зС  соот-
ветственно. 

 
 

Рисунок 13.3 – Силы, действующие на автомобиль  
как колебательную систему 

 

Пусть под воздействием внешних сил отрезок АВ переместится из 
нейтрального положения в положение 11ВА  с поворотом относительно точки О 

на угол  . 

В этом случае на данную систему в вертикальной плоскости действуют 
следующие силы и моменты: сила веса автомобиля TG , сила инерции jР . 

2

2

dt

zd
mР aj  .     (13.16) 

Сумма сил веса TG  и инерции jР  приложена в центре масс автомоби-
ля (т. 1О ). 

В точке 1А  приложена сила  
2222 zCGР  .     (13.17) 

 В точке 1В  приложена сила 

1111 zСGР  ,     (13.18) 
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где 2G ,G1  соответственно вес, приходящийся на переднюю и заднюю под-
веску автомобиля; 
       1z , 2z  вертикальное перемещение переднего и заднего моста соответ-
ственно. 
 

 Инерционный момент jM , препятствующий повороту системы отно-
сительно точки О , определяют из выражения 

2

2
2

dt

d
mM j

  ,     (13.19) 

где   радиус инерции подрессоренных масс относительно точки О . 

Разворачивающий момент bРаРМ р  12  стремится повернуть си-
стему вокруг горизонтальной оси, проходящей через точку 1О . 

 Условия равновесия рассматриваемой колебательной системы можно 
записать в виде 

0У       222111212
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 .  (13.21) 

Так как полный вес автомобиля 21 GGGn  , то можно записать 

022112
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zdm
.     (13.22) 

Из условия равновесия системы bGaG  12 , тогда окончательно по-
лучим 

011222

2
2  bzCazС

dt

d
m

 .                                 (13.23) 

 

13.4 Определение собственных частот колебаний  
подрессоренных масс автомобиля 

 

 Вертикальные перемещения подрессоренных масс переднего и заднего 
мостов связаны с угловыми перемещениями автомобиля. 

  bztgbzz1 .     (13.24) 

  aztgazz2 .     (13.25) 

Продифференцировав уравнения (13.24) и (13.25) дважды по времени  
t , получим: 
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 .               (13.27) 

Подставляя в уравнения (13.26) и (13.27) вместо линейного ускорения 

2

2

dt

zd
 его значение из формулы (13.21), а вместо углового ускорения 

2
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dt

d 
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значение из формулы (13.23), будем иметь: 
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Подставив в уравнение (13.28) значение 2z  из формулы (13.25), а в 
уравнение (13.29) значение 1z  из уравнения (13.24), получим 
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 .                               (13.30) 

 

Как видно из системы уравнений (13.30) в каждое из уравнений входят 
линейные перемещения 1z  и 2z . Из этого следует, что в общем случае верти-
кальные колебания передней и задней осей взаимосвязаны и колебания одной 
из них отражаются на колебаниях другой. Коэффициенты при линейных 

ускорениях 
2
2

2

dt

zd
 и 

2
1

2

dt

zd
 назовѐм коэффициентами связи и введѐм следую-

щие обозначения: 
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 Коэффициенты перед перемещениями 1z  и 2z  представляют собой 
квадраты так называемых парциальных угловых частот 1  и 2  вертикаль-
ных колебаний точек А  и В . 
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 Под парциальной частотой понимается частота, с которой система ав-
томобиля колебалась бы на подвеске А , если бы другая была заменена шар-
нирной опорой. С учѐтом уравнений (13.31)–(13.34) система уравнений 
(13.30) принимает вид 
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Решая систему уравнений (13.35), можно получить значения собствен-
ных частот колебаний точек А  и В  соответственно 1  и 2 . Существенное 
влияние на колебания автомобиля оказывает распределение его подрессо-
ренных масс, характеризуемое коэффициентом распределения масс 

 

bа 


2 .     (13.36) 

 

При 01,  коэффициенты 1k и 2k  равны нулю, а собственные частоты 
равны парциальным частотам: 11  , 22  . 

Тогда  
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Соответственно  

2
2

f

g
 .      (13.38) 

  

Таким образом, собственные частоты колебаний переднего и заднего 
мостов зависят от статического прогиба упругих элементов подвески. 
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13.5 Эквивалентная колебательная система автомобиля 

 

Кузов автомобиля, как колебательная система, имеет шесть степеней 
свободы и может совершать шесть различных типов колебаний. Линейные 
колебания XS , УS , ZS  соответственно вдоль осей Х,У,Z (рисунок 13.4).  

 
Рисунок 13.4 – Эквивалентная колебательная система автомобиля 

 

 В практике эксплуатации автомобилей эти колебания получили назва-
ние:  – подергивание;  – шатания;  – подпрыгивание. 
 Угловые перемещения вокруг этих осей х , у , z , получившие соот-
ветственно названия:  покачивание;  галопирование;  – виляние. 

В общем случае колебательная система включает массы, испытываю-
щие колебания; упругие элементы, воспринимающие и смягчающие возни-
кающие толчки; сопротивления, препятствующие колебаниям. 

Массы, составляющие автомобиль, делят на подрессоренные am  и не-
подрессоренные ( 21 тm  ).  

Отношение подрессоренных масс к неподрессоренным называется ко-
эффициентом подрессоривания пк . 

                                                    .              (13.39) 

Значение коэффициента подрессориваия пк  зависит от типа подвески и 
составляет для легковых автомобилей 6,5–7,5, для грузовых автомобилей 
4,0–5,0. 

Снижение неподрессоренных масс уменьшает силу толчков, передава-
емых ими подрессоренным массам. Увеличение подрессоренных масс 
уменьшает их чувствительность к указанным толчкам. 

ХS УS ZS

х у Z

21 mm

mкп 

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 Колебательная система автомобиля включает четыре упругих элемента: 
передняя и задняя подвески с жесткостью  и  соответственно, перед-
ние и задние шины с жѐсткостью соответственно  и .  

Приведенный коэффициент жесткости определяют из условия равен-
ства суммарного прогиба nf , равного сумме прогибов шины шf  и подвески 

шf . 

 

.    (13.40) 

 

                                      .   (13.41) 

 

В качестве гасителей колебаний в колебательную систему включают 
амортизаторы и шины, обозначенные соответственно  и . 

Сопротивление амортизаторов пропорционально скорости перемеще-
ния штока и зависит от конструкции амортизатора и вязкости рабочей жид-
кости. 
 Демпфирующие свойства шин обусловлены наличием у них внутрен-
него механического и молекулярного трения. 
 

13.6 Центр упругости колебательной системы автомобиля 

 

Исследование динамических систем с шестью степенями свободы яв-
ляется трудоѐмким процессом и зачастую не даѐт требуемой точности полу-
ченных решений. Поэтому при расчете первичных систем подрессоривания 
рассматиривают два вида колебаний – линейные вдоль вертикальной оси Z  и 
угловые относительно поперечной оси уу  . Для плавности хода эти коле-
бания имеют первостепенное значение, так как вызывают у человека наибо-
лее болезненные ощущения, обусловленные у первых большой амплитудой, 
у вторых плохо переносимой направленностью. Для устранения угловых ко-
лебаний относительно поперечной оси введено понятие центра упругости ко-
лебательной системы. 

Центром упругости называют точку, при приложении к которой внеш-
ней возмущающей силы колебательная система совершает только линейное 
перемещение.  

Для определения положения центра упругости ЦУ  рассмотрим стер-
жень, опирающийся на упругие элементы подвески (рисунок 13.5). 
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Рисунок 13.5 – Схема к определению положения центра упругости 

колебательной системы 

 

 Если возмущающая сила приложена не к центру упругости ( ЦУ ), а в 
другой точке, то наряду с линейным возникает и угловое перемещение 
стержня и 21 ff  . 

Определим положение центра упругости ЦУ и условия равновесия си-
стемы. 

021  bRXPaR ,    (13.42) 

 

где ,  – нормальные реакции опор; 
      b,a расстояние от опор до центра тяжести. 
 

 Из уравнения (13.42)  

.    (13.43) 

Заменим реакции опор через деформации f  упругих элементов. 

                                                    .     (13.44) 

.     (13.45) 

Тогда 

.     (13.46) 

 

Подставив значения реакций опор , , из формул (13.44) и (13.45) в 
формулу (13.43), получим  

.     (13.47) 

При равенстве линейных перемещений  получим 

.       (13.48) 

Таким образом, положение центра упругости колебательной системы 
зависит от координат центра масс и жесткости упругих элементов.  
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13.7 Оценочные показатели плавности хода 

 

Оценочные показатели плавности хода и критерии негативного воздей-
ствия вибрации на операторов транспортных и транспортно-технологических 
машин устанавливаются требованиями  ГОСТ 12.1.012-2004 и санитарных 
норм СН 2.2.4/2.1.8.566-96.  

В соответствии с требованиями санитарных норм СН 2.2.4/2.1.8.566-96 

и ГОСТ 12.1.012-2004 в Российской Федерации введены следующие крите-
рии воздействия вибрации на операторов самоходных машин:  

– безопасность; 
– граница снижения производительности труда; 
– комфорт. 
Критерий «Безопасность» обеспечивает защиту здоровья оператора от 

воздействия вибрации и исключает возможность возникновения травмоопас-
ных или аварийных ситуаций.  

Критерий «Граница снижения производительности труда» обеспечива-
ет поддержание нормативной производительности труда, снижающейся из-за 
потери концентрации внимания и развития усталости оператора машины под 
воздействием вибрации. 

Критерий «Комфорт» обеспечивает оператору транспортно-технологи-

ческих машин чувство комфортности и полное отсутствие ощущения 
вибрации, мешающего работе. 

В качестве основных рисков, оказывающих негативное воздействие на 
организм человека, принимаются: 

– вероятность возникновения различных патологий, вплоть до 
профессиональных заболеваний; 

– показатели нервно-эмоционального напряжения и уровень 
физической нагрузки оператора; 

– длительность, а также характер воздействия вибрации на организм 
человека. 

Санитарными нормами СН 2.2.4/2.1.8.566-96 установлены показатели 
вибрационной нагруженности оператора транспортных и транспортно-

технологических машин, такие как: 

– время воздействия вибрации на организм человека; 
– виброскорость и виброускорение на рабочем месте оператора; 
– диапазон частот внешних воздействий.  
При оценке вибрационной нагрузки оператора транспортно-

технологической машины наиболее часто используют: виброускорение рабо-
чего места ij ; время воздействия вибрации на оператора  ; диапазон частот 

внешних воздействий. Вибрации, воздействующие на оператора, измеряют в 
трѐх направлениях: вертикальном, продольном и поперечном. В соответ-
ствии с ГОСТ 12.1.012-2004 в качестве оценочных показателей плавности 
хода используют: средние квадратические значения виброускорения i ; ско-
рости колебаний  , а также их логарифмические уровни в децибелах. 
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При оценке вибрационной нагрузки водителя транспортно-технологи-

ческих машин предпочтение отдаѐтся виброускорению на рабочем месте. 
 По способу передачи на организм человека различают общую, переда-
ваемую через опорную поверхность, и локальную вибрацию, передаваемую 
через руки человека.  
 Частотный состав вибраций делят на октавы. Под октавой понимается 
полоса частот, в которой конечная граничная частота kv  в два раза выше 
начальной нv . Каждая октава характеризуется средним геометрическим зна-
чением частоты октавной полосы, рассчитываемой по формуле 

 

нkокт vvv  .     (13.49) 

 

 Нормируемый частотный диапазон делят на семь октавных полос со 
средними геометрическим частотами 1; 2; 4; 8; 16; 31,5; 63 Гц. В свою оче-
редь каждая октавная полоса делится на третьеоктавные полосы со средними 
геометрическими частотами от 0,8 Гц до 80,0 Гц. 
 Практика испытаний автомобилей показала, что в реальных условиях 
эксплуатации большинство возмущающих воздействий расположены в диа-
пазоне частот  8080 ,  Гц. В этом диапазоне частот санитарные нормы 
СН 2.2.4/2.1.8.566-96 устанавливают требования к параметрам виброускоре-
ний. Норма вибрационной нагрузки на водителя транспортного средства, в 
соответствии с требованиями санитарных норм, устанавливается отдельно 
для каждого направления действия вибрации.  

В качестве нормируемых показателей вибрационной нагрузки рабочего 
места водителя используют корректированные по частоте значения контро-
лируемых параметров, такие как доза вибрации, виброускорение, эквива-
лентное корректированное значение виброускорение, спектр вибрации. 

Корректированное по частоте значение виброускорения а~  определяет-
ся в соответствии с требованиями санитарных норм СН 2.2.4/2.1.8.566-96.  
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,    (13.50) 

 

где ij  среднее квадратическое значение виброускорения в i-ой частотной 
полосе; 
      iK весовой коэффициент для i-ой частотной полосы; 
      n – число частотных полос в нормируемом диапазоне. 
 

Интегральная оценка вибрационного воздействия на оператора транс-
портно-технологического средства предусматривает расчет скорректирован-
ного по частоте   значения контролируемого параметра, учитывающего не-
однородность восприятия человеком вибраций с различным спектром частот 

внешних воздействий  . 
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Допустимые значения виброускорений [ z ] рабочего места оператора 
транспортно-технологических машин устанавливаются на основе критерия 
«граница снижения производительности труда» при восьмичасовой продол-
жительности рабочей смены.  

Для общей транспортной вибрации при длительности воздействия 8 ча-
сов ГОСТ 12.1.012-2004 устанавливает следующие уровни интегральных 
значений виброускорений: в вертикальной плоскости [ ]=0,56 м/с2

 и 

[ ] = 0,4 м/с2
 в горизонтальной плоскости. Для критерия «комфорт» эти 

значения должны быть снижены в 3,15 раза. Для уровня «предельно допу-
стимая утомляемость» допускается увеличение этих значений в 2 раза, в 
сравнении с общей вибрацией. 
 В случае невозможности обеспечить рекомендованные нормы за счет 
внедрения технических решений, ограничивают время воздействия вибраций 
на оператора, рассчитываемое из уравнения 
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 ,    (13.51) 

где [  ̈] – допускаемый уровень вибраций, м/с2
; 

      Tz действующий уровень вибраций, м/с2
. 

 

13.8 Воздействие колебаний на организм человека 

 
Колебания автомобиля оказывают негативное воздействие на организм 

человека, вызывая функциональные расстройства внутренних органов, 
вплоть до хронических заболеваний. Одиночные воздействия большой ин-
тенсивности часто приводят к контузиям, серьѐзным ушибам, вплоть до пе-
реломов. 

Исследования показали, что колебания человеком воспринимаются че-
рез вестибулярный аппарат, мышцы, глаза, суставы. Колебания, передаваемые 
через костную ткань, воздействуют непосредственно на внутренние органы. 

Характер и уровень воздействия колебаний на организм человека зави-
сит от частоты, амплитуды, продолжительности и направленности воздей-
ствия. В зависимости от частоты и направленности действия организм чело-
века воспринимает колебания по-разному.  

Единого мнения о пределах частот колебаний, которые соответствуют 
определенному виду воздействия на организм человека, нет. Все критерии и 
нормы плавности хода основаны на субъективной оценке чувствительности 
организма человека к колебаниям.  
 К колебаниям в вертикальной плоскости человеческий организм 
наиболее чувствителен при частотах внешних воздействий от 4 до 8 Гц. 
Наиболее тяжело человеческим организмом переносятся колебания в гори-
зонтальной плоскости с частотой 1,0–2,0 Гц. 
 При частотах внешних воздействий до 18 Гц человеческий организм 
более восприимчив к ускорениям. При средних частотах от 6, 0 до 15 Гц че-

z

y,x 
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ловек наиболее восприимчив к скоростям колебаний. При частотах более  
45 Гц человеческий организм более воспримичив к амплитудам колебаний.  
 С точки зрения физиологии наиболее привычными для человека явля-
ются колебания с частотами, свойственными нормальной ходьбе (1,1–2,0 Гц), 
и ускорениях тела до 3,8 м/с2. Поэтому именно эти частоты являются ориен-
тировочными при компоновке систем подрессоривания транспортных и 
транспортно-технологических машин. Так, собственные частоты   колебаний 
легковых автомобилей составляют 0,8–1,2 Гц, грузовых – от 1,2 до 1,9 Гц.  
 Колебания с меньшей частотой вызывают у человека ощущение укачи-
вания, колебания с более высокими частотами человеком воспринимаются 
как неприятная тряска.  
 Особенно тяжело человеком воспринимаются колебания с частотой от 
3,3 до 5,0 Гц, которые могут вызвать нарушения реакций вестибулярного ап-
парата, расстройство сердечно-сосудистой системы. При частотах внешних 
воздействий от 4 до 11 Гц возникают резонансные колебания головы, орга-
нов желудочно-кишечного тракта, печени.  
 При частотах внешних воздействий от 5,0 до 6,0 Гц ощущения челове-
ка зависят в первую очередь от ускорений и скорости нарастания ускорений.  
 Это объясняется тем, что при быстром нарастании передаваемых вибра-
ций защитные реакции организма, вырабатываемые путем напряжения мышц, 
не успевают своевременно возникать или оказываются недостаточными. 

По данным НАМИ скорости нарастания ускорений до 25 м/с3
 вызыва-

ют у человека беспокоящие ощущения, а при а 40 м/с3
 – неприятные. 

Негативное воздействие колебаний на организм человека с увеличени-
ем скорости колебаний усиливается. В зависимости от скорости колебаний 
они делятся на:  

– неощутимые a  0,035 м/с; 
– слабо ощутимые a  = 0,035–0,10 м/с; 
– вполне ощутимые a  = 0,1–0,2 м/с; 
– сильно ощутимые a = 0,2–0,3 м/с; 
– неприятные и очень неприятные a  0,3–0,4 м/с. 

 При высокочастотных колебаниях с частотой  11–45 Гц глазное яб-
локо не успевает адаптироваться к изменяющейся обстановке на дорогах, что 
приводит к повышенной напряжѐнности глазного яблока и ухудшению зре-
ния. При частотах колебаний  > 45 Гц возникает так называемая вибрацион-
ная болезнь, проявляющаяся в виде  тошноты и рвоты. 
 Негативное воздействие знакопеременных ускорений на человеческий 
организм зависит в большей степени от частоты колебаний. С увеличением 
частоты   даже небольшие ускорения вызывают неприятные или болезнен-
ные ощущения. Так, при частоте колебаний 1,0 Гц болезненные ощущения 
вызывает ускорение j  = 2,7, м/с2, при частоте колебаний ν = 3 Гц болезнен-
ные ощущения вызывают ускорения j  = 2,0 м/с2

. 

Таким образом, с точки зрения воздействия колебаний на организм че-
ловека, под плавностью хода транспортных и транспортно-технологических 
средств понимается обеспечение заданных параметров колебательного про-
цесса.  
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13.9 Основы выбора параметров первичной системы подрессоривания 

 

 Рассмотрим колебания кузова автомобиля, заменив подрессоренную 
массу кузова km  тремя масами: 1m , 2m , 3m , связанными между собой неве-
сомым нерастяжимым стержнем (рисунок 13.6). 

 Чтобы трѐхмассовая система в динамическом отношении полностью 
соответствовала массе кm  подрессоренной части автомобиля, необходимо 
соблюдение следующих условий: 

 
Рисунок 13.6 – Схема трѐхмассовой колебательной системы автомобиля 

 

1) сумма масс системы должна равняться подрессоренной массе авто-
мобиля:  

321 mmmmk  ;    (13.52) 

2) центр тяжести системы должен совпадать с центром тяжести кузова: 

bmam  21 ;      (13.53) 

3) момент инерции системы относительно поперечной оси У  должен 
равняться моменту инерции кузова относительно этой же оси:  

22
2

2
1 kkmIbmam  ,   (13.54) 

где к  радиус инерции подрессоренной массы автомобиля. 
 

Из уравнений  (13.52) и (13.53) будем иметь: 

La

m
m kk





2

1


;     (13.55) 

Lb

m
m kk





2

2


;     (13.56) 
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Если вывести стержень из положения равновесия, а затем отпустить 

его, то он начнет колебаться. Во время колебаний возникает сила инерции 

цР , приложенная к центру тяжести « ЦТ »: 
jmPц  3 .      (13.58) 

Эта сила на плече « Х » создает инерционный момент uM , действую-
щий относительно центра упругости:  

 

                                        
xjmхРM ци  3 .              (13.59) 

 

Момент силы инерции цР  будет равен нулю при выполнении двух 
условий: 

1) масса 03 m ; 

2) положение центра тяжести « ЦТ » совпадает с положением центра 
упругости « ЦУ » (Х=0).  

Из уравнения (13.57) следует, что масса 03 m  при выполнении усло-
вия 

1
2


ba

k .     (13.60) 

Таким образом, при проектировании первичных систем подрессори-
ванния транспортных средств необходимо учитывать коэффициент   рас-
пределения подрессоренных масс: 

ba

к



2 .     (13.61) 

Таким образом, если коэффициент распределения масс , то коле-
бания задней и передней подвесок становятся независимыми и частоты их 
колебаний равны частотам собственных свободных колебаний. При этом чем 
больше прогиб подвески, тем меньше частота свободных вертикальных коле-
баний и выше комфортабельность езды. 
 Для современных транспортных средств ɛ = 0,9–1,0. Повышение коэф-
фициента распределения масс  достигается главным образом за счѐт увели-
чения радиуса инерции подрессоренных масс к  (в основном за счѐт выноса 
тяжѐлых деталей за пределы переднего моста). 

Условие совпадения центра тяжести « ЦТ » с центром упругости « ЦУ » 

определим из уравнения (13.48), записав его в виде 

 

                                           

0
21

2211 





CC

lClCХ .    (13.62) 
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Тогда 

2211 lClC  .     (13.63) 

Из уравнения (13.63) получим 

1

2

2

1

l

l

C

C
 .      (13.64) 

 

 Для повышения плавности хода жесткость подвесок необходимо выби-
рать таким образом, чтобы они были обратно пропорциональны расстояниям 
центра тяжести от передней и задней осей. В этом случае при одинаковых 
прогибах передней и задней подвесок кузов автомобиля будет перемещаться 
только вертикально, а угловые перемещения будут отсутствовать.  
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Чем вызваны колебания мобильных машин? 

2. Как классифицируются колебания наземных машин? 

3. Что понимают под плавностью хода самоходной машины?  

4. Какие критерии используют для оценки плавности хода транспорт-
но-технологических машин? 

5. Какое влияние на организм человека оказывают низко- и высокоча-
стотные колебания? 

6. Что такое эквивалентная колебательная система транспортно-техно-

логического средства? 

7. Как изменяется приведѐнная жѐсткость подвески при изменении 
жѐсткости шин и упругих элементов? 

8. Что понимают под амплитудно-частотной характеристикой колеба-
ний? 

9. Что такое центр упругости колебательной системы автомобиля? 

10. Из каких условий выбираются жесткостные характеристики шин и 
упругих элементов подвески? 
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14 ПРОХОДИМОСТЬ ТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ  
 

14.1 Понятие о проходимости транспортных средств 

 

 Движение наземных мобильных средств есть результат взаимодействия 

их движителей с опорным основанием. При анализе этого процесса изучают 
систему «мобильное средство – опорная поверхность». Если в качестве ос-
новного объекта исследования выступает транспортное средство, то рассмат-
ривают его проходимость. Если в качестве основного исследуемого объекта 
принимается опорная поверхность, то рассматривают еѐ проезжаемость. 
 Под проходимостью наземной транспортной машины понимают еѐ 

комплексное свойство, обеспечивающее возможность эффективного выпол-
нения ею заданных функций в неблагоприятных полевых и дорожных усло-
виях. Под проходимостью машин понимают также их способность к преодо-
лению различных естественных и искусственных препятствий. 
 Проезжаемость – это комплексное свойство опорных поверхностей, 

определяющее их способность обеспечивать условия, необходимые для эф-
фективного применения наземных транспортных средств с различными 
уровнями проходимости. 
 Из опыта эксплуатации наземных транспортных средств известно, что 
они могут утрачивать свою подвижность вследствие следующих причин: 

– низкой несущей способности опорной поверхности; 
– недостаточного тягового усилия, развиваемого движителем; 
– буксования движителей из-за низких сцепных свойств; 
– неспособности транспортного средства преодолевать крутые подъ-

емы и спуски; 
– застревания на единичных крупных неровностях и выступах из-за 

низкого дорожного просвета. 
 Таким образом, проезжаемость дорог с одной стороны обусловлена фи-
зико-механическими свойствами грунта, с другой – геометрией опорной по-
верхности. 
 В связи с этим, различают проходимость наземных транспортных 
средств по опорным поверхностям со специфическими физико-механичес-

кими и специфическими геометрическими свойствами, а также по поверхно-
стям с различным сочетанием физико-механических и геометрических 
свойств. 
 Единого критерия, позволяющего достаточно полно оценить проходи-
мость наземных транспортных средств, не существует. 
 Испытания наземных транспортных и транспортно-технологических  
средств на проходимость проводятся непосредственно в тех условиях (песок, 
снег, болото, пересеченная местность), в которых она должна быть оценена. 
При этом устанавливают возможность движения транспортного средства и 
определяют его скорость, расход топлива при различных режимах нагрузки, 

а также дают полное описание опорной поверхности. 
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В качестве обобщѐнного показателя проходимости транспортного сред-
ства, определяемого на основании таких испытаний, принимают отношение 
максимальной производительности транспортного средства при движении по 
местности и по горизонтальному сухому асфальтированному шоссе. 

Иногда в качестве оценки проходимости транспортного средства ис-
пользуют расход топлива на единицу пробега по местности и по горизон-
тальному асфальтированному шоссе. Основными факторами, определяющи-
ми проходимость, являютсяя: опорно-сцепные свойства; геометрические па-
раметры транспортного средства; конструкция отдельных узлов и агрегатов 
трансмиссии. Существенное влияние на проходимость транспортного сред-
ства оказывает манера вождения. 
 

14.2 Геометрические показатели проходимости 

 

К геометрическим показателям проходимости относят показатели, 
определяемые конструкцией кузова и компоновочной схемой транспортного 
средства. К ним относятся семь основных показателей (рисунок 14.1). 

 

 
 

Рисунок 14.1 – Геометрические показатели проходимости  
наземного транспортного средства 

 

1. Дорожный просвет h  – расстояние между низшей точкой транспорт-
ного средства и плоскостью дороги. Характеризует способность движения 
транспортного средства без задевания сосредоточенных препятствий (пней, 
камней и др.). 

2. Углы переднего п  и заднего з  свеса, а также передний nl  и зад-
ний з  свесы. Характеризуют проходимость транспортно-технологического 
средства  по неровным дорогам при въезде на препятствие или съезде с него 
(наезд на бугор или съезд с него, переезд через канавы и т. д.). 

Для определения углов свеса проводят касательные к внешним окруж-
ностям шин передних и задних колес через наиболее удаленные точки перед-
ней и задней частей автомобиля. 

3. Продольный радиус проходимости прR  определяет очертания пре-
пятствия, которое может преодолеть, не задевая транспортное средство. Про-
дольный радиус проходимости прR  равен радиусу окружности, проведенной 
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касательно к внешним окружностям шин, и наиболее низкой точке транс-
портного средства в пределах базы. 

Чем меньше продольный радиус прR , тем лучше проходимость авто-
мобиля. Продольный радиус проходимости прR  уменьшают за счѐт умень-
шения базы автомобиля. 

4. Поперечный радиус проходимости nR  характеризует способность 
транспортного средства преодолевать бугры и выступающие препятствия. 

Проходимость транспортного средства в горизонтальной плоскости ха-
рактеризуется маневренностью. Под последней понимают свойство транс-
портных и транспортно-технологических средств поворачиваться на мини-
мальной площади. 

В оценку проходимости автомобилей амфибий включают глубину пре-
одолеваемого брода брh . Глубина брода брh , преодолеваемого автомобилем 

амфибией, зависит от расположения частей двигателя, которые должны оста-
ваться выше уровня воды. Кроме этого, автомобили амфибии оценивают по 
запасу плавучести (т. е. по отношению их водоизмещения к масса), а также 
по скорости вV  движения по воде, максимальному углу входа вх  в воду и 
выхода вых  из нее; наибольшему углу продольного пр  и бокового б  кре-
на, при которых вода не затекает в кузов и сохраняется их равновесие. 
 

14.3 Опорно-тяговые параметры проходимости транспортных средств 

 

 Опорно-тяговые параметры, характеризующие проходимость транс-
портных средств при больших сопротивлениях движению по мягким опор-
ным поверхностям (песок, размокший грунт, заболоченная местность, снеж-
ная целина и др.) и на крутых подъемах, обусловливаются давлением колес 
на почву, их сцеплением с грунтом и тяговыми качествами. 
 Возможность движения транспортного средства в этих условиях можно 

записать в виде 

 PPP maxk  ,    (14.1) 

где Р  максимальная сила сопротивления движению; 
      maxkР  максимальное тяговое усилие, развиваемое движителем транс-
портного средства; 
     Р  максимально возможное реализуемое тяговое усилие по сцеплению.  
 

Для увеличения силы тяги в трансмиссию транспортных средств высо-
кой проходимости вводят дополнительную коробку передач (демультиплика-
тор). Сцепной вес транспортного средства повышают, увеличивая число ве-
дущих колес или смещая центр тяжести в сторону ведущего моста. 
 При движении транспортного средства по мягкому влажному грунту 
возможно буксование ведущих колес вследствие скольжения или срезания 
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грунта. Понижение давления колес на опорное основание  в этом случае мо-
жет привести к снижению проходимости транспортного средства. Это обу-
словлено тем, что чем меньше давление, тем хуже колесо выдавливает влагу 
в контакте шины с опорным основанием и хуже сцепление. Для повышения 
проходимости по деформируемым влажным грунтам необходимо увеличить 
давление ведущих колес на дорогу. Однако с увеличением давления на де-
формируемый грунт увеличивается глубина колеи и растет сопротивление 
движению, что может привести к снижению проходимости. 
 Противоречивые требования к величине давления ведущего колеса на 
деформируемый грунт могут быть частично удовлетворены использованием 
шин с высокими грунтозацепами. 

До полного погружения грунтозацепов в грунт из-за малой площади 
контакта давление колеса большое, в результате чего влага хорошо выдавли-
вается из зоны пятна контакта. По мере погружения колеса в грунт увеличи-
вается площадь срезаемого грунта, что снижает напряжения среза и увеличи-
вает коэффициент сцепления. 

Для повышения проходимости транспортно-технологических средств 

по пахоте, сильно размокшей дороге, песку применяют широкопрофильные 
арочные шины с низким внутренним давлением воздуха. 
 Для повышения проходимости автомобиля по мягкому грунту необхо-
димо, чтобы удельное давление передних колес на опорное основание было 
на 20–30% меньше, чем задних, идущих по уплотненной поверхности. Это 
достигается соответствующим распределением веса транспортного средства 
по осям, различным внутренним давлением воздуха в шинах и одинаковой 
колеей колес всех осей. 
 Транспортные средства с односкатными передними и двухскатными 
задними колесами, вследствие их различной колеи, как правило, обладают 
худшей проходимостью по мягкому грунту, чем транспортные средства с 
одинаковой колеей. 
 Уровень срезания грунта и буксования колес уменьшается при сниже-
нии скорости движения транспортного средства. Поэтому проходимость 
транспортного средства можно улучшить, преодолевая тяжелые участки пути 
(размокший грунт, песок) на малой скорости. 

 

14.4 Влияние конструкции транспортного средства на его проходимость 

 

Наиболее эффективным способом повышения проходимости транс-
портного средства является повышение сцепного веса, что достигается уве-
личением числа ведущих колѐс.  
 Кроме этого, ведущие колѐса значительно лучше преодолевают верти-
кальные препятствия и рвы, чем ведомые, что также повышает проходимость 
полноприводных транспортных средств. 

 Максимальное сопротивление, которое могло бы преодолеть транс-
портное средство со всеми ведущими колесами, рассчитывается по формуле 
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Для реализации максимально возможного окружного усилия необхо-
димо, чтобы сила тяги на каждом колесе равнялась его силе сцепления ксцР  

с опорной поверхностью. Это условие можно записать в виде           .     (14.3) 

 Точное выполнение условия (14.3) невозможно, так как нормальные 
реакции на ведущие колѐса aG  и коэффициенты их сцепления с дорогой сц  

могут изменяться в зависимости от условий движения. 
 Поэтому проходимость транспортных средств зависит от фактического 
соотношения нормальных и касательных реакций в зоне контакта. При этом  
соотношение реакций зависит от типа подвески ведущих колѐс, места уста-
новки и типа дифференциала, продольной жѐсткости шин.  
 Так, движение транспортных средств с колесной формой 6×4 или 6×6 

по пересеченной местности без отрыва колес от грунта может быть обеспе-
чено ограничением максимально допустимого перекоса мостов. Для незави-
симой и балансирной подвесок допускается больший перекос мостов, что 
способствует их лучшей проходимости в сравнении с транспортными сред-
ствами с зависимой подвеской. 
 Применение не блокируемых шестеренчатых дифференциалов, распре-
деляющих ведущие моменты между колѐсами поровну, существенно снижает 
проходимость транспортных средств. Наличие такого дифференциала снижа-
ет тяговое усилие до минимального значения на одном из ведущих колѐс. 
Для устранения этого недостатка на транспортных средствах повышенной 
проходимости применяют блокировку дифференциала. При блокировке 
дифференциала ведущих колѐс суммарная сила тяги увеличивается на 20–
25%, так как в реальных условиях эксплуатации разница между коэффициен-
тами сцепления сц  под правым и левым колесами сравнительно невелика. 
 Трение в дифференциале улучшает проходимость, так как благодаря 
ему крутящий момент  по ведущим колѐсам распределяется не поровну, а 
в соответствии с выражениями: 

 rMM.M  501 ;                                    (14.4) 

 rMM.M  502 ,                                    (14.5) 

где rМ крутящий момент на колесе, вращающемся медленнее или быстрее 
соответственно; 
      М  момент трения, возникающий в дифференциале при относительном 
движении его элементов. 
 

 Если вследствие уменьшения сцепления ведущее колесо начнѐт буксо-
вать, передающийся ему крутящий момент уменьшится, что может привести 
к прекращению буксования. В это же время ведущий момент, передающийся 
на небуксующее колесо, соответственно увеличивается. В результате этого 

кМ
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суммарная сила на двух ведущих колѐсах может достичь максимальной ве-
личины. 

В связи с этим, для увеличения момента трения М, дифференциалы 
транспортных средств высокой проходимости часто делают кулачковыми 
или червячными. Суммарная сила тяги в этом случае увеличивается на 10–
15% в сравнении с той, которую можно было бы реализовать при отсутствии 
трения в дифференциале. 
 Преимуществом механизмов с муфтами свободного хода, применяю-
щихся вместо дифференциалов, является возможность обеспечения макси-
мальной силы тяги при любом соотношении коэффициентов сцепления колѐс 
правого и левого борта. Такие механизмы и самоблокирующиеся дифферен-
циалы применяют для улучшения проходимости транспортных средств по 
скользким дорогам. 
 

14.5 Оценка проходимости транспортных средств 

 

 Для оценки проходимости транспортных средств используют четыре 
основных метода: метод эталонного маршрута; метод длительных дорожных 
испытаний; метод оценки проходимости по отдельным параметрам и метод 
предварительной оценки проходимости с помощью моделирования. 
 

Метод эталонного маршрута 

 

Для оценки проходимости методом эталонного маршрута выбирают 
эталонный труднопроходимый маршрут, который состоял бы из типичных 
песчаных, заболоченных, лесистых и горных участков, бродов разных видов. 

В эталонный маршрут обязательно должны включаться также разбитое бу-
лыжное шоссе, проселочные дороги и небольшие участки хорошего шоссе. 

Наряду с участками, которые используются для испытаний транспорт-
но-технологических средств всех типов на проходимость, в эталонный 
маршрут включаются также участки, предназначенные только для транс-
портных средств специальных типов. Все участки эталонного маршрута 
должны поддерживаться в стабильном состоянии, проверка которого прово-
дится с помощью приборов и соответствующей аппаратуры. 

Методика испытания различных транспортно-технологических средств 
на проходимость обьязательно должна включать описание участка испыта-
ний. При его описании участка испытаний указывают вид и физико-

механические свойства грунта (чернозѐм, суглинок и т.п.), его ровность 
(наличие выбоин и рытвин, их размеры), рельеф местности (подъѐмы и спус-
ки), погодно-климатические условия во время проведения испытаний.  
 В описание физико-механических свойств грунта включают: грануло-
метрический состав и пределы пластичности; влажность; плотность; несу-
щую способность; сопротивление сдвигу; толщину разрыхленного или пере-
увлажненного слоя. При испытании на снежной целине обязательно замеря-
ют плотность снега на дне колеи и в толще его покрова. 
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 При испытаниях транспортно-технологических средств и тягачей на 
проходимость определяют следующие параметры: 

– наибольшую силу тяги на крюке; 
– коэффициент сопротивления качению; 
– среднюю техническую скорость движения в конкретных дорожных 

условиях; 
– среднюю скорость движения с учетом буксования и застревания. 
На специально подготовленных участках пути определяют параметры, 

характеризующие профильную проходимость транспортно-технологических 
средств: 

– ширину преодолеваемого рва; 
– высоту преодолеваемой вертикальной стенки; 
– величину максимального преодолеваемого подъѐма; 
– дорожный просвет (клиренс), определяющий максимальную высоту 

неровностей, которые автомобиль должен преодолевать, не задевая их; 
– углы переднего и заднего свеса; 
– продольный радиус проходимости; 
– нижний и верхний радиусы вертикальной проходимости (определяют 

при наличии в кузове груза); 
– поперечный радиус проходимости;  

– внутренний угол проходимости, определяющий предельный угол пе-
ревала, который может преодолевать, не задевая, транспортное средство; 

– радиус поворота, определяющий минимальный размер площадки, на 
которой транспортное средство может развернуться на 180° без применения 
заднего хода; 

– максимальное перемещение колес, характеризующее возможность 
преодоления автомобилем различных неровностей дороги без упора осей или 
элементов подвески в ограничители хода колес; 

– глубину преодолеваемого брода по твердому дну. 
Конструктивные параметры проходимости автопоездов определяют 

отдельно для тягача, прицепа и автопоезда в целом. При этм гибкость авто-
поезда в различных плоскостях должна соответствовать требованиям ГОСТ 
22653-77. 

Для автопоезда дополнительно должна фиксироваться степень несов-
падения колеи тягача и прицепа. 

 

  Метод длительных дорожных испытаний 

 

Метод длительных дорожных испытаний является более распростра-
ненным. Маршруты проведения испытаний подбирают таким образом, чтобы 
они охватывали основные регионы страны и все типы дорог. 

Данный метод предназначен для сравнительной оценки проходимости 
транспортных средств опытных моделей с серийными транспортными сред-
ствами.   
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Оценочные параметры включают: число застреваний на определѐнном 
маршруте, средние технические скорости прохождения принятых трудно-
проходимых участков, число переключений передач на единицу пути, путе-
вой расход топлива, глубину и ширину преодолеваемых бродов и рвов.  

В качестве числовых показателей оценки проходимости транспортного 
средства принимают: 

– удельную силу тяги на ведущих колѐсах; 

– усилие, развиваемое на крюке; 
– коэффициент сопротивления качению;  

– сцепление колѐс с грунтом и буксование. 
Все эти показатели определяют для принятых условий движения: 

влажная грунтовая дорога; пахота; песок; снежная целина; заболоченная 

местность. 

В протоколах испытаний обязательно фиксируются физико-механичес-

кие свойства грунтов: влажность, плотность, твѐрдость (сопротивление вдав-
ливанию), сопротивление срезу, толщина разрыхленного слоя, толщина пе-
реувлажнѐнного слоя. 

Силу тяги на крюке определяют методом динамометрирования с ис-
пользованием тяговых лабораторий или динамометрических прицепов. 
Удельную тяговую силу на крюке рассчитывают по формуле 

 aдуд.кр G/Рр  ,     (14.6) 

где дР
 
усилие на крюке тягача; 

        
aG

 
полный вес транспортно-технологического средства. 

Коэффициент сопротивления качению транспортного средства рассчи-
тывают по формуле 

af G/Pf  ,     (14.7) 

где fР сила сопротивления качению транспортного средства на заданном 
опорном основании в ведомом режиме качения. 

Коэффициент сцепления   колѐс с опорным основанием рассчитывают 
по формуле 

сцG/Р  ,     (14.8) 

где Р максимальная сила сцепления колѐс с опорным основанием; 
     сцG сцепной вес автомобиля. 

Максимальную силу сцепления колѐс с опорным основанием рассчи-
тывают по формуле                                                                        ,      (14.9) 

где        – максимальное усилие на крюке, развиваемое тягачом. 
При одинаковых статических радиусах ведущего и путеизмерительного 

колѐс коэффициент буксования рассчитывают по формуле  




п

пп об
 ,     (14.10) 
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где п суммарные обороты ведущего колеса при движении тягача на задан-
ном участке пути с буксованием; 

обп суммарные обороты путеизмерительного колеса  при движении на 
этом же заданном участке пути.  

 

Испытания на преодоление транспортным средством снежной целины 
проводят на ровном горизонтальном участке дороги длиной 100–200 м с по-
степенно увеличивающейся высотой снежного покрова. Допускается прове-
дение испытаний на нескольких горизонтальных участках с разной толщиной 
снежного покрова. 

При проверке проходимости по снежной целине транспортное средство 
движется на низшей передаче с включенным механизмом  блокировки диф-
ференциала (при наличии), начиная с участков с меньшей толщиной снега 
вплоть до полной остановки вследствие буксования. В момент остановки  
определяют толщину снежного покрова, длину пройденного пути, а также 
способность транспортного средства самостоятельного выезда задним ходом. 

Глубина брода, преодолеваемого транспортным средством, определя-
ется при испытаниях в специальных искусственных или естественных водоѐ-
мах. 

Длина преодолеваемого брода должна быть не менее трѐх длин транс-
портного средства, дно должно быть плотное и не вязкое. Движение осу-
ществляют на низшей передаче с постепенным увеличением глубины брода 
до предельного значения, допускаемого конструкцией транспортного сред-
ства. После проведения испытаний проверяют наличие воды в агрегатах 

транспортного средства, работу тормозного и рулевого управления. 
Наибольший угол подъѐма, преодолеваемый транспортным средством, 

определяют на специальных полигонах, имеющих комплекс подъѐмов боль-
шой крутизны (от 30% до 60% и более). Подъѐмы должны иметь твѐрдое, су-
хое, шероховатое покрытие. 

Программа испытаний на проходимость транспортных средств высо-
кой проходимости должна предусматривать испытания на преодоление попе-
речно расположенного рва и стенки. Начальная ширина рва должна состав-
лять 0,5 м, высота вертикальной стенки – 0,40 м. 

Для сравнительной оценки проходимости транспортных средств в тя-
жѐлых дорожных условиях в пробеговых испытаниях используют следую-
щие виды дорог: 

а) дороги с твѐрдым покрытием; 
б) дороги с твѐрдым покрытием с выбоинами;  
в) грунтовые дороги со слоем размокшего грунта: 
– до 5 см – транспортные средства ограниченной проходимости; 
– 10–15 см – транспортные средства повышенной проходимости;  
– 25–30 см – транспортные средства высокой проходимости; 
г) сухие песчаные дороги;  

д) заснеженные дороги с толщиной снежного покрова от 10 до 40 см; 



198 
 

е) обледенелые дороги со спусками и подъѐмами. 
В процессе таких испытаний определяют максимальную возможную 

среднюю скорость MV  движения, расход топлива при движении в конкрет-
ных условиях. 

Для сравнительной оценки проходимости различных моделей авто-
транспортных средств используют критерий производительности, рассчиты-
ваемый по формуле 

ШШ

MM
П

VG

VGК



 ,     (14.11) 

где GМ, GШ – нагрузка автомобиля при движении на испытательном маршру-
те и по дороге с твѐрдым покрытием хорошего качества  соответственно; 
       VМ, VШ – средняя скорость автомобиля при движении на испытательном 
маршруте и по дороге с твѐрдым покрытием хорошего качества соответ-
ственно. 
 

Вопросы для самоконтроля 

 

1. Что понимают под проезжаемостью дорог? 

2. Что понимают под проходимостью наземных транспортно-техноло-

гических средств? 

3. Основные причины потери подвижности наземными транспортно-

технологическими средствами.  

4. Какие критерии используют для оценки проходимости наземных 
транспортно-технологических средств? 

5. Какими критерии используют для оценки геометрических парамет-
ров проходимости мобильных машин? 

6. Какие параметры оказывают влияние на опорно-тяговые параметры 
проходимости наземных транспортно-технологических средств? 

7. Какие конструктивные факторы оказывают влияние на проходимость 
наземных транспортно-технологических средств? 

8. Какие методы испытания наземных транспортных средств на прохо-
димость вы знаете? 

9. Численные показатели, используемые для оценки проходимости 
наземных транспортно-технологических средств. 

10. Какие виды дорог используются для сравнительной оценки прохо-
димости наземных транспортных средств? 

11. Как рассчитывается критерий производительности при оценке про-
ходимости транспортно-технологических машин? 
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