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1  ПРИЗНАЧЕННЯ ЗЧЕПЛЕННЯ, ЙОГО 

ФУНКЦІОНАЛЬНІ ЕЛЕМЕНТИ 
 

Зчеплення – це сукупність механізмів автомобіля, призначених 

для рушання автомобіля, передачі крутного моменту двигуна, корот-
кочасного від’єднання двигуна від трансмісії та знов їх плавного 

з’єднування. 

Вимикання зчеплення необхідне при перемиканні передач, га-
льмуванні автомобіля до повної зупинки (щоб запобігти затухання 

двигуна), а також для зниження опору провертання колінчастого валу 

двигуна при пуску двигуна при низьких температурах. Зчеплення та-

кож запобігає перевантаженню деталей трансмісії, які можуть виник-
нути при деяких режимах руху автомобіля. 

Зчеплення складається з наступних функціональних елементів: 

механізму зчеплення і приводу. 
Механізм зчеплення (ведений диск, натискний диск, натискні 

пружини, віджимні важелі та інші елементи) забезпечують плавність 

увімкнення зчеплення, передачу крутного моменту двигуна між веду-

чими частинами зчеплення (кожухом та натискним диском) і веденим 
диском (первинним валом коробки передач), запобігає виникненню в 

трансмісії крутильних коливань (гасник крутних коливань), які мо-

жуть привести до її значних перевантажень. 
 

2  КЛАСИФІКАЦІЯ ЗЧЕПЛЕНЬ 
 

За способом передачі крутного моменту двигуна: 
- з механічним тертям (в основному дискові) сухі або працюючі 

в маслі; 
- гідравлічні; 
- гідромеханічні; 
- електромагнітні з рідким або сухим накопичувачем. 
За способом управління зчеплення: 
- керовані водієм (з використанням мускульної енергії, з пнев-

матичним, вакуумним, електромагнітним приводом); 
- автоматичні: керовані залежно від положення педалі подачі 

палива, керовані залежно від числа обертань і навантаження двигуна, 

керовані від важеля перемикання передач. 
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3  ВИМОГИ ДО ЗЧЕПЛЕНЬ І КОНСТРУКТИВНІ 

ЗАХОДИ ЇХ ЗАБЕЗПЕЧЕННЯ 
 

Плавність увімкнення. 

При різкому увімкненні зчеплення крутний момент в трансмісії 

може в 3-4 рази перевершити максимальний момент двигуна maxдМ , а 

також надмірно зрости прискорення автомобіля, що негативно впли-
вають на пасажирів і вантажі, що перевозяться. 

Крутний момент, що навантажує трансмісію при різкому уві-

мкненні зчеплення, може бути визначений по виразу 
 

dt

d
JММ д

дд


 ,                                 (3.1) 

 

де дМ  - крутний момент двигуна; 

дJ  - момент інерції обертаючих і приведених до маховика двигуна 

поступально рухомих мас; 

dt

d д  - прискорення мас двигуна, що обертаються. 

 
У разі всіх ведучих коліс максимальне прискорення при рушан-

ні автомобіля визначиться з виразу 

 

qj,Gj
q

G
aaa

a   ,                          (3.2) 

 

де aG  - повна маса автомобіля; 

aj  - прискорення (уповільнення) автомобіля; 

q – прискорення вільного падіння; 

φ – коефіцієнт зчеплення коліс з опорною поверхнею. 
 

Максимальні прискорення aj , що не викликають незручності 

при гальмуванні для пасажирів, складають 3-4 м/с
2
. 
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Для плавного увімкнення зчеплення основне значення мають 

пружні властивості веденого диска, деталей приводу вимкнення зчеп-

лення і темп увімкнення зчеплення. 
Пружні властивості веденого диска і приводу залежать від конс-

трукції, а темп увімкнення від кваліфікації водія. 

 
Рисунок 3.1 – Залежність між зусиллям на веденому диска та його деформацією 

 

 

дv  - швидкість переміщення натискного диска 

Рисунок 3.2 – Графік увімкнення зчеплення 

 

Повне і достатньо швидке увімкнення зчеплення може бути 

здійснене при змінній швидкості дv  переміщення натискного диска на 

величину Δl (рис. 3.2). Вибір зазорів між парами, що труться, повинен 
відбуватися при швидкому переміщенні натискного диска (лінія а б). 

Починаючи з моменту «схоплювання» зчеплення (точка б) швидкість 

переміщення натискного диска дv  особливо при рушанні автомобіля з 

місця, повинна різко падати до повного увімкнення зчеплення (точка в). 
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Чистота вимкнення і повнота увімкнення. 

Чистота вимкнення зчеплення необхідна для повного роз'єднан-

ня двигуна і трансмісії. Зазор між веденими і ведучими дисками пови-
нен бути не менше: однодискові – 1…1,5 мм; дводискові – 0,5…0,7 

мм; багатодискові – 0,25…0,3 мм. 

Повнота увімкнення необхідна для того, щоб момент двигуна 

дМ  на трансмісію передавався без буксування зчеплення. 

 

Мінімальний момент інерції ведених деталей зчеплення. 

Вплив моменту інерції ведених деталей зчеплення на величину 

ударного імпульсу при перемиканні передач розглянемо на схемі (рис. 3.3). 

 
 

Jзч. 1 – момент інерції веденого диска зчеплення 1 і пов'язаних 
з ним мас первинного і проміжного валів, що обертаються; 
Jзч. 2 – момент інерції веденого диска зчеплення 2 і пов'язаних 
з ним мас вторинного валу, що обертаються 

Рисунок 3.3 – Схема перемикання передач для визначення ударного імпульсу 

 

Вплив мас, пов'язаних з валами 1, 2, 4 і 5 враховується відповід-

но приведеними моментами інерції. Момент інерції аJ  враховує 

вплив всієї поступально рухомої маси автомобіля і визначається з рів-

ності живих сил 

 

q

vGJ аaa

22

22




;   
2

0

2

Uq

rG
J Кa

a



 ,                     (3.3) 
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де аG  - вага автомобіля, кг; 

v  - швидкість автомобіля, м/с; 

a  - кутова швидкість обертання вала 5,1/с; 

0U  - передавальне число головної передачі; 

Кr  - радіус колеса, м. 

 
У приведеному рівнянні для моменту інерції не враховується 

вплив мас трансмісії і коліс автомобіля, що обертаються. Для обліку 

мас елементів трансмісії і коліс, що обертаються, можна користувати-
ся рівнянням 

 

2

0

2

U

r

q

jG
j Кa
a   , 

 
де δ – коефіцієнт обліку мас, що обертаються, його можна підрахувати 

по виразу у вигляді 

 
2

КПU211   , 

 

де 
2

КПU  – передавальне число коробки передач. 

 

Для одиночних автомобілів при номінальному навантаженні 

можна приймати ζ1=0,03…0,05, ζ2=0,04…0,04. Менші значення відно-
сяться до більш важким автомобілям. 

За відсутності зчеплення вмикаємо передачу пересуванням шес-

терні z4, користуючись рівнянням кількості руху в застосуванні до 

обертального руху. Отримаємо вираз для імпульсу моменту, що діє на 
вал 4 при увімкнення в зачепленні шестерень z4 і z3. 

 

)()JJ(tРr aa.зчa4   2  .                           (3.4) 
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Аналогічно для вала 3 матимемо 

 




















3

4
а

2

1
д

1

2
.зчд3

z

z

z

z

z

z
)JJ(tРr 1

,              (3.5) 

 

де Р – окружне зусилля, що діє на зуб’я шестерень 3 і 4 у момент їх 
увімкнення; 

4r  і 3r  - радіуси початкових кіл шестерень 3 і 4. 

 

Оскільки сила Р і час t у момент перемикання передачі для обох 

шестерень однакові, то користуючись рівнянням (3.4) і (3.5) можна 

визначити кутову швидкість обертання а  

 

)JJ(U)JJ(

)JJ(U)JJ(

.зчаКП.зчд

a.зчадКП.зчд

а

2

2

1

21







 .                     (3.6) 

 

Користуючись рівнянням (3.4) і (3.6) визначимо імпульс ударно-
го моменту 

 

)JJ(U)JJ(

)U(U)JJ()JJ(
tРr

.зчаКП.зчд

aКПдКП.зча.зчд

4

2

2

1

21







.             (3.7) 

 

У рівняннях (3.6) і (3.7) КПU  передавальне число коробки пере-

дач. 
Якщо процес перемикання передач відбувається при вимкнено-

му зчепленні 1.зчJ , то 

 

)JJ(UJ

)U(U)JJ(J
trР

.зчаКП.зч

aКПдКП.зча.зч

4

2

2

1

21

11






.              (3.8) 
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Імпульс моменту 11 trР 4  прямо пропорційний добутку моментів 

інерції )JJ(J .зча.зч 21  , отже удар між зуб’ями шестерень виходить 

тим менше, чим менше момент інерції 1.зчJ . Оскільки момент інерції 

1.зчJ  зазвичай у багато разів менше моменту інерції )JJ( .зча 2 , то і 

добуток 
2

1 КП.зч UJ   в знаменнику значно менше суми )JJ( .зча 2 . 

Тому при однаковому значенні різниці кутових швидкостей 

)U( аКПд    імпульс моменту, а отже, і ударне навантаження на 

зуб’я шестерень збільшується у міру збільшення передавального чис-

ла КПU . 

Порівнюючи рівняння (3.7) з рівнянням (3.8) знаходимо, що ім-

пульс моменту, а отже, і ударне зусилля Р при однаковому значенні 

різниці )U( аКПд    кутових швидкостей вельми помітно зменшу-

ється якщо перемикання проводити при вимкненому зчепленні 1.зчJ . 

Співвідношення між імпульсами 11tР і Рt визначається по виразу 

 

   
















 














д

.зч

.зчаКП.зч

д

2зч.а

КП

д

.зч

.зч

J

J
JJUJ

J

JJ
U

J

J
J

Pt

tР

1

2

2

1

21

1

11

1

1

,  (3.9) 

 

Оскільки момент інерції 1.зчJ  частин зчеплення, що вмикаються, 

зазвичай у багато разів менше моменту інерції дJ , то, нехтуючи від-

ношенням д.зч J/J 1 , отримаємо остаточно 

1

22

22

11

.зч

.зча

КП

д

.зча

КП

J

JJ
U

J

JJ
U

Pt

tР










,   (3.10) 
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Згідно рівнянню (3.9) зниження імпульсу 11tР  в порівнянні з ім-

пульсом Рt  виходить тим більше, чим менше момент інерції 1.зчJ  

частини зчеплення, що вимикається. 

З аналізу рівняння (3.10) виходить, що зниження ударного нава-

нтаження на зуб’я шестерень, отримуване завдяки вимкненню зчеп-

лення 1.зчJ , зменшується при збільшенні передавального числа КПU . 

Розглянемо процес перемикання шестерень при вимкненому 
зчепленні 2. 

На підставі виразу (3.7), приймаючи 0аJ  отримаємо 

 

2

2

1

21

22

.зчКП.зчд

aКПдКП.зч.зчд

4
JU)JJ(

)U(UJ)JJ(
trР







.               (3.11) 

 

Користуючись рівняннями (3.7) і (3.11) отримуємо відношення 
імпульсів 

 

  

























 














д

.зч

КП

д

.зч

.зча

д

.зча

КП

д

.зч

.зч

J

J
U

J

J
JJ

J

JJ
U

J

J
J

Pt

tР

221

2

222

2

22

1

1

,  (3.12) 

 
Нехтуючи в цьому рівнянні вельми малими величинами 

д.зч J/J 1  і д.зч J/J 2 , отримаємо остаточно 

 

2

22

2

22

.зч

а
КПКП

д

а
КП

J

J
UU

J

J
U

Pt

tР








,    (3.13) 
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Згідно рівняння (3.13) зниження ударного імпульсу виходить 

тим більше, чим менше момент інерції 2.зчJ  частини зчеплення, що 

вимикається. Збільшення передавального числа КПU  в даному випад-

ку сприяє зниженню імпульсу 22tР . Таким чином передавальне число 

КПU , залежно від розташування зчеплення, по різному впливає на 

зміну ударного навантаження на зуб’я шестерень. При великих зна-

ченнях передавального числа КПU  зчеплення доцільно ставити на ве-

деному валі 5 (зчеплення 2.зчJ ). При малих же значеннях передаваль-

ного числа КПU  (вищі передачі) зчеплення доцільно ставити на прові-

дному валу 1 (зчеплення 1.зчJ ). 

Проте розташування зчеплення на веденому валу коробки пере-

дач при великих передавальних числах КПU  небажано, оскільки вели-

ка величина передаваного моменту викликає збільшення розмірів ме-
ханізму зчеплення. 

Введення двох механізмів зчеплення ускладнює конструкцію 

трансмісії при незначному зменшенні ударного навантаження на зуб’я 

шестерень. Тому зчеплення завжди встановлюють на ведучому валу 1, 
а максимальне зниження ударного навантаження на зуб’я шестерень 

забезпечується вибором мінімальної величини моменту інерції 1.зчJ  

відомої частини зчеплення і зменшення різниці )U( аКПд   . 

Для подальшого зменшення ударного навантаження на переми-

канні деталі коробки передач в конструкцію останньою вводять спеці-
альний механізм – синхронізатор. 

Підрахунки показують, що ударний імпульс при увімкненому 

зчепленні в 50-200 разів більше ударного імпульсу, що виникає при 

перемиканні передачі з вимкненим зчепленням. Так, ЯМЗ як одну з 
умов вибору розмірів зчеплення для автомобілів великої вантажопід-

йомності приймає, що момент інерції одного веденого валу не пови-

нен перевищувати 1,5 кгс·см·с
2
. 
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Хороше відведення тепла від поверхонь, що труться. 

При буксуванні зчеплення (рушанні автомобіля і перемикання 

передач при русі) на поверхнях тертя виділяється тепло, яке призво-
дить до зниження коефіцієнта тертя і нагріву деталей зчеплення до 

високої температури, що у свою чергу приводить до виходу зчеплення 

з ладу (короблення дисків, поява тріщин на натискному диску, відпус-
тка пружин та ін.). 

Для зниження температури поверхонь, що труться, необхідно 

при конструюванні зчеплення передбачити: 

- хорошу вентиляцію зчеплення; 
- для кращого відведення тепла натискний диск робити масив-

ним. 

 

Оберігання трансмісії від динамічних навантажень. 

Встановлено, що найбільші динамічні навантаження в трансмісії 

автомобіля виникають при різкому увімкненні зчеплення. 

Інерційний момент, що передається через трансмісію при різко-
му увімкненні зчеплення, прямо пропорційний коефіцієнту жорсткості 

С трансмісії і куту закручування α її валів 

 

СМ j .                                        (3.14) 

Елементарна робота при закручуванні валів визначиться 

 

 dСAd  . 

 
Інтегруючи отримаємо 

 

2

2
СA  . 

У момент різкого увімкнення зчеплення кінетична енергія мас 

двигуна, що обертаються, витрачається на закручування валів транс-

місії 
 

2

22 
С

2
J д

д  , 
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Звідки 

С

Jд
д  . 

 
Підставивши у формулу значення α отримаємо 

 

СJМ ддj  .                                 (3.15) 

 

Аналіз виразу (3.15) показує, що інерційний момент в значній 

мірі залежить від жорсткості трансмісії. 

Отже, включення в трансмісію пружного елементу може значно 
понизити інерційний момент. 

Таким елементом є гаситель крутильних коливань. 

Раціональним підбором пружин гасителя крутильних коливань 
можна забезпечити нелінійність пружної характеристики трансмісії 

 

 
 

 
М – крутний момент, Н·м; 
α – кут стиску пружин гасителя та валів трансмісії, град. 

Рисунок 3.4 – Пружна характеристика пружин гасителя коливань 

 

При такій пружній характеристиці практично усувається мож-
ливість виникнення резонансу. 
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Мінімальна витрата фізичних зусиль на управління (можли-

вість автоматизації процесу увімкнення і вимкнення зчеплення). 

Зусилля на педаль Рпед., необхідне для утримання зчеплення у 
вимкненому положенні може бути визначено по виразу 

 

.зч.пзч. п.

max

.пед
U

Р
Р





,                                (3.16) 

 

де maxР  - сумарна сила натискних пружин при вимкненому зчеплен-

ні; 

зч. п.U  - передавальне число приводу вимкнення зчеплення; 

η - к.к.д. приводу вимкнення зчеплення. 

 

Для максимального полегшення управління автомобілем необ-
хідно, щоб зусилля на педаль не перевершувало 100…150 Н. 

 

Простота пристрою і обслуговування. 

Хороша врівноваженість. 

 

4  КОНСТРУКЦІЇ ЗЧЕПЛЕНЬ ТА ЇХ АНАЛІЗ 
 

Зчеплення з механічним тертям мають переважне розповсю-
дження. В даний час переважають на автомобілях із ступінчастими 

трансмісіями однодискові сухі зчеплення. Багатодискові зчеплення з 

дисками, що працюють в маслі, застосовуються в основному в автома-
тичних трансмісіях. 

Однодискові зчеплення прості, дешеві, забезпечують хороше ві-

дведення тепла від пар, що труться, і цілком надійну роботу. При ма-

лих розмірах і вазі вони відрізняються високою зносостійкістю і зруч-
ні в обслуговуванні. Проте, якщо передаваний зчепленням момент Мзч. 

великий, більше 700…800 Н·м (70…80 кгс·м), то діаметр дисків одно-

дискового зчеплення стає великим. Застосування двох- і багатодиско-
вих зчеплень дозволяє зменшити діаметр дисків, а разом з тим і розмі-

ри зчеплення, хоча конструктивно ці зчеплення складніше однодиско-

вих (рис. 4.1, б). 
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Конструкція, розміри і характеристики зчеплень в значній мірі 

визначаються типом натискних пружин (рис. 4.1). У автомобільних 

зчепленнях застосовують циліндричні, конічні і тарілчасті (діафрагмо-
ві) пружини. Їх порівняльні характеристики показані на рис. 4.2. 

 

 
 
1 – відомий диск, 2 – натискний диск, 3 – віджимні важелі, 4 – гаситель, 

5 – кожух, 6 – вижимний підшипник, 7 – натискні пружини, 8 – пластини 
 

Рисунок 4.1 – Типові конструкції однодискового - ЗІЛ-130 (а) і дводискового – ЯМЗ-
236 (б) зчеплень з периферійно розташованими пружинами, однодискових зчеплень з 

центральною конічною пружиною – МАЗ-200 (в) 
і з тарілчастою пружиною - ВАЗ (г) 
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1 – циліндрична, 2 – діафрагмова, 3 – конічна; 

а  – зчеплення увімкнено; б , б , б   – зчеплення вимкнено 

Рисунок 4.2 – Характеристика натискних пружин 

 
Циліндрові пружини мають лінійну характеристику у всьому 

робочому діапазоні. Характеристика конічної пружини до посадки 

витків також є лінійною, потім у міру виключення витків з роботи жо-
рсткість пружини збільшується. Це є недоліком, оскільки обумовлює 

збільшення зусилля при виключенні зчеплення і значне зниження на-

тискного зусилля при зношуванні фрикційних накладок. Найбільш 

сприятлива характеристика тарілчастої (діафрагмової) пружини, зу-
силля якої в робочому діапазоні змінюється трохи при виключенні 

зчеплення і зношуванні фрикційних накладок. 

Перевага зчеплень тарілчастого (діафрагмового) типу в порів-
нянні з важільно-пружинним наступні: 

- підвищена довговічність; 

- покращена плавність вмикання зчеплення; 

- збереження натискного зусилля (моменту тертя) у міру зносу 
фрикційної накладки веденого диска протягом всього терміну служби 

зчеплення; 

- простота конструкції; 
- невелика кількість деталей; 

- відсутність регулювань; 
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- можливість механізації процесу збірки; 

- зменшення витрати сталевого прокату, виключення сталевого 

литва. 
В таблиці 4.1 представлені порівняльні дані по кількості і масі 

деталей важільно-пружинних і діафрагмових зчеплень. 

 
Таблиця 4.1 – Порівняльні дані по кількості і масі деталей важі-

льно-пружинного і діафрагмового зчеплень 

 

 
 

5  ВИБІР РОЗМІРІВ І ПАРАМЕТРІВ ЗЧЕПЛЕННЯ 

 
Основні розміри і параметри зчеплення: зовнішній D і внутріш-

ній d діаметри фрикційних накладок ведених дисків; число ведених 

дисків zд; коефіцієнт запасу зчеплення β; натискне зусилля пружин Рн; 

розрахунковий коефіцієнт тертя μ; число zП і жорсткість СП натискних 
пружин; питоме навантаження q на фрикційні накладки. 

Вказані параметри повинні відповідати вимогам ДОСТ 12238-76 

і ДОСТ 1786-80, в яких вказані зовнішні діаметри ведених дисків зче-
плення, частота обертання і крутні моменти двигунів, обумовлені ти-
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пи, основні параметри, розміри, технічні вимоги й методи випробу-

вань азбестових фрикційних накладок. 

При проектуванні зчеплення в першу чергу вибирають по ДОСТ 
12238-76 число ведених дисків zд і розміри фрикційних накладок (зов-

нішній D, внутрішній d діаметри і товщину δ) залежно від максималь-

ного моменту двигуна maxдМ . 

При мНМ maxд  465  проектоване зчеплення повинне бути од-

нодисковим, при більших моментах воно може бути одно·або дводис-

ковим. Для всіх типів автомобілів D=190…400 мм, для дводискових 
зчеплень D=340…400 мм. Товщина фрикційних накладок δ = 3,0…3,5 

мм для легкових автомобілів та δ = 4,0.5,0 мм для вантажних. 

Потім задаються коефіцієнтом запасу зчеплення, рівним відно-
шенню моменту тертя зчеплення до максимального моменту двигуна 

– maxд.зч М/М , звідки maxд.зч ММ  . 

Значення β вибирається з урахуванням неминучої зміни (змен-

шення) коефіцієнта тертя накладок при експлуатації усадки натискних 

пружин, наявності можливості регулювання натискного зусилля, чис-
ла ведених дисків. Із-за усадки пружин зменшення β складає 8…10%, 

зношування накладок – 15…20%, сумарне падіння β складає 23...30%. 

Середні значення β для легкових автомобілів - 1,2...1,75; для вантаж-

них - 1,5...2,2; для автомобілів підвищеної і високої прохідності - 
1,8...3,0. 

Натискне зусилля Рн визначається виходячи з моменту тертя 

Мзч., вираженого через параметри зчеплення. Момент тертя на поверх-
ні диска (рис. 5.1) 

 

 rFМ  ,                                        (5.1) 

 

де F - повна тангенціальна сила тертя; 

r  - радіус тертя, еквівалентний плечу додатку сили F , яка рівна 

сумі всіх елементарних сил тертя. 

 
 

 

Елементарна сила і момент тертя 
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qdAdРdF н   ; 

dAqdРdM н   , 

 

де нdР  - елементарна нормальна сила, що діє на елементарну площад-

ку dA , яка розташована на радіусі ρ:  d2dA  . 

 

 
Рисунок 5.1 – Схема для визначення моменту тертя зчеплення 

 

Таким чином 
 

qdAdqdF   2 ;   qdAdqdM   22  

 

та 



R

r

dqF  2 ;   

R

r

dqM 
22 .  (5.2) 

 

Після підстановки виразу (5.2) в рівняння (5.1) визначається ра-
діус тертя 

 


R

r

R

r

dq/dqr 
2

.   (5.3) 
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Звідси витікає, що при постійному значенні μ радіус тертя зале-

жить від закону розподілу навантаження. Для металевих пар тертя, а 

також пар метал-металокераміка встановлено, що зношування повер-
хонь тертя відбувається рівномірно. Можна вважати, що швидкість 

зношування δμ пропорційна добутку питомого навантаження на відно-

сну швидкість, ковзання поверхонь тертя vвідн. 
 

.віднqvk  , 

 

де k  - коефіцієнт пропорційності. 

 

При рівномірному зношуванні відповідно до виразу (5.3) наван-

таження q лінійно зменшується в радіальному напрямі до зовнішньої 

кромки диска, тобто constq  . 

В цьому випадку 

 

mr)Rr(,r  50 ,   (5.4) 

 

де mr  - середній радіус накладки. 

 

Ведені диски зчеплень автомобілів володіють істотною подат-

ливістю в осьовому напрямі, що обумовлює constq   в усіх точках 

поверхні тертя. З формули (5.3) 

 

22

33

3

2

rR

rR
r




 .   (5.5) 

 

Для легкових автомобілів відношення r/R складає приблизно 

0,55, для вантажних - 0,7 та 
 

)Rr(,rr m  50 . 
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З урахуванням числа пар поверхонь тертя ( 2z  для однодис-

кового та 4z  для дводискового зчеплення) 

 

 rРzkМ нz.зч  ,    (5.6) 

 

де kz - коефіцієнт, що враховує зменшення натискного зусилля, Рн, що 

стискає поверхні, що труться, унаслідок тертя в направляючих при-

строях і шліцах провідних і ведених дисків. Для автомобільних зчеп-
лень приймають kz=1. Тоді 

 

 



 rz

M

rz

М
Р

maxд.зч
н  .   (5.7) 

 

Коефіцієнт тертя накладок залежить від ряду чинників: матеріа-
лу фрикційних накладок, стану їх поверхонь, відносної швидкості ков-

зання, питомого навантаження, температури. Його визначають по ви-

різаних з накладок зразках розміром 22х27 мм на лабораторній маши-
ні тертя при строгому дотриманні умов: матеріал контртіла – СЧ 15, 

середній радіус тертя – 100 мм, окружна швидкість зразків по середній 

лінії – 7,0…7,5 м/с, температура – (110±10) °С, питоме навантаження – 
(0,27±0,02) МПа. Визначений за цих умов коефіцієнт тертя складає в 

середньому 0,30…0,50, в реальних умовах експлуатації зчеплень він 

декілька нижче. Для розрахунків приймають μ=0,22…0,30. 

 
Питоме навантаження 

 

 )dD(/РА/Рq 2

ннн

24   ,                       (5.8) 

 

де Ан – площа робочої поверхні однієї сторони фрикційної накладки. 
 

За наявності отворів під заклепки q декілька збільшується (до 

5%), але в розрахунках цим можна нехтувати. Тиск повинен бути рів-
ним 0,14…0,30 МПа. Для великовантажних автомобілів рекоменду-
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ється МПа0,2q  . Значення q у зчеплень легкових автомобілів скла-

дає 0,18…0,23 МПа, а у вантажних – 0,14…0,21 МПа. 

З урахуванням формул (5.7) і (5.8) знаходиться число пар тертя 

 216 )dD()dD(q/)M(z maxд  
, по якому визначається необ-

хідна кількість ведених дисків зчеплення: 2/zzg  . Набутого зна-

чення zg повинне бути не більш за одиницю для однодискових і два – 

для дводискових зчеплень. При недотриманні цієї умови слід прийня-

ти інші (більші) розміри фрикційних накладок з вказаних в ГОСТ 

12238-76. 
Число периферійно встановлюваних пружин zП складає для лег-

кових автомобілів 6…18, для вантажних - 12…28. Більші значення 

відносяться до автомобілів з більшою масою. 
Жорсткість пружини СП по можливості слід приймати мінімаль-

ною, щоб зношування накладок менше позначалося на зміні моменту 

тертя зчеплення. Найбільше допустиме значення СП можна визначати 
з умови забезпечення мінімального коефіцієнта запасу зчеплення 

 

.знminПmaxП /)/(FС  1 , 

 

де δзн. – знос накладок, що приймається: δзн.=0,5δ – для приклепуваних 

і δзн. =1,0δ – для приклеюваних накладок. 
 

У легкових автомобілів СП=30…40 Н/мм, у вантажних – 

СП=20…40 Н/мм. 
Хід натискного диска повинен забезпечувати повне виключення 

зчеплення. Зазор між поверхнями тертя приймають для однодискових 

зчеплень 0,75…1 мм і для дводискових – 0,5…0,75 мм. Таким чином, 

хід натискного диска у однодискових зчеплень складає 1,5…2 мм, у 
дводискових – 2…3 мм. 
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6  РОЗРАХУНОК ПОКАЗНИКІВ НАВАНТАЖЕНОСТІ 

ЗЧЕПЛЕННЯ 
 

Показниками навантаженості зчеплення, що визначають його 

термін служби є: 
- питома робота буксування при русі автомобіля з місця; 

- підвищення температури при нагріві провідного диска за одне 

включення. 
Питома робота буксування рівна роботі буксування, віднесеній 

до площі тертя ведених дисків 

 

  


ZdZ)dD(А
F

А
А б

б
.пит  2

33

224 ,           (6.1) 

 

де D і d – зовнішній і внутрішній діаметри фрикційної накладки від-

повідно; 
Z3 – число заклепок; 

d3 – діаметр головки заклепки; 

Zµ – число поверхонь тертя. 
 

Робота буксування визначається із залежності 

 

dt)()t(МА ад.зч

t

б
б   

0

,                          (6.2) 

 
де tб – кінцеве значення часу буксування (руху з місця); 

Мзч. (t) – момент тертя зчеплення; 

ωд і ωа – кутова швидкість відповідно провідних і ведених дисків. 
 

Мзч. (t), ωд і ωа є змінними в часі і характер їх зміни визначається 

властивостями автомобіля і зчеплення, умовами руху, а також квалі-

фікацією водія (рис. 6.1, а). Залежно від допущень, що приймаються, і 
законів зміни вказаних змінних отримують різні формули для визна-

чення Аб. 

Роботу буксування Аб визначатимемо при наступних допущен-
нях: 
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- кутова швидкість колінчастого валу двигуна в процесі вклю-

чення зчеплення постійна (ωд = const); 

- крутний момент двигуна рівний передаваному зчепленням мо-
менту, росте пропорційно часу 

 

KtММ .зчд  ,                                    (6.3) 

 
де K – коефіцієнт пропорційності і рівний K=100…250 Н·м/с для лег-

кових автомобілів і K=200…750 Н·м/с для вантажних автомо-

білів і автобусів; 

 
- момент опору руху автомобіля постійний (Мо= const). 

 

Розрахункова схема при прийнятих допущеннях представлена 
на рис. 6.1, б. 

Для визначення роботи буксування (тертя) при включенні авто-

мобільного зчеплення розглянемо модель двигун-автомобіль, предста-

влену на рис. 6.1, в. 

 
Рисунок 6.1 – Розрахункова схема для визначення роботи буксування 

(тертя) при увімкненні зчеплення 
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Прийняті позначення на схемі: 

Iд – момент інерції двигуна (деталей, що обертаються і поступа-

льно рухомих, з маховиком); 
Iа – момент інерції маховика, що заміняє маси поступально ру-

хомого автомобіля, коліс і деталей трансмісії, приведеного до первин-

ного валу коробки передач; 
Мд – крутний момент двигуна; 

ωд – кутова швидкість колінчастого валу двигуна; 

ωа – кутова швидкість веденого диска зчеплення; 

Мо – момент опору руху автомобіля, приведений до веденої час-
тини зчеплення. 

 

Момент інерції Iа визначають з виразу 
 

2

2

.тр

к.прa

a
и

r

g

)GG(
I 





,                            (6.4) 

 

де Ga – повна вага автомобіля, кг; 

Gпр. – повна вага причепа (напівпричепа), кг; 
δ – коефіцієнт, що враховує вплив мас автомобіля і причепа (напів-

причепа), що обертаються; 

rк – радіус кочення колеса, м; 
итр. – передавальне число трансмісії. 

 

Момент опору руху автомобіля, приведений до валу, на якому 

встановлений ведений диск зчеплення (первинному валу коробки пе-
редач), визначають з виразу 

 
.тр.тр
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FvK
GGМ
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
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
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2
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63
,           (6.5) 

 

де ψ – коефіцієнт опору дороги; 

KП – коефіцієнт опору повітря; 
F – площа проекції автомобіля у напрямі його руху, м

2
; 

va – швидкість руху автомобіля, км/год.; 

ηтр. – коефіцієнт корисної дії (к.к.д.) трансмісії. 
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При русі автомобіля з місця і перемиканні передач на малих 

швидкостях руху, другий член в квадратних дужках при визначенні 

Мо приймають рівним нулю. 
Процес буксування зчеплення при русі автомобіля з місця 

спрощено можна представити таким, що складається з двох етапів 

(рис. 6.1, б). На першому етапі тривалістю t1 момент тертя зчеплення 
Мзч.(t) і крутний момент двигуна наростають лінійно 

 

1tk)t(М .зч  ;   1tk)t(Мд  ,                             (6.6) 

 

де k – темп включення зчеплення, визначуваний, в основному, водієм. 
Приймають k=100…250 Н·м/с для легкових і k=200…750 Н·м/с 

для вантажних автомобілів. 

 
У наслідок рівності цих моментів швидкість обертання вала 

двигуна залишається постійною і рівною початковою ω0. Автомобіль 

на першому етапі буксування зчеплення залишається нерухомим. 

На другому етапі буксування тривалість 12 ttt б   (tб – повний 

час буксування зчеплення) автомобіль починає прискорюватись від 
ωа=0 при лінійному наростанні Мзч.(t) з колишнім темпом і постійному 

моменті двигуна, рівному 1tkММ .зчд  . Швидкість обертання ко-

лінчастого валу двигуна на цьому етапі зменшується із-за гальмування 

з боку зчеплення. Кінець етапу – припинення буксування зчеплення у 
момент часу tб унаслідок вирівнювання швидкостей ωд і ωа. 

 

Робота буксування на першому етапі 
 

 
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t

ад.зчб .dt)()t(MА   

 

Оскільки const,,tk)t(М да.зч  00  , 
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і оскільки в кінці періоду о.зч ММ  , тобто оMkt 1  

 

.k/M,А об

2

050
1

  

 

На другому етапі відповідно до прийнятих допущень 

 

ktM)t(М,ММ о.зчод   

 

 
2

1

2

0

t

адо

t

t

ад.зчб .dt)()ktM(dt)()t(MА
б

  

 

Швидкості ωд і ωа для цього етапу можна знайти з рівнянь руху 

мас Iд і Iа 

 

.ktММI;ktММI о.зчаа.зчддд    

 

З цих рівнянь 

аадад I/kt,,I/kt, 22 5050   , 

 

дад I/kt, 2

0 50  ,                           (6.7) 

де ).II/(III адад   

 

В кінці другого етапу ад   отже, з виразу (6.7) 

 

.k/It 02 2  

 

Робота буксування на другому етапі 
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Повна робота буксування 
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        (6.8) 

 

На підставі вітчизняного і зарубіжного досвіду для розрахунку 
навантаженості зчеплень можна рекомендувати формулу 

 

)MM/(MI,А оmaxдmaxдaб  2

050  ,                        (6.9) 

 

яка виведена в пропозиції, що швидкість ωд і моменти Мд, Мзч. і Мо в 

процесі буксування зчеплення залишаються постійними, а 

maxдд ММ  . 

Швидкості обертання колінчастого валу двигуна, що рекомен-

дуються: maxд 0  або maxNe,  7500   - для автомобілів відповідно 

з бензиновими або дизельними двигунами; ωМ і ωN – швидкості обер-

тання колінчастого валу, відповідні максимальному моменту і потуж-

ності двигуна. 

Згідно ДОСТ 1786-74 
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При розрахунках приймати 
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b = 1,23 – бензинові, 

b = 0,72 – дизельні. 

 
ЯМЗ спільно з МАМІ запропонували 
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max0 75,0 дnn  , 

maxдn  - максимальна частота обертання валу двигуна. 

 

При використанні формули (6.8) приймають ψ=0,1 і розрахунок 
ведуть для легкових автомобілів на I передачі, для вантажних – на II, а 

за наявності дільника в коробці передач – на II передачі в основній 

коробці передач і нижчій передачі дільника. Значення Апит. для вітчиз-
няних автомобілів, розраховані по формулі (6.8), не перевищують 160 

Дж/см
2
. 

При розрахунку зчеплень великовантажних автомобілів по фор-
мулі (6.9) приймають для I передачі ψ=0,02 і 0,16 для II – ψ=0,02. Гра-

ничні значення Апит., що рекомендуються, складають на I передачі 

Апит.=20 при ψ=0,02 і Апит.=65 при ψ=0,16, II – Апит.=40 при ψ=0,02. 

Розрахунки показують, що більшість вантажних автомобілів забезпе-
чують значення Апит., що рекомендуються, а для легкових автомобілів 

на I передачі і ψ=0,02-Апит.=50…70 Дж/см
2
. 

При встановленні законів зміни Мзч., ωд і ωа у часі можна також 
скористатися рекомендаціями, а саме: 

- функції )t(fМ б.зч   )t(f бд  ; )t(f бд   и )t(f ба   

приймають в залежності від умов експлуатації, в яких відомі типи ав-

томобілів працюють загальну частину свого терміну служби; 



 31 

- до включення зчеплення ведений вал нерухомий, тобто 

0а ; 

- ведучий і ведений вали зчеплення абсолютно жорсткі; 

- момент опору руху автомобіля постійний, тобто constМо  . 

При русі з місця: 
- вантажних автомобілів і автобусів з карбюраторними і дизель-

ними двигунами на горизонтальних ділянках доріг з твердим покрит-

тям, підйомах різної величини на дорогах з твердим покриттям, гори-
зонтальних ділянках ґрунтових доріг; 

- автопоїздів з карбюраторними і дизельними двигунами на го-

ризонтальних ділянках доріг з твердим покриттям і горизонтальних 

ділянках ґрунтових доріг; 
- легкових автомобілів з бензиновими двигунами на горизонта-

льних ділянках доріг з твердим покриттям залежність Мзч. від часу ви-

ражається рівнянням 
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де ωП і ωmax – початкова і максимальна кутова швидкість провідних 

частин зчеплення. 

 
Початкове значення кутової швидкості ведучої частини зчеп-

лення при русі автомобіля з місця визначається з виразу (6.17) 
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де 
maxдМп  – частота обертання валу двигуна при максимальному моме-

нті, об/хв. 
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Максимальна кутова швидкість ωmax ведучих частин зчеплення 

визначається з виразу 

 

Пmax h   , 

 

де h – коефіцієнт, що характеризує кут нахилу функції )( бд tf  і 

при розрахунках слід приймати: для бензинових двигунів – 2,2; 
для дизелів – 1,1. 

 

Для визначення функції )( ба tf  скористаємося рівнянням 

кількості руху для веденої системи зчеплення-автомобіль 
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1 ,                                    (6.13) 

 

Підставивши в рівняння (6.13) значення Мзч. з рівняння (6.10) пі-

сля інтеграції і перетворень отримаємо 
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Підставляючи (6.10), (6.11) і (6.14) в рівняння (6.15) після інтег-

рації і перетворень отримаємо 
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У рівнянні (6.15) значення Іa і Мо знаходяться по рівняннях (6.4) 

і (6.5), а значення max.зчM  із зовнішньої швидкісної характеристики 

двигуна або технічної характеристики відповідного автомобіля при 
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швидкості ωП, тобто слід вважати, що в кінці буксування зчеплення 

maxmax. дзч MM  . 

Для небагатьох випадків, що в основному відносяться до руху 
автопоїздів на підйомах з II-ой передачі або на великих підйомах, за-

лежність Мзч. від часу описується рівнянням (6.10), ωд рівнянням 

 

constд  ,                                            (6.16) 

 

а функція )t(f ба   рівнянням (6.14). 

 

Підставляючи (6.10), (6.14) і (6.16) в рівняння (6.17), після інтег-

рації і перетворень отримаємо 
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Для випадків руху автомобілів, що відносно рідко зустрічають-

ся, на підйомах, близьких до максимально граничним, залежність 

max.зчM  від часу виражається рівнянням (6.10), функція )t(f бд   

рівнянням 
 


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
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б

Пд
t

t
h1 ,                                    (6.18) 

 

а функція )t(f ба   рівнянням (6.14). 

 

Підставляючи (6.10), (6.18) і (6.14) в рівняння (6.19), після інтег-
рації і перетворень отримаємо 
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При визначенні роботи буксування в часі (6.19) слід мати на ува-

зі, що у зв'язку з порівнянням ωд і ωП до кутової швидкості синхроні-

зації Пс h   , коли момент тертя зчеплення із зовнішнього, такого, 

що визначає початок руху автомобіля, перетворюється на внутрішній 

момент, що навантажує трансмісію, при визначенні max.зчM  до момен-

ту, визначеного із зовнішньої характеристики двигуна (при ωП), необ-

хідно додати інерційний момент 

 

дaIМ   ,                                      (6.20) 

 

де εд – кутове уповільнення валу двигуна, 1/с
2
. 

 

Тоді максимальний момент тертя зчеплення при русі автомобіля 
з місця на підйомах, близьких до максимальних, визначається з виразу 

 

ддmaxдmax.зч IМM  ,                            (6.21) 

 

При розрахунках слід приймати: 

8050...д   1/с
2
 – для ДВЗ легкових автомобілів; 

4030...д   1/с
2
 – для ДВЗ вантажних автомобілів; 

h = 0,6 – для вантажних автомобілів; 

h = 0,4 – для легкових автомобілів. 

 
При різкому увімкненні зчеплення процес буксування характе-

ризується наступними залежностями: 

- момент тертя зчеплення рівнянням 
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- кутова швидкість провідних частин – рівняння (6.18). 

Залежність )t(f ба   для даного процесу руху автомобіля з 

місця описується виразом 
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 ,               (6.23) 

 

Підставляючи (6.18), (6.22) і (6.23) до рівняння (6.24), після ін-

тегрування отримаємо 
 

оmax.зч

Пamax.зч

.зч
МM

)h(IM
А

32
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
,                              (6.24) 

 

При обчисленні роботи буксування за формулою (6.24) слід 
приймати 

maxдmax.зч МM   , 

 

де β – коефіцієнт запасу зчеплення; 
h=0,6 – для автомобілів з бензиновими ДВЗ; 

h=0,2 – для автомобілів з дизельними ДВЗ. 

 

Таким чином, при визначенні роботи буксування (тертя) авто-
мобільного зчеплення необхідно знати: 

- повну вагу автомобіля (автопоїзда); 

- момент інерції маховика двигуна і провідних частин зчеплен-
ня; 

- момент інерції коліс і елементів трансмісії автомобіля, що обе-

ртаються (автопоїзда); 
- радіус кочення коліс; 

- передавальне число головної передачі; 

- передавальні числа коробки передач та додаткової коробки; 

- коефіцієнт опору руху автомобіля; 
- максимальний крутний момент двигуна; 

- частоту обертання валу двигуна при максимальному крутному 

моменті; 
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- коефіцієнт запасу зчеплення. 

Розрахунок на нагрів полягає у визначенні підвищення серед-

ньої температури натискного диска Δt при руханні автомобіля з місця. 
При цьому приймають, що тепловіддача в навколишнє середовище 

відсутня і вся робота буксування перетвориться в теплоту. 

Тоді 
 

cm

A
t

н

б





 , 

 

де γ – частка теплоти, що сприймається натискним (проміжним) дис-
ком: γ = 0,5 – для однодискового зчеплення, γ = 0,25 – для на-

тискного диска зчеплення, γ = 0,5 – для проміжних дисків дво-

дискового зчеплення; 
тн – маса диска, кг; 

с = 481,5 Дж/кг·
°
С – питома теплоємність чавуну (сталі). 

 
Допустиме підвищення температури за одне увімкнення Δt ≤ 10

°
С для 

одиночних автомобілів і Δt ≤ 20
°
С для автомобілів з причепом.

 

 

7  РОЗРАХУНОК ДЕТАЛЕЙ ЗЧЕПЛЕННЯ НА МІЦНІСТЬ 
 

На міцність розраховуються наступні основні деталі зчеплення: 

натискні пристрої, маточина веденого диска зчеплення (первинний 
вал коробки передач), натискні диски, важелі і приводний механізм. 

 

7.1 Розрахунок натискних пристроїв. 

Як натискні пристрої можуть бути гвинтові пружини циліндро-
вого круглого перетину, конічні круглого перетину і конічні прямоку-

тного перетину, а також тарілчасті (діафрагмові) пружини. 

Розрахунок пружин полягає у визначенні їх розмірів, що забез-
печують необхідне натискне зусилля і міцність. При цьому визнача-

ється напруга кручення у витках τ, сила тиску пружини на ведений 

диск (натискне зусилля), осідання пружини (деформація) і коефіцієнт 
жорсткості пружини. 

У табл. 7.1 приведені формули для розрахунку гвинтових пру-

жин. 
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Таблиця 7.1 - Формули для розрахунку гвинтових пружин 

 

 
 

Для виконаних конструкцій 6222 ,..,
t

h
  i=3..5 – число робочих 

витків (повне число витків )(ii 21 ). 

Відношення 5021 ,D/D  . 

.пр.пр P,P 21  - передбачається, що при виключенні зчеплення сила 

пружини збільшується на 20%. З урахуванням можливості нерівномі-

рного розподілу навантаження по окремих пружинах при їх перифе-

рійному розташуванні 85021 ,P,P .пр.пр  . 

Значення коефіцієнтів ν і δ залежать від відношення 
t

h
 

t

h  1 1,5 2 2,5 3 4 

ν 0,208 0,231 0,246 0,258 0,267 0,282 

δ 5,57 2,67 1,713 1,256 0,995 0,698 

 

Параметри, які вибираються, повинні задовольняти ДОСТ. 
Коефіцієнт ξ враховує кривизну витків і залежить від індексу 

пружини d/Dc  . 
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Значення ξ залежно від С наступні: 

 

d/D  3 4 5 6 7 8 9 10 

ξ 1,58 1,40 1,31 1,25 1,21 1,18 1,16 1,14 

 

Пружини виготовляються із сталей: 65, 70, 75, 80 з напругою 
кручення, що допускається [τ]=60..70 кгс/мм

2
; 65Г, 70Г, 80Г [τ]=70..75 

кгс/мм
2
; 55С2, 60С2А, 60С3А [τ]=85..90 кгс/мм

2
. 

 

7.2 Розрахунок тарілчастої пружини. 
Схема для розрахунку тарілчастої пружини приведена на рис. 

7.1, де Pн – сила, що діє на натискний диск, Рвимк. – сила, що діє на 

пружину при вимкненні зчеплення, Di – визначається розмірами вити-
скного підшипника зчеплення (наприклад для ВАЗ-2101, ВАЗ-2121 

Di=39 мм α=10..14°, tg
DD

h ae

2


 , h

DD

DD
H

ae

ie




 ). 

 
 

Рисунок 7.1 - Схема для розрахунку тарілчастої пружини 

 
Значення сил Pн і Рвимк. зв'язані залежністю 

),DD()DD(PP сeiс.вимкн   причому 
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ecea DDk,DDk  21
; 

l1 – переміщення пружини в місці додатку сили Pн унаслідок по-

вороту суцільного кільця; 

;,,МПаE п 260102 5    

5202 ,.., для легкових автомобілів; 

503 .., для вантажних автомобілів; 

,lll 222
   

2l   - деформація прогину пелюсток пружини, якою при розраху-

нках можна нехтувати; 

22 ll  ; 

ce

ic

DD

DD
ll




 12

 - переміщення суцільного кільця пружини. 

 

Рекомендується приймати 
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 число пелюсток – 

8…20. 

Відношення h  визначає нелінійність пружини. При 61,h   є 

велика область постійних значень осьової сили, при 82,h   можливе 

вивертання пружини. 
При розрахунку на міцність визначають напругу в найбільш на-

вантаженому місці пружини – в середині підстави В пелюстки – при 

деформації пружини, відповідної її плоскому положенню 
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Отримана напруга порівнюється з межею текучість матеріалу 

при розтягуванні (для сталі 60С2А, з якої виготовляють пружину 

МПа1400 ). 

 

7.3 Розрахунок натискного диска. 

Розрахунок натискного диска зводиться до визначення його ге-

ометричних розмірів і маси. Радіальний розмір диска визначається 
розмірами фрикційної накладки. Товщину диска заздалегідь прийма-

ють рівними (0,045..0,06)Dн від зовнішнього діаметру накладки, а по-

тім уточнюють за наслідками теплового розрахунку зчеплення 
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Ведучі диски виготовляють з сірого чавуну марок Сч21, Сч22, 

Сч24, Сч26. 

 
а – за допомогою бобишок; б – за допомогою пальців; 

в – шліців, шпильок; г – пальців, запресованих в маховик; 
д – пружних пластин 

Рисунок 7.2 – Варіанти з'єднання ведучих дисків з маховиком 
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Ведучі диски повинні обертатися разом з маховиком і мати мо-

жливість переміщатися в осьовому напрямі. Направляючими пристро-

ями служать виступи (бобишки), шипи, зуб’я або пальці, а також тан-
генціальні пружні пластини, що рівномірно розташовуються по колу 

(рис. 7.2). 

Ведучий диск розраховують на зім'яння елементів, що сполуча-
ють його з маховиком (рис. 7.2 а, б, в, г) 

 

,SzzrKМ кквкmaxjз   

 

де K  - коефіцієнт, що враховує число і розташування ведучих дисків: 

5,0K  для однодискового зчеплення 5,0K  і 0,25 відповідно для 

проміжного і натискного (зовнішнього) дисків дводискового зчеплен-

ня; 

maxjМ  - максимальний динамічний момент; 

кr  - середній радіус розташування контакту; 

вz  - число ведучих дисків; 

кz  - число контактуючих елементів; 

кS  - площа одного контакту; 

 

Для виконаних конструкцій МПа..з 1510 . 

З'єднання за допомогою тангенціальних пружних пластин (рис. 

7.2, д) розраховують на зріз ( .зр ) і зім'яння ( з ) заклепок, а також 

на розтягування ( р ) і вигин ( в ) пластин 

 

)dzzr(KМ ззвкmaxj.зр

24   ,                      (7.1) 

 

)dzzr(KМ пзвкmaxj.зр   ,                       (7.2) 

 

)dzzr(KМ пзвкmaxjр   , 
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2

пнпв llE  . 

 

Ведені диски виготовляють із сталі 65 з гартом або із сталі 20 з 

ціануванням і гартом. Розрахунок заклепок веденого диска ведуть по 

напрузі зім'яння з  і зрізу .зp  по формулах (7.1) і (7.2). 

Напруга зрізу, що допускається, складає 15...20 МПа, зім'яння – 
20…30 МПа, розтягування – 400…500 МПа, вигину – 850…900 МПа. 

Віджимні важелі розраховують на вигин (рис. 7.3). 

 

 
 
а – встановлення важелів на двох голчастих підшипниках, 
б – встановлення віджимних важелів на віджимних пальцях, 
в – встановлення важелів з використанням в якості однієї опори голча-

стого підшипника, встановленого в провушині натискного диска 
 

Рисунок 7.3 – Конструкції віджимних важелів 

 

Для довільного перетину 

 

)сWz()axP( ивmaxнв  , 

 

де maxнP  – сила стиснення пружин у вимкненому зчепленні; 

х – відстань до небезпечного перетину, зазвичай cx  ; 

а і с – плечі важеля; 
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вz  – число важелів; 

вW  - момент опору вигину небезпечного перетину важеля. 

 

Віджимні важелі виготовляють з ковкого чавуну або сталі. На-

пруга вигину не повинна перевищувати для сталей 140…160 МПа, для 
ковких чавунів – 60…80 МПа. 

Розрахунок демпфера крутильних коливань полягає у визначен-

ні моменту переднатягу, граничного моменту, моменту тертя і жорст-
кості демпфера. 

Момент переднатягу приймають рівним 
maxд.преднат М),..,(М 3010 , 

граничний момент 
maxд.гран М),..,(М 551451  (менші значення для ван-

тажних автомобілів, більші для легкових) момент тертя 

maxдтертя М),..,(М 2010 . 

Кут замикання гасителя складає 043032   ..г . Крутильна жор-

сткість демпфера 
 

.пр.пр.прд ZCR,С 2417 , 

 

де 
.прR  – радіус розташування пружин; 

.прC  – жорсткість однієї пружини; 

.прZ  – кількість пружин. 

 
Жорсткість однієї пружини для виконаних конструкцій складає 

20…30Н/мм, а демпфера – 300100...Сд   Н/мм. 

З'єднання маточини веденого диска з провідним валом коробки 

передач здійснюється шліцами прямокутного або евольвентного про-
філю. Центрування маточини на валу зазвичай проводиться по бічних 

гранях або виступах шліців. 

Шліци розраховують на зім’яння і зріз по формулах: 
- на зім’яння 

 

][
lZ)dD(

KМ
з

шшшш

дmaxд
з 


 




22

8
; 
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- на зріз 

 

][
lbZ)dD(

KМ
.зр

шшшшш

дmaxд
.зр 


 




4
, 

 

де дK  – коефіцієнт динамічності; 

шD  і шd  – зовнішній і внутрішній діаметр шліцьового з'єднання; 

шl  – довжина контакту шліцьової частини маточини з валом 

( шш Dl   для легкових автомобілів і 
шш D,l 41  для вантажних); 

шZ  – число шліців (від 6 до 16); 

шb  – ширина шліца. 

 

Матеріал маточини – сталь 40, 40Х або 65. При 1дK  напруга у 

виконаних конструкціях складає: МПа..з 3015  на зріз 

МПа...зр 155 . 

 

8  МЕХАНІЗМ ВИМКНЕННЯ ЗЧЕПЛЕННЯ 
 

Основними оцінними показниками, що визначають якість, зруч-

ність і легкість управління зчепленням є: 

- робота, яку необхідно зробити водієві, для повного виключен-
ня зчеплення Авимк.. Число вимикань зчеплення в умовах напруженого 

міського руху, а також при русі по бездоріжжю досягає 700 і більш на 

100 км пройденого шляху. Погана дорога для автомобілів високої 
прохідності: 400…600 – одиночний автомобіль; 500…800 – з приче-

пом. Хороша дорога в умовах інтенсивного міського руху: легкові ав-

томобілі одиночні – 200…500; вантажні автомобілі одиночні – 

300…600; з причепом – 400…700. Граничні значення роботи для лег-
кових автомобілів – 23 Дж, а для вантажних – 30 Дж; 

- максимальне зусилля на педалі зчеплення Рпед. регламентується 

ДОСТ 21398-75 і складає не більш 150Н за наявності підсилювача і 
250Н – без підсилювача зчеплення; 

- повний хід педалі зчеплення Sпед. (для легкових автомобілів 

Sпед.=140…160 мм, для вантажних і автобусів - Sпед. ≤ 190 мм). 
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Приводи виконують механічними, гідромеханічними або елект-

ромагнітними. 

Схеми механічного і гідромеханічного приводів управління зче-
пленням представлені на рис 8.1, 8.2. 

 

 
 

Рисунок 8.1 – Схема механічного приводу зчеплення 

 

Передавальне число механічного приводу UМП. визначається по 
формулі 

 

f

e

d

c

b

a

S

S
U

НД

пед.Р

МП  . 

 

де пед.РS , ДНS  - робочій хід педалі і натискного диска. 

 

Хід педалі зчеплення 

d

c

b

a
US МПП   , 

де Δ – хід натискного диска при вимкненні зчеплення і рівний 

Δ=і·х+т, де і – число поверхонь тертя, х – зазор між поверхнями тертя 
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у вимкненому зчепленні (х=0,75…1,0 мм в однодисковому зчепленні і 

0,5…0,6 мм дводискове зчеплення); т – деформація веденого диска в 

увімкненому стані: для пружних дисків т=1…1,5 мм, а для не пруж-
них - т=0,15…0,25 мм; 

δ = 2…3 – зазор між важелями і віджимним підшипником, мм. 

 

 
 

Рисунок 8.2 – Схема гідромеханічного приводу зчеплення 

 

Передавальне число гідромеханічного приводу UГМП визнача-
ється по виразу 

 

f

e

d

c
U

b

a
U ГПГМП  , 

 

де 
2

2

РЦ

ГЦ

РЦ

ГЦ

ГЦ

РЦ

ГП
d

d

F

F
U 




 - передавальне число гідроприводу ( РЦ  

- хід поршня робочого циліндра, ГЦ  - хід поршня головного цилінд-

ра). 

 

Хід педалі рівний 
 



 47 

d

c

d

d

b

a
US

РЦ

ГЦ

ГМПпед. 
2

2

 . 

 

У виконаних конструкціях ГЦd  і РЦd = 19…32 мм. 

Зазвичай ГЦРЦ dd  . Таким чином 01.UГП  . 

Повний хід поршня головного циліндра приймають на 20…25% 
більше виконавчого (робочого) для забезпечення перекриття отвору, 

що сполучає циліндр з розширювальним бачком (і для подачі рідини 

до циліндра стежачої системи в приводах типу КамАЗ). 
Для виконаних конструкцій загальне передавальне відношення 

механізму від педалі до натискного диска 

 

в.в.впр.пед.Рзч.П UUUU/SU   , 

 
де Sp – робочий хід педалі; 

Δ – переміщення натискного диска; 

Uпед. – передавальне відношення педалі; 

Uпр. – передавальне відношення приводу, розташованого між пе-
даллю і вилкою зчеплення; 

Uв. – передавальне відношення вилки зчеплення; 

Uв.в. – передавальне відношення віджимних важелів зчеплення. 
 

Для виконаних конструкцій: 

1,4...2,2d/сUв  ; 

3,8...5,5f/еUв.в.  . 

У виконаних конструкціях передавальне відношення приводу 

зчеплення Uп.зч. знаходиться в межах 24…45. 

Максимальне зусилля на педалі зчеплення, необхідне для утри-
мання зчеплення у вимкненому положенні може бути визначено з ви-

разу 
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де β – коефіцієнт запасу зчеплення; 

rμ – радіус тертя, еквівалентний плечу додатку сили Fр, яка рівна 
сумі всіх елементарних сил тертя; 

Zμ – число поверхонь тертя; 

Uп.зч. – передавальне відношення приводу зчеплення; 
ηп.зч. ≈ 0,85 – к.к.д. приводу зчеплення; 

Uвідж. і ηвідж. – відповідно передавальне відношення і ККД частини 

приводу від місця установки відтяжної пружини із зусиллям 

Рвідж. до педалі. 
 

Якщо Рпед. > Рдоп., необхідна установка підсилювача. Зусилля, що 

розвивається його циліндром 
 

.зус.зус.доп.пед.зус U)РР(Р  , 

 

де .., зусзусU   - відповідно передавальне відношення і ККД частини 

приводу від педалі до місця установки циліндра підсилювача. 

 

Діаметр циліндра підсилювача 
 

)Р/(РD w.зусзус.  2 , 

 

де Рw – тиск повітря в ресивері: ),...,(Рw 750650 МПА. 

 

Діаметр циліндра залежить від місця його установки і кінемати-

чного ланцюга. 
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При розрахунку деталей механізму вимкнення зчеплення на мі-

цність слід виходити із зусилля Рпед. більшого, ніж 150 Н, оскільки 

завжди можливі окремі випадки, коли на педаль буде проведено зу-
силля, що значно перевершує потрібне. Це розрахункове зусилля 

приймається рівним 400 Н. 

Проте не всі деталі механізму приводу зчеплення необхідно ро-
зраховувати на це підвищене зусилля, оскільки в механізмі вимкнення 

зазвичай є обмежувач для переміщення педалі. Таким чином, важелі, 

розташовані за обмежувачем, слід розраховувати на вигин, виходячи з 

сил, що діють на них, від натискних пружин зчеплення. Важелі, роз-
ташовані до обмежувача, слід розраховувати на вигин в тому припу-

щенні, що сила, що діє на педаль, рівна 400 Н. 

Розрахунок всіх важелів механізму вимкнення зчеплення на мі-
цність проводиться по загальноприйнятих формулах опору матеріалів. 

Таким чином, для розрахунку приводу зчеплення необхідно зна-

ти: 

- тип зчеплення; 
- максимальну силу натискних пружин зчеплення при вимкне-

ному зчепленні maxР ; 

- максимальну силу віджимної пружини на вилці зчеплення, 

Рвідж.п.; 

- холостий хід віджимного підшипника зчеплення, Хо; 

- робочий хід віджимного підшипника зчеплення, Хр; 

- передавальне число вилки зчеплення, Uв; 

- передавальне число важелів зчеплення Uваж.; 
- хід педалі зчеплення, Sпед.; 

- максимальну силу на педалі зчеплення, Рпед.; 

- тиск повітря в ресивері, РР (за наявності пневматичного або гі-
дравлічного підсилювача). 

Знаючи тип зчеплення, початкові дані за першими шістьма пун-

ктами можна отримати з довідника по зчепленнях. 
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