
 

Chƣơng 1. TÍNH TOÁN LY HỢP 

§1. XÁC ĐỊNH MÔ MEN QUAY MÀ LY HỢP CẦN TRUYỀN. 

Ly hợp phải được thiết kế với các kích thước đủ để nó có thể truyền được mô 

men quay lớn hơn mô men quay của động cơ. Có nghĩa là để nó luôn luôn đảm bảo 

truyền được toàn bộ mô men từ động cơ đến hệ thống truyền lực mặc dù khi tấm ma 

sát có thể bị dính một ít dầu hay bị mòn, hoặc các lò xo ép bị giảm tính đàn hồi một ít 

sau thời gian sử dụng lâu. Vậy mô men ma sát mà ly hợp cần truyền được là: 

 Mc = .Memax  (Nm)     (I-1)  

 - hệ số dự trữ của ly hợp (> 1)   

Memax - mô men cực đại của động cơ (đối với ô tô), hoặc mô men danh nghĩa 

Mn của động cơ (đối với máy kéo) - Nm. 

Khi chọn  cần lưu ý: 

- Nếu chọn  bé thì không đủ đảm bảo truyền hết được mô men. 

- Nếu chọn  lớn quá thì ly hợp không làm được nhiệm vụ của cơ cấu an toàn 

để tránh tải trọng lớn tác dụng lên hệ thống truyền lực khi thay đổi đột ngột chế độ làm 

việc (lúc đó ly hợp không trượt được). Ngoài ra khi chọn  lớn quá thì lực ép lên đĩa 

ma sát cũng cần phải lớn, nghĩa là phải tăng số đĩa ma sát hoặc tăng kích thước đĩa ma 

sát và như thế đòi hỏi lực tác dụng lên bàn đạp ly hợp cũng phải lớn. 

Trị số : 

Phương tiện Hệ số  

Ô 

tô 

Du lịch 1,3  1,75 

Vận tải không kéo moóc 1.6  2.22 

Vận tải có rơ moóc 2.0  3.0 

máy 

kéo 

vận chuyển với ly hợp luôn luôn đóng 1.5  2.0 

nông nghiệp với ly hợp thường mở, không có lò xo phụ 2.0  4.0 

nông nghiệp với ly hợp luôn đóng và ly hợp không luôn luôn 

đóng có lò xo phụ 

2.0  2.5 

 

 

§2. XÁC ĐỊNH KÍCH THƢỚC CƠ BẢN CỦA LY HỢP 

Xác định kích thước cơ bản của ly hợp chủ yếu là xác định kích thước của vòng 

ma sát và số lượng đĩa thụ động để đảm bảo cho ly hợp có khả năng truyền hết được 

mô men quay của động cơ. Ngoài ra các kích thước của vòng ma sát cần được kiểm tra 

theo áp suất cho phép lên bề mặt tấm ma sát và theo công rượt riêng. 
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Phương trình (I-1) còn có thể viết như sau: 

  Mc = .Memax = .P.Rtb.i    (I-2) 

 - hệ số ma sát. 

i - Số đôi bề mặt ma sát; i = m + n - 1 

 m - số đĩa chủ động  

 n - số đĩa thụ động 

Đối với ly hợp một đĩa: m = 2 ; n = 1;  i = 2 

Đối với ly hợp hai đĩa:  m = 3 ; n = 2 ;  i = 4 

P - lực ép tác dụng lên đĩa ma sát, tính theo N 

Rtb - bán kính ma sát trung bình (bán kính của điểm đặt lực ma sát tổng hợp), 

tính theo m. 

Từ phương trình (I-2) có thể xác định lực ép cần thiết lên các đĩa để truyền 

được mô men ma sát Mc : 

  
iRiR

M
P

tbtb

c

..

.

.. 




emaxM

     (I-3) 

a. Xác định kích thước vòng ma sát: 

Trên vòng ma sát ta xét một phần tử diện tích nhỏ ds nằm cách tâm O bán kính 

, có chiều dày d và chắn một góc nhỏ d. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Lực ma sát tác dụng trên phần tử diện tích ds là: 

dT = .p0.ds = .p0..d.d 

Giả sử có lực P tác dụng lên vòng ma sát với bán kính trong là r và bán kính 

ngoài là R, lúc đó áp suất đơn vị trên vòng ma sát là: 
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P
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
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2
) 

Hình 1 
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Mô men của lực ma sát đơn vị: 

dM = ..p0.d.d = .p0.
2
d.d 

Mô men các lực ma sát tác dụng lên toàn bộ vòng ma sát là: 
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Nếu ly hợp có i' cặp bề mặt ma sát, khi đó mô men ma sát sẽ là: 
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3

2

rR
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iPMc




   

- Mặt khác mô men  ma sát Mc tác dụng trên vòng ma sát sẽ bằng: 

   Mc = .p0.(R
2
 - r

2
).Rtb 

- So sánh hai kết quả trên ta tính được Rtb như sau: 

 .p.(R
2
 - r

2
).Rtb = 2...p.

3

1
(R

3
 - r

3
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Do đó: 
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Bán kính Rtb còn có thể xác định gần đúng như sau: 

  
2

rR
Rtb


       (I-4) 

Khi xác định Rtb theo (I-4) thì sai số là 1 đến 4% đối với các vòng ma sát hiện 

nay của ôtô máy kéo (có r và R). Nếu vòng ma sát là một đĩa kín (r = 0) thì phạm vi sai 

số lớn và tới 25%. 

Bán kính ngoài R của vòng ma sát được chọn theo công thức kinh nghiệm: 

  
C

M
R e max2.10.58,1   ( m) 

Me max- mô men cực đại của động cơ (Nm). 

C - hệ số kinh nghiệm, tính đến mức độ sử dụng tải trọng. 

+ Đối với ôtô du lịch :        C = 4,7 

+ Đối với ôtô vận tải làm việc trong điều kiện sử dụng bình thường  C = 3,6 

+ Đối với ôtô vận tải làm việc nặng nhọc và ôtô tự đổ hàng:   C = 1,9 

Bán kính ngoài R khi chọn còn phải căn cứ vào đường kính ngoài của bánh đà 

vì R bị giới hạn bởi đường kính ngoài của bánh đà. 

Bán kính trong r có thể xác định sơ bộ theo công thức thực nghiệm: 

  r = (0.53  0.75)R     (I-5) 
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Giới hạn dưới 0.53R dùng cho động cơ có số vòng quay nhỏ. Ở giá trị só này sự 

khác nhau giữa R và r là lớn sẽ gây lên sự chênh lệch tốc độ trượt tiếp tuyến lớn làm 

cho tấm ma sát mòn không đều từ trong ra ngoài. 

Đối với động cơ có số vòng quay cao nên chọn r theo giới hạn trên (0.75R). 

b. Hệ số ma sát 

Hệ số ma sát phụ thuộc nhiều yếu tố, khi tính toán ta thừa nhận  chỉ phụ thuộc 

vào vật liệu của đôi bề mặt ma sát. Bảng sau đây trình bày một vài số liệu của  và áp 

suất cho phép [p] đói với những vật liệu khác nhau của đôi bề mặt ma sát. 

Thường thường ở ôtô và một số máy kéo hay dùng các bề mặt ma sát thép với 

phê-ra-đô hoặc phê-ra-đô đồng có hệ số ma sát  lớn nhất là 0.35. Nhưng để tính đến 

điều kiện nhiệt độ, tốc độ trượt tương đối làm giảm hệ số  nên khi tính toán lấy       

= 0,25  0,30. 

Vật liệu của các bề mặt ma sát 

Hệ số ma sát  áp suất cho 

phép [p] 

kN/m
2 Khô Trong dầu 

Thép với gang 

Thép với thép 

Thép với phê-ra-đô hoặc phê-ra-đô đồng 

Gang với phê-ra-đô 

Thép với phê-ra-đô cao su 

0.15 0.18 

0.15 0.20 

0.25 0.35 

0.20 

0.4  0.5 

0.15 0.18 

0.03 0.07 

0.07 0.15 

0.07 0.15 

0.07 0.15 

150  300 

250  400 

100  250 

100  250 

100  250 

 

c. Chọn số đôi bề mặt ma sát (số đĩa ma sát) 

Ở ôtô máy kéo thường dùng  ly hợp một hoặc hai đĩa thụ động. Ly hợp một đĩa 

thụ động (i = 2) được dùng nhiều hơn vì kết cấu đơn giản. Ly hợp hai đĩa thụ động (i = 

4) đặt ở ôtô máy kéo có mô men quay động cơ lớn. 

Sau khi chọn số đôi bề mặt ma sát i theo kết cấu kinh nghiệm hiện có, ta tính 

lực ép cần thiết P theo công thức (I-29) trong đó cần kiểm tra áp suất trên bề mặt ma 

sát p theo công thức sau: 

 ][
)( 220 p
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P

F

P
p 
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


    (I-6) 

Nếu đảm bảo được yêu cầu của công thức (I-6) thì các kích thước đã chọn là 

hợp lý. 

Nếu trường hợp không chọn trước được số đôi bề mặt ma sát thì có thể tính i 

như sau: 
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2
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gọi b = R- r là chiều rộng của tấm ma sát, ta lại có: 

bpR

M
i

tb

e

]..[..2 2
max




 ) 

Trong công thức (I-6) lấy [p] = 100 ữ 250 KN/m
2
 vì ở ôtô bề mặt ma sát thường 

là thép với phê-ra-đô. Giới hạn trên 250 KN/m
2
 dùng cho ôtô có động cơ nhiều xi lanh 

và với đường đặc tính động lực học tốt (ít phải gài số), còn giới hạn dưới 100 KN/m
2
 

dùng cho động cơ ít xi lanh và với đặc tính động lực học kém. 

 

§3. CÔNG TRƢỢT VÀ CÔNG TRƢỢT RIÊNG SINH RA KHI ĐÓNG LY HỢP 

Khi đóng ly hợp sẽ có hiện tượng trượt giữa các đĩa ma sát ở thời gian đầu cho 

đến khi đĩa chủ động và bị động quay như một hệ thống động học liền. 

Hiện tượng trượt như vậy sẽ sinh ra công ma sát làm nung nóng các chi tiết của 

ly hợp lên quá nhiệt độ cho phép, làm hao mòn các tấm ma sát và nguy hiểm nhất là 

các lò xo ép có thể bị ram ở nhiệt độ cao làm mất khả năng ép. 

Vì thế cần thiết phải xác định công ma sát trong thời gian đóng ly hợp. 

 

1. Chọn trường hợp tính công trượt 

Ta có 3 trường hợp đóng ly hợp: 

- Khi tăng số (từ số 1 lên số 2, từ số 2 lên số 3,...) 

Vận tốc góc trục khuỷu động cơ e  cao hơn vận tốc góc trục sơ cấp hộp số a 

(e>a), vì vậy mô men quay của động cơ Me không nên lớn để tránh tăng công trượt, 

vì thế lúc tăng số, không nên tăng ga thêm. 

- Khi giảm số (từ 3 xuống 2; 2 xuống 1;...): 

ecó thể nhỏ hơn a (e <a) cho nên cần tăng e để cho e = a                (a = 

e.ih). Vì thế lúc giảm số nên tăng ga thêm. 
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- Khi khởi động ô tô tại chỗ thì e> 0 còn a = 0 (ô tô chưa chuyển động), lúc 

này không có cách nào để làm đồng đều e và a.  

Trong trường hợp này công trượt sẽ lớn nhất và ta chọn trường hợp khởi động 

ôtô tại chỗ để tính công trượt. 

Để nghiên cứu quá trình đóng ly hợp ta có sơ đồ truyền lực của ôtô (hình 2)  

 

 

 

 

 

 

 

 

Me , e - Mô men quay và tốc độ góc trục khuỷu động cơ. 

Jđ - Mô men quán tính của bánh đà, các chi tiết quay của động cơ và phần chủ 

động của ly hợp nối với bánh đà (đĩa ép, vỏ ly hợp). 

Mc -  Mô men ma sát của ly hợp. 

Ja - mô men quán tính của ô tô và rơ moóc quy dẫn về trục ly hợp 

2
0

2

)..(
).(

iii

r
mmJ

ph

b
maa   

ma - trọng lượng toàn bộ của ô tô; 

mm - trọng lượng rơ moóc; 

rb - bán kính của bánh xe; 

ih. ip. i0 - tỷ số truyền của hộp số, hộp số phụ và truyền lực chính của ô tô. 

Ma - mô men cản chuyển động quy dẫn về trục ly hợp: 

tph

b
amaa

iii

r
vFKgmmM




...
]...).[(

0

2  

K - hệ số cản của không khí; t - hiệu suất của hệ thống truyền lực;  

a - tốc độ góc của trục ly hợp. 

Giá trị công trượt được xác định bằng công thức: 





0

.dML c  

Ta có 2 phương pháp tính công trượt. 

 

Mc 

Jđ 

M 

a 

Me e 

Ja 

Ma 

Hình 2.  
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2. Phương pháp thứ nhất tính công trượt 

Giả thiết ly hợp đóng đột ngột, trong thời gian đóng ly hợp các thông số Me, 

Ma, Ml không đổi. Khi đó phương trình động lượng sẽ là: 

Để cho phía động cơ - ly hợp: 

Jđ.(e - 0) + Me.t0 = Mc.t0 

Để cho phía ly hợp - ô tô: 

Ja.(0 - a) + Ma.t0 = Mc.t0 

Từ đó ta có: 

).().(

).(.)(.
0
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ecaaaced

MMJMMJ
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





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Ta có thể tính thời gian t0: 
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
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
 

Góc trượt của đĩa ly hợp: 

 = t.tb. t0 

t.tb - tốc độ góc trượt trung bình  

2
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tbt


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Từ đó ta có:  
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Công trượt trong thời gian đóng ly hợp: 

o 

a 

e 

 

t1 t0 

Hình 3 
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3. Phương pháp thứ hai tính công trượt 

Quá trình đóng ly hợp gồm 2 giai đoạn: 

- Tăng mô men Mc từ 0 đến Ma - giai đoạn ô tô khởi động. 

- Tăng mô men Mc đến khi ly hợp đóng hoàn toàn. 

Thời gian của giai đoạn 1 là t1, là thời gian trượt làm nóng các chi tiết của ly 

hợp. Công trượt trong thời gian này là: 

11 .
2

. tML ae
a

 
  

Thời gian của giai đoạn 2 là t2 để tăng tốc ô tô. Công trượt trong giai đoạn này là: 

2
2

2 )..(
3

2
)(.

2

1
tMJL aeaaea    

Công trượt toàn bộ là: 
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2
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1
2

12
21 t

t
MJLLL aeaaea    

Thời gian t1, t2 có thể tính: 

k

M
t a1 ;   

k

A
t 2  

k - hệ số tỷ lệ tính đến nhịp độ tăng mô men Mc khi đóng ly hợp, xác định bằng 

thực nghiệm: 

k = 5  15 KGm/s - đối với xe du lịch 

k = 15  75 KGm/s - đối với xe tải 

).(.2 aeaJA    

 

4. Đối với máy kéo: 
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eN

JJ

L








 

eN - tốc độ góc danh nghĩa của động cơ ứng với công suất cực đại 

 - hệ số dự trữ của ly hợp 

Jd - mô men quán tính của động cơ 

Jb - mô men quán tính của toàn bộ liên hợp máy làm việc cùng máy kéo. 
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5. Công trượt riêng 

Công trượt riêng để đánh giá mức độ hao mòn của đĩa ma sát: 

][
.

00 l
iF

L
l   

F - diện tích bề mặt đĩa ma sát  

).( 22 rRF    

i - số đôi bề mặt đĩa ma sát 

Công trượt riêng cho phép [l0] theo các số liệu sau đây: 

Ôtô vận tải có trọng tải dưới 5 tấn (50KN):  [l0] = 150  250 KJ/m
2
 

Ôtô vận tải có trọng tải trên 5 tấn (50KN):  [l0] = 400  600 KJ/m
2
 

Ôtô du lịch:      [l0] = 1000  1200 KJ/m
2
 

Máy kéo:      [l0] < 300 KJ/m
2 

6. Nhiệt độ các chi tiết của ly hợp: 

][
..427

.

.

.
t

Gc

L

mc

L
t

tt




 

 - hệ số xác định phần công trượt  dùng để nung nóng chi tiết cần tính (đĩa ép 

hoặc đĩa trung gian). 

Hệ số bằng tỉ số giữa số bề mặt ma sát của chi tiết cần tính với số bề mặt ma 

sát toàn bộ của ly hợp: 

+ Đối với đĩa ép: 
n2

1
  

+ Đối với đĩa trung gian: 
nn

1

2

2
 (ở ly hợp hai đĩa thụ động). 

Trong đó n - số đĩa thụ động. 

- Đối với đĩa ép ở ly hợp một đĩa thụ động: 5,0
1.2

1
  

- Đối với đĩa ép ở ly hợp hai đĩa thụ động: 25,0
2.2

1
  

- Đối với đĩa trung gian: 5,0
2.2

2
  

L - công trượt toàn bộ sinh ra khi đóng ly hợp (J hoặc Nm) 

c - nhiệt dung riêng (tỉ nhiệt) của chi tiết bị nung nóng.  

Đối với thép và gang c = 500 J/Kg.độ 

Gt - khối lượng của chi tiết bị nung nóng (Kg). 
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[t]  10
0
 - đối với ô tô không kéo moóc; 

[t]  20
0
  - đối với ô tô kéo moóc; 

[t]  5
0
  - đối với máy kéo. 

Muốn giảm nhiệt độ cần làm đĩa ép và đĩa trung gian có trọng khối lớn và thông 

gió qua cửa sổ trên vỏ ly hợp. 

 

§5. TÍNH TOÁN SỨC BỀN CÁC CHI TIẾT CỦA LY HỢP 

1. Đĩa bị động và moay- ơ của đĩa bị động 

Trong môn học công nghệ ôtô II đã phân tích kết cấu của đĩa thụ động. Đĩa thụ 

động thường ghép với moay- ơ đĩa thụ động bằng các đinh tán. Yêu cầu của moay- ơ 

là phải dẫn hướng tốt cho đĩa thụ động không bị đảo. Muốn vậy chiều dài l của moay-

ơ phải có tỉ lệ thích đáng với đường kính của trục D:      5,14,1 
D

l
 

Vật liệu chế tạo moay- ơ thường là thép 40 hoặc 40x. Các then của moay-ơ 

được tính theo chèn dập và cắt. Khi có nhiều đĩa thụ động và mỗi đĩa nằm trên mỗi 

moay- ơ riêng biệt thì coi như mô men quay truyền đến mỗi đĩa đều bằng nhau. 

 

    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Lực tác dụng trên bán kính trung bình của các then đối mỗi moay- ơ là: 

)(

4

1

max

dDZ

M
Q e


    (N) 

Memax - mô men quay cực đại của động cơ (N.m); 

l 

D
 

Hình 4. Kết cấu đĩa bị động 
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Z1 - số lượng moay-ơ; 

D - đường kính ngoài của các then ở trục ly hợp (m); 

d - đường kính trong của các then moay-ơ đĩa thụ động (m); 

Ứng suất chèn dập sẽ là: 

 ][
)(..

.8

).(.

.2
22

21

max

2

d
e

d
dDlZZ

M

dDlZ

Q
 





   (I-37) 

Z2 - số rãnh then của moay-ơ; 

l - chiều dài làm việc của then (m); 

[d]- ứng suất chèn dập cho phép (MN/m
2
) 

[d] = 20 MN/m
2
.  

Ứng suất cắt then là:  

  



).(...

4

.. 21

max

2 dDblZZ

M

blZ

Q e     (I-38) 

b - chiều rộng của then (m)  

[] - ứng suất cắt cho phép: [] = 10MN/m
2
 

2. Trục ly hợp 

Yêu cầu của trục ly hợp phải có độ cứng vững nhất định để không bị võng khi 

làm việc. Ngoài ra còn phải đồng tâm với trục khuỷu và phải có rãnh then hoa để lắp 

đĩa thụ động. 

Trục ly hợp cũng thường là trục sơ cấp hộp số, đầu cuối của nó có bánh răng 

nên trục thường chế tạo bằng vật liệu như bánh răng (bánh răng đúc liền trục), do đó 

vật liệu trục thường là thép 40X, 18XT, 12XH3A, 30X T. 

Trục ly hợp được tính toán theo ứng suất tổng hợp uốn và xoắn như sau: 

  
3

22

d

MM xu
th


  MN/m

2
  (I-39) 

Mx: mô men xoắn tác dụng tại tiết diện nguy hiểm, MNm. 

Mu: mô men uốn tác dụng tại tiết diện nguy hiểm, MNm. 

d: đường kính của tiết diện nguy hiểm, tính theo m. 

Ứng suất tổng hợp cho phép [th]= 50  70 MN/m
2
. Khi tính ứng suất tổng hợp 

theo công thức (I-39) thì Mx lấy bằng Memax  còn Mu được xác định bằng phương pháp 

vẽ biểu đồ mô men trên trục do các lực tác dụng sinh ra bởi các bánh răng ăn khớp trên 

trục sơ cấp, trục trung gian và trục thứ cấp hộp số. 

Các then của trục ly hợp được tính theo chèn dập và cắt theo các công thức 

tương tự như khi tính moay-ơ đĩa thụ động. [d] = 25 MN/m
2
 còn [] = 30 MN/m

2
. 
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3. Đĩa ép và đĩa trung gian 

Đĩa ép và đĩa trung gian cần có trọng khối lớn để có khả năng thu và thoát nhiệt 

tốt, do đó giảm được nhiệt độ làm việc của ly hợp. 

Tính toán trọng khối của đĩa ép và đĩa trung gian có thể theo công thức (I-36) 

đã nói ở phần trước và ta có: 

Từ công thức ][
..427

.

.

.
t

Gc

L

mc

L
t

tt




 

ta tính được khối lượng của đĩa ép: 

].[

.

tc

L
Ge




   tính theo Kg 

Các ký hiệu trong công thức này giống như ở công thức (I-36) 

Đĩa ép và đĩa trung gian thường được chế tạo bằng gang xám có chất lượng cao: 

Cữ 28-48, Cữ 18-36, Cữ 15-32. 

4. Lò xo ép 

Trên ôtô thường dùng ba loại lò xo: 

- Lò xo ép hình trụ (tiết diện dây lò xo là tròn). 

- Lò xo ép hình côn (tiết diện dây lò xo là chữ nhật). 

- Lò xo ép dạng đĩa. 

Lò xo hình côn (nón) có ưu điểm là khoảng cách cuối cùng lúc ép ngắn hơn loại 

lò xo trụ do đó kết cấu ly hợp gọn hơn, lực ép đều hơn. Nhưng nhược điểm là do nó 

thường đặt ở trung tâm nên khó bố trí đón mở ly hợp.  

Lò xo trụ đặt xung quanh đĩa ép nên rất dễ có hiện tượng lực ép không đều. Ưu 

điểm loại này là có rộng chỗ để đặt đòn mở ly hợp. 

Các lò xo ở ly hợp luôn luôn đóng được đặt ở trạng thái ép ban đầu (lúc ly hợp 

đang đóng). 

Lực tác dụng lên tất cả các lò xo ép khi ly hợp còn đang đóng là: 

  
i.R.

M.

i.R.

M
P

tb

maxe

tb

c






    (I-40) 

 Lúc mở ly hợp các lò xo chịu lực tác dụng lớn nhất vì chúng còn bị biến dạng 

thêm. Theo thí nghiệm về biến dạng thêm của lò xo lúc mở ly hợp, người ta thấy lực 

ép tăng lên 20%, nghĩa là: 

  P’=1,2. P    (I-41) 

Do đó lực lớn nhất tác dụng lên một lò xo là: 
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tb

e

RZi

M

Z

P
P

...

..2,1 max
'

0



  ;  Tính theo N. 

 Z- số lượng lò xo ép. 

Lò xo ly hợp thường được chế tạo bằng thép các bon 85, thép măng gan 60, 

thép si lích 60C2. Tính toán lò xo ép theo ứng suất cắt, ứng suất cắt cho phép 

là:[]=500-700 MN/m
2
. 

Các công thức để tính ứng suất cắt, biến dạng và độ cứng của lò xo hình trụ và 

hình côn như sau: 

a. Đối với lò xo trụ có tiết diện dây là tròn: 

- Ứng suất cắt   1

3

0 10.
.

..8 
d

DP


 ; MN/m

2
  (I-42) 

- Độ biến dạng  2

4

0
3

0 10.
.

...8 
dG

nDP
  (m) 

- Độ cứng lò xo:  3

0
3

4

10.
..8

. 
nD

dG
C  (MN/m) 

b. Lò xo côn (có bước là hằng số) có tiết diện dây là chữ nhật (b>a): 

- Ứng suất cắt:  1

3

20 10.
.

. 
a

rP


    MN/m

2
  (I-43) 

- Độ biến dạng:    2
21

2
2

2
14

00 10).)((
..

..57,1  rrrr
aG

nP


  (m);  

- Độ cứng   3

21
2

2
2

10

4

10.
))((.57,1

.. 




rrrrn

aG
C


 MN/m

2
 

Trong các công thức trên: 

P0- lực tác dụng lên một lò xo ép, tính theo MN 

a, b, d, D, r1, r2 -kích thước lò xo, tính theo (m) 

n0- số vòng làm việc của lò xo 

G- môđuyn đàn hồi dịch chuyển khi xoắn G = 8.10
4
 MN/m

2
 

Các hệ số  và  xác định theo tỷ số 
a

b
 như sau:   

a

b
 1 1.5 2 3 4 

 0.208 0.346 0.493 0.801 1.15 

 0.1404 0.294 0.475 0.784 1.120 
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Khi tính ứng suất lò xo hình trụ và hình côn của ly hợp cần tính đến sự tập 

trung ứng suất ở bên trong sợi dâylò xo:    k = k.  

ở đây: 

k- hệ số tính đến sự tập trung ứng suất 

- ứng suất lò xo  

+ Đối với lò xo trụ có dây lò xo tiết diện tròn, hệ số k phụ thuộc vào tỷ số  
d

D
 

như sau: 

 

d

D
 7 6 5 4 3 

k 1.20 1.25 1.30 1.40 1.60 

+ Đối với lò xo hình côn có dây lò xo tiết diện chữ nhật, hệ số k phụ thuộc vào 

tỷ số 
d

D
 ứng với góc xoắn lò xo là: 2

o
 20

o 
. Trị số lấy trung bình là D = r1+ r2 

b

D
 10 9 8 7 6 5 4 

k 1.15 1.17 1.19 1.21 1.24 1.27 1.30 

 

Điều kiện phải bảo đảm là khi mở ly hợp, khe hở giữa hai vòng lò xo lân cận tối 

thiểu phải là 1 mm 

Số lượng lò xo ép có thể chọn theo kinh nghiệm sau: 

 đường kính ngoài vòng ma sát 

(mm) 

< 200 200  

280 

280  

380 

380  

450 

Số lượng lò xo ép Z 3  6 9  12 12  18 18  30 

 

Chọn lực ép lên mỗi lò xo là pl: 

- Ôtô có tải trọng trung bình pl = 600  700 N 

- Ôtô có tải trọng lớn pl 1000 N 

Đường kính D của lò xo đối với ôtô vận tải có trọng tải trung bình và lớn chọn 

trong giới hạn D = 27  32 mm. 

Để đảm bảo lò xo không bị nung nóng làm mất khả năng đàn hồi, thường lót 

bằng vòng cách nhiệt. 

Để tránh lò xo ép khỏi văng ra khỏi vị trí của nó dưới tác dụng của lực ly tâm 

khi đĩa ép quay, người ta làm đĩa ép và vỏ ly hợp có vấu nhô lên. 
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Lò xo đĩa không xẻ rãnh được tính như sau: 

- Lực sinh ra bởi lò xo: 





















 20

0

1
22

0

2
).(.

.).1(

...40








ff

AD

E
P  N 

- Ứng suất pháp tuyến cực đại ở mặt trong đĩa hình côn tại thiết diện cắt theo 

đường hướng tâm: 

)...(
.

..4,0
1002

0
max 


  KKf

DK

E
 MN/m

2
 

Trong đó: 

f - chiều cao của hình nón cụt bên trong (m); 

 - chiều dày đĩa lò xo (m); 

0 - độ dịch chuyển của 1 lò xo đĩa (m); 

E - mô duyn đàn hồi; E = 2,1. 10
5
 MN/m

2 

 - hệ số Pu at xông (đối với thép  = 0,3) 

A1, K, K0 , K1 - các hệ số (chọn theo đồ thị thực nghiệm) 

5. Đòn mở ly hợp : 

Ngoài loại đòn mở thông thường, người ta còn dùng loại đòn mở nửa ly tâm. 

Gọi là nửa ly tâm vì lực ép lên các đĩa ma sát một phần là do lò xo ép, một phần là do 

lực ly tâm của trọng khối phụ Gp của đòn mở. Do đó hệ số dự trữ  của ly hợp loại nửa 

ly tâm có trị số thay đổi theo số vòng quay ne của động cơ. 

Khi động cơ chưa làm việc (e = 0) ta chọn < 1 ( = 0,85  0,9) để khi động 

cơ làm việc, số vòng quay tăng làm lực ly tâm của trọng khối phụ tăng thì  càng tăng 

đạt đến trị số đảm bảo cho ly hợp truyền hết mô men quay cực đại của động cơ. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Lực ép phụ Pph lên đĩa ép do trong khối phụ sinh ra trên mỗi đòn mở là: 

Hình 5 
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b

a
R

n

g

G
P ep

ph ..
900

.
.

22
  ;  (I-44) 

Gp- trọng lượng của đòn mở kể cả trọng khối phụ, tính theo N. 

ne- số vòng quay của trục khuỷu động cơ, tính theo vòng/phút 

R- khoảng cách từ trọng tâm của đòn mở (kể cả trọng khối phụ) đến trục quay 

của trục ly hợp, tính theo m. 

g- gia tốc trọng trường, g = 9,81 m/s
2
. 

a, b- các kích thước khoảng cách tay đòn của đòn mở. 

Lực cần thiết để tác dụng lên đầu trong của một đòn mở loại bình thường để 

thắng lực ép của lò xo ép là: 

  k
Z

P
cPd ..

'
 ; suy ra 

c

k

Z

P
Pd .

'
  ;  (I-45) 

Z- số lượng đòn mở. 

k- khoảng cách từ tâm quay O của đòn mở (xem hình vẽ) đến vị trí đặt lò xo ép, 

thực tế thừa nhận k  b. 

c- khoảng cách từ tâm quay O đến đầu trong của đòn mở. Đối với ly hợp nửa ly 

tâm, trị số của Pđ sẽ là: 

  
c

b
P

c

k

Z

P
P phltd ..

'

)(    ;  (I-46) 

P’- lực ép tổng cộng lên đĩa ép do các lò xo ép gây ra khi mở hoàn toàn ly hợp, 

tính theo N. 

Ứng suất uốn ở tiết diện nguy hiểm của đòn mở là:  

 ][
.

u

u

d
u

W

lP
  ;     (I-47) 

Wu- mô men chống uốn ở tiết diện nguy hiểm của đòn mở, tính theo m
3
. 

l- khoảng cách từ điểm đặt lực Pđ (đầu trong của đòn mở) đến tiết diện nguy 

hiểm, thừa nhận lc. 

[u] = 300  400 MN/m
2
 

Pđ- lực tác dụng lên một đòn mở khi mở ly hợp hoàn toàn và tính theo MN. 

Đòn mở có thể chế tạo từ thép tấm có thành phần cácbon thấp như thép 08 sau 

đó được xi-a-nua hoá hoặc có thể được rèn từ thép thanh có thành phần cácbon trung 

bình như thép 35, sau đó xi-a-nua hoá ở các bề mặt làm việc. 

 

§6. DẪN ĐỘNG LY HỢP 
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Khi thiết kế dẫn động ly hợp phải đảm bảo những yêu cầu sau: 

- Lực cần thiết tác dụng lên bàn đạp ly hợp phải nhỏ. Đối với ôtô  lực đạp Pbđ 

khi ly hợp mở hoàn toàn không đuợc quá 120N.  

- Hành trình toàn bộ của bàn đạp phải đảm bảo thuận tiện cho người điều khiển. 

Sbđ = 180 mm đối với xe tải; 

Sbđ = 150 mm đối với xe con. 

- Đóng, mở ly hợp phải êm dịu. 

- Đảm bảo đóng và mở ly hợp hoàn toàn. 

- Để đảm bảo ly hợp đóng hoàn toàn, khe hở giữa mặt ổ bi mở ly hợp và đầu 

đòn mở nằm trong khoảng 2  3 mm. 

- Đảm bảo thuận tiện cho bảo dưỡng, sửa chữa. 

 

1. Dẫn động kiểu cơ khí: 

Tỷ số truyền của cơ cấu dẫn động ly hợp: 

d

c

b

a
id .  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tỷ số truyền của cơ cấu mở ly hợp: 

f

e

d

c

b

a

f

e
iiii ddmdm ....   

Hành trình của bàn đạp: 

S bd
P bd

Hình 6 
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zil
d

c

b

a
SSS mlvtdbd ....    

z - số khe hở giữa đĩa ép và đĩa ma sát (bằng 2 lần số đĩa ma sát). 

l - hành trình của đĩa ép; 

 = 2  3 mm - khe hở giữa đòn mở và ổ bi mở ly hợp. 

Lực cần thiết tác dụng lên bàn đạp ly hợp: 

dm
bd

i

P
P

.
  

P - lực ép tổng cộng của lò xo ép khi đĩa ma sát được mở hoàn toàn. 

d - hiệu suất của dẫn động ly hợp (d = 0,7  0,8). 

Khi thiết kế dẫn động ly hợp, cần xác định tỷ số truyền của hệ thống trên cơ sở 

lực ép cần thiết của lò xo ép và lực bàn đạp theo tiêu chuẩn. Từ đó chọn các kích 

thước cho phù hợp với bố trí của sàn xe. 

 

2. Dẫn động bằng thuỷ lực 

Cơ cấu điều khiển dẫn động bằng thuỷ lực có ưu điểm là lực đạp của người lái 

có thể giảm mà vị trí đặt bàn đạp không phụ thuộc vị trí của ly hợp và không phụ 

thuộc vào không gian bố trí bàn đạp, hiệu suất của dẫn động ly hợp lớn hơn so với dẫn 

động bằng cơ khí, khe hở nhỏ, giảm được hành trình tự do của bàn đạp. Tuy nhiên 

cũng không nên giảm quá nhiêù lực bàn đạp mà cần chọn: Pbd  = 60  80 N để cho 

người lái có cảm giác đang mở ly hợp. Vì vậy người ta bố trí thêm lò xo hồi vị bàn đạp 

2. 

Sơ đồ cơ cấu dẫn động ly hợp bằng thuỷ lực trình bày trên hình vẽ. Các xi lanh 

thuỷ lực có đường kính d2> d1 và áp suất dẫn trong các xilanh là như nhau. 

Để có lực tác dụng lên bàn đạp Pbđ nhỏ làm cho việc điều khiển ly hợp nhẹ 

nhàng hơn ta cần tính toán các thông số truyền lực như d1, d2, a, b ,c, d, e, f. 

Tỷ số truyền của dẫn động ly hợp: 

2
1

2
2...

d

d

f

e

d

c

b

a
im   

Hành trình của bàn đạp ly hợp: 

zil
d

d

d

c

b

a
SSS mlvtdbd .....

2
1

2
2    

Lực cần thiết tác dụng lên bàn đạp ly hợp: 
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dm
bd

i

P
P

.


 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Khi thiết kế dẫn động ly hợp bằng thủy lực, cần xác định tỷ số truyền của hệ 

thống trên cơ sở lực ép cần thiết của lò xo ép và lực bàn đạp theo tiêu chuẩn. Từ đó 

chọn các kích thước cho phù hợp với bố trí của sàn xe. Kích thước các xi lanh tính và 

chọn phù hợp với tiêu chuẩn. Từ đó tính toán lại các kích thước của các tay đòn. 

 

  

P bd

S bd

Hình 7 
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Chƣơng II. TÍNH TOÁN HỘP SỐ 

Khi tính toán hộp số, ta cần xác định: 

- Sơ đồ của hộp số: hộp số hai trục, ba trục, có hay không có hộp số phụ. 

- Tỉ số truyền của hộp số. 

- Xác định các thông số cơ bản của hộp số: khoảng cách giữa các trục, số lượng 

và mô đun các bánh răng, kích thước các trục,... 

- Tính toán bộ đồng tốc,... 

 

§1. PHÂN TÍCH SƠ ĐỒ HỘP SỐ 

Một số đặc tính của hộp số cơ khí: 

- Khoảng cách tỷ số truyền: là tỷ số giữa các tỷ ố truyền lớn nhất và nhỏ nhất: 

c

I
h

i

i
D   

iI - tỷ số truyền của số I (được xác định từ lý thuyết ô tô). 

ic - tỷ số truyền của số cao nhất (có thể là số truyền thẳng, có thể là số truyền 

tăng). 

Đối với xe con: Dh 4 

Xe tải:  Dh = 6  9 

Đoàn xe:  Dh = 9  13 

Số lượng số truyền của hộp số: 

Chỉ số mật độ của dãy tỷ số truyền: 

1


k

k

i

i
q  

Đối với ô tô có Ne/Ga> 15 SN/T:   qtb 1,8; 

Đối với ô tô có Ne/Ga = 10  15 SN/T:  qtb 1,6; 

Đối với ô tô có Ne/Ga< 9 SN/T:   qtb 1,3  1,4; 

Sau khi tính và chọn các thông số ta có thể xác định số tỷ số truyền: 

1
lg

lg


tb

h

q

D
k  

Làm tròn k đến số nguyên gần nhất và ta có thể tính lại chỉ số qtb: 

1 k
htb Dq  

Từ đây ta có thể xác định các tỷ số truyền trung gian: 



 20 

tb

I
II

q

i
i  ; 

2
tb

I

tb

II
III

q

i

q

i
i  ;... 

Khi thiết kế hộp số nhiều cấp, cần chọn phương án bố trí để trên cơ sở đó xác 

định tỷ số truyền của hộp số chính và hộp số phụ. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Theo phương án a, ta có: 

tbhctb qq  ; 2 k
tbhc qD ; Dp = qtb; D = Dhc . Dp. 

 

§2. CHỌN KHOẢNG CÁCH GIỮA CÁC TRỤC HỘP SỐ 

Đối với hộp số với trục cố định, khoảng cách trục A thường chọn sơ bộ theo 

công thức kinh nghiệm : 

H
S
P

 

H
S
C

 

H
S

P
 

H
S

C
 

Hình 8. Các phương án bố trí hộp số trong truyền lực 

a. Hộp số phụ trước hộp số chính; b. Hộp số phụ sau hộp số chính 

 

Hình 9. Các phương án bố trí dãy tỷ số truyền trong hộp số nhiều cấp 

a. Hộp số phụ trước hộp số chính; b. Hộp số phụ sau hộp số chính 

tỷ số truyền của hộp số khi gài hộp số phụ;           Tỷ số truyền của hộp số chính. 

 

a b 
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  3
max. eMaA    (mm)  (II-3)   

Trong đó:  Memax - mô men cực đại của động cơ (N.m), 

  a - hệ số, phụ thuốc vào loại xe: 

Xe con:   a = 14,5  16 

Xe tải:   a = 17  19 

Xe với động cơ diezel: a = 20,5  21,5 

Hộp số phụ:   a = 17  21,5 

+ Đối với máy kéo: có thể chọn trên cơ sở các máy kéo cùng cỡ hiện có hoặc 

dùng đồ thị (vùng nằm giữa hai đường cong được dùng để chọn khoảng cách trục A) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

§3. CHỌN MÔ ĐUL CỦA BÁNH RĂNG 

* Đối với ôtô mô đul pháp tuyến của bánh răng (mn) được chọn theo đồ thị: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Vùng nằm giữa hai đường xiên dùng để chọn mn, đường a đối với bánh răng 

thẳng; đường b đối với bánh răng nghiêng. 

Trục hoành của đồ thị là mô men quay cực đại tính đến trục thứ cấp hộp số: 

  M = Memax. ih1. h 

Memax - mô men quay cực đại động cơ, tính theo KN.m. 

Hình 11 

a 

b 

Hình 12 
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ih1 - tỉ số truyền hộp số ở số I. 

h - Hiệu suất của hộp số, lấy trung bình h = 0,96. 

* Hoặc có thể chọn mô đun pháp tuyến mn theo công thức kinh nghiệm: 

  mn = (0,032  0,040) A. 

* Ta cũng có thể tính môđul theo công thức: 

)1.(

cos..2

1 


iZ

A
m


 

Z1 - số răng của bánh răng chủ động 

i - tỷ sô truyền của cặp bánh răng đang tính 

1

'
1

Z

Z
i   

 - góc nghiêng của răng 

Góc nghiêng của răng được xác định thoả mãn 2 điều kiện: 

- Độ trùng khớp chiều trục  1 

1
.

sin..


m

b

t

tgb

S

a



  

b - chiều rộng của vành răng (mm). 

- Các lực chiều trục tác dụng lên các bánh răng nghiêng của trục trung gian phải 

cân bằng, có nghĩa là: 

11 r

r

tg

tg ii 



 

i; ri - góc nghiêng và bán kính vòng tròn lăn của bánh răng trên trục trung gian 

ở số truyền i nào đó; 

1; r1 - góc nghiêng và bán kính vòng tròn lăn của bánh răng dẫn động trục 

trung gian. 

* Ta có thể tính theo điều kiện bền của răng theo ứng suất uốn cho phép: 

- Đối với bánh răng trụ răng thẳng: 

3

].[..

.64,0

u

t

Zy

M
m


  

Mt - mô men tính toán của hộp số; 

y - hệ số dạng răng; 

 - hệ số chiều dài răng,  
m

b
  

Z - số răng của bánh răng; 
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[u] - ứng suất uốn cho phép. 

- Đối với bánh răng trụ răng nghiêng, khi  8
0
, môđul pháp tuyến:  

3

].[..

.44,0

u

t
n

Zy

M
m


  

- Đối với bánh răng trụ răng nghiêng, khi  8
0
, môđul pháp tuyến:  

3

].[..

cos..71,0

u

t
n

Zy

M
m




  

Khi chọn mô đul theo đồ thị hoặc tính theo công thức kinh nghiệm, cần tham 

khảo thêm trị số mô đul của ôtô máy kéo cùng cỡ hiện có và phải lấy theo môdul tiêu 

chuẩn. 

Hộp số ôtô máy kéo hiện nay thường dùng các trị số mô đul sau (mm): 

1,75; 2,25; 2,50; 2,75; 3,50; 3,75; 4,0; 4,25; 4,50; 5,0; 5,50; 6,0; 6,50; 7,00;  

8,00; 9,00; 10,00; 11,00; 12,00. 

Để đơn giản việc chế tạo và sửa chữa hộp số, nên chọn trị số mô đul thống nhất 

cho tất cả các bánh răng của hộp số. Khi dùng hai mô đul khác nhau cho các bánh răng 

hộp số thì một mô đul dùng cho bánh răng thẳng, còn mô đul khác dùng cho bánh răng 

nghiêng. 

§4. XÁC ĐỊNH SỐ RĂNG CỦA BÁNH RĂNG HỘP SỐ 

1. Hộp số hai trục:  

Loại này dùng nhiều ở máy kéo và ở một số ôtô mà cầu trước chủ động. 

Số răng của bánh răng hộp số hai trục xác định từ điều kiện bảo đảm tỉ số 

truyền đã xác định khi tính toán sức kéo và đảm bảo khoảng cách không đổi giữa các 

tâm của các cặp bánh răng ăn khớp với nhau. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ta có công thức tính khoảng cách trục như sau: 

Hình 13 
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...
cos.2

)(

cos.2

)(

cos.2

)(

3

'
333

2

'
222

1

'
111 vv

zzmzzmzzm
A 











 

ở đây: 

z1, z2, z3,.. số răng của bánh răng chủ động tương ứng ở các số I, II, III, ... 

z1', z2', z3' - số răng của bánh răng thụ động tương ứng ở các số I, II, III,... 

m1, m2, m3 - mô đul của các cặp bánh răng số I, II, III, ... 

1, 2, 3 - góc nghiêng của răng ở các cặp bánh răng số I, II, III.. 

Khi đã có khoảng cách trục A và mô đun bánh răng m chọn như nhau cho các 

số thì số răng của bánh răng chủ động ở số I, II, III được xác định như sau: 

)1(

cos.2

1

1
1

him

A
z





 ; 

)1(

cos.2

2

2
2

him

A
z





  ; 

)1(

cos.2

3

3
3

him

A
z





  ;  (II-6) 

Số răng của bánh răng thụ động ở số I, II, III.. là:  

z1' = z1. ih1  ; z2' = z2. ih2  ; z3' = z3. ih3   v.v 

 

 

 

 

2. Hộp số 3 trục 

Hộp số 3 trục được dùng nhiều ở ôtô và máy kéo. Xác định số lượng răng của 

các bánh răng hộp số ba trục cần bảo đảm khoảng cách không đổi giữa các đường tâm 

của cặp bánh răng luôn ăn khớp và tỉ số truyền hộp số đã tính.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tổng số răng của một cặp z = z + zc = 2.A.mt 

Ta biết rằng: 

  z1 = z1 + z1c 

  z2 = z2 + z2c 

Hình 14 
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  .................... 

  zak = zak + zakc 

ta đã biết iI; iII; ... từ tính toán động học của ô tô 

trong đó: 

z1, 2,... - số răng của bánh răng số I, II,... trục thứ cấp; 

z1c,2c,...- số răng của bánh răng số I, II,... trục trung gian 

Đối với các số tiến của hộp số: 

z = 47  3 - đối với hộp số xe con 

 z = 68  10 - đối với xe tải 

Đầu tiên ta chọn số răng cho bánh răng nhỏ nhất trong hộp số: 

z1c = 12  17 (hộp số bố trí theo phương án I). 

Đối với hộp số bố trí theo phương án II, z1c có thể lớn hơn nhiều (z1c 30) 

Từ đó ta tính được số răng của các bánh răng:  

z1 = z1 - z1c 

1

1.
z

z
ii

z

z c
Iak

ak

akc  ;   
ak

ak
ak

i

z
z


 

1
;  zakc = zc - zak 

ak
II

c i
i

z

z 1
.

2

2  ;   

cz

z

z
z

2

2

2
2

1

  ;  z2c = z2 - z2 

ak
III

c i
i

z

z 1
.

3

3  ;  

cz

z

z
z

3

3

3
3

1

  ;  z3c = z3 - z3 

Sau khi tính được số răng của các bánh răng, ta tính lại chính xác tỷ số truyền 

của các số. 

Ta đã biết quan hệ giữa mô đul và các thông số khác của bánh răng: 

   
Z

Dt
m 


  

ở đây: 

t - bước răng của bánh răng. 

Z - số lượng răng của bánh răng. 

D - đường kính vòng tròn lăn. 

chiều cao đầu răng:   h' = 1 m.  

chiều cao chân răng:  h" =1,25 m. 

chiều cao toàn bộ răng:   h = h' + h" = 2,25 m. 
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bước răng của bánh răng:  t = . m. 

góc ăn khớp:   = 14
0
30'  ;  15

0
  ;  20

0
 (nên chọn  = 20

0
). 

 

§5. TÍNH TOÁN BÁNH RĂNG CỦA HỘP SỐ 

Bánh răng hộp số được tính toán theo ứng suất uốn và ứng suất tiếp xúc. 

I- Tính theo ứng suất uốn:u 

Khi tính toán bánh răng hộp số ô tô, mô men tính toán lấy mô men nhỏ nhất từ 

mô men động cơ và mô men từ đất truyền lên theo điều kiện bám. 

 



Kymb

P
KKKKK

ntb
gctpcmsdu

....
.....  ;  MN/m

2
 (II-9) 

Trong đó: 

P - Lực vòng tác dụng lên răng tại tâm ăn khớp của bánh răng đang tính, tính 

theo MN,  
r

M
P   

M - Mô men quay tác dụng lên bánh răng cần tính 

r - bán kính vòng tròn chia của bánh răng 

mn - mô đul pháp tuyến của bánh răng, tính theo m (đối với răng nghiêng) 

m - mô đul của bánh răng (đối với bánh răng thẳng), tính theo m. 

b - Chiều rộng làm việc của bánh răng, tính theo m. 

- Đối với bánh răng thẳng nên chọn b = (4,4  7) m (m-môđul) 

- Đối với bánh răng nghiêng nên chọn b = (7  8,6) mn (mn -môđul pháp tuyến). 

y - hệ số dạng răng: 

+ Đối với cặp bánh răng không điều chỉnh có thể chọn theo số liệu ở bảng. 

Khi tra bảng nếu là bánh răng trụ thẳng thì lấy z thực tế để tra còn nếu là bánh 

răng trụ nghiêng thì chọn theo số răng tương đương   

3cos

z
ztd      (II-11) 

z- số răng thực tế của bánh răng nghiêng 

- góc nghiêng đường răng đối với đường tâm trục bánh răng. 

+ Đối với cặp bánh răng có điều chỉnh: hệ số dạng răng được tính theo công thức: 

y
f

ydc

0

.1 
    (II-12) 

y - hệ số dạng răng của bánh răng chưa điều chỉnh xác định theo bảng tra. 

 - hệ số phụ thuộc số lượng răng z hoặc ztđ cũng tra theo bảng. 
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 - hệ số điều chỉnh răng. 

f0 - hệ số chiều cao đầu răng (f0 = 1). 

Hệ số y cho trong bảng ứng với bánh răng cắt bằng dao tiêu chuẩn (góc ăn khớp 

 = 20
0
, f0 =1). Nếu bánh răng có góc ăn khớp  20

0
 và f0 1 thì hệ số y tra ở bảng 

phải nhân với hệ số hiệu đính a: 

haaa .     (II-13) 

ah - hệ số tính đến ảnh hưởng của chiều cao răng h khác với chiều cao tiêu chuẩn: 

h

m
ah

.25,2
  

a- hệ số tính đến ảnh hưởng của góc ăn khớp bánh răng khác với góc ăn khớp 

tiêu chuẩn: 

 

 14
0
50' 17

0
30' 22

0
30' 25

0
 

a 0,79 0,89 1,10 1,23 

 

Đối với bánh răng cụt với chiều cao đầu răng 0,8 m thì trị số y tra theo bảng 

phải nhân thêm với 1,14. 

Kd – hệ số động lực học ngoài; 

Kβ – hệ số tính đến ảnh hưởng của mức độ cắt chân răng đến độ bền của bánh 

răng; 

Kms – hệ số tính đến ma sát trên bánh răng chủ động (= 1,1) và bị động (= 0,9); 

Kc – hệ số tính đến độ cứng vững của trục và phương pháp lắp bánh răng; 

Ktp – Hệ số tính đến độ tập trung ứng suất trên răng; 

Kgc -  

Vật liệu thường dùng cho các bánh răng hộp số là các loại thép Xê - men - tít 

hoá ; Ở Mĩ hay dùng thép Mô-líp-den 15HM. Ngoài ra còn dùng thép Xi-a-nua hoá. 

Để cho bề mặt răng có đủ độ cứng còn bên trong vẫn đủ độ dẻo thì cần phải nhiệt 

luyện theo quá trình Xe-men-tit hoá rồi tôi và ram. Sau nhiệt luyện độ cứng bề mặt 

răng phải đảm bảo HRC 52  63 với chiều dày lớp Xe-men-tit hoá là 0,6  1,8 mm. 

Ứng suất uốn cho phép [u] tính theo MN/m
2
. 

+ Bánh răng trụ thẳng ở số 1 và số lùi ở ôtô du lịch và ôtô vận tải: 

[u] = 400  850 MN/m
2
. 

+ Bánh răng nghiêng ở số cao và cặp luôn luôn ăn khớp ở ôtô tải 

 [u] = 100  250 MN/m
2
; còn ôtô du lịch [u] = 150  350 MN/m

2
. 
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II. Tính theo ứng suất tiếp xúc 

Sự hao mòn của bánh răng phụ thuộc phần lớn bởi trị số ứng suất tiếp xúc (áp 

suất) tại tâm ăn khớp. 

Ứng suất tiếp xúc được xác định theo công thức Héc như sau: 

)
11

(0418,0
210

.


 
b

NE
xt  MN/m

2
  (II-14) 

N – lực thẳng góc tiếp tác dụng lên mặt tiếp xúc giữa các răng ăn khớp, tính 

theo MN. 

E – môdul đàn hồi (E = 2,1.10
5 
 MN/m

2
). 

b0 – chiều dài đường tiếp xúc của các răng, tính theo m. 

1, 2 - bán kính cong của các bề mặt răng chủ động và thụ động tại điểm tiếp 

xúc, tính theo m. 

Nếu bánh răng ăn khớp ngoài, công thức (II-14) sẽ lấy dấu (+), còn ăn khớp 

trong sẽ lấy dấu (-). 

* Đối với bánh răng trụ răng thẳng có dạng răng hình thân khai 

 
cos

P
N  ;  b0 = b  (II-15) 

P – lực vòng tác dụng lên bánh răng cần tính. 

b – chiều rộng bánh răng,  

 - góc ăn khớp. 

* Đối với bánh răng trụ nghiêng có dạng răng thân khai với góc nghiêng đường 

răng là   ta có: 

 cos.cos

P
N    

cos
0

b
b   (II-16) 

Thay các công thức (II-15) và (II-16) vào (II-14) ta có công thức chung để tính 

toán bánh răng trụ thẳng và bánh răng trụ nghiêng theo tiếp xúc: 

  











21

11

cos.

.
0418,0




b

EP
tx  MN/m

2 

Khi xác định ứng suất tiếp xúc tại tâm ăn khớp các bán kính cong 1, 2 được 

tính như sau: 

+ Đối với bánh răng trụ răng thẳng: 

1 = r1.sin;  2 = r2.sin;  (II-18) 

+ Đối với bánh răng trụ răng nghiêng: 
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




211
cos

sin
r    






222
cos

sin
r  

r1 và r2 – bán kính vòng tròn lăn của bánh răng chủ động và bị động. 

Ở ô tô ứng xuất tiếp xúc thường xác định theo chế độ tải trung bình (lấy 0,5 

Memax để tính). 

Ở máy kéo do chế độ làm việc nặng nhọc hơn và mômen thường sử dụng ở trị 

số gần với mômen danh nghĩa Mn của động cơ. Vì thế khi tính tx lấy mômen danh 

nghĩa Mn để tính. 

Ứng suất tiếp xúc cho phép [tx] của bánh răng hộp số máy kéo sẽ là: 

  [tx] = 1200  1500 MN/m
2
. 

Ứng xuất tiếp xúc cực đại cho phép đối với bánh răng hộp số ôtô khi tính theo 

chế độ tải trọng ở trục sơ cấp Mtt = 0,5 Memax cho theo bảng sau: 

 

 

 

Loại bánh răng 
[tx] MN/m

2
 

Xê-men-tít hoá Xi-a-nua hoá 

Số I và số lùi 1900  2000 MN/m
2
 950  1000 MN/m

2
 

Luôn luôn ăn khớp và ở mọi số cao 

(Làm việc tương đối thường xuyên) 
1300  1400 MN/m

2
 650  700 MN/m

2
 

 

§6. TÍNH TRỤC HỘP SỐ 

I. Xác định lực tác dụng lên trục. 

Lức tác dụng lên trục gồm có lực từ các bánh răng và phản lực ở các ổ đỡ. 

Muốn tìm được phản lực ở các ổ đỡ cần xác định được lực tác dụng lên trục từ các 

bánh răng. 

Trong trường hợp chung đối với bánh răng trụ nghiêng ta có các lực tác dụng:  

 Lực vòng   
cr

M
P   

 Lực hướng kính 
cc

c

r

tgM
R





cos.

.
  

 Lực chiếu trục c

c

tg
r

M
Q    

ở đây: 
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M – mômen quay tác dụng lên bánh răng 

Khi tính trục ôtô lấy M = Memax . i (i – tỉ số truyền từ trục động cơ đến bánh 

răng đang tính).  

Khi tính trục máy kéo lấy M = Mn.i (Mn – mômen danh nghĩa của động cơ). 

 - góc ăn khớp (trên vòng tròn chia). 

 - góc nghiêng đường răng của bánh răng. 

rc – bán kính vòng tròn chia. 

* Đối với bánh răng trụ răng thẳng ta có  = 0. 

* Đối với bánh răng côn răng cong ta có: 

 Lực vòng  
tbr

M
P   

 Lực hướng kính )sin.sincos.(
cos.




tg
r

M
R

tb

   

 Lực chiếu trục )cos.sinsin.(
cos.




 tg
r

M
Q

tb

 

M – mômen quay tác dụng lên bánh răng côn. 

rtb – bán kính vòng tròn chia trung bình của bánh răng côn. 

 - góc ăn khớp. 

 - góc tạo bởi đường sinh của bánh răng với đường trục của bánh răng. 

  ( = 1/2 góc côn của bánh răng). 

 - góc đường xoắn răng.  

Nếu bánh răng côn thẳng thì  = 0,  lúc đó ta có  

tbr

M
P  ;   cos..tg

r

M
R

tb

 ;   sin..tg
r

M
Q

tb

  

Dấu phía trên ứng với đường cong xoắn trái và bánh răng quay phải hay răng 

xoắn phải mà bánh răng quay trái. 

 

II. Chọn sơ bộ kích thƣớc trục. 

Chọn theo công thức kinh nghiệm sau: 

- Đối với trục sơ cấp:  3
max1 . eM MKd      (II-23) 

KM = 9  10 - hệ số kinh nghiệm 

d1 - đường kính trục sơ cấp ở phần có then hoa, tính theo mm  

Memax – mômen cực đại của động cơ tính theo KG.m. 

- Đối với trục trung gian: 
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d2 0,45.A;  18,016,0
2

2 
l

d
 (II-14) 

d2, l2 - đường kính phần giữa và chiều dài trục trung gian tính theo cm. 

A – khoảng cách trục hộp số, tính theo cm. 

- Đối với trục thứ cấp: 

d3 0,45.A;  21,018,0
3

3 
l

d
 (II-15) 

d3, l3 - đường kính phần giữa và chiều dài trục thứ cấp tính theo cm. 

III. Tính sức bền của trục hộp số. 

Trục hộp số được tính theo uốn và xoắn, phần then hoa của trục tính theo chèn 

dập và cắt. 

Khi tính sức bền của trục cần tiến hành phân tích riêng cho từng số truyền tính 

theo Mu lớn nhất . 

- Ứng suất uốn tính theo công thức:  ][
W

M
u

u

u
u    MN/m

2 

Mu - mô men uốn tổng hợp tại tiết diện nguy hiểm của trục 

22
dnu MMM   

Mn - mô men uốn trong mặt phẳng ngang (yox). 

Md - mô men uốn trong mặt phẳng dock (zox). 

- Ứng suất xoắn:   ][ x

x

x

x
W

M
   MN/m

2
  

Mx – mômen xoắn trục, tính theo MNm. 

Wx - mô men chống xoắn 

Đối với trục đặc  Wx = 0,2.d
3
 

d - đường kính ngoài của trục tại tiết diện đang tính tính theo m. 

Nếu trục có tiết diện nguy hiểm là chỗ làm then hoa: 

tbd
dd

d 



2

21  

d1, d2 - đường kính lớn nhất và nhỏ nhất của trục then hoa. 

- Trong trường hợp trục đồng thời làm việc theo uốn và xoắn, ứng suất tổng 

hợp tính theo công thức sau: 

  ][4 22
thxuth     

Ứng suất tổng hợp cho phép [th] = 50  70 MN/m
2
. 

- Ứng suất chèn dập của then xác định theo công thức: 
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  ][
....75,0

.2
cd

tb

cd
dlhz

M
   

M – mômen xoắn tác dụng trên trục then hoa đang tính. 

dtb – bán kính trung bình của then:  tbd
dd

d 



2

21   

z – số lượng then hoa. 

l – chiều dài tiếp xúc của then hoa với may ơ bánh răng. 

h – chiều cao của then (h = r2 – r1). 

0,75 – hệ số kể đến sự phân bố tải trọng không đều lên các then, chỉ có 75% số 

then tham gia chịu lực. 

[cd] = 50  100 MN/m
2
 đối với then hoa mà bánh răng cố định. 

Đối với then hoa có bánh răng di động [cd] = 30 MN/m
2 

IV. Tính toán trục hộp số theo độ cứng vững: 

Trục càng cứng vững sẽ làm tăng độ bền của các bánh răng và giảm tiếng ồn 

khi các bánh răng làm  việc, bởi vì lúc đó các bánh răng không bị vênh. Độ cứng vững 

của mỗi điểm trên trục được đặc trưng bởi độ võng và góc xoay tại điểm ấy của trục 

trong hai mặt phẳng thẳng góc với nhau: mặt phẳng đi qua đường tâm của các trục 

(mặt phẳng thẳng đứng) và mặt phẳng vuông góc với mặt phẳng trên. 

Độ võng và góc xoay được xác định tại vị trí đặt bánh răng, bởi vì tại đó có độ 

võng và góc xoay của trục quá lớn sẽ ảnh hưởng rất xấu đến sự ăn khớp chính xác của 

cặp bánh răng. 

Để tránh trục bị võng khi truyền lực thì trục phải có độ cứng cao. Độ cứng của 

trục thường dùng là HRC 45  50. 

Trục hộp số được chế tạo bằng các loại thép như thép 40, 40X và thép 50. Nếu 

trục làm liền với bánh răng thì vật liệu làm trục sẽ là vật liệu chế tạo bánh răng. Ngoài 

ra trục còn chế tạo bằng các loại thép 40XHMA, 15XA. 

Công thức tính độ võng và góc xoay đối với từng trường hợp cụ thể khi có lực 

Q hoặc mômen M tác dụng (tham khảo giáo trình sức bền vật liệu): 

1. Độ võng của trục: 

a. Trục sơ cấp trong mặt phẳng zox: 

JE

bar
Q

JE

bab
BRf B

..6

)32.(
.

..3

).(
).( 1101

1
11

2

1'

11





  

B'B - phản lực tại đầu trước của trục thứ cấp; 

r01 - bán kính vòng tròn lăn của bánh răng 1. 
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b. Trục thứ cấp trong mặt phẳng zox tại bánh răng 4: 

04
44

4444
4

44

2
4

2
4

44 .
.)..(3

).(.
.

.)..(3

.
. r

JEba

abba
Q

JEba

ba
Rf







  

c. Trục trung gian: ta suy ra được từ hai trục trên. 

Độ võng tổng cộng theo mặt phẳng zox và yox: 

22

dn fff   

fn - độ võng của trục theo mặt phẳng yox; 

fd - độ võng của trục theo mặt phẳng zox; 

2. Góc xoay: 

a. Trục sơ cấp trong mặt phẳng zox tại vị trí bánh răng 1: 

JE

bar
Q

JE

bab
BR B

..3

)3.(
.

..6

)32.(
).( 1101

1

11

2

'

11





  

b. Trục thứ cấp trong mặt phẳng zox tại bánh răng 4: 
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c. Trục trung gian: ta suy ra được từ hai trục trên 

Góc xoay tổng cộng tại vị trí cặp bánh răng 3, 4: 

3,4 = 3 + 4 

Góc xoay tổng cộng trong hai mặt phẳng yox và zox tại vị trí ăn khớp của các 

cặp bánh răng: 

M?t ph?ng

M?t ph?ng

Hình 15. Sơ đồ lực tác dụng lên các bánh răng hộp số và độ võng, góc xoay của các trục 
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22

dn    

d, n - góc xoay trong mặt phẳng đứng và mặt phẳng nằm ngang. 

R, Q - các lực tác dụng lên bánh răng; 

a, b - các kích thước theo sơ đồ; 

E - mô dul đàn hồi của vật liệu chế tạo trục; 

J - mômen quán tính của tiết diện trục. 

Chú ý:  

Đối với trục sơ cấp hộp số ôtô đôi khi ta không cần kiểm tra độ võng. Trường 

hợp cần tính kiểm tra thì chỉ kiểm tra độ võng tại tiết diện đặt bánh răng. 

Độ võng tổng hợp cho phép [y] = 0,2 mm. Còn độ võng cho phép trong mặt 

phẳng đi qua trục và lực tác dụng sẽ nhỏ hơn và là 0,1 mm. 

Khi tính độ võng và góc xoay của trục nếu trục có tiết diện thay đổi từng bậc 

một phải tiến hành theo phương pháp chuyển tiếp dần từng đoạn trục (đã trình bày 

trong môn học sức bền vật liệu). Nhưng néu tiết diện trục thay đổi không nhiều hoặc 

chiều dài các đoạn trục không lớn thì trục bậc có thể tính như trục tiết diện không đổi. 

Đối với trục có then hoa ta tính theo đường kính trung bình của then. 

 

§7. TÍNH TOÁN Ổ LĂN. 

Hộp số ôtô máy kéo thường dùng ổ lăn. ổ trượt chỉ dùng đối với trục của số lùi 

hoặc trục của khối bánh răng trục trung gian. Hộp số chính, hộp số phụ và hộp phân 

phối thường dùng các loại ổ bi hướng kính, ổ thanh lăn hình trụ hoặc ổ thanh lăn hình 

côn. 

Khi tính toán ổ lăn (ổ bi) cần phải xác định hệ số khả năng làm việc của ổ lăn. 

I. Chế độ tải trọng tính toán   l n: 

Lực hướng kính và lực dọc trục tác dụng lên ổ được xác định bằng các lực tác 

dụng lên bánh răng. 

Đối với ổ hướng kính, ta xác định tải trọng hướng kính quy dẫn: 

 Rn = A + m.Q 

A - tải trọng hướng kính tác dụng lên ổ bi; 

Q - tải trọng hướng trục tác dụng lên ổ bi; 

m - hệ số quy dẫn, tính đến sự tác dụng không giống nhau của tải trọng hướng 

kính và tải trọng hướng trục đến độ bền của ổ bi. 

Đối với ổ bi cầu đỡ chặn, bi côn, dưới tác dụng của lực A sẽ xuất hiện thành 

phần lực dọc trục S giảm tải cho ổ theo hướng trục: 



 36 

S = 1,3A.tg 

 - góc tiếp xúc của thanh lăn. 

Nếu lực dọc trục S1 và S2 không tự cân bằng , khi đó: 

Rn = A + m.(Q - S1 + S2) 

Khi xác định tải trọng tĩnh tác dụng lên ổ bi ta tính theo mô men lớn nhất, còn 

khi độ bền, ta tính theo mô men sử dụng trung bình: 

- Đối với ô tô: 

Mtb = ỏ. Memax 

ỏ  - hệ số sử dụng mô men xoắn và được xác định theo công thức: 

ỏ  = 0,96 - 0,136.10-2.Nr + 0,41.10-6. Nr
2
 

Nr - công suất đơn vị, W/N 

Với ô tô không kéo moóc  

a

e
r

G

N
N max    

Nemax - công suất lớn nhất của động cơ; 

Ga - trọng lượng của ô tô 

Với ô tô có kéo moóc:  

ma

e
r

GG

N
N


 max    

Gm - trọng lượng của rơ moóc. 

- Đôí với máy kéo: 

2

n
tb

M
M   

Mn - mô men định mức của máy kéo. 

Ổ bi của hệ thống truyền lực  làm việc ở số vòng quay và tải trọng thay đổi, nên 

khi tính toán ta tính theo tải trọng và số vòng quay tương đương: 

33,3 33,333,3

333

33,3

222

33,3

111 ... nnntd RRRRR    

1, 2,... n - hệ số tính đến tỉ lệ thời gian làm việc ở các số truyền so với thời 

gian làm việc toàn bộ của hộp số 

   
h

h

h

h

h

h x
x   ,.....,, 2

2
1

1  

h1, h2, .....hx – Thời gian làm việc của ổ lăn ở số truyền 1, 2,..., x. 

Hệ số  tra theo bảng sau: 
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Số truyền 

 

Loại hộp số 

3 cấp 4 cấp 5 cấp 

I 

II 

III 

IV 

V (tăng) 

2% 

5% 

93% 

2% 

3% 

5% 

90% 

2% 

3% 

5% 

50% 

40% 

 

1, 2,... n - hệ số tính đến số vòng quay  

td

x
x

tdtd n

n

n

n

n

n
  ,...,, 2

2
1

1
 

n1, n2, .....nx – số vòng quay của ổ lăn ở số truyền 1, 2, 3, ...x. 

ntđ - số vòng quay tính toán - số vòng quay trung bình của trục ở số truyền làm 

việc nhiều nhất (thường là số truyền thẳng ở vận tốc trung bình) 

R1, R2, ....Rx - lực hướng kính quy dẫn tác dụng lên ổ lăn ở các số truyền 1, 2, ...x. 

 

II. Tính toán h  số khả n ng làm vi c của   

Hệ số khả năng làm việc của ổ được xác định theo công thức: 

C = Rtđ .K1 . K2 . K3 .(ntđ. h)
0,3

   (II-26)   

ở đây: 

K1 – hệ số kể đến vòng nào của ổ bi sẽ quay. 

- Nếu vòng trong quay thì K1 = 1. 

- Nếu vòng ngoài quay thì đối với ổ bi hướng kính K1 = 1,1. 

- Nếu vòng ngoài quay thì đối với các loại ổ lăn khác K1 = 1,35. 

K2 – hệ số tính chất tải trọng (êm dịu hay va đập). 

- Đối với ổ lăn hộp số ôtô K2 = 1. 

- Đối với ổ lăn hộp số máy kéo K2 = 1,3  1,5. 

K3 – hệ số tính đến nhiệt độ làm việc của ổ lăn.  

Ở ôtô, máy kéo nhiệt độ làm việc dưới 398
0
K cho nên K3 = 1. 

h – thời gian làm việc yêu cầu của ổ lăn; tính theo giờ (h). 

Thường là thời gian giữa hai kì đại tu ôtô. 

- Ôtô hành khách h = 200.000 Km x 1/50 Km/h. 

- Đối với máy kéo h = 6000 h. 

- Đối với ôtô du lịch h = 100.000 Km x 1/50 Km/h. 
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- Đối với ôtô vận tải h = 160.000 Km x 1/35 Km/h. 

Vì h = S(Km)/V(Km/h). 

III. Tính toán   bi kim (  thanh l n kim) của hộp số: 

Ta cũng chọn theo hệ số khả năng làm việc C như các công thức (II-27) và (II-

28) với chú ý rằng tải trọng tác dụng lên ổ chỉ có lực hướng kính R. 

Sau khi tính được C, tra các bảng trong sổ tay chi tiết máy để chọn các ổ bi kim 

tiều chuẩn thích hợp.Trường hợp vì điều kiện kích thước hạn chế, không cho phép 

dùng ổ bi kim tiêu chuẩn thì dùng các viên bi kim đặt xung quanh trục quay trong ổ 

mà không có vòng tựa của các viên bi kim. Khi đó cần chọn kích thước viên bi kim để 

đảm bảo điều kiện sau đây: 

C = 2453d
0,7

l;  (II-30). 

mà l = (0,5  1,0)d và l = (6  10)dk, trong đó: 

dk - đường kính của viên bi kim, tính theo mm. 

d - đường kính của trục quay, mà các viên bi kim được lăn trên đó, tính theo mm. 

l – chiều dài làm việc của viên bi kim, tính theo mm. 

Lực hướng kính R tĩnh (tải trọng không đổi) cho phép tác dụng lên ổ bi kim, 

kiểm tra theo công thức: 

R = 30.l.d  (II-31). 

R - lực hướng kính tĩnh. 

l - chiều dài viên bi kim, tính theo mm. 

d - đường kính vòng lăn của bi kim. 

Cần phải đảm bảo khe hở  giữa các viên bi kim không được lớn hơn []; mà 

[] phụ thuộc đường kính trục d cho theo bảng sau: 

d (mm) 20  30 30  50 50  80 

 (mm) 0,028  0,045 0,025  0,050 0,03  0,06 

 

Chú ý:  

- Tổng số các khe hở  của cả vòng bi kim (gồm tất cả các viên bi kim) phải 

nhỏ hơn dk. 

- Nếu chiều dài viên bi l quá lớn (để đảm bảo hệ số khả năng làm việc C) thì 

nên dùng hai viên bi trên 1 chiều dài l để tránh sự uốn cong các viên bi kim. 

- Độ cứng bề mặt cổ trục lắp viên bi không nhỏ hơn HRC  60. 

IV. Tính toán   trƣợt: 
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Nếu trục đặt trên ổ trượt (thường thấy ở hộp số ôtô du lịch) thì phải tính ổ trượt 

theo áp suất cho phép, với mục đích để không ép tan lớp dầu bôi trơn. 

Tính toán áp suất cho phép theo công thức sau: 

   ][
.

q
db

Q
q    (II-32) 

q - áp suất lên ổ trượt, tính theo MN/m
2
. 

Q – tải trọng tác dụng lên ổ, tính theo MN. 

b – chiều rộng bạc lót ổ trượt tính theo m . 

d- đường kính trục, tính theo m. 

+ Tỉ số b/d nên lấy trong khoảng b/d = 1,3  1,7. 

+ Chiều dày của bạc  lấy vào khoảng  = 4  6 mm. 

+ Áp suất cho phép lên ổ trượt là [q] = 4  6 MN/m
2
. 

+ Độ cứng bề mặt cổ trục nằm trong ổ trượt không nhỏ hơn HRC 60. 

 

§8. TÍNH TOÁN CƠ CẤU ĐIỀU KHIỂN HỘP SỐ 

Trên hình II-11 trình bầy sơ đồ tính toán bộ phận đồng tốc. 

Nguyên lý làm việc đã trình bầy ở phần công nghệ ôtô II. Trong chương trình 

này ta tìm điều kiện để đảm bảo khi hai bộ phận chủ động và bị động chưa đồng tốc thì 

chưa gài được số. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

P – lực của chốt 2 tác dụng lên ống 6. 

P1 – lực của ống 6 tác dụng lên chốt 2. 

Muốn vậy phải tính sự liên hệ giữa các góc  và  để khi chưa đồng tốc giữa bộ 

phận chủ động và bị động thì chốt 2 không thể rời khỏi mặt hãm M và không chạy ra 

Hình 16 
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khỏi rãnh khoét của ống trượt 6, nghĩa là chưa gài được số. Khi đẩy ống trượt 6 vào 

cho hai mặt côn tiếp xúc bằng một lực là Q1 thì trên mặt côn sinh ra momen ma sát là:  

  r
Q

rTM r .
sin

.. 1 


   

Trong đó: 

 - hệ số ma sát. 

T - lực thẳng góc tác dụng lên bề mặt côn, 

Q1 - lực chiều trục do tay người lái tác dụng lên bề mặt hình côn, 

r - bán kính trung bình của bề mặt ma sát hình côn, 

 - góc bề mặt hình côn của bộ đồng tốc (hình vẽ). 

Trong thời gian chuyển số, trục thứ cấp quay với gia tốc chậm dần 0, không 

phụ thuộc vào mô men ma sát trong bộ đồng tốc và được xác định bằng lực cản 

chuyển động của ô tô: 

kr

i
g

'.

.
. 0

0



   

 - hệ số cản tổng cộng của mặt đường; 

i0 - tỷ số truyền của truyền lực chính; 

' - hệ số khối lượng quay của bánh xe. 

Mô men ma sát cần thiết để đồng tốc:  
t

j
t

ii

n
M

kk

e
r ..

11
.

30

.
0

1



























 

ne - số vòng quay của trục khuỷu; 

ik; ik+1 - tỷ số truyền của các số; 

j - mô men quán tính tổng cộng của phần bị động của ly hợp, trục sơ cấp và trục 

trung gian cùng bánh răng quy về bánh rằng cần đồng tốc; 

t - thời gian đồng tốc. 

Thời gian đồng tốc được tính theo lực Q1:  30

.
.

.
sin

..

11

.

0
1

1 ekk n

j
rQ

ii
jt











 
 

Công trượt trong thời gian đồng tốc:  
 

2

2

0

1

30

.
.

.

11

.
2

. e

r

kkr n

jM

iijM
L







   

Để đảm bảo đồng tốc không bị trượt trước khi đồng tốc hoàn toàn, góc  của 

chốt hãm cần thoả mãn điều kiện: 
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











sin.

.
.1

sin.

.

1

1

1

1

r

r

r

r

ctg





  

Do 





sin.

.
.

1

1
r

r
nhỏ nên có thể bỏ qua, khi đó ta có: 

1

1 sin.

.





 

r

r
ctg   (II-33) 

 - góc của bề mặt hãm; 

r1 - bán kính trung bình của bề mặt hãm. 

Công thức (II-33) là điều kiện để đảm bảo khi chưa đồng tốc giữa phần chủ 

động và phần bị động thì chưa gài được số. 

Nếu chọn r = r1 thì công thức (II-33) được đơn giản theo dạng sau: 

   





sin
tg    

Chú ý: Khi đã đồng tốc thì không còn ma sát giữa các mặt côn, do đó Mr = 0 và 

Q = 0, vậy người lái chỉ tác động lực nhỏ hơn P cũng gài được số (tức cũng đẩy cho 

chốt 2 ra khỏi khấc lõm của ống 6 một cách dễ dàng). 

Công thức (II-33) cho phép chúng ta có cơ sở để chọn các thông số , , r, r1 khi 

thiết kế bộ đồng tốc. 

Để tăng hệ số ma sát  người ta gắn vào mắt côn một lớp đồng thau có khía các 

rãnh dọc hoặc rãnh xoắn ốc với mục đích để cắt máng dầu hình thành giữa hai mặt 

côn, lúc ấy hệ số  có thể lên tới  = 0,12. 

Để cho chốt 2 có chạy thể ra khỏi khấc lõm vuông trên ống 6 một cách dễ dàng 

sau khi đã đồng tốc thì góc  của mặt hãm phải lớn hơn góc ma sát. 

Hiện nay người ta thường chọn  = 7
0
 12

0
 do đó góc  xác định theo (II-34) sẽ 

vào khoảng  = 35
0
 40

0
 (để 2< 90

0
). 

 

§6. VỎ HỘP SỐ. 

Vỏ hộp số thường đúc bằng gang, thành hộp số dầy khoảng  = 6  8 mm. Vỏ 

hộp số chịu lực khá lớn, cho nên giữa các lỗ đặt trục cần có đường gân để tăng độ 

cứng vững. Khi thiết kế hộp số, bao giờ cũng thiết kế và tính toán bánh răng và trục 

trước, rồi mới thiết kế vỏ hộp số. Trên nắp hộp số thường có lỗ thông hơi để điều hoà 

nhiệt độ. Đáy hộp số phải có lỗ xả dầu. 
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Để tháo lắp dễ dàng, đôi khi vỏ hộp sẽ được làm thành hai nửa mà đường phân 

cách hai nửa đi qua các ổ bi. Hai nửa đặt ghép lại bằng các bulong (xe IFA W50, 

v.v..). 

Để giảm trọng lượng hộp số mà vẫn đảm bảo đủ độ bền và độ cứng vững, đôi 

khi vỏ hốp số được đúc bằng hợp kim nhôm. 
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Chƣơng III. TRUYỀN ĐỘNG CÁC ĐĂNG. 

§1. Động lực học của các đ ng khác tốc 

Trên sơ đồ hình vẽ ta kí hiệu J1 là mômen quán tính của các khối lượng quay 

quy dẫn đến trục 1 (động cơ, trục sơ cấp, các bánh răng trên các trục hộp số) và J2 là 

mômen quán tính của bánh đà giả thiết tương đương với khối lượng chuyển động tịnh 

tiến của ôtô: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Viết phương trình cân bằng mômen xung lượng trên trục 1 và trục 2 ta có: 

  
dt

d
J

dt

d
J 2

2
1

1 ..


  

Hay ta có: 

dt

d

J

J

dt

d 2

1

21 .


  hay  
1

2
21 .

J

J
jj   và  

2
2
1

30

n.











    (1) 

ta đã biết quan hệ sau: 

1

1
22

1
22 .

)cos.cossin

cos








  

Lấy đạo hàm phương trình này ta có: 

dt

d

)sincos(cos

)cossincos2cossin2(cos

dt

d

sincoscos

cos

dt

d 1

2
1

2
1

22

2
1111

1
1

1
2

1
22

12 




















 hay ta có: 

2
1

2
1

22

2
112

11

1
2

1
222

)sincos(cos

sincoscossin2
.j.

sincoscos

cos
j














  

Thay 

2
2
1

30

.










n
 và thay vào (*) ta có: 

2
0

2

2
i

r

g

G
J b

1 

J1 

K 

J2 2 

Hình 17 
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2

1

2

1

22

1

2

11

2

1

2

1

22

1

2

2
)sincos(cos

sincoscossin2
.

30

n.

sincoscos

J

J
.cos

1.j






































      (3) 

Do sự quay không đều của trục 2 gây ra gia tốc góc 
dt

d 2
 được xác định như 

phương trình (3). Gọi Mj2 là mômen quán tính sinh ra trên trục 2, ta có: 

  
dt

d
JM j

2
22


 ;  

Thay giá trị của 
dt

d 2
 ở (3) vào ta có: 

1
2

1
22

1

21
2

1
22

2
11

2

2

sincoscoscos.

1
.

sincoscos

sincoscossin2
.

30

.
.
















J

J

n
JM j  (4) 

Trị số của Mj2 sẽ lớn khi hộp số gài ở số thẳng ih = 1, vì khi đó n1 = n2 (n1 – số 

vòng quay trục 1, n2 – số vòng quay của động cơ), và do đó trong phương trình (4) thì 

trị số 1 lấy bằng 
30

ne
, đồng thời trị số của J1 lấy J1 = Jm (Jm – mômen quán tính của 

bánh đà động cơ) và 
2

bx
2

2

r
.

g

G
JJ


  . 

Mặt khác Mj2 sẽ có giá trị lớn nhất khi 1 = 45
0
, 135

0
, . v.v.. và nhỏ nhất (= 0) 

khi 1 = 0
0
, 90

0
, . v .v.. 

§2. Số vòng quay nguy hiểm của trục có đ ng. 

Số vòng quay nguy hiểm là số vòng quay mà lúc đó trục các đăng sẽ bị gẫy. 

Khi tăng vận tốc quay của các đăng có thể sinh ra dao động ngang của trục các 

đăng. Do sự lệch tâm hoặc do sự phân bố khối lượng không đều trên trục các đăng nên 

khi quay sẽ gây ra lực quán tính. Lực này gây nên các dao động uốn và trong điều kiện 

tốc độ quay nhất định, những dao động này có thể cộng hưởng với tần số riêng của hệ 

thống. 

Trường hợp đó số vòng quay của trục các đăng gọi là số vòng quay tới hạn (hay 

số vòng quay nguy hiểm). 

Giả sử trọng tâm của trục lệch với trục quay một đoạn e, khi trục quay với vận 

tốc góc  sẽ sinh lực quán tính ly tâm Pl, lực này gây độ võng y. 

  Pl = m.(y + e).
2
. 

m  - khối lượng của trục các đăng. 
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Lực này cân bằng với lực đàn hồi Pđ của trục. Lực đàn hồi tỷ lệ thuận với độ 

võng y trong công thức: 

  
3d

l

EJ
.y.cP    Trong đó: 

E – môdul đàn hồi khi kéo (E = 2,1.10
5
 MN/m

2
). 

l – chiều dài trục các đăng (tính theo m). 

J – mômen quán tính độc cực của tiết diện trục (m
4
). 

Hệ số c phụ thuộc tính chất tải trọng và kiểu ổ lực của trục. Nếu tải trọng phân 

bố đều trên chiều dài trục và trục được đặt tự do trên 2 gối tựa thì c = 
5

384
. Nếu trục bị 

ngàm ở hai đầu (trục nằm trong các ổ bi và không thể biến dạng tự do) và tải trọng 

cũng phân bố đều thì c = 384. 

Từ điều kiện cân bằng của hệ lực P1 và Pđ ta có:   

3

2

l

EJ
y.c)ey(m      

Do đó:  
2

3

2

.m
l

EJ
.c

e..m
y







  

Khi 
2

3
m

l

EJ
.c   thì độ võng y của trục sẽ lớn nhất và trục có thể bị gẫy. Tốc 

độ góc t và số vòng quay nt ứng với lúc độ võng y cực đại gọi là tốc độ góc và số 

vòng quay tới hạn (nguy hiểm). Lúc đó ta có: 

 
ml

CEJ

30

n
3

t
t 


   

* Đối với trục đặc có đường kính là D ta có: 

 
64

D
J

4
  và  

g

G
m  ; G = F.l. là trọng lượng của trục. 

4

4D
F


  là tiết diện ngang của trục;  

 - trọng lượng riêng của vật liệu chế tạo trục (đối với thép  = 0,78 MN/m
3
) 

Khi đó ta có số vòng quay nguy hiểm: 

  
2

4
t

l

D
.c.10.225,1n   (vòng/phút) 

* Đối với trục rỗng có đường kính ngoài D, đường kính trong d thì: 
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  ))((
64

)(
64

222244 dDdDdDJ 


; và: 

  )(
4

22 dDF 


; Khi ấy ta có: 

Khi đó ta có số vòng quay nguy hiểm: 

  
2

22
4

t
l

dD
.c.10.225,1n


  (vòng/phút) 

Khi đó: 

- Đối với trục đặc nằm tự do trên hai gối tựa (
5

384
c  ): 

2

4
t

l

D
.10.12n   (v/ph) 

- Đối với trục đặc bị ngàm 2 đầu (c = 384): 

  
2

4
t

l

D
10.5,27n   (v/ph) 

- Đối với trục rỗng nằm tự do trên 2 gối tựa (
4

384
c ): 

  
2

22
410.12

l

dD
nt


  (vòng/phút) 

- Đối với trục rỗng bị ngàm ở hai đầu (c = 384): 

  
2

22
410.5,27

l

dD
nt


  (vòng/phút) 

Trong các công thức tính nt nói trên thì D, d, l được tính bằng m.  

Kết luận: 

- Khi trục rỗng hoặc trục đặc có cùng đường kính D thì trục rỗng có tốc độ tới 

hạn cao hơn trục đặc.  

- Nếu D và d càng lớn nghĩa là ống càng to và mỏng thì nt càng lớn. Do đó 

trong ôtô hiện nay có động cơ cao tốc người ta thường làm ống các đăng to và mỏng. 

Trục các đăng không nên làm dài quá (k lớn thì nt giảm) vì thế nếu kết cấu 

khung xe cần có chiều dài lớn thì nên phân ra làm 2 đoạn và nối chúng bằng gối đỡ 

trung gian. 

Hiện nay thường dùng các đăng hở và khi tính toán coi như trục được đặt tự do 

trên hai gối tựa, ở đấy chiều dài l lấy bằng khoảng cách giữa các tâm của khớp các 

đăng. 
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Khi chọn kích thước của trục các đăng cần tính đến hệ số dự trữ theo số vòng 

quay nguy hiểm trên cơ sở tỉ số sau: 

  35,12,1
n

n

max

t   Trong đó: 

nmax – số vòng quay cực đại của trục các đăng ứng với tốc độ chuyển động cao 

nhất của ôtô (nmax = nemax.i; ở đây i – tỉ số truyền của hộp số ở số thẳng hoặc số tăng;

 emax – số vòng quay cực đại của động cơ). 

Hệ số dự trữ thấp nhất (tức giới hạn dưới của tỉ số 
max

t

n

n
 sao cho 

max

t

n

n
 = 1,2) 

chỉ cho phép dùng đối với trục các đăng được cân bằng động rất tốt và mối ghép then 

hoa được chế tạo với độ chính xác cao. Khi xuất hiện khe hở ở các mối ghép then hoa 

do mòn và lệch tâm thì trục các đăng sẽ bị phá hỏng ở số vòng quay thấp hơn số vòng 

quay nguy hiểm. 

Trục các đăng thường được chế tạo bằng thép lá có thành phần cacbon trung 

bình như thép 40. Các tấm thép này thường dày từ 1,85  2,5mm được cuốn lại và hàn 

thành ống. 

§3. Tính toán sức bền truyền động các đ ng. 

1. Trục các đ ng. 

Tính toán trục các đăng theo ứng suất xoắn. Mômen xoắn trục các đăng xác 

định như sau: 

Ta coi như công suất truyền từ trục 1 sang trục 2 không bị mất mát đi, nghĩa là 

M11 = M22, ở đây: 

M1, M2 – mômen quay trên trục 1 và trục 2, tính theo Nm. 

1, 2 – tốc độ góc của trục 1 và trục 2. 

Mômen quay của trục chủ động M1 tính theo công thức: 

  M1 = Memax.ih1.ip. 

ih1 – tỉ số truyền hộp số ở số 1. 

ip – tỉ số truyền hộp số phụ. 
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Từ công thức M11 = M22 ta rút ra M2 = M1

2

1




 

hay  M2 = M1










1

2

1




, muốn có M2 cực đại thì tỉ số 











1

2




 phải nhỏ nhất. ở phần 

trước ta đã chứng minh được: 



cos

min1

2 









. Vậy: 

 M2max = M1

 cos

i.i
.M

cos

1 p1h

maxe  

Ứng suất trục các đăng tính theo công thức: 

  ][
)dD.(D.

.i.i.M.4

W

M
2

1p1hmaxe

x

max2 


 


  MN/m
2
 

Hình 18 
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Wx – mômen chống xoắn nhỏ nhất của tiết diện trục các đăng; 
2

.D.
W

2

x


  

2

dD 
  là chiều dày của ống các đăng, 

D, d - đường kính ngoài và trong của ống các đăng. 

[] – ứng suất xoắn cho phép, [] = 100  300 MN/m
2
 

Trục các đăng còn được kiểm tra theo góc xoắn : 

  ][
J.G.

L.i.i.M.180

x

p1hmaxe



  ; Trong đó: 

G – môdul đàn hồi khi xoắn, G = 8.10
5
 MN/m

2
. 

L – chiều dài trục các đăng, tính theo m. 

Jx – mômen quán tính của tiết diện khi xoắn, tính theo m. 

   
32

)dD(
J

44

p





 

[] – góc xoắn cho phép tính theo độ, [] = 3
0
 9

0
 trên một mét chiều dài. 

2. Tính trục chữ thập các đ ng. 

Chốt chữ thập được tính theo chèn dập, uốn và cắt một cách bình thường bởi 

lực P xác định như sau: 

(Hình 18) 

cos.r2

i.i.M
P

1p1hmaxe
  

r –bán kính đặt lực P  (2r - khoảng cách các điểm giữa của bề mặt làm việc 

của hai chốt chữ thập) 

ih1 –tỉ số truyền hộp số ở số 1. 

ip1 – tỉ số truyền thấp nhất ở hộp số phụ. 

Ứng suất uốn tính theo công thức: 

  350][
1,0

..
3

 u

u

u
d

rP

W

rP
  MN/m

2
 

Ứng suất cắt và chèn dập tính theo công thức: 

  170][
D.

4.P
c2c  


  MN/m

2
 

Ứng suất chèn dập tính theo công thức: 

  80][
l.d

P
cdcd    MN/m

2
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Khi chốt chữ thập lắp ổ bi kim, lực P cho phép tác dụng lên chốt sẽ là: 

  

3

1p1h

eM

kkk
b

tg.
i.i

n

d.l.i
7800PP



 ;  Trong đó: 

i – Số lượng viên bi kim trong ổ bi kim. 

dk, lk - đường kính và chiều dài viên bi kim. 

neM –số vòng quay trục khuỷu động cơ ứng với mômen quay cực đại. 

 - góc lệch giữa hai trục các đăng. 

Hệ số bền dự trữ  
p

P
n b  phải lớn hơn 1. 

3. Tính nạng các đ ng: 

Nạng các đăng làm bằng thép cacbon trung bình như thép 35, 40, 45, 40XHMA 

và chế tạo bằng phương pháp rèn khuôn. Nạng được tôi và ram, độ cứng phải bảo đảm 

là HB 210  250. 

Nạng được tính theo lực P đã xác định ở phần tính chốt chữ thập 

cos.r2

i.i.M
P

1p1hmaxe
   (Hình 18). 

Lực P đặt tại điểm O cách tâm trục các đăng một khoảng là r. Tiết diện nguy 

hiểm của nạng là tiết diện N - N. Tiết diện này có thể là chữ nhật hoặc ellip và nó chịu 

mômen uốn bởi lực P tác dụng lên cánh tay đòn C (lực P nằm trong mặt phẳng vuông 

góc với trục các đăng) và tiết diện N-N còn chịu xoắn bởi mômen gây bởi lực P ở cánh 

tay đòn a. 

Mômen xoắn và uốn xác định như sau: 

  Mx = P.a;  Mu = P.c 

+ Ứng suất uốn được tính theo công thức: 

   ][
W

M
u

u

u
u    MN/m

2
 

Wu – mômen chống uốn của tiết diện N-N. 

- Đối với tiết diện chữ nhật 
6

bh
W

2

u   

- Đối với tiết diện ellip 
10

bh
W

2

u   

(b, h - trục ngắn và dài của tiết diện ellip) 

+ Ứng suất xoắn: 
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   ][
W

M
x

x

x
x    MN/m

2
 

Wx – mômen chống xoắn của tiết diện N-N. 

- Đối với tiết diện chữ nhật Wx = .b.h. 

 - phụ thuộc tỉ số 
b

h
 như sau: 

 

h/b 1 1,5 1,75 2,0 2,5 3,0 4 10 

 0,208 0,231 0,239 0,246 0,258 0,267 0,282 0,312 

 

- Đối với tiết diện ellip  
16

2hb
Wx


  

4. Tính nhi t độ nung nóng trục các đ ng 

Công ma sát trong khớp các đăng dL khi dịch chuyển chốt chữ thập đi một góc 

d  dưới tác dụng của lực P: 






cos
.

.4

...
.

2
..

111max1
1

d

r

diiM
d

d
PdL

phe
  (*) 

 - hệ số ma sát giữa chốt chữ thập và nạng; 

r - bán kính từ trục quay của nạng đến điểm đặt lực tác dụng; 

d1 - đường kính cổ chốt chữ thập. 

P1 - lực tác dụng lên cổ chốt trong mặt phẳng của chốt chữ thập: 

r.4

d.i.i.M
P

11p1hmaxe

1   

Tích phân phương trình (*) từ 1 = 0 đến  2 =  tương đương với góc quay của 

trục bằng /2 ta được: 

)
24

(tgln.
r.4

d..i.i.M

cos

d
.

r.4

d..i.i.M
'L

11p1hmaxe

0

11p1hmaxe 



 

   

Tương ứng đối với nạng trục bị động ta có góc quay ' của cổ chốt đối với nạng 

sẽ là: 






cos

cos
'cos   

Thay giá trị cos trong công thức (*) ta được: 
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'.
cos

'cos
.

.4

....
''

111max





d

r

diiM
dL

phe
  (**) 

Tích phân phương trình (**) từ '1 =  đến  '2  = 0 tương đương với góc quay 

1/4 vòng tròn ta được công L'' đối với 1 cổ chốt của trục bị động: 







 

tg.
r.4

d..i.i.M
'd.cos.

cos.r.4

d..i.i.M
''L

11p1hmaxe

0

11p1hmaxe
   

Công ma sát toàn bộ của 4 cổ chốt của khớp các đăng trong một vòng quay của 

trục các đăng là: 

]tg)
24

(tg[ln
r

d..i.i.M2
4).''L'L(2L

11p1hmaxe



  

Hiệu suất của các đăng khi tính đến ma sát trong các khớp: 

0

1

L

L
1  

L1 - công ma sát toàn bộ 4 cổ chốt sau 1 vòng quay; 

L0 - công truyền đến khớp các đăng sau 1 vòng quay; 

Khi đó ta có: 

]tg)
24

(tg[ln
r.

d.
1 1

1 





   

Công ma sát riêng C trên các mặt làm việc F' của 4 cổ chốt  F' = 4.d1.b 

b- chiều dài bạc tiếp xúc với cổ chốt 

b.d.q

L.60

'F

L60
C

1

  

Công ma sát trên cổ chốt sẽ sinh nhiệt và nung nóng khớp các đăng. 

Xác định nhiệt độ tăng của khớp các đăng: 

Ta có phương trình cân bằng nhiệt: 

Q.dt = m.c.d +F''.k. .dt 

 = T1 - T2 - độ tăng nhiệt độ của khớp các đăng; T1 - nhiệt độ chi tiết; T2 - nhiệt 

độ môi trường; 

Q - nhiệt năng tạo nên do công ma sát trong các khớp các đăng; 

m - khối lượng của chi tiết bị nung nóng; 

F'' - mặt làm lạnh của chi tiết bị nung nóng; 

c - nhiệt dung riêng của vật liệu; 

k - hệ số truyền nhiệt của bề mặt chi tiết bị nung nóng trong không khí. 
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Giải phương trình trên và giả thiết T1 - T2  = 0 ta được sự tăng nhiệt độ của cổ 

chốt vào cuối thời gian t: 

)e1(
k'.'F

Q
1A

t


;       k'.'F

c.m
A1   
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CHƢƠNG IV. TÍNH TOÁN TRUYỀN LỰC CHÍNH, 

VI SAI, BÁN TRỤC, DẦM CẦU. 

§1. TÍNH TOÁN, THIẾT KẾ TRUYỀN LỰC CHÍNH 

I. Chọn các kích thƣớc của truyền lực chính. 

1. Các giá trị cho trước:  

Trong thiết kế tính toán cầu chủ động, các thông số cho trước gồm: 

- Mô men lớn nhất ở bánh xe chủ động (theo mô men động cơ hay theo mô men 

bám); 

- Tỷ số truyền i0; 

- Khoảng sáng gầm xe. 

2. Các thông số cần chọn và tính: 

a- Sơ đồ truyền lực chính: truyền lực chính đơn, kép, nhiều cấp,... 

Nếu chọn truyền lực chính loại kép cần phân chia tỷ số truyền i0 thành i0k (tỷ số 

truyền ở cặp bánh răng côn) và tỷ số truyền i0t (tỷ số truyền ở cặp bánh răng trụ). 

b- Theo tỷ số truyền đã cho trước hay đã tính ở trên, đối với cầu đơn, ta chọn z1 

theo bảng kinh nghiệm sau: 

i0 2,5 3 4 5 6-8 

z1 15 12 9 7 6 

và z2 sao cho đảm bảo tỷ số truyền i0 = z2/z1 và đảm bảo z = z1 + z2 nằm trong 

khoảng: 

Ô tô con: 50  60 răng 

Ô tô tải: 30  40 răng 

Và z2 không chia chẵn cho z1.  

c- Chọn hệ số dịch chỉnh răng và góc ăn khớp: 

Thông thường ta chọn hệ số dịch chỉnh răng theo số răng của bánh răng chủ 

động: 

 

Số răng z1 
6 7 8 9 10 11 

Hệ số dịch chỉnh  

Bánh răng côn - xoắn 0,535 0,510 0,480 0,445 0,405 0,358 

Truyền lực hypôit 0,682 0,666 0,648 0,626 - - 

 

Góc ăn khớp của bánh răng trụ, răng côn của ô tô thường chọn  = 20
0
. 

d- Chọn góc nghiêng trung bình đường xoắn răng: 
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Ta có thể chọn theo công thức kinh nghiệm: 

0
00 i525   

Hay ta cũng có thể chọn theo số răng của bánh răng chủ động: 

Loại xe Số răng z1 Góc nghiêng  

Xe tải 

5 

6 

lớn hơn 

42  45 

40  42 

35  40  

Xe du lịch 
8  9 

10 và lớn hơn 

40  45 

40 

Chiều xoắn của răng của bánh răng côn được chọn ngược với chiều quay của nó 

để đảm bảo lực chiều trục của bánh răng chủ động hướng từ đáy nhỏ đến đáy lớn để 

đẩy bánh răng chủ động ra khỏi bánh răng bị động. 

e- Chọn mô đul pháp tuyến mặt đáy răng:  

Trước hết  ta tính mô men lớn nhất tác dụng lên bánh răng chủ động: 

Mmax = Memax . ihI. ip. 

Sau đó chọn chiều dài đường sinh L theo đồ thị thực nghiệm: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ta đã biết bán kính vòng tròn cơ sở của các bánh răng chủ động và bị động: 

cos.2

m.z
r n1
1   ;   

cos.2

m.z
r n2
2   

Theo kích thước hình học của bánh răng ta có: 

 

Mô dul trên chưa chính xác vì chưa tính đến ứng suất uốn ở đáy răng và ứng 

suất tiếp xúc trên bề mặt răng. Ta cần tính chính xác. 

2

2

2

1

cos2

zz

L
mn






Hình 19 
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Từ hình vẽ ta có: 

  L + b = L  Hoặc   

Coi như các răng được gia công rất chính xác, ta có thể cho rằng biến dạng của 

răng tỷ lệ thuận với bán kính rx của một phần tử răng dx bất kỳ nằm cách đỉnh răng 

một khoảng x. 

Theo hệ thức đồng dạng trong tam giác ta có: 

   do đó  ;  (IV-3) 

r1 – bánkính vòng tròn cơ sở của bánh răng ở đáy nón. 

Tương tự như vậy bước răng ở tiết diện phần tử răng sẽ là: (IV-4)    

Coi như ứng suất uốn  không đổi đối với bất kỳ tiết diện nào của răng và trên 

cơ sở tính bánh răng theo công thức Lơ vit ta có:   

  (IV-5) 

dPx – lực tiếp tuyến tác dụng lên phần tử răng có chiều rộng dx. 

y – hệ số dạng răng. 

tx – bước của răng tại thiết diện phần tử răng đang xét. 

Mômen quay tác động lên phần tử bất kỳ: 

  dMx = dPx.rx  (IV-6) 

Hay ta có: 

     (IV-7) 

Tích phân biểu thức trên trong giới hạn L đến L ta có: 

L

bL 


L

x

r

r

1

x 
L

x
.rr 1x 

L

x
.tt 1x 

dx.t.y

dP

x

x

dx.
L

x.r.t
.y.dM

2

2
11

x 

Hình 20 
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Từ đó rút ra:    

    (IV-8),  

Trong đó: 

M – mômen quay tác động lên bánh răng chủ động: 

   M = Memax.ih1.ip1 

Memax – mômen quay của động cơ. 

ih1 – tỷ số truyền của hộp số ở số I. 

ip1 – tỷ số truyền của hộp số phụ . 

Vì là bánh răng côn xoắn nên ta có các thông số: 

   t1 = mn;    

Thay các giá trị của t1 và r1 vào (IV-8) ta co công thức tính ứng suất uốn của 

bánh răng côn xoắn: 

    MN/m
2
 (IV-9) 

Từ đó ta tính được mô dul pháp tuyến chính xác: 

 

Mô đul pháp tuyển ở thiết diện trung bình: 

 

- Chiều dài đường sinh của bánh răng: 

 

- Chiều dài răng: 

Ltb = L - 0,5.b 

- Chiều rộng bánh răng: 

Đối với ô tô du lịch chiều rộng bánh răng chủ động b = (0,25  0,3) L. 

Đối với ô tô tải chiều rộng bánh răng chủ động b = (0,30  0,40) L. 

Chiều rộng bánh răng bị động nhỏ hơn bánh răng chủ động 3 – 4 mm. 

 
L

L

2

2

11
L

L
xx dxx

L

r.t
y.dMM





)1(L.t.y.
3

1
M 3

1  

)1(L.r.t.y

M3
3

11 





cos2

m.z
r n1
1 

y.).1.(L.z.m

cos.i.i.M.6

3
1

2
n

p1hmaxe









y.).1.(L.z.

cos.i.i.M.6
m

3
1

p1hmaxe

n







L

b5,0L
.mm nntb




2
2

2
1n zz.m.5,0L 
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Đối với truyền lực hypoid chiều rộng bánh răng lớn b = 0,31.r2 nhưng không 

vượt quá 1/3 L. 

II. Tính toán truyền lực chính. 

Chủ yếu tính toán bánh răng của truyền lực chính theo uốn và theo tiếp xúc. 

1. Xác định lực tác dụng lên bộ truyền. 

a. Cặp bánh răng côn với tâm cắt nhau 

Sơ đồ lực tác dụng như hình vẽ. 

Lực tổng cộng P2 tác dụng lên răng được đặt lên bán kính trung bình rx 

 

r1 - bán kính vòng tròn cơ sở ở đáy răng; 

b - chiều dài của răng hay bề rộng của bánh răng. 

 - nửa góc ở đỉnh nón. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Lực P2 được phân tích thành các lực thành phần: Lực vòng   và các lực 

Q' = P.tg  và . 

Chiếu các lực Q' và R' lên các trục xx và yy (xx  yy) ta được các lực dọc trục 

và lực hướng kính tác dụng lên bánh răng: 

Lực dọc trục: 

sin.
2

b
rr 1x 

xr

M
P 





cos

tg.P
'R 

Hình 21 
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Lực hướng tâm: 

 

Các công thức trên tính cho trường hợp chiều xoắn cung chiều quay của bánh 

răng. Khi chiều xoắn ngược với chiều quay, số hạng thứ hai trong ngoặc phải đổi dấu. 

b. Cặp bánh răng côn với tâm chéo nhau (truyền động hypôit) 

Ở bánh răng côn thường ta có 1 = 2 còn ở truyền lực hypôit 12 nên các lực 

P(1), Q(1), R(1) tác dụng lên bánh răng chủ động khác các lực P(2), Q(2), R(2) tác dụng lên 

bánh răng bị động. Vì vậy đối với cặp bánh răng côn ta có P(1) = - P(2),    Q(1) = - Q(2) và 

R(1) = - R(2) ta dễ dàng xác định các lực thành phần P, Q, R thì đối với truyền động 

hypôit ta cần xác định 6 thành phần  P(1), Q(1), R(1), P(2), Q(2), R(2). 

Lực tổng cộng P1 tác dụng lên bánh răng chủ động 1: 

 

Lực tổng cộng P2 tác dụng lên bánh răng bị động 2: 

 

P(1) và P(2) lực vòng tác dụng lên bánh răng 1 và 2. 

Từ đây ta có: 

 

Các lực thành phần được phân tích từ P1 và P2: 

Đối với bánh răng 1: 

 

 

 

Đối với bánh răng 2 

]cos.sinsin.tg[
cos

P
cos'Qsin'.RQ 


 

]sin.sincos.tg[
cos

P
sin'Qcos'.RR 


 

 cos.cos )1(

)1(

1

P
P 

 cos.cos )2(

)2(

2

P
P 

)2(

)1(

)2(

)1(

cos

cos






P

P

)1(

)1(

xr

M
P 

]cos.sinsin.[
cos

)1()1()1(

)1(

)1(

)1( 


 tg
P

Q

]sin.sincos.[
cos

)1()1()1(

)1(

)1(

)1( 


 tg
P
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Giá trị góc xoắn của bánh răng chủ động: 

= 45  50
0
 

Giá trị góc xoắn của bánh răng bị động: (2) = 20  30
0
 

E - khoảng dịch tâm của cặp bánh răng hypoit: 

E  0,2.D(2)  đối với ô tô du lịch và vận tải nhỏ; 

E  0,125.D(2) đối với ô tô vận tải lớn. 

D(2) - đường kính vòng tròn chia ở đáy lớn bánh răng bị động của truyền lực 

hypoit. 

D(2) có thể được tính như sau: 

 

Mmax - mô men lớn nhất trên bánh răng bị động. 

K - hệ số; k = 0,58  0,665. 

1. Tính toán bền các bánh răng của truyền lực chính 

a. Tính theo uốn. 

Ta có công thức gần đúng: 

 

y - hệ số dạng răng, được xác định theo số răng tương đương: 

 

r1, h, t - bán kính, chiều cao và bước răng theo vòng tròn nguyên đáy lớn. 

b. Tính theo ứng suất tiếp xúc: 

 

rtđ - bán kính tương đương 
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§2. BỘ VI SAI 

I. Xác định tải trọng khi tính toán vi sai. 

Khả năng sử dụng hoàn toàn lực kéo và sự phân bố mômen đến các bánh xe chủ 

động phụ thuộc bởi loại và kết cấu của vi sai. và được đánh giá bằng hệ số hãm vi sai: 

00

12

M

M

M

MM
K r




 

M0 – mômen quay trên vỏ của vi sai. 

Mr – mômen ma sát sinh ra ở trong vi sai khi các bán trục quay với số vòng 

quay khác nhau. 

M1, M2 – mômen quay của các bánh răng bán trục quay nhanh và quay chậm. 

Trong trường hợp tổng quát, đối với vi sai không đối xứng chúng ta có: 
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Z1, Z2 – số răng của các bánh răng bán trục quay nhanh và quay chậm. 

Đối với vi sai đối xứng ta có Z1 = Z2, do đó: 

  M1 = 0,5(M0 – Mr) = 0,5M0.(1 - K) 

 và M2 = 0,5(M0 + Mr) = 0,5M0.(1 + K) 

  M1 + M2 = M0 M2 – M1 = Mr ;   (IV-20) 

và 
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từ đây ta có 
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PP kk




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.12  

Pk1, Pk2 – lực kéo trên bánh xe chạy nhanh và bánh chạy chậm. 

Nếu một trong các bánh xe chủ động nằm ở đường trơn (với hệ số bám 1 nhỏ) 

thì qua bánh xe này, mômen truyền không thể lớn và bị giới hạn bởi trị số Gbx.rbx. 1 

(Gbx - trọng lượng bám ở một bánh xe, rbx – bán kính của bánh xe, 1 – hệ số bám của 

một bánh xe trên đường trơn). Khi ấy bánh xe này sẽ bị quay trượt và quay nhanh hơn. 

Mômen quay truyền đến bánh xe này sẽ là M1 = Gbx.rbx.1< M1. 

Trong khi đó ở bánh xe quay chậm hơn và nằm trên đường có hệ số bám 2 lớn 

hơn, mômen truyền tới nó cũng không lớn và bị giới hạn bởi trị số tính theo biểu thức 

(IV-20): 
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M2 = M1 + Mr;    

Vì  M1 = Gbx.rbx.1 nên ta có  M2 = Gbx.rbx.1 + Mr   (IV-21) 

Đối với vi sai bánh răng côn đối xứng, Mr rất nhỏ (ở vi sai bánh răng côn đối 

xứng, hệ số hãm vi sai K 1, Mr 0,1M0). 

Do đó M2 = (Gbx.rbx.1 + 0,1M0) có giá trị rất nhỏ. 

Trong trường hợp đó, ôtô có thể bị ngừng chuyển động vì tổng lực kéo của các 

bánh xe chủ động có thể nhỏ hơn tổng lực cản tác dụng lên ôtô (mặc dù một bánh xe 

nằm trên đường có hệ số bám cao hơn cũng không có khả năng sử dụng hết lực kéo 

của bánh xe này). 

Vì nếu tính từ động cơ xuống: M2 = 0,5(M0 + Mr) 

nếu Mr = 0,55 M0 thì M2 = 0,5(M0 + 0,1M0) = 0,5 x 1,1 M0 = 0,55M0 

M2 = Gbx.rbx.1 + 0,1M0< 0,55M0.  

Vậy khi tính toán cần lấy mômen lớn hơn để tính  tính từ động cơ xuống. 

Khi tính toán vi sai cần lấy mômen cực đại tác dụng lên bánh răng, mômen này 

ứng với bên bánh răng bán trục quay chậm M2 xác định theo công thức (IV-20). 

M2 = 0,5(M0 + Mr) 

 mà M0 = Memax.ih1.i0.tl (IV-22). 

tl – Hiệu suất của hệ thống truyền lực. 

Đặt  );1(5,0
00
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M r   (IV-23) 

Các thí nghiệm cho biết hệ số  đạt trị số cực đại ở thời kì đầu của chuyển động 

tương đối giữa các bán trục cũng chỉ đạt:  = 0,6. Nếu lấy  = 0,6 thì              M2 = 

0,6.Memax.ih1.i0.tl. 

Gọi q là số lượng bánh răng hành tinh trong bộ vi sai và coi như mômen truyền 

được phân bố đều, tại các chỗ ăn khớp bánh răng chỉ chịu tác động bởi mômen quay 

như sau: 

  tlhe iiM
qq

M
M ....6,0

.

1
' 01max

2
2   (IV-24) 

II. Môđun của các bánh r ng vi sai 

Ta có thể tính theo công thức: 
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q – số bánh răng vệ tinh trong vi sai; 

Ln – chiều dài đường sinh của bánh răng côn; 
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zn – số răng của bánh răng bán trục. 

a. Tính ứng suất của bánh răng bán trục: 

Vì  = 0;  cos = 1 

   
yzmq

iiiM

n

tlphe

u
.)1(2...

....6,3
32

01max
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



  (IV-25) 

mn – môdul pháp tuyến ở đáy hình nón của bánh răng bán trục. 

z – số răng của bánh răng bán trục. 

L – chiều dài đường sinh hình nón của bánh răng bán trục. 

Công thức (IV-25) không có thành phần cos vì các bánh răng bán trục đều là 

bánh răng côn thẳng:  = 0
0
 và cos = 1. 

[u] – ứng suất uốn cho phép, [u] = 550 MN/m
2
. 

Trường hợp bộ vi sai có cơ cấu gài vi sai thì toàn bộ mômen M0 sẽ truyền sang 

bánh xe quay chậm (lăn trên đường có hệ số bám lớn hơn và bánh xe không bị trượt), 

khi đó giá trị của mômen tính toán M’2 sẽ là: 
q

M
M 2'

2   mà M2 = M0 = Memax.ih1.i0.tl. 

Vật liệu chế tạo bánh răng nửa trục và bánh răng hành tinh bằng thép hợp kim 

15HM, 18XTT và 35X. 

Số lượng răng z của bánh răng nửa trục phải chia chẵn cho số lượng bánh hành 

tinh q thì mới lắp ghép được (nghĩa là tỉ số 
q

z
 phải là một số chẵn). 

b. Tính toán bánh răng hành tinh 

Khi tính theo ứng suất uốn của răng, ta vẫn dùng công thức (IV-25) nhưng cần nhân 

thêm với tỉ số 
r

rh , do đó ta có: 
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rh – Bán kính tại tiết diện trung bình vòng trong ban đầu của bánh răng hành 

tính và bánh răng bán trục. 

c. Tính trục chữ thập: 

- Tính theo chèn dập: 
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- Tính theo cắt: 
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Các kích thước d1, d2, r1, r2, r3, b thể hiện trên hình vẽ. 

d. Đáy bánh hành tinh và vỏ vi sai được tính toán theo chèn dập: 

Lực hướng kính Qc tính theo công thức sau (Hình 22): 
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e. Đáy bánh răng bán trục và vỏ vi sai được tính toán theo chèn dập dưới tác 

dụng của lực Qn: 
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Vỏ vi sai chế tạo bằng gang rèn với độ cứng HB = 121149 hoặc bởi thép 40 

với độ cứng HB = 156197. 

Trục chữ thập của vi sai hoặc trục của bánh răng hành tinh chế tạo bằng thép 

hợp kim 12XH3A, 30XT, 18XT, 20X, 38X. Độ cứng sau nhiệt luyện HRC 5662. 

 

§3. TÍNH TOÁN NỬA TRỤC (BÁN TRỤC) ÔTÔ THEO ĐỘ BỀN. 

I. Phân tích lực tác dụng lên bán trục. 

Các bán trục ôtô chịu toàn bộ hay một phần lực tác dụng lên các bánh xe chủ 

động là tuỳ thuộc kiểu bố trí bán trục và tuỳ theo các trường hợp làm việc của ôtô. 

Tải trọng tác dụng lên bán trục có thể dưa về 3 trường hợp: 

- Lực đẩy dọc xe (lực kéo hay lực phanh) có giá trị lớn nhất là Z2.. Khi tính 

lấy  = 0,7. 

- Lực ngang Y2, có giá trị lớn nhất là Z2.1. 

1 – hệ số bám ngang. 

- Phản lực từ đường có giá trị lớn nhất là Z2.Kđ (Kđ - hệ số tải trọng động). 

Ý nghĩa các lực tác dụng trên các hình vẽ trên đây như sau: 

Z1k, Z1p – phản lực thẳng đứng từ mặt đường tác dụng lên bánh xe cầu trước khi 

có lực kéo và khi phanh. 
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Z2k, Z2p – phản lực thẳng đứng từ mặt đường tác dụng lên bánh xe cầu sau khi 

có lực kéo và khi phanh ôtô. 

Pjk, Pjp – lực quán tính của ôtô khi khởi động tại chỗ và khi phanh. 

Y2T, Y2F – phản lực ngang của mặt đường tác dụng lên bánh xe cầu sau bên trái 

(T) và bên phải (F). 

X2k, X2p – phản lực của vòng (hình b) truyền qua bánh xe chủ động. Lực này 

thay đổi chiều tuỳ thuộc vào bánh xe chịu lực kéo hay lực phanh (Xk, hay XP). Xmax 

tương ứng lúc ôtô chạy thẳng (xét lúc khởi động tại chỗ và lấy đà). 

G – trọng lượng toàn bộ của ôtô. 

G2 - phần trọng lượng ôtô tác dụng lên cầu sau khi ôtô đứng yên trên mặt phẳng 

nằm ngang. 

Y – lực quán tính khi ôtô chuyển động trên đường nghiêng hoặc khi ôtô quay 

vòng: Y = Y2T + Y2F 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Hình 23 
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Chú ý: Để phân biệt cầu trước, cầu sau, bánh xe trái, bánh xe phải ta dùng kí 

hiệu: Cầu trước kí hiệu số 1, cầu sau số 2, bên trái T, bên phải F. 

m2 – hệ số thay đổi trọng lượng tác dụng lên cầu sau phụ thuộc điều kiện 

chuyển động: m2k là hệ số thay đổi trọng lượng lên cầu sau khi truyền lực kéo; m2P là 

hệ số thay đổi  trọng lượng lên cầu sau khi truyền lực phanh. 

1. Xác định m2k:  

Khi bánh xe sau truyền lực kéo lớn nhất là lúc khởi động và lấy đà ôtô, nên xuất 

hiện lực quán tính Pjk có chiều ngược với chiều chuyển động của ôtô: 

  0max21 ...
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iiM
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dv

g

G
P he
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Xét sự cân bằng của mômen của các lực tác dụng lên ôtô tại điểm A: 

mA = 0 :  Z2k.L – G.a – Pjk.hg = 0 

Trong đó: Z2k = m2k.G2 và  
L

aG
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.
2   thay vào ta có: 
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+ Đối với ôtô du lịch: m2k = 1,2  1,4 

+ Đối với ôtô vận tải: m2p = 1,2  1,2 

 

2. Xác định m2p:  

Trong đó chú ý khi phanh ôtô thì  
dt

dv

g

G
Pjp   (v – vận tốc chuyển 

động thẳng của ôtô). 

Khi phanh ôtô tốc độ giảm nên ta bỏ qua P và lực cản lăn Pf, ngoài ra xét lúc 

đường bằng nên Pi= 0. 

Lực quán tính Pjp = X1p + X2p sẽ lớn nhất khi Xpmax = X1p + X2p = G. ( - hệ số 

bám, khi tính lấy  = 0,7  0,8) do đó Pjpmax = G.. 

Xét sự cân bằng mômen các lực tác dụng lên ôtô khi phanh tại điểm A:  

mA = 0 ta có: 
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Z2p.L + Pjp.hg – G.a = 0, trong đó: 

Z2p = m2p.G2;  

L

aG
G

.
2   và Pjp = G. thay vào ta có: 

m2p.G2.L + G..hg – G2.L = 0 hay là 
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+ Đối với ôtô du lịch: m2p = 0,8  0,85 

+ Đối với ôtô vận tải: m2p = 0,9  0,95 

 

3. Xác định Z2T và Z2f; Y2T và Y2F: 

Từ phương trình mA = 0 ta có: 

Z2T.B – m2.G2.
2

B
 - Y.hg = 0 hay là: 

Z2T.B – m2.G2.
2

B
 + Y.hg = 0 suy ra: 
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Tương tự từ  mE = 0 ta có Z2F.B – m2.G2.
2

B
 + Y.hg = 0 

suy ra: 
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  (IV-29) 

- Nửa trục bên trái chỉ chịu lực Z’2T = Z2T + gbx 

- Nửa trục bên phải chỉ chịu lực Z’2F = Z2F - gbx 

gbx – trọng lượng bánh xe kể cả may ơ. 

B – khoảng cách hai bánh xe cầu sau, nếu bánh xe là lốp đôi thì B lấy theo 

khoảng cách hai bánh xe ngoài. 

Thực tế gbx nhỏ có thể bỏ qua và vì để tăng dự trữ độ bền, khi ta tính ta lấy Z’2T 

= Z2T và Z’2F  = Z2F. 

Z2T đạt trị số cực đại khi có Ymax tức là lúc ôtô bị trượt ngang: 

    Ymax = m2.G2.1. (IV-30) 

1 – hệ số bám ngang giữa lốp với đường. Khi tính thường lấy 1 = 1,0. 
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Thay giá trị Ymax từ (IV-28) và (IV-29) ta có: 
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(Chú ý: vì 1 = 1 nên trong (IV-31) có thể không cần có thông số 1) 

4. Khi xuất hiện lực trượt ngang của ôtô (Ymax) thì các bánh xe cầu sau không 

thể truyền được lực vòng lớn (X  0). 

Sự phân bố lại trọng lượng ôtô theo hệ số m2 (m2 1) chủ yếu khi bánh xe 

truyền lực vòng. Vì vậy khi Ymax và X = 0 có thể thừa nhận m2 = 1 để tính Z2T và Z2F. 

Lúc đó ta có: 
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Lực ngang Y2T và Y2F tỉ lệ thuận với các lực thẳng đứng Z2T và Z2F theo công 

thức: 
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5. Lực vòng trên 2 bánh xe chỉ đạt giá trị cực đại Xmax khi không có lực ngang 

(Y = 0). Xmax đạt được khi ôtô truyền lực kéo hoặc khi phanh. 

- Khi truyền lực kéo: 
bx

he

r

iiM
X 0max

max

..
  do ôtô chuyển động thẳng, có thể coi 

như X2Pmax = X2Fmax = 1/2Xmax 

  
bx

he
FT

r

iiM
XX

.2

.. 0max
max2max2    (IV-34) 

- Khi truyền lực phanh: 
bx

pFPT
r

Gm
XX

.2

.. 22
max2max2


  (IV-35) 

Trong (IV-34) và (IV-35) đã coi như trọng lượng phân bố đều trên hai bánh xe 

trái và phải, và ôtô chuyển động thẳng. 

II. Tính bán trục giảm tải một nửa (ta tính cho cầu sau và quy ước: ký hiệu 

với chỉ số T là tính cho bán trục trái, với chỉ số f là tính cho bán trục phải) 



 69 

Trường hợp 1: Mô men xoắn do lực XT và Xf 

Mk = XT.rbx = Xf.rbx 

Mô men uốn do lực XT và Xf trong mặt phẳng ngang: 

Mx = XT.b = Xf.b 

Trong mặt phẳng thẳng đứng ta có: 

MzT = Mzf = ZT.b = Zf.b 

MYT = MYf = YT.rbx = Yf.rbx 

Khi truyền lực kéo cực đại ta có: 
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
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



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d - đường kính bán trục tại điểm tính. 

Hay ta có: 
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223

..
).(.

2,0

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
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Ứng suất tổng cộng cả uốn và xoắn: 

2

0max
2

0max2
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Khi truyền lực phanh cực đại: 

222
1.

.2,0

..
 

d

Gmb p
 

Trường hợp 2: Khi ô tô bị trượt ngang,  Ymax = Z2.1 

Khi đó 1 bán trục chịu tổng mô men uốn do Z và Y gây ra, bán trục kia chịu 

hiệu hai mô men này: 

MT = YT. rbx - ZT.b 

Mf  = Yf. rbx + Zf.b 

Thay các giá trị của Z và Y ta có: 

br

br

hB

hB

M

M
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g

g
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T








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Khi tính ta lấy  đến 1 còn b << rbx nên trong tỷ số 
2

1

M

M
ta có M1>> M2, do đó 

ta tính bền bán trục theo M1: 



 70 

).(
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  

 

III. Tính bán trục giảm tải ba phần tƣ 

Trường hợp 1: Khi truyên lực kéo hay lực phanh 

- Khi truyền lực kéo cực đại, ta có: 

22. XZ
a

b
R   

Mô men uốn bán trục là R.c, nên khi đó ta có: 

22

3
.

..1,0

.
XZ

ad

cb
u   

Thay các giá trị của X, Z vào ta có: 

2
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.
iiMGm
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heku   

Do b rất nhỏ nên u cũng nhỏ, vì vậy khi tính toán ta tính ứng suất tổng hợp: 

2222

3
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1
bxtg rXcR
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  

Thay các giá trị của X, R vào ta có: 

2
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- Khi truyền lực phanh cực đại: 

Cũng cách tính toán như trên, thay Z, X vào ta có: 

2

3

22
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..2,0
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 
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u  

Trường hợp 2: Khi ô tô bị trượt ngang. 

Khi đó lực R được xác định theo RT bên bán trục trái và RF bên bán trục phải: 

a
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Từ đây, ta có RT>> RF, ta tính ứng suất theo RT 
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Tính đến ảnh hưởng của ứng suất do ổ bi ngoài bị kẹp chặt và đầu trong bán 

trục lồng trong lỗ của bánh răng bán trục, ta có: 
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M1 – mô men tính đến tác dụng kẹp chặt của ổ bi moay ơ bánh xe. 

IV. Bán trục giảm tải hoàn toàn 

Bán trục chỉ chịu mô men xoắn Mx = x.rbx. Ứng suất xoắn: 

3
0maxmax

3 .2,0

..

.2,0

.

d

iiM

d

rX hebx   

Trong thực tế tải trọng tác dụng lên bán trục thay đổi cả về cường độ và về 

chiều (chịu tải trọng động). Do vậy khi tính toán ta sử dụng mô men tính toán đối với 

ô tô có công thức bánh xe 4x2: 

2

1(... )0max KKiiM
M

dhe 
  

Trong đó: 
'''

'''

kk

kk

XX

XX
K




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Xk
’’
, Xk

’
 – lực kéo trên bánh xe quay nhanh và bánh xe quay chậm; 

Kd – hệ số tải trọng động. 

Bán trục còn được tính toán theo góc xoắn: 




180
.

.

.

JG

lM
  

M – mô mnen cực đại mà bán trục chịu; 

l – chiều dài bán trục; 

G – mô đun đàn hồi loại 2 

J – mô men quán tính khi xoắn. 

 

 

 

 



 72 

Chƣơng 5. TÍNH TOÁN VÀ THIẾT KẾ HỆ THỐNG PHANH. 

§1. XÁC ĐỊNH MÔ MEN PHANH CẦN SINH RAỞ CÁC CƠ CẤU 

PHANH. 

Mô men phanh sinh ra ở các cơ cấu phanh của ô tô phải đảm bảo giảm tốc độ 

hoặc dừng ô tô hoàn toàn với gia tốc chậm dần trong giới hạn cho phép. 

Đối với ô tô, lực phanh cực đại tác dụng lên một bánh xe ở các cầu: 

 + Đối với cầu trước : 

 ..
.2

.
.

2
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1
1 m
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m

G
pp     (IV.1) 

 + Đối với cầu sau : 
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2
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Pp       (IV.2) 

Trong đó:  

G - trọng lượng ô tô khi đẩy tải. 

G1, G2 - tải trọng tương ứng (phản lực của đường) tác dụng lên các bánh xe 

trước và sau ở trạng thái tĩnh trên mặt đường nằm ngang. 

m1, m2 - hệ số thay đổi tải trọng tương ứng lên cầu trước và cầu sau khi phanh. 

a, b - khoảng cách tương ứng từ trọng tâm ô tô đến cầu trước và sau. 

L - chiều dài cơ sở ô tô. 

 - hệ số bám của bánh xe với đường ( = 0,7  0,8). 

Các hệ số m1, m2 xác định theo lý thuyết ôtô: 

b

h

bg

hj
m

gg '.
1

.

.
1

max
1


    (I.3) 

a
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
    (I.4) 

Trong đó: 

hg- chiều cao trọng tâm của ô tô. 

g - gia tốc trọng trường. 

jp max- gia tốc phanh cực đại. 

Đối với ôtô con   jpmax = 8,0  9,0 m/s
2
. 

Đối với ô tô vận tải  jpmax = 6,0  8,0 m/s
2
. 

’ – hệ số đặc trưng cho cường độ phanh, 
g

j
' max  
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Đối với ô tô do có cơ cấu phanh của hệ thống phanh công tác đặt trực tiếp ở tất 

cả các bánh xe, nên mômen phanh cần sinh ra ở mỗi cơ cấu phanh tương ứng ở các cầu 

sẽ là: 
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Đối với phanh dừng (cơ cấu phanh thường đặt ở trục truyền), coi lực phanh tỷ 

lệ thuận với phản lực thẳng đứng. Trong trường hợp nếu chỉ phanh các bánh xe sau, ta 

sẽ xét trường hợp xe đứng ở dốc xuống vì trường hợp này nguy hiểm hơn so với 

trường hợp ở dốc lên. Mômen tính toán sẽ là: 

i

r
GM b

i
t .max       (I.7) 

Trong đó: 

max- là hệ số bám lớn nhất của bánh xe với đường. 

Gi - Trọng lượng phân bố lên cầu được phanh. 

i-     Tỷ số truyền tính từ trục đặt cơ cấu phanh đến bánh xe được phanh. 

Để giữ được xe trên dốc với góc dốc  cần phải thỏa mãn các điều kiện sau: 

tga

aL
h

L

g




       (I.8)  

Trong đó: 

a, L, hg - Các kích thước bố trí chung ô tô. 

 - Góc dốc. 

Đối với máy kéo bánh bơm và máy kéo xích mô men cần sinh ra ở cơ cấu 

phanh phải đảm bảo giữ máy kéo ở độ dốc lớn nhất: 

tgmax =  - f 

 - độ bám của bánh xe hoặc xích với mặt đường; 

f - hệ số cản lăn. 

Lực phanh cực đại phải đảm bảo điều kiện: 

Pp G'.sinmax 

G' - trọng lượng của máy kéo. 
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Mô men phanh cần sinh ra ở mỗi cơ cấu phanh của máy kéo bánh bơm đảm 

bảo giữ máy kéo ở độ dốc lớn nhất: 

'.
.2

.sin'. max' 



i

rG
M b

p   

i - tỷ số truyền từ cơ cấu phanh đến bánh xe sau; 

' - hiệu suất truyền lực từ cơ cấu phanh đến bánh xe sau. 

Mô men phanh cần sinh ra ở mỗi cơ cấu phanh của máy kéo xích đảm bảo giữ 

máy kéo ở độ dốc lớn nhất: 

xcc
cc
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p

i

RG
M 


 ..

.2

.sin'. max'   

Rbs - bán kính bánh sao chủ động 

Icc - tỷ số truyền của truyền lực cuối cùng 

cc - hiệu suất truyền lực của truyền lực cuối cùng 

x - hiệu suất truyền lực của giải xích. 

Mô men phanh cần sinh ra ở mỗi cơ cấu phanh của máy kéo bánh bơm đảm 

bảo điều kiện bám: 

'.
.2

.'.' 



i

rG
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p   

 - hệ số bám của bánh xe với đường. 

 

§2. THIẾT KẾ TÍNH TOÁN CƠ CẤU PHANH 

I. Cơ cấu phanh guốc 

Mục đích xác định các kích thước và thông số cơ bản của cơ cấu phanh để có 

thể sinh ra mô men phanh đảm bảo hãm được ô tô, máy kéo. 

1. Xác định góc   và bán kính  của lực tổng hợp tác dụng lên má phanh. 

Ta thừa nhận áp suất trên má phanh phân bố theo quy luật đường sin                   

(q = qmax. sin) 

Khi đó các phần tử lực dN1 và dT1 tác dụng lên má phanh là: 

dN1 = qmax.b.rt.sin.d 

dT1 = qmax.b.rt.sin.d 

Chiếu dN1 lên trục X1 - X1 ta có: 

dN1x = qmax.b.rt.sin
2
.d 
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Từ dây ta có: 
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Chiếu dN1 lên trục Y1 - Y1 ta có: 

)2cos2.(cos...
4

1
)2cos.(...

4

1

22sin....
4

1
.2sin....

2

1

21maxmax

maxmax11

2

1

2

1

2

1



















 

tt

ttYY

rbqrbq

drbqdrbqdNN

 

Góc tạo bởi lực N1 với trục X1 - X1 là: 
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Hình 24. Sơ đồ lực tác dụng lên guốc phanh 
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Hay cuối cùng ta có: 
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Mô men phanh sinh ra trên phần tử má phanh : 

dM'P1 = rt.dT1 = qmax.b.rt
2
.sin.d 

Mô men phanh sinh ra trên cả má phanh là: 

)cos.(cos..sin... 21
2

max

2
2

max

2
'
1

'
1

11










  ttPP brqdbrqdMM  

Lực tổng hợp N1 là: 

2
21

2
210max

2
1

2
11 )2cos2(cos)2sin2sin2(..

4

1
  tYX brqNNN

 

Bán kính  xác định theo công thức: 

1

'
1

1

'
1

.N

M

T

M pP


   

đưa các giá trị của M'P1 và N1 vào ta có: 

2
21

2
210

21

)2cos2(cos)2sin2sin2(

)cos.(cos4









 tr  

Sau giản ước ta có: 

01200
22

0

21

sin)cos(sin

)cos.(cos2









 tr  

2. Tính toán lực cần thiết tác dụng lên guốc phanh 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 25. Sơ đồ tính toán guốc 

phanh 
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Khi tính toán thiết kế cơ cấu phanh guốc cần thiết lập sự phụ thuộc giữa mô 

men phanh do cơ cấu phanh sinh ra và lực đẩy cần thiết ép guốc phanh vào tang 

phanh. Sơ đồ tính toán guốc phanh được đưa ra ở hình vẽ. 

Mômen phanh do guốc tạo ra được xác định theo công thức: 

Mp = .X.k.rt   (I.10) 

Trong đó: 

- Hệ số ma sát giữa má phanh và tang phanh. 

Lấy  = 0,35  0,45 

rt - bán kính tang phanh. 

k- hệ số,  
tr

k


  

- Bán kính quy dẫn điểm đặt lực tiếp tuyến. 

Trị số của hệ số k phụ thuộc vào quy luật phân bố áp suất theo chiều dài tấm 

ma sát của guốc phanh, nó được xác định trong từng trường hợp cụ thể. 

Ta đưa ra các giả thiết sau đây khi tính toán cơ cấu phanh: 

- Tang phanh và guốc phanh tuyệt đối cứng. 

- Các tấm ma sát tiếp xúc lý tưởng với bề mặt tang phanh. 

- Biến dạng của các tấm ma sát tuân theo định luật Húc. 

Khi đó áp suất phân bổ theo chiều dài của má phanh theo quy luật hình sin, 

nghĩa là: 

p = pmax.sin   (I-11) 

Trong đó : 

pmax - áp suất lớn nhất trên bề mặt má phanh. 

 - góc được đo từ trục đi qua tâm quay của guốc. 

Trong điều kiện làm việc thực tế của cơ cấu phanh, tang phanh và guốc phanh 

có biến dạng, nên phân bố áp suất trên bề mặt má phanh sẽ không theo quy luật hình 

sin. Vì vậy khi phanh với cường độ phanh nhỏ thì có thể xem quy luật phân bố áp suất 

là hình sin, còn phanh cấp tốc thì xem quy luật phân bố áp suất đều. Trong tính toán cơ 

cấu phanh guốc ta khảo sát cho hai trường hợp: 

             p  = pmax. sin    và     p = const    (I.12) 

Giá trị hệ số k được xác định theo công thức sau: 

 
  2112

21

2sin2sin.2

sin.coscos.4








k  (khi p = pmax.sin )    (I.13) 
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21

0

coscos

sin.






k    (khi p = const)    (I.14) 

Trong đó : 

 - góc xác định hướng của lực pháp tuyến X (hình 6) 

0 = 2- 1 

2, 1 - góc xác định kích thước của tấm ma sát. 

Nếu guốc phanh đối xứng (1 = 180
0
- 2), còn góc  = 90

0
, thì công thức để 

xác định hệ số k sẽ đơn giản hơn: 

00

0

sin

2
sin.4






k   (khi p = pmax.sin )  (I.15) 

2
sin

2

0

0





k  (khi p = const)    (I.16) 

Mô men phanh do cơ cấu phanh sinh ra (hình ) được xác định theo công thức: 

 

1
.

.

..

.

cos


DR

Bc

DR

Ac

caP
M p




      (I.17) 

Trong đó: 

2

1cos 









R

d
  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                  Hình 26. Sơ đồ toán guốc phanh với chốt tựa cố định. 
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a, c, d - các kích thước cơ cấu phanh. 

D = 0 - góc ôm má phanh (khi p = const). 

D = cos1- cos2 (khi p = pmaxsin). 

1221 sinsin;coscos   BA  (khi p = const). 

 120 2sin2sin
4

1

2

1
 A   (khi p = pmaxsin). 

 1
2

2
2 sinsin

2

1
 B    (khi p = pmaxsin ). 

P- lực đẩy từ xy lanh công tác lên guốc phanh. 

R- bán kính tang phanh. 

- hệ số ma sát giữa má phanh và tang phanh. 

Dấu (+) lấy cho guốc bên phải, dấu (-) lấy cho guốc bên trái. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 27.  Một số loại cơ cấu phanh guốc 

1. Cơ cấu phanh có chốt tựa một phía và lực đẩy lên guốc bằng nhau 
2. Cơ cấu phanh có chốt tựa một phía và chuyển dịch của các guốc bằng nhau 

3. Cơ cấu phanh có chốt tựa khác phía và lực đẩy lêm guốc bằng nhau 

4. Cơ cấu phanh có chốt tựa chung và có cường hoá 
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Khi tính toán cơ cấu phanh theo sơ đồ hình b, sau khi rà trơn các má phanh thì 

áp suất trên bề mặt các má phanh sẽ đồng đều, do đó mômen phanh guốc bên trái (Mp), 

và guốc bên phải (M’p) sẽ như nhau. Khi đó lực đẩy lên hai guốc sẽ khác nhau: P’ > P. 

Nếu ký hiệu mô men phanh do cơ cấu phanh sinh ra là Mt thì ta có 
2

' M
MM pp   

khi đó biểu thức (I.17) viết lại như sau: 






cos).(

1
.

.

..

.

2

ca

DR

Bc

DR

AcM

P












 ;  
  




cos

1
.

.

..

.

2
'

ca

DR

Bc

DR

AcM

P












  (I.18) 

Mô men cần thiết đặt trên cam quay của cơ cấu phanh để nhận được các lực 

đẩy P, P’ được xác định theo công thức: 

 
2

.' 0
0

d
PPM         (I.19) 

d0 - đường kính vòng tròn cơ sở biên dạng phanh. 

Khi tính toán cơ cấu phanh theo sơ đồ hình a, trị số lực đẩy trên guốc như nhau 

và xác định theo công thức sau đây: 

 


cos)..

,

cak

M
PP

T 
  

1
.

.

..

.

1

1
.

.

..

.

1









DR

Bc

DR

Ac

DR

Bc

DR

Ac
kT



 

Sai khác trong tính toán hai trường hợp khoảng 5%. Khi góc ôm 0 nhỏ thì sự 

sai khác này càng giảm và ngược lại. 

Đối với cơ cấu phanh kiểu bơi (hình d), hiệu quả phanh được tăng lên nhờ 

dùng lực ma sát giữa má phanh trước và tang phanh. Hai guốc được nối với nhau bằng 

phanh trung gian. như vậy guốc sau được ép vào tang phanh không những bằng lực P’ 

mà còn bằng lực U. Mô men phanh được xác định bằng phương pháp giải tích. 

Sơ đồ tính toán cơ cấu phanh thể hiện ở hình vẽ. Phản lực từ tang phanh tác 

dụng lên guốc song song với các lực P và U. Từ điều kiện cân bằng guốc phanh ta có: 

 
rc

raP
U




 ; 

 
rc

caP
S






.
;  

 
ra

acU
S




'   (I.22) 

Trị số mô men phanh do từng guốc phanh sinh ra được xác định theo các biểu 

thức sau đây: 
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SMT  ;   
 

rc

rcaP
r






.
;  

,' SMT  ;  
  
  rarc

acraP
r






.

.
 (I.23) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Trị số bán kính r trong trường hợp này được xác định theo công thức: 

r = k.Rsin 

Trong đó : 

 - góc ma sát (tg = ). 

k- hệ số được xác định theo công thức (I.16). 

Việc xác định chính xác hệ số k theo công thức (I.16) là khó khăn vì khó biết 

được gía trị góc . Vì vậy trong trương hợp này sử dụng phương pháp gần đúng liên 

tiếp. Trước tiên cho trược giá trị hệ số k trong khoảng 1,14 -1,18, tìm giá trị r. Sau đó, 

xác định hướng lực x và xác định giá trị góc . Khi biết góc  ta tìm hệ số k theo công 

thức (I.16). Nếu giá trị hệ số k bước sau sai lệch với giá trị k của bước trước 1% thì 

dừng lại. phản lực của tang sẽ tiếp tuyến với vòng tròn bán kính r. 

Ta có một số công thức xác định mối quan hệ giữa mômen phanh và các lực 

đẩy lên guốc phanh tương ứng với sơ đồ hình 1 như sau: 

Sơ đồ hình a  (P1 = P2 = P) 

    































sincos
cos

1

sin.cos
cos

1
)..(..

cc
caPM p  

         (I.31) 

Hình 28 . Sơ đồ tính toán cơ cấu phanh tự cường hóa (kiểu bơi) 
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Sơ đồ hình b  (P1 P2) 

    































sincos
cos

sin.cos
cos

)..(. 21

c

P

c

P
caM p  

Sơ đồ c  (P1 = P2 = P) 

 
























sin.cos
cos

)..(.2
c

P
caM p  

Sơ đồ d  (P1 = P2 = P) 

Mp = Mp
'
 + Mp'' 





.)sin..(cos

)..(.'






c

dcP
M p  





.

.)sin..(cos

)..().(.''






a

caQdaP
M p  

].)sin..(cos.[

)..(]..)sin.(cos.[










cc

dcdcP
Q  

3 . Tính toán kiểm nghiệm khả năng làm việc của cơ cấu phanh. 

Trong các bước trên, các kích thước của cơ cấu phanh được chọn sơ bộ trên cơ 

sở bố trí chung và các điều kiện đưa cho từng loại cơ cấu phanh. Kích thước má phanh 

được chọn trên cơ sở đảm bảo công ma sát riêng, áp suất trên bề mặt má phanh, tỷ số 

trọng lượng toàn bộ ôtô trên diện tích toàn bộ các má phanh và chế độ làm việc của 

phanh. 

Vì vậy sau khi xác định được thông số kích thước của cơ cấu phanh cần thiết 

tính tóan kiểm tra khả năng làm việc của chúng. 

a. Tính toán xác định công ma sát riêng: lmsKNm/m
2
 

Công ma sát riêng được xác định trên cơ sở các má phanh thu toàn bộ động 

năng của ôtô khi phanh ô tô ở vận tốc nào đó: 




Fg

VG
lms

..2

.
2

0   KNm/m
2
  (I.40) 

Trong đó: 

G- Trọng lượng toàn bộ của ô tô khi đủ tải (KN). 

V0- Vận tốc của ôtô khi bắt đầu phanh (m/s) 
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g- Gia tốc trọng trường (g = 9,81m/s
2
). 

F- Tổng diện tích toàn bộ má phanh của các cơ cấu phanh (m
2
). 

Trị số công ma sát riêng cho phép đối với các cơ cấu phanh như sau: 

Ô tô du lịch:  lms = 4000  15000 KNm/m
2
. 

Ô tô tải, xe khách:    lms = 3000  7000  KNm/m
2
. 

Từ đây ta có thể tính được diện tích má phanh khi chọn vận tốc thiết kế khi 

phanh. 

Thời hạn phục vụ của má phanh phụ thuộc vào công ma sát riêng, công này 

càng lớn thì nhiệt độ phát ra  khi phanh càng cao, tang phanh càng bị nóng nhiều và 

má phanh chóng bị hỏng. 

b. Tính toán xác định áp suất trên bề mặt má phanh :p Mn/m
2
 

Giả thiết áp suất trên bề mặt má phanh phân bố đều, ta xác định giá trị áp suất 

trên bề mặt ma sát theo công thức sau; 

0
2... 



Rb

M
p   MN/m

2
  (I.41) 

Trong đó: M - mô men sinh ra một cơ cấu phanh. 

 - Hệ số ma sát. 

0 - Góc ôm của má phanh. 

R - Bán kính tang phanh. 

b - Chiều rộng của má phanh. 

Áp suất trên bề mặt má phanh phụ thuộc vào nguyên liệu chế tạo má phanh và 

tang phanh. Đối với các má phanh hiện nay, giá trị áp suất cho phép trên bề mặt má 

phanh nằm trong khoảng: p = 1,5  2,0 MN/m
2
. 

Hiệu quả phanh phụ thuộc nhiều vào góc ôm 0. Nếu 0 quá lớn sẽ làm cho áp 

suất phân bố trên bề mặt má phanh không đều. Khi phanh với từng thời gian ngắn thì 

mô men phanh sẽ tăng khi tăng 0, nhưng nếu  0 tăng quá 100- 120
0
 thì hiệu quả 

phanh hầu như không tăng. Nếu phanh thường xuyên theo chu kỳ thì mô men phanh sẽ 

giảm khi tăng góc ôm 0 do nhiệt độ tang phanh tăng nhiều. 

Đối với phanh guốc mà mỗi guốc có điểm cố định riêng rẽ, góc ôm              0 

= 90-100
0
  là thích hợp, do đó tăng hiệu quả phanh và giảm hao mòn má phanh. Nếu 

góc ôm nhỏ hơn 90
0
 thì má phanh hao mòn nhanh. 

3. Tính toán xác định tỷ số khối lượng tòan bộ ôtô trên tổng diện tích ma sát 

phanh. 

Thời hạn phục vụ của má phanh còn được đánh giá bằng tỷ số q: 
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


F

M
q      (I.42) 

Trong đó: 

M - Khối lượng toàn bộ ôtô (Kg) 

F- Tổng  diện tích của bề mặt ma sát của các má phanh ở tất cả các cơ cấu 

phanh. 

Tỷ số này cho phép như sau: 

+ Ô tô du lịch :   1,0 - 2,0.10
4
 Kg/m

2
 

+ Ô tô khách :     1,5- 2,5.10
4 

Kg/m
2
. 

+ Ô tô vận tải:    2,5- 3,5.10
4
 Kg/m

2
. 

d. Tính toán nhiệt phát ra trong quá trình phanh. 

Trong quá trình phanh, động năng của ô tô chuyển thành nhiệt năng ở trong 

tang phanh và các chi tiết khác, một phần nhiệt thoát ra môi trường không khí. Phương 

trình cân bằng nhiệt khi phanh do lực phanh Pp gây lên sau quãng đường phanh dS và 

thời gian dt: 

dtTvKFdTcGZ
dSP

tt
p

.......
427

.
0    (I-43) 

Trong đó: 

Gt - khối lượng tang phanh và các chi tiết của tang phanh có liên quan tới tang 

phanh (kg). 

c- nhiệt dung riêng của vật liệu làm tang phanh. Nếu là thép và gang thì:        c 

= 0,125kcal/kg.độ. 

dT- độ tăng nhiệt độ của tang phanh sau thời gian dt (
0
C). 

T- hiệu nhiệt độ giữa tang phanh và không khí (
0
C). 

Ft- diện tích bề mặt làm mát của tang phanh và không khí (m
2
) 

Z- số bánh xe có cơ cấu phanh. 

v- vận tốc vòng của trống phanh (m/s). 

K0 - hệ số truyền nhiệt giữa trống phanh và không khí (W/m
2
.độ) 

Khi phanh với cường độ phanh lớn nhất, nhiệt truyền ra không khí không đáng 

kể, cho nên có thể bỏ qua thành phần thứ hai trong phương trình trên. Ta có: 

dTcGZ
dS

P tp ..
427

max     (I-44) 

Sau khi phân tích phương trình này ta được: 
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t

a

GcZ

VG
TT

...108500

. 2

12     (I-45) 

Trong đó:  

T2- nhiệt độ của tang phanh. 

T1 - nhiệt độ của môi trường không khí. 

Độ tăng của nhiệt của tang phanh khi phanh ở v = 30 Km/h cho đến khi dừng 

hẳn không được vượt quá 15
0
C. Khi phanh liên tục thì số hạng thứ hai trong phương 

trình sẽ tăng lên. 

5. Kiểm tra hiện tượng tự xiết của cơ cấu phanh. 

Hiện tượng tự xiết (tự phanh) xảy ra khi má phanh ép sát vào tang phanh chỉ 

bằng lực ma sát mà không cần tác động lực P của cơ cấu đẩy má phanh trên guốc 

phanh. Trong trường hợp như vậy thì mômen phanh M theo lý thuyết sẽ tiến tới vô 

cùng. Guốc phanh trước (hình 9) sẽ xảy ra tự xiết khi thỏa mãn điều kiện: 

c.(cos + .sin) - .p = 0  (I-47) 

Nghĩa là khi: 






sin.

cos.

c

c


    (I-48) 

Ở cơ cấu phanh có guốc phanh tự cường hoá, hiện tượng tự xiết xảy ra khi      c 

= r0 hay b = r0, nghĩa là khi lực tổng hợp R1 đi qua thanh ép trung gian hay khi lực 

tổng hợp đi qua điểm tựa. 

Hay ta có: 

22 b

b





  và  

22 c

c





  
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II. Cơ cấu phanh đĩa 

1. Phanh đĩa loại vỏ quay (loại kín) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Mô men phanh được xác định theo công thức: 

Mp = 2.P..Rtb 

4

.
.

2

0

D
pP


  

Rtb - bán kính trung bình của tấm ma sát;  
2

21 RR
Rtb


  

D - đường kính xilanh dẫn động đĩa phanh; 

p0 - áp suất chất lỏng trong hệ thống; 

 - hệ số ma sát. 

Ta có: 

T.Rb = n.P.a + .Q.Rtb 

Q = S = T.cotg 

T - thành phần của lực pháp tuyến N, tác dụng song song với bề mặt làm việc 

của đĩa ép; 

Rb - khoảng cách từ tâm viên bi đến tâm cơ cấu phanh; 

n - số xilanh làm việc;  

P - lực sinh ra từ 1 xilanh phanh; 

a - khoảng cách từ tâm cơ cấu phanh đến tâm xilanh phanh; 

 - hệ số ma sát; 

Q - lực ép sinh ra trên bề mặt đĩa ma sát; 

Rtb - bán kính trung bình của tấm ma sát; 

B

Hình 29 
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 - góc nghiêng của đường lăn bi. 

Từ đây ta có: 

tbb RtgR

aPn
Q

..

..

 
  

Mô men phanh sinh ra trên cơ cấu phanh là: 

Mp = m. .Q.Rtb 

m - số đôi bề mặt ma sát. 

Thay Q vào công thức trên ta có: 

tbb

tb
p

RtgR

RaPnm
M

..

.....






  

Để tránh hiện tượng tự xiết, ta phải có  Rb.tg - .Rtb> 0 

hay 
b

tb

R

R
tg    

Nếu Rb = Rtb thì tg>. 

Lực cần sinh ra trong 1 xilanh công tác: 

tb

tbbp

Ranm

RtgRM
P

....

)...(



 
  

2. Phanh đĩa loại đĩa quay (phanh hở) 

Mô men phanh sinh ra trên cơ cấu phanh là: 

Mp = m. .Q.Rtb 

m - số đôi bề mặt ma sát; 

Q - lực ép, ép má phanh vào đĩa phanh 

tb

p

Rm

M
Q

..
  

Mp được tính theo yêu cầu của xe. 

Ta lại có: 

n
d

pQ .
4

.
.

2

0


  

Khi tính đước Q ta có thể tính toán các thông số khác của cơ cấu trên cơ sở 

chọn một số thông số. 
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§3. TÍNH TOÁN THIẾT KẾ DẪN ĐỘNG PHANH. 

Trên cơ sở xác định được mômen phanh cần sinh ra mà các cơ cấu phanh, ta 

xác định được lực đẩy cần thiết lên guốc phanh. Từ đó ta có cơ sở tính toán thiết kế  

dẫn động cơ phanh. 

Khi tính toán thiết kế dẫn động phanh chúng ta phải chọn dạng dẫn động, xác 

định các thông số cơ bản của dẫn động và của các phần tử đặc trưng. 

Trên ôtô hiện nay áp dụng phổ biến là dẫn động thủy lực, dẫn động khí nén, 

dẫn động liên hợp. Dẫn động liên hợp thường là dẫn động thủy khí, thủy lực với trợ 

lực khí nén hoặc trợ lực chân không. Dẫn động cơ khí hiện nay thường dùng ở hệ 

thống phanh sự cố hoặc hệ thống phanh dừng. 

Khi thiết kế dẫn động phanh, với bất kỳ loại dẫn động nào cần thiết đảm bảo 

các yêu cầu sau đây: 

+ Đảm bảo lực đẩy cần thiết tác dụng lên guốc phanh của tất cả các cơ cấu 

phanh.  

+ Đảm bảo có tác động tùy động, nghĩa là bảo đảm sự tỷ lệ giữa tác động lên 

bàn đạp phanh và mômen phanh tác dụng lên bánh xe. 

+ Thời gian chậm tác dụng phải nhỏ. 

+ Đảm bảo độ tin cậy làm việc. 

+ Điều kiển thuận tiện, nhẹ nhàng. 

+ Kết cấu đơn giản. 

1. Dẫn động phanh thủy lực. 

Dẫn động phanh thủy lực được áp dụng rộng rãi trên các xe con và các xe vận 

tải nhỏ. Khi tính toán dẫn động phanh thủy lực trước tiên cẫn xác định kích thước 

xylanh phanh công tác (nằm tại cơ cấu phanh) trên cơ sở biết lực ép lên guốc phanh và 

chọn áp suất làm việc trong dẫn động. Sơ đồ tính toán dẫn động phanh thủy lực được 

thể hiện trên hình 10. 

Lực tác dụng lên guốc phanh từ phía bàn đạp: 

2

2..

D

diP
P

bdbd
  

Pbđ - lực tác động lên bàn đạp phanh (theo tiêu chuẩn); 

ibđ - tỷ số truyền từ bàn đạp phanh đến cơ cấu phanh; 

D - đường kính xilanh phanh chính; 

d - đường kính xilanh công tác. 

Đường kính xilanh công tác được xác định: 
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p

P
d

.

.4


  

pi - áp suất dầu lớn nhất trong dẫn động phanh. 

Từ đây ta có thể tính được đường kính d. 

Khi tính được các kích thước, ta cần so sánh để xác định lại cho phù hợp với 

tiêu chuẩn. 

Ta xác định lại lực cần thiết tác động lên bàn đạp: 

bd
bd

i
p

D
P

.

1
..

4

. 2




  

Khi tính toán hành trình của bàn đạp phanh, cần tính đến hành trình do biến 

dạng của các khâu trong hệ thống: biến dạng của bàn đạp phanh, của các đường ống 

dẫn dầu, biến dạng của trống phanh, của má phanh, của dầu,... và hành trình để khắc 

phục các khe hở trong hệ thống: khe hở giữa ty đẩy piston và piston của xilanh chính, 

khe hở giữa má phanh và trống phanh, khe hở giữa các khớp,... 

Hành trình bàn đạp phanh được tính theo công thức: 

'
..

..2..2
02

2
2
21

2
1

l

l

D

xdxd
h b 
















   

d1, d2 - đường kính xilanh công tác bánh xe trước và bánh xe sau; 

x1, x2 - hành trình piston của các xilanh công tác bánh xe trước và sau; 

0 - khe hở giữa ty đẩy và piston xilanh chính; 

D - đường kính xilanh chính; 

l, l' - các kích thước đòn của bàn đạp phanh; 

b - hệ số bổ xung, tính đến khi đạp phanh ngặt. 

Các giá trị x1, x2 được xác định như sau: 

c

ca
x

)).(.(2  
  

 - khe hở trung bình giữa má phanh và trống phanh; 

 - độ mòn hướng kính cho phép của má phanh; 

a - khoảng cách từ tâm trống phanh đến điểm đặt lực; 

c - khoảng cách từ tâm trống phanh đến chốt cố định của má phanh. 

2. Dẫn động phanh thuỷ lực có trợ lực 

Trên các xe con và xe tải nhỏ thường dùng dẫn động phanh thuỷ lực. Để giảm 

nhẹ sức lao động của người lái, người ta sử dụng thêm trợ lực trên cơ sở sử dụng 
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nguồn năng lựợng khác. Trợ lực được sử dụng là: Trợ lực chân không (sử dụng độ 

chân không ở cổ hút động cơ) hoặc trợ lực khí nén (sử dụng máy nén khí). Ưu điểm 

của sử dụng trợ lực chân không là không cần nguồn năng lượng phụ. Tuy nhiên nó có 

nhược điểm là kích thước cồng kềnh, do độ chênh áp ở cổ hút động cơ tạo ra là nhỏ. 

Ngoài việc giảm kích thước bao của trợ  lực chân không có thể trong trường hợp sử 

dụng bơm chân không chuyên dùng, khi đó nó cho phép sử dụng cả ở trên xe có động 

cơ điêzel. Tuy nhiên áp dụng bơm chân không sẽ làm phức tạp cho kết cấu hệ thống 

phanh ôtô. 

Hiện nay có nhiều loại trợ lực chân không. Bất kỳ loại trợ lực chân không nào 

đều có 2 phần tử cơ bản: 

+ Bầu trợ lực hoặc xilanh lực. 

+ Cơ cấu tuỳ động. 

Tuỳ kết cấu và bố trí cơ cấu tuỳ động với bầu trợ lực hoặc với xylanh lực mà 

chia làm ba loại cơ bản: 

Loại 1:  Cơ cấu tuỳ động không liên hệ trực tiếp với xilanh phanh chính. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Loại 2: Xilanh phanh chính, bầu trợ lực và trong một số trường hợp cả cơ cấu 

tuỳ động bố trí tách biệt khác nhau. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 30 
1. cần đẩy; 2- van; 

3- xilanh lực; 4- 

đường ống thông 

với cổ hút động cơ; 
5- ống không khí; 

6- piston trợ lực- 

7- đòn 2 vai. 
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Loại 3:  Bầu trợ lực, xilanh phanh chính, cơ cấu tùy động bố trí đồng trục thành 

một khối. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Trong tính toán trợ lực ta tính toán cho một loại, còn các loại khác tính toán 

tương tự. 

Mục đích tính toán: xác định các kích thước cơ bản của trợ lực đảm bảo giảm 

nhẹ sức lao động của người lái đối với từng loại xe. 

Hình 31 

Hình 32 
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Trợ lực chân không loại 2:  

Ta có thể tính được áp suất trong hệ thống: 




.
'

.
.

.4
2 l

l

D

P
p bd

i   

D - đường kính xilanh chính (đã được tính và chọn theo tiêu chuẩn); 

l, l' - kích thước các đòn của bàn đạp phanh; 

 - hiệu suất của truyền động phanh. 

Khi có bộ cường hoá, lực tác dụng lên bàn đạp phanh khoảng 30 KG và áp suất 

trong hệ thống đạt 80 - 90 at, ta tính được áp suất do bộ cường hoá sinh ra: 

pc = pt - pi 

pt  - áp suất tổng cực đại cần thiết sinh ra trong hệ thống khi phanh ngặt       (pt 

= 80  90 KG/cm
2
). 

Ta cần tính hệ số cường hoá: 

i

t
c

p

p
K   

Đặc tính của bộ cường hoá: 

 

 

 

 

 

 

 

 Xác định diện tích màng cao su của cơ cấu tuỳ động  

Màng cao su của cơ cấu tuỳ động được cân bằng khi có điều kiện sau: 

pxlc .Fph= Fđk.(p2 - p3) + Fkk .(p1 - p2) + Plx 

pxlc - áp suât trong xilanh chính; 

Fph - diện tích đỉnh piston phản hồi (để đóng, mở cường hoấ); 

Fđk - diện tích màng cao su để đóng, mở cường hoá; 

Fkk - diện tích van không khí; 

Plx - lực lò xo van không khí; 

p1, p2, p3 - áp suất trong các buồng I, II, III 

Xác định kích thước piston xilanh phản hồi và màng cao su điều khiển 

p 

KG/c

m
2 

Qbđ 

80 

30 

Hình 33 
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4

d.
F

2
ph

ph


  

Áp suất dầu trong xilanh chính khi trợ lực làm việc: 

 

4

.

'
.

2D

P
l

l
P

p
lxbd

xlc




  

Plx - lực lò xo hồi vị màng điều khiển 

Từ đây ta xác định được lực tác dụng lên piston phản hồi: 

Pph = pxlc . Fph 

Phương trình cân bằng màng cao su điều khiển có thể viết lại như sau: 

Pph = Fđk . p + Fkk .(p1 - p2) + Plx 

p = p2 - p3 độ chênh áp suất trên và dưới màng điều khiển. 

Từ đây ta có: 

Pph = K. Fđk. p  

K - hệ số tính thêm do Plx nhỏ 

Diện tích màng điều khiển:  
p.K

P
F

ph

dk


  

Diện tích có ích của màng điều khiển: 

Fđk = /12.(D
2

m + Dm. d + d
2
) 

Dm - đường kính ngoài của màng; 

d - đường kính đĩa đỡ màng. 

Xác định kích thước màng trợ lực: 

Để xác định kích thước màng trợ lực, ta có phương trình cân bằng của màng 

như sau: 

Qc = Ftl . (p2 - p3) - Plxtl = Ftl . p - Plxtl 

Ftl - diện tích có ích của màng trợ lực 

Plxtl - lực ép của lò xo hồi vị màng trợ lực. 

Từ đây ta có: 
p

QP
F clxhv

tl



  

Hay ta có: 


ptlc

c

Fp
Q

.
  

Qc - lực do trợ lực tác dụng lên piston trợ lực. 

Fptl- diện tích đỉnh piston trợ lực. 
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- hiệu suất dẫn động thuỷ lực 

Xác định hành trình của piston trợ lực 

Ta cần có: 

bx
d

x
dD

S 












 2

2

2
1

2

1

2

1
0 .

4

.
.

4

.
.2

4

.
.  

hay: 
2

1

2
2
21

2
1

0

)....(2

D

xdxd
S b

  

S0 - hành trình của piston trong xilanh trợ lực; 

x1, x2 - khoảng dịch chuyển của piston trong các xilanh công tác bánh trước và 

bánh sau; 

d1, d2- đường kính xilanh công tác bánh trước và bánh sau; 

D1- đường kính xilanh trợ lực; 

b- hệ số bổ xung khi phanh ngặt. 
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chƣơng 6. THIẾT KẾ HỆ THỐNG LÁI 

§1- CHỌN NHỮNG THÔNG SỐ CHỦ YẾUVÀ TÍNH ĐỘNG HỌC DẪN 

ĐỘNG LÁI. 

I. Tính toán động học lái 

Nhiệm vụ của tính động học dẫn động lái là xác định những thông số tối ưu của 

hình thang lái, động học đúng của đòn quay khi có sự biến dạng của bộ phận đàn hồi 

hệ thống treo và chọn những giá trị cần thiết của tỷ số truyền dẫn động lái. 

Ta biết từ lý thuyết quay vòng để nhận được sự lăn tinh của các bánh xe dẫn 

hướng khi quay vòng thì hệ thống lái phải đảm bảo mối quan hệ sau đây của các góc 

quay của bánh xe dẫn hướng bên ngoài và bên trong so với tâm quay vòng: 

L

B
CtgCtg        (1) 

Với ô tô có hai cặp bánh xe dẫn hướng: 

1

11
L

B
CtgCtg    

2

22
L

B
CtgCtg    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Trong đó: 

 và  - góc quay vòng của bánh xe hướng dẫn bên ngoài và bên trong. 

B - khoảng cách giữa hai đường tâm trụ đứng. 

L- chiều dài cơ sở của ô tô máy kéo. 

Hình 34.  Sơ đồ quay vòng của ô tô 

I. ô tô với bánh trước dẫn hướng; II- ô tô với tất cả các bánh dẫn hướng; III- ô tô 3 cầu 
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Đối với trường hợp sau, thường ta có L1 = L2 = L/2 nên ta có 1 = 2 =  và 1 

= 2 = , và khi đó: 

L

B
CtgCtg

2
   

Ghi chú: 

* Khi tính toán giao điểm cần xác định để tính động học phải là giao điểm của 

các đường tâm các trụ đứng với mặt phẳng đi qua tâm các chốt cầu của đòn bên phải 

hình thang lái và vuông góc với chúng: 

)tghe(2AB tt      (2) 

Trong đó: 

A- bề rộng của các vết bánh xe dẫn hướng. 

c- cánh tay đòn lăn của bánh xe. 

ht- chiều cao của trụ đứng tính từ giao điểm nói ở phần trên tới mặt phẳng tựa 

của bánh xe. 

t- góc nghiêng ngang của trụ đứng. 

* Đối với ôtô ba cầu L là khoảng cách từ dầm cầu trước đến tới đường thẳng 

song song với các dầm sau và đi qua điểm giữa của hai cầu sau lT. 

Trên đa số các ô tô máy kéo hiện nay, phải đảm bảo mối quan hệ động học 

giữa hai bánh xe dẫn hướng, người ta thường sử dụng một kết cấu tương đối đơn giản, 

đó là hình thang lái, bao gồm từ các đòn (khâu) được nối với nhau bằng các khớp cầu 

và các đòn bên được bố trí nghiêng một góc so với dầm cầu trước. 

Thông qua hình thang lái, từ mối quan hệ hình học chúng ta rút ra được biểu 

thức về mối quan hệ giữa các góc quay của các bánh xe dẫn hướng bên ngoài và bên 

trong. 

)sin(.2

)sin(sin2sin2
arcsin

)sin(

)cos(

22

2




















BmmB

BmBm

mB

m
arctg       (3) 

Trong đó: 

 - góc  nghiêng của các đòn bên hình thang lái so với dầm cầu trước. 

m - chiều dài đòn bên hình thang lái. 

So sánh các biểu thức (1) và (3) ta có thể nhận thấy rằng chúng không hoàn 

toàn giống hệt nhau, do đó việc tồn tại sự sai khác giữa góc quay vòng lý thuyết và 

thực tế cho bởi hình thang lái là điều không thể tránh khỏi. Vấn đề đặt ra cho các nhà 

thiết kế ôtô- máy kéo là cần phải chọn được các thông số tối ưu của hình thang lái để 

sự sai khác nói trên đạt giá trị tối thiểu. Độ sai lệch cho phép giữa các góc quay thực tế 
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và lý thuyết trong toàn bộ phạm vi làm việc của bánh xe dẫn hướng không vượt quá 

1
0
. 

* Trình tự xác định các thông số cơ bản của hình thang lái: 

Cách thứ nhất: Để xác định góc nghiêng  của hình thang lái người ta dùng 

phương pháp lập đồ thị biểu thị mối quan hệ giữa góc  và  từ các biểu thức (1) và 

(3), trình tự tiến hành như sau: 

a) Trên trục toạ độ vuông góc  và , từ lý thuyết (1) với các giá trị của B và L 

đã biết ta lập được đường cong biểu thị mối quan hệ  = f() lý thuyết.  

b) Cho trước các giá trị của  chọn trước m; từ biểu thức (3) ta có một họ 

đường cong  = f(, m) cũng trên toạ độ nói trên. 

c) Chọn trước , mà từ đó đường cong biểu thị quan hệ  và  gần nhất với 

đường cong lý thuyết (độ sai lệch không qua 1
0
). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Cách thứ hai: Kéo dài hai cạnh của hình thang lái, chúng cắt nhau tại một điểm 

trên đường tâm dọc của xe, và ta có thể có hai trường hợp: 

+ Trường hợp thang lái bố trí phía sau dầm cầu trước, giao điểm của hai đường 

thẳng được kéo dài từ các cạnh bên hình thang lái sẽ nằm ở khoảng cách bằng 2/3 

chiều dài cơ sở của xe. Khi đó ta có góc giữa hai cạnh của hình thang lái: 

L

B
arctg 75,0  

+ Trường hợp hình thang lái được bố trí phía trước - giao điểm này sẽ nằm trực 

tiếp trên dầm cầu sau. Khi đó ta có: 

Δ
α

m
ax

Hiình 35 
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L

B
arctg 5,0  

Chiều dài m của đòn bên hình thang lái : m = (0,11  0,16)B. 

Cách thứ ba: 

- Ta có thể tính góc nghiêng  của hình thang lái theo góc quay lý thuyết lớn 

nhất của  và : 

)cos(cos2

sinsin
cot

maxmax

maxmax









g     (4) 

Chiều dài m của đòn bên thang lái: m = (0,16  0,25).Bmin 

II. Xác định tỷ số truyền của h  thống lái 

- Tỷ số truyền góc của hệ thống lái (tỷ số truyền động học) bằng tỷ số góc quay 

của vành tay lái và góc quay của bánh xe dẫn hướng. 

ig = ic. id 

ic - tỷ số truyền của cơ cấu lái: là tỷ số giữa góc quay của vành tay lái với góc 

quay của đòn quay đứng. 

Tuỳ từng loại cơ cấu lái ic có thể thay đổi hoặc không thay đổi theo góc quay 

của vành tay lái. Quy luật thay đổi của ic phụ thuộc vào mục đích sử dụng cơ cấu lái 

mà người thiết kế đặt ra. 

id - tỷ số truyền của dẫn động lái.  

Tỷ số truyền của dẫn động lái id là một giá trị không hoàn toàn xác định, vì ứng 

với các góc quay của đòn quay đứng thì chiều dài hiệu dụng của đòn quay đứng, còn 

quay ngang và của hình thang lái sẽ thay đổi. 

Khi thiết kế, tỷ số truyền của dẫn động lái có thể tạm thừa nhận bằng tỷ số 

chiều dài của cam quay với đòn quay đứng: 

d

n
d

l

l
i        (7) 

Tỷ số truyền lực của hệ thống lái là tỷ số giữa lực cản ô tô quay vòng với lực 

tác dụng lên vành tay lái để khắc phục lực cản đó: 

l

c
l

P

P
i  ; 

c

M

c

MM
P cnt

c 


 ;  
r

M
P l

l   

Mc - mô men cản quay vòng của bánh xe; 

c - cánh tay đòn quay vòng (khoảng cách từ tâm mặt tựa của lốp đến tâm trụ 

quay đứng kéo dài); 

Ml - mô men đặt lên vành tay lái; 
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r - bán kính vành tay lái. 

Từ đây ta có: 

g

ll

c

l

nt
l i

c

r

Mc

rM

Pr

MM
i .

..

.

.. max 



  

Giá trị nhỏ nhất cho phép của tỷ số truyền lực của hê thống lái il khi không có 

cường hoá, được xác định tỷ số giữa trị số mô men cực đại ở các cam quay và mô men 

cực đại cho phép có thể đặt vào vành tay lái: 

l- hiệu suất của hệ thống lái. 

Mặt khác, tỷ số truyền của hệ thống lái không được quá lớn để không làm ảnh 

hưởng tới tính năng vận hành của ô tô-máy kéo. 

- Tỷ số truyền của hệ thống lái không phải là một hằng số mà nó thay đổi theo 

sự quay vòng của vành tay lái từ vị trí ứng với chuyển động thẳng của ô tô máy kéo. 

Do đó, gía trị của tỷ số truyền trình bày ở trên chỉ là giá trị trung bình để quay vành tay 

lái từ vị trí tận cùng  bên này sang vị trí tận cùng bên kia. 

 

III. Cơ cấu lái 

Các thông số cơ bản đánh giá cơ cấu lái là tỷ số truyền góc, hiệu suất (thuận và 

nghịch) và trị số khoảng hở giữa các chi tiết ăn khớp của cơ cấu lái. 

1. Tỷ số truyền góc: 









d

d
icc  

d, d - phần tử góc quay của vành tay lái và đòn quay đứng. 

,  - vận tốc góc của vành tay lái và đòn quay đứng. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

i

Hình 36 
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icc của các loại cơ cấu lái ngày nay nằm trong khoảng 15  25, một số ít loại có 

thể đến 40. 

Chọn tỷ số truyền nên theo quy luật sao cho ở góc quay khoảng 90
0
 120

0
 tỷ 

số truyền có giá trị lớn nhất đảm bảo lái nhẹ và chính xác trên đường thẳng với tốc độ 

cao. Vượt các giá trị trên, tỷ số truyền giảm nhanh trong khoảng 50
0
 100

0
 và sau đó 

gần như không đổi (hình). 

2. Hiệu suất của cơ cấu lái: 

Hiệu suất thuận của cơ cấu lái: 

cc

rccrrrrr
t

iM

MiM

M

MM

N

N

N

NN

.

.
1

.

..
11

1

21

11

2211

11

1 











  

Hiệu suất nghịch của cơ cấu lái: 

2

21

22

2211

22

2 .
1

.

..
11

M

MiM

M

MM

N

N

N

NN rccrrrrr
n













  

3. Đặc điểm một số cơ cấu lái 

a. Cơ cấu lái với trục vít dạng globoid và con lăn 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tỷ số truyền của cơ cấu lái tại vị trí trung gian: 

1

2

.

.2

zt

r
icc


  

Hình 38 



 101 

r2 - bán kính vòng tròn cơ sở của trục vít; 

t - bước răng của trục vít; 

z1 - số đầu mối của trục vít. 

Lực tác dụng lên cơ cấu: 

P1 = Q2 

Q1 = P2 

R1 = R2 

Chỉ số 1 cho trục vít, chỉ số 2 cho con lăn. 

 

b. Cơ cấu lái loại trục vít - vành răng đặt cạnh 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ta có hiệu suất thuận của cơ cấu: 

cc

cct
i

k
M

M 1
.

.

.
 







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kcc - tỷ số truyền lực của cơ cấu lái; 

M,M - mô men trên vành tay lái và trục đòn quay đứng. 

Tư hình vẽ ta có: 

ccrPrPM 



..

cos

cos
.. 2

1

2
122   

M = P1.r1 

cuối cùng ta có: 
1

2

11

22

cos.

cos.

z

z

r

r
icc 








 

1, 2 - góc xoắn của trục vít và vành răng; 

r1, r2 - bán kính vòng tròn cơ sở của trục vít và vành răng 

z1, z2 - số đầu mối của trục vít và vành răng. 

Hiệu suất của cơ cấu tính theo nguyên lý máy: 










tgtg

tgtg

tg

tg
t

.1

.1
.

)( '

1

'

2

'

1

'

1






  

Hiệu suất nghịch của cơ cấu tính theo nguyên lý máy: 










tgtg

tgtg

tg

tg
n

.1

.1
.

)(
'

2

'

1

'

1

'

1




  

 - góc ma sát;   = arctg 

 - hệ số ma sát 

1
'
 = 90

0
 - 1 

2
'
 = 90

0
 - 2 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

b

Vµnh r¨ng

Trôc vÝt
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Lực tác dụng lên các chi tiết của cơ cấu lái: 

Loại lực Trục vít vành răng 

Lực vòng 

11

1

.

r

RP

r

M
P sss   

1

21
21122

cos

cos
cos.cos.






P
NNP   

Lực dọc 

trục 

Q1 =  P1.tg1 

1

1122 ..





tg

tg
PtgNtgNQ   

Lực hướng 

kính 1

111
cos

..





tg
PtgNR   

21

2
1222

.cos

cos
..






tg
PtgPR   

 

c. Cơ cấu lái trục vít - êcu - cung răng 

Tỷ số truyền của cơ cấu lái: 
t

r
icc

2..2
  
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§3. XÁC ĐỊNH CHẾ ĐỘ TẢI TRỌNG 

ĐỂ TÍNH CÁC CHI TIẾT HỆ THỐNG LÁI 

Mô men cản quay vòng ở các bánh xe hướng dẫn được xác định khi ô tô- máy 

kéo quay vòng trên mặt đường nhựa, khô và  xe chở đủ tải. 

Khi tính đến các chi tiết hệ thống lái, ta có thể sử dụng một trong ba cách để 

xác định mômen cản quay vòng cực đại của bánh xe dẫn hướng: 

1. Cơ cấu truyền lực từ vành tay lái tới bánh xe dẫn hướng có tỷ số truyền 

không thay đổi, do vậy mômen cản quay vòng được xác định ứng với thời điểm bắt 

đầu trượt lết của các bánh xe dẫn hướng và trị số của nó là không đổi theo góc quay 

của bánh xe. Khi đó ta có công thức để xác định mômen cản quay vòng: 

l

c MMMM


1
)( 321      (8) 

Trong đó:  

M1 - mômen cản lăn của các bánh xe dẫn hướng (G1- tải trọng hướng kính tác 

dụng lên các bánh xe dẫn hướng ; f- hệ số cản lăn); 

M1= G1.f.c        (9) 

M2 - mômen cản quay của các bánh xe dẫn hướng khi xe quay vòng tại chỗ:  

M2 = 0,14.G1.n.r0     (10) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

B
B×nh dÇu

Xilanh lùc

B B×nh dÇu
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(M2 = Y. x; 

Y - phản lực ngang khi bánh xe quay vòng; 

x - khoảng dịch chuyển tâm tác dụng của lực ngang do sự biến dạng của lốp. 

22

0.5,0 brrx   

Ta thường tính rb = 0,96r0, khi đó ta có x = 0,14r0 

r0 - bán kính thiết kế của bánh xe) 

Khi xe chuyển động: 

M2 = 2.ky.y.ly   

Trong đó: 

n- hệ số bám ngang của bánh xe với đường,  

ky- hệ số cản lệch bên của lốp. 

y - góc lệch bên (y = 2  4
0
). 

ly - cánh tay đòn của vết lệch, có thể lấy bằng 0,25 chiều dài elíp của diện tích 

tiếp xúc của lốp, khi đó ly 0,1rb.  

M3 - mômen ổn định tạo nên bởi độ nghiêng ngang d và dọc d của trụ đứng 

)
2

cos
2

sin)((13











 dddbrcGM  (11) 

- hiệu suất dẫn động của cam quay và hình thang lái:  = t. k 

(t - hiệu suất của trụ đứng, k- hiệu suất của các khớp thanh kéo ngang). 

2. Mômen cản quay vòng quy dẫn là một trị số thay đổi trong phạm vi góc quay 

vòng của các bánh xe dẫn hướng từ lúc chúng bắt đầu bị trượt lết tới góc quay cực đại. Sự 

thay đổi này là do dạng hình học của hình thang lái bị thay đổi. Trường hợp này mômen 

cản quay vòng của các bánh xe dẫn hướng được xác định bằng công thức thực nghiệm, 

khi có tính tới sự thay đổi của tỷ số truyền hình thang lái trong quá trình quay vòng 

(trường hợp có cơ cấu được bố trí bên trái theo chiều tiến của xe). 

kd

htp

c

t

cc

i
MMM


     (12) 

Trong đó : 

M
t
c và Mc

p
 - Mômen cản quay vòng của bánh xe bên trái và bên phải. 

iht - tỷ số truyền thang lái. 

Các mômen cản quay vòng đưa vào công thức (12) bao gồm các dạng cản do 

trượt lết của lốp và lực cản lăn, ma sát trong các khớp bản lề và độ nâng phần trước 

của xe (tạo nên bởi các góc đặt bánh xe), được xác định như sau: 

- Đối với bánh xe trong (so với tâm quay vòng của xe): 
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  
d

ddbnbc atgtgrcfGM


 1
cossin14,0.1    (13) 

- Đối với bánh xe ngoài (so với tâm quay vòng của xe): 

  
d

ddbnbc atgtgrcfGM


 1
coscos14,0.1    (14) 

Trong đó : 

Gb- tải trọng tĩnh thẳng đứng tác dụng lên một bánh xe. 

, - góc quay vòng của bánh xe ngoài và trong. 

a- chiều dài của cam quay (khoảng cách từ mặt phẳng giữa của bánh xe tới 

giao điểm của đường tâm trụ đứng và cam quay). 

Tỷ số truyền của hình thang lái được xác định như sau: 

- Khi quay vòng sang phải : 

)sin(

)sin(








p

hti        (15) 

- Khi quay vòng sang trái: 

)sin(

)sin(








t

hti        (16) 

Trong đó: 

- góc giữa thanh kéo ngang và trục trước: 

    
 









cos()cos(

sinsin

mB

m
tg     (17) 

Do cánh tay đòn của lực tác dụng theo thanh kéo ngang xung quanh trụ đứng 

bên phải khi quay vòng sang phải nhỏ hơn nhiều so với cánh tay đòn khi quay vòng 

sang trái, vì vậy mômen được sử dụng để tính toán chính là mômen quy dẫn khi quay 

vòng các bánh xe dẫn hướng tại chỗ sang phải Mq
p
. 

Mômen quay vòng ở trục đòn quay đứng khi quay vòng các bánh xe dẫn 

hướng sang phải. 

kn

dp
c

p
qd

l

l
MM

2

1
..       (18) 

Trong đó : 

ld, ln - chiều dài cánh tay đòn hiệu dụng của lực đặt vào đòn quay đứng và 

thanh kéo dọc. 

2k- hiệu suất của hai khớp cầu thanh kéo dọc. 

Lực trên vành hai tay lái khi quay vòng các bánh xe dẫn hướng sang phải: 
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kcncv

d
p

c

ccv

p
qd

v
liR

lM

iR

M
P

 .2

.

.
      (19). 

Trong đó: 

Rv- Bán kính của vành tay lái. 

ic, c- tỷ số truyền và hiệu suất của cơ cấu lái. 

 

3. Mômen cản quay vòng cực đại ở các bánh xe dẫn hướng cũng có thể xác 

định bằng công thức thực nghiệm, khi có xét tới áp suất trong lốp: 

1

3

1.
3 p

G
M n

c


        (20) 

Trong đó: 

n - hệ số bám ngang của lốp. 

G1 - trọng tải tác dụng lên bánh xe dẫn hướng. 

p1 - áp suất trong lốp 

* Những điểm cần lưu ý khi xác định chế độ phụ tải để tính bền các chi tiết của 

hệ thống lái : 

- Lực quy dẫn trên vành tay lái xác định từ mômen cản quay vòng ở các bánh 

xe dẫn hướng có thể nhỏ hơn hoặc lớn hơn lực lớn nhất mà người lái có được (khoảng 

50  60 kg). Khi lớn hơn cẩn phải bố trí cường hóa lái hoặc thay đổi các thông số kết 

cấu của hệ thống lái. 

- Trường hợp có bố trí cường hoá lái, ngoài lực lớn nhất của người lái còn phải 

tính đến lực tác dụng của cường hoá cho từng chi tiết cụ thể của hệ thống lái (theo bố 

trí cường hóa). 

- Ngoài chế độ phụ tải trình bày ở trên, khi tính bền thanh kéo ngang hình 

thang lái, thanh kéo dọc và các chi tiết liên quan đến chúng cần so sánh với trường hợp 

chịu phụ tải của lực phanh cực đại tác dụng lên các bánh xe dẫn hướng: 

+ Thanh kéo ngang : khi lực phanh tác dụng lên cả hai bánh xe.  

+ Thanh kéo dọc: khi lực phanh tác dụng lên một bánh xe. 

 

§3. TÍNH BỀN CÁC CHI TIẾT CHỦ YẾU CỦA HỆ THỐNG LÁI 

Sau khi xác định động học hệ thống dẫn động lái và chế độ tải trọng tính toán, 

dựa vào sơ đồ bố trí đã chọn ta có thể tính bền (hoặc thiết kế) tất cả các chi tiết của hệ 

thống lái trên cơ sở những kiến thức của chi tiết máy và sức bền vật liệu.  
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Để tính bền các chi tíêt của hệ thống lái, cần phân tích đầy đủ về chế độ tải 

trọng tác dụng lên đúng theo sơ đồ bố trí cụ thể và chọn được vật liệu. Dưới đây giới 

thiệu cách tính một số chi tiết của hệ thống lái: 

1. Vành tay lái và trục lái: 

* Đường kính vành tay lái (vô- lăng) được chọn theo chủng loại và trọng lượng 

của ôtô - máy kéo, cũng như có hay không có cường hoá trong hệ thống lái. Đối với 

ôtô nhỏ, đường kính vành lái khoảng 380mm; Còn đối với ôtô lớn không có đường 

hoá lái Dv 450mm. Đường kính vành tay lái của máy kéo Dv = 425 và 480mm. 

Moay - ơ của vành tay lái được lắp đặt vào đầu côn của trục lái bằng khớp nối 

then hoa (then tam giác) hoặc then bán nguyệt. 

* Đường kính trục lái: 

x

vv RP
d

.2,0

.max         (21) 

Ứng suất cho phép x = 600kg/cm
2
. Ứng chèn dập trong khớp nối then hoa 

cd = 500  600kg/cm
2
. 

Trường hợp trục lái bao gồm các phần riêng biệt nối với nhau bằng khớp các- 

đăng thì nạng chữ thập các - đăng được tính theo uốn và cắt với u = 500  600 

kg/cm
2
 và c = 200  300 kg/cm

2
. 

2. Cặp truyền lực trục vít - bánh r ng hình quạt : 

* Tính ứng suất uốn ở các răng của bánh răng hình quạt: 




23

max

cos..

..48

tb

hPR vv
u         (22) 

Trong đó : 

h- chiều cao của răng bánh răng hình quạt. 

b- bề rộng của răng bánh răng hình quạt. 

t- bước ren của trục vít (cm). 

- góc nghiêng của đường zen vít. 

u = 5000  6000kg/cm
2
. 

* Xác định độ võng của trục vít và bánh răng hình quạt. Độ võng tổng cộng 

không được quá 0,3 0,5 mm. 

3. Cặp  truyền lực trục vít-êcu: 

Tính ứng suất cắt của đường zen êcu: 

Rihd

lQ di
c

....

.


         (23) 
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Trong đó: 

Q1- lực cực đại tác dụng vào thanh kéo dọc (kg) 

ld- cánh tay đòn của đòn quay đứng (cm) (hình vẽ) 

h- chiều cao của đường zen êcu 

d- đường kính trong của lỗ zen êcu (cm) 

i- số zen vít trên chiều dài của ecu 

R- bán kính của khuỷu êcu (cm) 

c = 600  800 kg/cm
2
 

4. Cặp truyền lực trục vít lõm- con l n. 

Tính ứng suất chèn dập : 

F

T
cd     (24) 

Trong đó: 

T - lực chiều trục, 
kn

dc

rl

lM
T   

(rk- bán kính của khuỷu với con lăn) 

F- diện tích tiếp xúc ứng với hai răng  

ăn khớp (hình 44) 

  2
222

2
111 )sin(sin rrF  

 

 

5. Đòn quay đứng : 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tính uốn và xoắn do tác dụng của lực cực đại Q1. 

Hình 44 

Hình 45 
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Ứng suất uốn : 
u

u
W

lQ1       (25). 

Wu- mômen chống uốn tại tiếp diện A- A (hình vẽ) 

  2/20001500 cmkgu   

Ứng suất xoắn: 

x

l
x

W

CQ .
         (26) 

Wx - mômen chống xoắn 

x = 600  800kg/cm
2
 

 

6. Thanh kéo: 

Được tính theo nén và uốn dọc. 

Lực cực đại tác dụng lên thanh kéo dọc bằng Ql. 

Lực cực đại tác dụng lên thanh kéo ngang đối với hệ thống lái có hai thanh kéo 

ngang (như hình vẽ) là S’ và S’’ có thể xác định theo tải trọng đặt ở cầu trước G1: 

'
.5,0' 1
l

l
GS   và   

''
.5,0'' 1
l

l
GS   

* Ứng suất uốn dọc: 

tt

t
ud

Fl

jE

.

..
2

2
         (27) 

E- môđun đàn hồi khi  kéo bằng 2.10
6
 KG/cm

2
 

jt- mômen quán tính của tiết diện thanh kéo, đối với tiết diện ống: 

ji = 0,049 (D
4
- d

4
);(D, d- đường kính ngoài và đường kính trong của ống). 

Ft- diện tích tiết diện thanh kéo, Ft = 0,785 (D
2
 - d

2
) 

lt- Chiều dài thanh kéo. 

* Ứng suất nén của : 

-  Thanh kéo dọc: 
t

n
F

Q1      (28) 

- Thanh kéo ngang: 
t

n
F

S1'       (29) 

* Độ dự trữ ổn định của thanh kéo trong những kết cấu hoàn thiện: 

2
t1

t
2

n

ud
od

l.Q

J.E.
n






       (30) 
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2,

,2

,

'

t

t

n

ud
od

Sl

EJ
n






       (31) 

(j
'
t và l

'
t- mômen quán tính của tiết diện và chiều dãi thanh kéo ngang). 

 

7. Khớp cầu của dẫn động lái: 

Chân chốt cầu được tính theo cắt và uốn ở vị trí ngàm. Mặt cầu làm việc của 

chốt được tra theo ứng suất chèn dập, bởi lực cực đại tác dụng lên thanh kéo. 

cd =250 350 KG/cm
2. 

* Đường kính  mặt cầu của chốt có thể chọn sơ bộ theo tải trọng tĩnh tác dụng 

lên các bánh xe dẫn hướng G1: 

G1(kg) 

dc(mm) 

0 - 600 

22 

600 - 900 

25 

900 - 1250 

28 

1250- 1600 

32 

 

G1(kg) 

dc(mm) 

1600-2400 

35 

2400-3400 

40 

3400- 4900 

45 

4900 -7000 

50 

 

§4. THIẾT KẾ CƢỜNG HOÁ LÁI 

Để rút ngắn thời gian quay vòng, giảm nhẹ lao động của người lái và nâng cao 

tính an toàn chuyển động của xe, trên nhiều loại ôtô máy kéo hiện nay người ta có bố 

trí cường hoá lái. 

I. Các thông số cơ bản để đánh giá cường hoá: 

- Chỉ số hiệu quả tác dụng H, bằng tỷ số giữa lực đặt vào vành tay lái để quay 

vòng ô tô máy kéo khi không có cường hoá Pvk và khi có cường hóa Pvc: 

hvk

vk

vc

vk

PP

P

P

P
H


       (32) 

Ph – lực do xilanh lực của bộ cường hoá tạo ra quy về vành tay lái: 

i

pdD
Ph .

4

).( 22 



 

p - áp suất trong xilanh lực; 

i – tỷ số truyền từ xilanh lực bộ cường hoá đến vành tay lái; 

D - đường kính xilanh lực; 

d - đường kính của thanh đẩy piston. 

H được chọn theo chủng loại xe để đảm bảo thoả mãn những yêu cầu của hệ 

thống lái có cường hoá và vừa đảm bảo tuổi thọ của lốp. Thường chọn H = 2  6. 
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- Chỉ số phản lực của bộ phận cường hoá tới vành tay lái . Chỉ số này phải đủ 

lớn để giữ được cảm giác của người lái với chất lượng của mặt đường, vì vậy nó là 

một trong những chỉ tiêu quan trọng của hệ thống lái. Chỉ số này được biểu thị bằng tỷ 

số giữa các số gia của lực trên vành tay lái khi có cường hoá Pvc và số gia của mô 

men cản quay vòng của các bánh xe dẫn hướng Mc 

c

vc

dM

dP
       (33) 

Trong các bộ trợ lực ngày nay, chỉ số  = 0,02  0,05 N/Nm.  

- Chỉ số nhạy cảm tác dụng của bộ phận cường hoá 0 được xác định bằng  góc 

quay cần thiết của vành tay lái  để cường hoá bắt đầu tác dụng và lực tác dụng lên 

vành tay lái Pv0 để quay vành tay lái góc . Góc này phụ thuộc vào các thông số kết 

cấu của van phân phối và vị trí của van này trong hệ thống lái. 

Trong các bộ trợ lực ngày nay, chỉ số 0 = 10
0
 15

0
 N/Nm và Pv0 = 20 50 N. 

- Chỉ số về tính năng vận hành của ôtô máy kéo trên đường vòng, được xác 

định bằng tỷ số giữa thời gian quay vòng ôtô máy kéo khi không có cường hoá và có 

cường hoá. 

- Chỉ số gài thuận và gài nghịch của bộ cường hoá (độ cứng thuận nghịch của 

cường hoá). Gài thuận của cường hoá được đặc trưng bằng gía trị của lực Pv0 cần thiết 

đặt lên vành tay lái để cường hoá bắt đầu làm việc. Gài nghịch được đặc trưng bằng 

lực T tác dụng lên trên thanh kéo dọc và ứng với lực này cường hoá bắt đầu làm việc 

từ phía các bánh xe dẫn hướng. Các lực này được xác định như sau: 

11

0
.

1

i
RPv       (34)     

22 .i

1
RT


      (35) 

Trong đó: 

R- lực cản gài của van phân phối; 

i1 và 1- tỷ số truyền và hiệu suất thuận của truyền lực từ vành tay lái tới con 

trượt của van phân phối. 

i2, 2 - tỷ số truyền và hiệu suất nghịch của truyền lực từ thanh kéo dọc tới van 

phân phối. 

II. Các phƣơng án bố trí cƣờng hoá lái 

Cường hoá lái gồm nguồn năng lượng (bơm dầu, máy nén khí,...); bộ phận 

phân phối và xilanh lực. 
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Các bộ phận này được bố trí theo nhiều phương án khác nhau: 

- Phương án 1: bộ phận phân phối và xilanh lực được bố trí thành một khối 

cùng cơ cấu láI (hình 46). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

- Phương án 2: Bộ phận phân phối được bố trí cùng cơ cấu lái và xilanh lực bố 

trí riêng, tác động trực tiếp đến hình thang lái (hình ). 

- Phương án 3: các bộ phận bố trí riêng. 

- Phương án 4: Bộ phận phân phối được bố trí cùng xilanh lực, còn cơ cấu lái 

bố trí riêng. 

 

III. Những tiêu chuẩn cơ bản đối với cƣờng hoá: 

- Để nhận được bán kính quay vòng tối thiểu khi xe chuyển động với vận tốc 

lớn cần tăng tốc độ quay của vành tay lái. Công suất cần có của người lái để quay vành 

tay lái: 

11



i

M

t

A
N c

q

tb
v         (36). 

 

 

 

Hình 46 
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Trong đó:  

Atb- Công trung bình của người lái để quay vòng ôtô máy kéo khi chuyển động: 

vvtb PRA
180

. 1        (37) 

1 - góc quay trục lái (độ) từ vị trí giữa tới mép ngoài cùng;  

Rv và Pv - bán kính vành tay lái và lực đặt vào vành tay lái.  

Mong muốn Atb = 1,5  2 KGm, cho phép tới 10 KGm khi lực Pv< 6kG. 

 - vận tốc góc của vành tay lái. 

tq- thời gian quay vòng (s) 

Mc - mômen cản quay vòng ở các bánh xe dẫn hướng. 

 i1; 1 - tỷ số truyền và hiệu suất của hệ thống lái. 

Thời gian quay vòng tq khi xe chạy với vận tốc 2  3m/s không vượt quá 2,5s. 

Hình 47 



 115 

- Lực đặt vào vành tay lái để gài cường hoá (đối với loại van phân phối có lò 

xo định tâm): 

KG
i

ZQ
Pv 52

11

0 





     (38)  

Trong đó:  

Q-  lực căng ban đầu của các lo xo định tâm. 

Z - tổng lực cản dịch chuyển của con trượt (thường lấy Z  0) 

 i1; 1 - tỷ số truyền và hiệu suất truyền lực từ vành tay lái tới con trượt. 

- Góc quay không tải 0 của vành tay lái tới thời điểm bắt đầu tác động của 

cường hoá (độ nhạy của cường hóa): 

00

10 43
4560

'















 i

Rv

    (39) 

Trong đó:  

'- hành trình của con trượt tới lúc bắt đầu che kín rãnh thoát dầu (đường dầu 

ra). 

- Góc quay tự do toàn bộ '0  của vành tay lái khi cường hoá không làm việc, 

không được vượt quá : 

0

10 3530
56

'2















 i

Rv

    (40) 

Trong đó:  ’- khe hở một phía, bằng một nửa hành trình của con trượt từ mép 

ngoài cùng bên này sang mép kia. 

- Lực cản gài nghịch đảo cường hoá từ các bánh xe dẫn hướng:  

22i

ZQ
T


        (41) 

Trong đó:  

 i2, 2- Tỷ số truyền và hiệu suất nghịch từ thanh kéo dọc đến con trượt. 

Để nâng cao tính ổn định chuyển động ta thường thiết kế i2< 1 và con trượt đặt 

gần tới vành tay lái, còn xylanh lực đặt gần bánh xe dẫn hướng. 

IV. Tính các thông số của cƣờng hoá lái; 

Tính cường hoá lái gồm ba nhiệm vụ cơ bản sau đây: Xác định các thông số 

chủ yếu của xylanh lực (đường kính, hành trình); năng suất cần thiết của bơm; những 

kích thước cơ bản của van phân phối và tìm điều kiện ổn định làm việc của hệ thống 

dẫn động lái cùng với cường hoá.  
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1. Xác định kích thước của xylanh lực: 

Từ hình vẽ (***) ta có phương trình mô men tác dụng lên cam quay trái (điểm 

02) 

x

x
ddccccvvpt

x

x
vt

M

a

b
iRP

m

mM
P








 .

'

'
......

''

'
.

.









  

'..
4

. 2

hp
D

Pvt


  

D - đường kính xilanh lực; 

p - áp suất chất lỏng trong xilanh lực; 

Mx - lực cản quay vòng trên 1 bánh xe dẫn hướng; 

 - hệ số công tính đến độ ổn định của bánh xe dẫn hướng do góc đặt của trụ 

quay đứng. 

h', m', m'', b', a' - giá trị của các cánh tay đòn thực tế tại thời điểm đang tính tác 

dụng lên dẫn động lái. 

Ta xác định D thông thương khi xe chạy thẳng, có nghĩa là: h = h', a = a', b = 

b', m' = m'' = m, Pv = Pvmax 

Khi đó: 

xpt

ddccccvvptx

ph

a

b
iRPM

D




....

.....)1(.4 max 









  

Khi bỏ qua ma sát trong trục vít và ổ chặn, ta có: 









111

11

.

..

tgPQ

rPRP vv
 

Lực dọc trục của trục vít cân bằng với áp suất chất lỏng giữa các piston phản 

lực và lò xo: 












 )(.
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1 d

p
SScp

d
zQ


 

dp - đường kính piston phản lực; z - số piston phản lực; c - độ cứng của 1 lò xo 

của piston phản lực; S; Sd - độ nén tĩnh và hành trình của ngăn kéo. 

Kết hợp các phương trình trên ta có: 

1

2
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.
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
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Xác định lực nén sơ bộ piston phản lực Pp0: 

Khi trợ lực bắt đầu làm việc ta có p = 0; Sđ = 0; Pv = 0, khi đó phương trình 

trên có thể viết: 

1

100

1
.....
r

tgRPSzcP vvp   

Rv và 1 - các thông số của cơ cấu lái, được chọn theo tiêu chuẩn. 

Pv0 - lực đặt vào vành tay lái để gài cường hoá, 

Xác định kích thước của piston phản lực dp: 

Đường kính này được xác định trên cơ sở lực tác dụng lớn nhất lên vành tay lái 

Pvmax 10  15 KG khi áp suất trong xilanh lực lớn nhất: 

max1

11max

...

)].(.....[4

pzr

SScrztgRP
d dvv

p


 
  

Số piston phản lực chọn theo kinh nghiệm và kết cấu, thường z = 4  6. 

Kích thước lò xo phản lực: 

3

4

..8

.

lxlx

lx

Dn

dG
c   

dp Dlx 

dlx - đường kính dây lò xo; 

Dlx - đường kính trung bình của vòng lò xo; 

nlx - số vòng lò xo; 

G = 8.10
5
 KG/cm

2
 - mô dun đàn hội loại hai. 

2. Tính toán kiểm tra: 

Mục đích xác định mối quan hệ giữa mô men cản tổng cộng Mc với  suất dầu 

trong trợ lực p, giữa lực tác dụng lên vành tay lái Pv và p, xây dựng các đường đặc tính 

của trợ lực và  xác định hiệu quả tác dụng của trợ lực H. 

Ta có: 
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
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Cho giá trị p, ta xác đinh được Pv, sau đó xác định được M. Từ đó ta xây dựng 

đặc tính của trợ lực Pvk = f(M), Pvc = f(M) và H = f(M). 

Ví dụ đối với xe URAL 375, ta có: 

Pvc = 0,0145.10
-6

p + 0,035   KN 
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Pvk = 0,205.M   KN 

M = 0,935.10
-6

.p + 0,173  KN.m 

Từ đó ta có đường đặc tính trợ lực lái: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

3. Xác định năng suất của bơm: 

Năng suất của bơm được xác định từ điều kiện để xylanh lực của cường hoá 

phải kịp làm quay các bánh xe dẫn hướng nhanh hơn người lái. Nếu không đảm bảo 

được điều kiện này thì ứng với điều kiện quay vòng nhanh người ta phải tiêu hao một 

lực lớn không những để thắng lực cản quay vòng ở các bánh xe dẫn hướng và còn để 

dầu di chuyển từ phần bên này sang phần bên này sang phân bên kia của xylanh lực vì 

bơm không kịp sẽ đẩy sự tăng thể tích của phần làm việc của xylanh. 

Để thoả mãn điều kiện trên cần có: 

 
dt

dsD
Q bb .

4

.
1

2
         (42) 

Trong đó : 

Qb - năng suất định mức của bơm m
3
/s. 

b- hiệu suất thể tích của bơm ở áp suất 0,5pmax 

F- diện tích của pittông xylanh lực. 

- hệ số tính đến độ hao hụt (lọt) dầu trong hệ thống (  = 0,05  0,1) 

Pv

KN

Pvc

KNm4,0

P
v0

H

H

Pvc

Pvk

Hình 48 
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dt

ds
- tốc độ của pittông xylanh lực m/s. 

Ghi chú:  

*Đối với cường hoá có xilanh trong thanh kéo dọc: 

c

dv

i.30

l.n.

dt

ds 
        (44) 

Trong đó : 

ld - chiều dài đòn quay đứng  

nv- số vòng quay cực đại của vành tay lái cho người lái (theo số liệu thực 

nghiệm: với ôtô tải lớn nv = 60  70 v/p; với máy kéo nv 90v/p). 

ic - tỷ số truyền của cơ cấu lái 

* Với cường hoá xilanh lực đặt trong cơ cấu lái  

 tg.n.d.
60

1

dt

ds
vt       (44) 

Trong đó: 

 dt - đường kính trục vít (theo vòng tròn ban đầu) 

- góc nghiêng của đường ren vít. 

*Đối với máy kéo, năng suất tính toán của bơm được xác định theo công thức: 

S.F.
.30

n.
.1,1Q v

b



        (45) 

Trong đó: 

1,1- hệ số tính đến sự lọt dầu trong con truợt của van phân phối. 

 nv- vòng quay cực đại của người lái: nv 90 v/p. 

- góc quay của vành tay lái để quay các bánh xe dẫn hướng từ mép ngoài 

cùng bên này sang mép ngoài cùng bên kia (radian). 

  c

d

n i
l

l
         (46) 

 và  - góc quay vòng cực đại của bánh xe dẫn hướng bên ngoài và bên 

trong; ln và ld - chiều dài của đòn quay ngang và đòn quay đứng; ic- tỷ số truyền của cơ 

cấu lái.) 

Qb của bơm cường hoá lái máy kéo phải được đảm bảo ở số vòng quay của 

động cơ ne = 0,75 nN (nN -số vòng quay ứng với công suất lớn nhất của động cơ) 

d. Xác định khoảng dịch chuyển của con trựơt: 

 = ' + '' 
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Trong đó: 

dc- đường kính của con trượt (cm) 

' - khe hở mép con trượt và rãnh vỏ van trượt (hình 32) 

''- độ trùng khớp cực đại của mép con trượt và rãnh. 

*Khe hở ' được xác định từ điều kiện là tổn thất áp suất trong con trượt ở 

hành trình không tải (của cường hoá) p = 0,3  0,4 kg/cm
2
 (dầu chảy qua hai rãnh). 

Khi đó: 

)cm(
d2880

Q

.

p.g2
d.2

Q
'

c

b

c

b

d








      (47) 

Trong đó: 

dc - đường kính của con trượt (cm) 

d - trọng lượng riêng của dầu (g/cm
3
) 

 - hệ số tổn thất cục bộ ( 3,1) 

*Khoảng trùng khớp '' được xác định từ điều kiện là lượng lọt dầu trong con 

trượt Q1 =  0,1Qb. Khi đó: 

   
1

·mt
3

Q..24

p.d.
''




      (48) 

Trong đó: 

 - khe hở lớn nhất giữa mặt tiếp xúc của con trượt và vỏ van phân phối: khi 

chọn bộ đôi theo nhóm kich thước  = 0,0015  0.0020 cm. Khi chế tạo con trượt và 

bạc (vỏ van) theo cấp chính xác hai (mối ghép di động)  = 0,005cm. Khi tính nên lấy 

 = 0,005cm để tính đến sự mài mòn. 

pmax- áp suất cực đại (van an toàn bắt đấu điều chỉnh),(g/cm
2
). 

 - hệ số độ nhớt động lực của dầu. 

4) Xác định điều kiện ổn định làm việc của hệ thống lái có cường hoá: 

Độ ổn định làm việc của hệ thống lái phụ thuộc vào độ ổn định của bộ phận 

cường hoá. 

Độ ổn định cường hoá gồm có: độ ổn địng tĩnh và độ ổn định động. 

Độ ổn địmh tĩnh của cường hoá là khả năng của cường hoá giữ được trạng thái 

cân bằng của nó ở bất kì vị trí nào của vành tay lái. 

Trong một số tường hợp do không đảm bảo độ ổn tĩnh của cường hoá mà làm 

mất tính chất ổn định của bánh xe dẫn hướng: chúng không còn khả năng quay trở về 
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vị trí trung gian sau khi đã thực hiệnquay vòng hoặc dần dần lệch khỏi vị trí ứng với 

hướng chuyển động thẳng của ô tô máy kéo. 

*Điều kiện thứ nhất để đảm bảo độ ổn định của cường hoá là: khi van phân 

phối được bố trí ở vị trí nào trong hệ thống dẫn động lái thì việc gài nghịch đảo nó chỉ 

có thể xảy ra ở trong trường hợp lực gài nghịch đảo lớn hơn tổng các lực gài (gồm lực 

nén của lò xo định tâm van phân phối, lực ma sát trong cơ cấu lái,..) quy dẫn về đòn 

đẩy con trượt hoặc vỏ van phân phối. 

Để thoả mãn điều kiện này người thiết kế ngoài việc tính đến thông số cần thiết 

của hệ thống lái còn phải xác định đúng kích thước các phần tử phản ứng và độ cứng 

của các lò xo định tâm van phân phối. 

Điều kiện thứ hai để đảm bảo độ ổn định tĩnh của cường hoá là: tổng các lực 

tác động trong bản thân cường hoá phải bằng không (P =0). 

Điều kiện này không được thoả mãn khi áp suất dầu là như nhau trong cả hai 

khoang của xilanh lực. khi con trượt nằm trong vị trí trung gian, luôn tồn tại một lực 

đẩy vào cá pittông làm các bánh xe dẫn hướng có xu hướng lệch dần khỏi vị trí ứng 

với chuyển động thẳng của xe. 

Một trong những biện pháp nhằm thoả mãn điều kiện thứ hai là: tạo những áp 

suât khác nhau trong hai khoảng của xilanh lực bằng cách tạo những lực cản khác 

nhau của dòng dầu trả vào chúng khi con trượt nằm ở vị trí trung gian (vị trí cân bằng). 

Vị trí của con trượt ở loại van phân phối không có lò xo định tâm được thiết lập hoàn 

toàn tự động nhờ mối quan hệ sau đây (xét từ điều kiện cân bằng của con trượt): 

1

2

2

1

1

2

F

F

p

p

f

f
  

Trong đó: 

 f1 và f2 - Diện tích của buồng phản ứng. 

 p1 và P2 - áp suất dầu trong hai nhánh 

F1 và F2- Diện tích của hai phía pittông  

Ngoài việc giữ được độ ổn định tĩnh của cường hoá, con trượt với diện tích 

phản ứng khác nhau còn đảm bảo được những lực phản ứng như nhau ở hai vành tay 

lái khi quay vòng sang hai phía. 

- Trong những trường hợp khác nhau sự cân bằng lực trên pittông có thể đạt 

được bằng các cách khác nhau, phụ thuộc kết cấu của xilanh lực. 

Một điểm cần lưu ý trong việc sắp đặt xylanh lực và tính toán sự cân bằng 

cường hoá là những ôtô máy kéo với dẫn động lái được bố trí thông thường, lực cần 
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thiết để quay vòng xe sang phải lớn hơn sang trái vì vậy tỷ số truyền khác nhau của 

hình thang lái (đã nghiên cứu ở phần trên) nên khi bố trí xylanh lực cần phải làm thế 

nào để pittông làm việc với diện tích lớn khi xe quay vòng sang phải. 

* Độ ổn định động lực của cường hoá được hiểu là không có ở nó xu hướng 

gây lên dao động của các bánh xe dẫn hướng cũng như không làm ảnh hưởng đến độ 

nhạy cảm tác dụng của cường hóa. 

 Ở một số trường hợp do sự phối hợp không tốt ở các thông số cường hoá có 

thể mất ổn định, biểu hiện trước hết là sự dao động (lúc lắc) của các bánh xe dẫn 

hướng khi cường hoá làm việc. Khuyết tật thứ hai có thể xảy ra đó là sự quá chậm lúc 

bắt đầu quay các bánh xe dẫn hướng và sự quay quá thừa chúng ở cuối giai đoạn quay 

vòng khi đã dừng vành tay lái. Cả hai nhân tố này đều gây khó khăn cho việc điều 

khiển xe và làm giảm tính an toàn chuyển động của nó. 

Do vậy, nhiệm vụ của tính toán động lực bao gồm ở những vấn đề là tìm 

những cách giải quyết và các điều kiện kết cấu để sự dao động của các bánh xe dẫn 

hướng không thể xảy ra. 

Để khắc phục dao động của các bánh xe dẫn hướng do cường hoá gây lên trong 

thời gian ôtô máy kéo chuyển động cần phải: 

1. Tăng độ cứng của các lò xo định tâm hoặc tăng diện tích buồng phản ứng 

nếu như điều này là cho phép theo điều kiện nhẹ nhàng của hệ thống lái. 

2. Giảm năng suất của bơm mà không làm giảm tốc độ quay vòng của các bánh 

xe dẫn hướng thấp hơn giá trị cho phép tối thiểu. 

3. Nếu điều kiện cho phép thì nên bố trí con trượt gần vành tay lái, còn xylanh 

lực gần bánh xe dẫn hướng. 
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NGÂN HÀNG CÂU HỎI VÀ ĐÁP ÁN 

C©u 1:  

 C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng phanh? 2 

 §¸p ¸n - Chän chÕ ®é tÝnh to¸n cÇn xem kh¶ n¨ng phanh víi hiÖu 

suÊt cao nhÊt, ®iÒu nµy x¶y ra khi sö dông hoµn toµn lùc 

b¶m ë c¸c b¸nh xe víi mÆt ®­êng khi b¸nh xe b¾t ®Çu tr­ît 

lª hay gÇn tr­ît lª. M« men phanh cã thÓ tÝnh theo c«ng 

thøc: 

               MT = Zk . . rk 

               + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

1 

- Tr×nh bµy víi xe hai cÇu, gi¸ trÞ m« men phanh cÇu tr­íc 

vµ cÇu sau: 














)..(
2

.
..

)..(
2

.
..

2

1

g
a

kT

g
a

kT

ha
L

gm
rM

hb
L

gm
rM





 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

1 

C©u 2:  

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng l¸i? 

 

2 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh ®­îc m« men  c¶n quay vßng trong c¸c tr­êng 

hîp: 

 

0.5 

ViÕt c«ng thøc: 

                      Mc= f(c¸c yÕu tè ¶nh h­ëng)  

0.5 

Gi¶i thÝch c¸c yÕu tè 

 

0.5 

- Gi¶i thÝch ®­îc t¶i trong t¸c dông c¸c bé phËn cña hÖ 

thèng l¸i: 

+ H×nh thang l¸i. 

+ C¬ cÊu l¸i. 

0.5 

C©u 3:  

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo? 

 

2 
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§¸p ¸n - T¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo khi chÞu lùc kÐo tiÕp 

tuyÕn max: 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Pkmax=Memaxit/rbx 

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

 

1 

- T¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo khi chÞu lùc phanh 

max: 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Ppmax=maxG 

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

1 

 

C©u 4:  

C©u hái X¸c ®Þnh m« men quay mµ ly hîp cÇn truyÒn? 2 

§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®­îc ý: ly hîp ph¶i ®­îc thiÕt kÕ víi c¸c kÝch 

th­íc ®ñ ®Ó nã cã thÓ truyÒn ®­îc m« men quay lín h¬n m« 

men quay cña ®éng c¬. Cã nghÜa lµ ®Ó nã lu«n lu«n ®¶m 

b¶o truyÒn ®­îc toµn bé m« men tõ ®éng c¬ ®Õn hÖ thèng 

truyÒn lùc mÆc dï khi tÊm ma s¸t cã thÓ bÞ dÝnh mét Ýt dÇu 

hay bÞ mßn, hoÆc c¸c lß xo Ðp bÞ gi¶m tÝnh ®µn håi mét Ýt 

sau thêi gian sö dông l©u. 

0.5 

- Tr×nh bµy ®­îc ý m« men ma s¸t mµ ly hîp cÇn truyÒn ®­îc lµ: 

 Mc = .Memax  (Nm)          

Trong ®ã:    

+  - hÖ sè dù tr÷ cña ly hîp ( > 1)   

+ Memax - m« men cùc ®¹i cña ®éng c¬ (®èi víi « t«), hoÆc 

m« men danh nghÜa Mn cña ®éng c¬ (®èi víi m¸y kÐo) - Nm. 

 

1 

- Tr×nh bµy ®­îc ý nghÜa cña : 

+ NÕu chän  bÐ th× kh«ng ®ñ ®¶m b¶o truyÒn hÕt ®­îc 

m« men. 

+ NÕu chän  lín qu¸ th× ly hîp kh«ng lµm ®­îc nhiÖm 

vô cña c¬ cÊu an toµn ®Ó tr¸nh t¶i träng lín t¸c dông lªn hÖ thèng 

truyÒn lùc khi thay ®æi ®ét ngét chÕ ®é lµm viÖc (lóc ®ã ly hîp 

kh«ng tr­ît ®­îc).  

0.5 

C©u 5:  

C©u hái Ph©n tÝch s¬ ®å  tÝnh to¸n thiÕt kÕ hép sè 2 
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§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®Æc ®iÓm khi thiÕt kÕ hép sè: 1 

- Ph©n tÝch c¸c ph­¬ng ¸n: khi thiÕt kÕ hép sè nhiÒu cÊp, 

cÇn chän ph­¬ng ¸n bè trÝ ®Ó trªn c¬ së ®ã x¸c ®Þnh tû sè 

truyÒn cña hép sè chÝnh vµ hép sè phô. 

1 

C©u 6:  

C©u hái - Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p chän kho¶ng c¸ch gi÷a c¸c 

trôc hép sè? 

 

2 

§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®­îc ®èi víi hép sè víi trôc cè ®Þnh, kho¶ng 

c¸ch trôc A th­êng chän s¬ bé theo c«ng thøc kinh nghiÖm : 

  3
max. eMaA    (mm) 

               + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.75 

- Tr×nh bµy ®èi víi m¸y kÐo: cã thÓ chän trªn c¬ së c¸c m¸y 

kÐo cïng cì hiÖn cã hoÆc dïng ®å thÞ (vïng n»m gi÷a hai 

®­êng cong ®­îc dïng ®Ó chän kho¶ng c¸ch trôc A) 

0.75 

- Sinh viªn so s¸nh ®­îc ph­¬ng ph¸p chän kho¶ng c¸ch 

trôc ë m«n häc chi tiÕt m¸y: 

0.5 

C©u 7:  

C©u hái   Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p chän m« ®un r¨ng hép sè 2 

§¸p ¸n - §èi víi «t« m« ®ul ph¸p tuyÕn cña b¸nh r¨ng (mn) ®­îc chän 

theo ®å thÞ: 

0.75 

- X¸c ®Þnh m« ®un ph¸p tuyÕn mn theo c«ng thøc kinh nghiÖm: 

  mn = (0,032  0,040) A. 

- Ta còng cã thÓ tÝnh m«®ul theo c«ng thøc: 

                
)1.(

cos..2

1 


iZ

A
m


 

                 + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.75 

- So s¸nh cã g× kh¸c khi chän m«dul r¨ng ë m«n häc chi 

tiÕt m¸y: 

0.5 

C©u 8:  

C©u hái Tr×nh bµy ®éng lùc häc cña c¸c ®¨ng kh¸c tèc? 2 

§¸p ¸n - Gi¶i thiÕt vµ s¬ ®å ho¸: 0.5 

- ViÕt ®­îc ph­¬ng tr×nh c©n b»ng m«men xung l­îng trªn 

trôc 1 vµ trôc 2 ta cã: 

1.5 
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dt

d
J

dt

d
J 2

2
1

1 ..


  

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

+ Ph©n tÝch c¸c yÕu tè ¶nh h­ëng 

C©u 9:  

C©u hái Tr×nh bµy sè vßng quay nguy hiÓm cña trôc cã ®¨ng? 2 

§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®­îc c¸c ý: sè vßng quay nguy hiÓm lµ sè vßng 

quay mµ lóc ®ã trôc c¸c ®¨ng sÏ bÞ gÉy.  

0.5 

- ChØ ra ®­îc c¸c ý sau: 

+ Khi ®ã ta cã sè vßng quay nguy hiÓm: 

  
2

4
t

l

D
.c.10.225,1n   (vßng/phót) 

+ §èi víi trôc rçng cã ®­êng kÝnh ngoµi D, ®­êng 

kÝnh trong l th×: 

 

 ))((
64

)(
64

222244 dDdDdDJ 


; vµ: 

  )(
4

22 dDF 


;  

+ Khi Êy ta cã: Khi ®ã ta cã sè vßng quay nguy 

hiÓm: 

       
2

22
4

t
l

dD
.c.10.225,1n


  (vßng/phót) 

 

Khi ®ã: 

+ §èi víi trôc ®Æc n»m tù do trªn hai gèi tùa (

5

384
c  ): 

              
2

4
t

l

D
.10.12n   (v/ph) 

+  §èi víi trôc ®Æc bÞ ngµm 2 ®Çu (c = 384): 

  
2

4
t

l

D
10.5,27n   (v/ph) 

+ §èi víi trôc rçng n»m tù do trªn 2 gèi tùa (c = 
4

384

2.5 
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): 

  
2

22
410.12

l

dD
t


  (vßng/phót) 

+  §èi víi trôc rçng bÞ ngµm ë hai ®Çu (c = 384): 

  
2

22
410.5,27

l

dD
t


  (vßng/phót) 

             + Trong c¸c c«ng thøc tÝnh nt nãi trªn th× D, d, l 

®­îc tÝnh b»ng m. 

- KÕt luËn: 

+ Khi trôc rçng hoÆc trôc ®Æc cã cïng ®­êng kÝnh D 

th× trôc rçng cã tèc ®é tíi h¹n cao h¬n trôc ®Æc.  

+ NÕu D vµ d cµng lín nghÜa lµ èng cµng to vµ máng 

th× nt cµng lín. Do ®ã trong «t« hiÖn nay cã ®éng c¬ cao tèc 

ng­êi ta th­êng lµm èng c¸c ®¨ng to vµ máng. 

+ Trôc c¸c ®¨ng kh«ng nªn lµm dµi qu¸ (k lín th× nt 

gi¶m) v× thÕ nÕu kÕt cÊu khung xe cÇn cã chiÒu dµi lín th× 

nªn ph©n ra lµm 2 ®o¹n vµ nèi chóng b»ng gèi ®ì trung 

gian. 

+ HiÖn nay th­êng dïng c¸c ®¨ng hë vµ khi tÝnh to¸n 

coi nh­ trôc ®­îc ®Æt tù do trªn hai gèi tùa, ë ®Êy chiÒu dµi l 

lÊy b»ng kho¶ng c¸ch gi÷a c¸c t©m cña khíp c¸c ®¨ng. 

+ Khi chän kÝch th­íc cña trôc c¸c ®¨ng cÇn tÝnh ®Õn 

hÖ sè dù tr÷ theo sè vßng quay nguy hiÓm trªn c¬ së tØ sè 

sau: 

  35,12,1
n

n

max

t    Trong ®ã: 

+ HÖ sè dù tr÷ thÊp nhÊt (tøc giíi h¹n d­íi cña tØ sè 

max

t

n

n
 sao cho 

max

t

n

n
 = 1,2)  

1 

C©u 10:  

C©u hái Chọn các kích thước của truyÒn lực chính?  2 
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§¸p ¸n - Các giá trị  cho trước:  

Trong thiế t kế  tính toán cầ u chủ  đ ộ ng, các thông 

số  cho trước gồm: 

- Mô men lớn nhấ t ở  bánh xe chủ  đ ộ ng (theo mô 

men đ ộ ng cơ  hay theo mô men bám); 

- Tỷ  số  truyề n i0; 

- Khoả ng sáng gầm xe. 

0.5 

- Các thông số  cầ n chọ n và  tính: 

a- Sơ  đ ồ  truyề n lực chính: truyề n lực chính 

đ ơn, kép, nhiề u cấ p,... Nế u chọ n truyề n lực chính 

loạ i kép cầ n phân chia tỷ  số  truyề n i0 thà nh i0k (tỷ  số  

truyề n ở  cặ p bánh ră ng côn) và  tỷ  số  truyề n i0t (tỷ  số  

truyề n ở  cặ p bánh ră ng trụ ). 

b- Theo tỷ  số  truyề n đ ã cho trước hay đ ã tính ở  

trên, đ ố i vớ i cầ u đ ơn, ta chọ n z1 theo bả ng kinh 

nghiệm: 

0.5 

- Chọ n mô đ ul pháp tuyế n mặ t đ áy ră ng:  0.5 

- Chọ n góc nghiêng trung bình đ ường xoắ n ră ng: 0.5 

C©u 11: 

 TÝnh to¸n kÝch th­íc c¬ b¶n cña hÖ thèng treo ®éc lËp? 

C©u hái TÝnh to¸n kÝch th­íc c¬ b¶n cña hÖ thèng treo ®éc lËp? 

 

2 

§¸p ¸n - Chän ®­îc kÕt cÊu hÖ thèng treo ®éc lËp theo xe tham 

kh¶o 

0.5 

- TÝnh to¸n c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña c¸c ®ßn: 

+ §­êng kÝnh 

+ ChiÒu dµi 

0.75 

- TÝnh to¸n c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña lß xo: 

+ C¸c ®­êng kÝnh 

+ Sè vßng cña lß xo 

0.75 

C©u 12: 

C©u hái TÝnh to¸n kÝch th­íc c¬ b¶n cña gi¶m chÊn thuû 

lùc? 

2 

§¸p ¸n - Chän ®­îc kÕt cÊu gi¶m chÊn theo xe tham kh¶o 0.5 

- TÝnh to¸n c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña èng gi¶m chÊn 0.75 
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+ §­êng kÝnh 

+ ChiÒu dµi 

- TÝnh to¸n c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña c¸c lç van: 

+ §­êng kÝnh 

+ Sè l­îng lç 

0.75 

C©u 13: 

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo? 2 

§¸p ¸n - T¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo khi chÞu lùc kÐo tiÕp 

tuyÕn max: 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Pkmax=Memaxit/rbx 

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

 

1 

- T¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng treo khi chÞu lùc phanh 

max: 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Ppmax=maxG 

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

1 

 

C©u 14: 

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hép sè phô? 2 

§¸p ¸n - TÝnh theo m« men tÝnh: 

 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Mt =Mtit    

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

 

1 

- M« men b¸m tõ b¸nh xe: 

+ ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

Mmax=maxGrbx 

+ Gi¶i thÝch c¸c c«ng thøc 

0.5 

 

- Chän 1 trong 2 m« men vµ gi¶i thÝch 0.5 

C©u 15: 

 X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng truyÒn lùc?  

C©u hái Tr×nh bµy t¶i träng t¸c dông lªn hÖ thèng truyÒn lùc cña xe 2 

§¸p ¸n - Tr×nh bµy: gi¸ trÞ trung b×nh cña m« men t¸c dông lªn chi 

tiÕt ®ang xem xÐt: 

             + ViÕt ®­îc c«ng thøc: 

0.5 
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     Mi = [(ma + mm)..g + (ma + mm)..jtb + K.F.v2].
t

b

i

r

'.

 N.m 

+ Gi¶i thÝch c¸c th«ng sè trong c«ng thøc: 

- Tr×nh bµy tr­êng hîp 1: theo m« men lín nhÊt cña ®éng 

c¬: 

                 M = Me max . i 

          + M« men truyÒn bëi b¸n trôc cña « t« víi c«ng thøc 

b¸nh 4 x2: 

                    
2

)1.(...max kiiiM
M

ophe 
  

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

 

0.5 

- Tr×nh bµy tr­êng hîp 2: tÝnh theo lùc b¸m lín nhÊt cña 

b¸nh xe víi mÆt ®­êng: 

+ Cho b¸n trôc cÇu chñ ®éng: 

              b
i r

Z
M ..

2
max   

+ §Ó tÝnh cho trôc c¸c ®¨ng: 

              .
'

.. max

i

rZ
M bi 

   

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.5 

- Tr×nh bµy tr­êng hîp 3: TÝnh theo t¶i träng ®éng lín nhÊt 

khi xe chuyÓn ®éng: 

+ HÖ sè t¶i träng ®éng cã thÓ ®­îc tÝnh theo c«ng 

thøc thùc nghiÖm: 

i

i
Kd

8
.


   

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng 

0.5 

- Tr×nh bµy tr­êng hîp 4: TÝnh theo t¶i träng thùc tÕ (tÝnh 

theo mái): 

+ ChÕ ®é t¶i tæng qu¸t cã thÓ viÕt d­íi d¹ng: 

P = [ma, v, st, , , s,...] 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng 

 

C©u 16: 
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C©u hái Khi tÝnh to¸n thiÕt kÕ ly hîp theo anh (chi) kÝch th­íc 

nµo quan träng nhÊt? 

2 

§¸p ¸n - KÓ ®­îc tªn c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña ly hîp 

+ §­êng kÝnh trong vµ ngoµi cña ®Üa ma s¸t 

+ Thèng sè c¬ b¶n cña ®Üa bÞ ®éng, ®ßn dÉn ®éng,… 

 

1 

- Th«ng sè ®­êng kÝnh trong vµ ngoµi cña ®Üa ma s¸t lµ 

quan träng nhÊt  

-  Gi¶i thÝch 

1 

 

C©u 17: 

C©u hái Khi tÝnh to¸n thiÕt kÕ hép sè theo anh (chi) th«ng 

sè thiÕt kÕ nµo quan träng nhÊt? 

2 

§¸p ¸n - KÓ ®­îc tªn c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña hé sè 

+ Tû sè truyÒn vµ sè l­îng 

+ C¸c ®­êng kÝnh, m« dul,… 

 

1 

- Th«ng sè tû sè truyÒn vµ sè l­îng lµ quan träng nhÊt  

-  Gi¶i thÝch 

1 

 

C©u 18: 

C©u hái Khi tÝnh to¸n thiÕt kÕ cÇu chñ ®éng theo anh (chi) 

th«ng sè thiÕt kÕ nµo quan träng nhÊt? 

2 

§¸p ¸n - KÓ ®­îc tªn c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña cÇu chñ ®éng 

+ Tû sè truyÒn (i0) 

+ C¸c ®­êng kÝnh, m« dul,… 

 

1 

- Th«ng sè tû sè truyÒn lµ quan träng nhÊt  

-  Gi¶i thÝch 

1 

 

C©u 19: 

C©u hái Khi tÝnh to¸n thiÕt kÕ hÖ thèng phanh theo anh (chi) 

th«ng sè thiÕt kÕ nµo quan träng nhÊt? 

2 

§¸p ¸n - KÓ ®­îc tªn c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña hÖ thèng phanh 

+ M« men ma s¸t sinh ra ë c¬ cÊu phanh. 

+ C¸c ph­¬ng ¸n dÉn ®éng… 

 

1 

- Th«ng sè m« men ma s¸t sinh ra ë c¬ cÊu phanh lµ quan 

träng nhÊt  

-  Gi¶i thÝch 

1 

 

C©u 20: 
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C©u hái Khi tÝnh to¸n thiÕt kÕ hÖ thèng l¸i anh (chi) th«ng sè 

thiÕt kÕ  nµo quan träng nhÊt? 

2 

§¸p ¸n - KÓ ®­îc tªn c¸c th«ng sè c¬ b¶n cña hÖ thèng l¸i 

+ Tû sè truyÒn c¬ cÊu l¸i. 

+ C¸c ph­¬ng ¸n dÉn ®éng… 

 

1 

- Th«ng sè tû sè truyÒn c¬ cÊu l¸i lµ quan träng nhÊt  

-  Gi¶i thÝch 

1 

 

4.2. C©u hái lo¹i 2 (4 ®iÓm) 

C©u 1:  

C©u hái Tr×nh bµy c«ng tr­ît vµ c«ng tr­ît riªng sinh ra khi ®ãng ly hîp? 4 

§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®­îc c¸c ý: 

+ Khi ®ãng ly hîp sÏ cã hiÖn t­îng tr­ît gi÷a c¸c ®Üa 

ma s¸t ë thêi gian ®Çu cho ®Õn khi ®Üa chñ ®éng vµ bÞ ®éng 

quay nh­ mét hÖ thèng ®éng häc liÒn. 

+ HiÖn t­îng tr­ît nh­ vËy sÏ sinh ra c«ng ma s¸t 

lµm nung nãng c¸c chi tiÕt cña ly hîp lªn qu¸ nhiÖt ®é cho 

phÐp, lµm hao mßn c¸c tÊm ma s¸t vµ nguy hiÓm nhÊt lµ c¸c 

lß xo Ðp cã thÓ bÞ ram ë nhiÖt ®é cao lµm mÊt kh¶ n¨ng Ðp. 

+ V× thÕ cÇn thiÕt ph¶i x¸c ®Þnh c«ng ma s¸t trong 

thêi gian ®ãng ly hîp. 

0.5 

- Chän tr­êng hîp tÝnh c«ng tr­ît: 0.5 

- Ph­¬ng ph¸p thø nhÊt tÝnh c«ng tr­ît: 0.5 

- Ph­¬ng ph¸p thø hai tÝnh c«ng tr­ît 0.5 

- Tr×nh bµy ®­îc ®èi víi m¸y kÐo: 0.5 

- Tr×nh bµy ®­îc c«ng trô¬t riªng: 0.5 

- Tr×nh bµy nhiÖt ®é c¸c chi tiÕt cña ly hîp: 0.5 

- KÕt luËn: 0.5 

C©u 2:  

C©u hái  TÝnh bÒn ®Üa bÞ ®éng vµ moay-¬ cña ®Üa bÞ ®éng? 4 

§¸p ¸n - Ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu: vÏ ®­îc s¬ ®å tÝnh to¸n: 0.75 

- Chän vËt liÖu: tõ ®ã chän øng suÊt cho phÐp 

               + VÝ dô: 

0.5 
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- X¸c ®Þnh lùc t¸c dông trªn b¸n kÝnh trung b×nh cña c¸c then ®èi 

mçi moay-¬ lµ: 

                        
)(

4

1

max

dDZ

M
Q e


    (N) 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.75 

- X¸c ®Þnh øng suÊt chÌn dËp sÏ lµ: 

 ][
)(..

.8

).(.

.2
22

21

max

2

d
e

d
dDlZZ

M

dDlZ

Q
 





   

Trong ®ã: 

Z2 - sè r·nh then cña moay-¬; 

l - chiÒu dµi lµm viÖc cña then (m); 

[d]- øng suÊt chÌn dËp cho phÐp (MN/m2) 

[d] = 20 MN/m2.  

1 

- X¸c ®Þnh øng suÊt c¾t then lµ: 

  



).(...

4

.. 21

max

2 dDblZZ

M

blZ

Q e   

Trong ®ã: 

b - chiÒu réng cña then (m)  

[] - øng suÊt c¾t cho phÐp: [] = 10MN/m2 

 

1 

C©u 3:  

C©u hái TÝnh bÒn trôc ly hîp? 4 

§¸p ¸n - Ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu: vÏ ®­îc s¬ ®å tÝnh to¸n: 1 

- Chän vËt liÖu: tõ ®ã chän øng suÊt cho phÐp 

               + VÝ dô: 

0.5 

- VÏ biÒu ®å m« men t¸c dông lªn trôc: 1 

- Trôc ly hîp ®­îc tÝnh to¸n theo øng suÊt tæng hîp uèn vµ xo¾n 

nh­ sau: tr×nh bµy ®­îc c¸c ý sau: 

  
3

22

d

MM xu
th


   MN/m2   

Trong ®ã:  

+ Mx: m« men xo¾n t¸c dông t¹i tiÕt diÖn nguy hiÓm, 

MNm. 

+ Mu: m« men uèn t¸c dông t¹i tiÕt diÖn nguy hiÓm, 

MNm. 

+ d: ®­êng kÝnh cña tiÕt diÖn nguy hiÓm, tÝnh theo m. 

1.5 
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+ øng suÊt tæng hîp cho phÐp [th]= 50  70 MN/m2. Khi 

tÝnh øng suÊt tæng hîp theo c«ng thøc (I-39) th× Mx lÊy b»ng 

Memax  cßn Mu ®­îc x¸c ®Þnh b»ng ph­¬ng ph¸p vÏ biÓu ®å m« 

men trªn trôc do c¸c lùc t¸c dông sinh ra bëi c¸c b¸nh r¨ng ¨n 

khíp trªn trôc s¬ cÊp, trôc trung gian vµ trôc thø cÊp hép sè. 

+ C¸c then cña trôc ly hîp ®­îc tÝnh theo chÌn dËp vµ c¾t 

theo c¸c c«ng thøc t­¬ng tù nh­ khi tÝnh moay-¬ ®Üa thô ®éng. 

[d] = 25 MN/m2 cßn [] = 30 MN/m2. 

C©u 4:  

C©u hái  Tr×nh bµy tÝnh bÒn ®Üa Ðp , ®Üa trung gian vµ lß xo Ðp 4 

§¸p ¸n - TÝnh bÒn ®Üa Ðp vµ ®Üa trung gian: 

+ §Üa Ðp vµ ®Üa trung gian cÇn cã träng khèi lín ®Ó cã 

kh¶ n¨ng thu vµ tho¸t nhiÖt tèt, do ®ã gi¶m ®­îc nhiÖt ®é lµm 

viÖc cña ly hîp. 

+ TÝnh to¸n träng khèi cña ®Üa Ðp vµ ®Üa trung gian  theo 

c«ng thøc: 

][
..427

.

.

.
t

Gc

L

mc

L
t

tt




 

+ NhiÖt ®é cho phÐp: vÝ dô: 

 

1.5 

- TÝnh bÒn lß xo: ®èi víi lß xo trô cã tiÕt diÖn d©y lµ trßn: 

+ øng suÊt c¾t   
1

3

0 10.
.

..8 
d

DP


 ; MN/m2 

  

+  §é biÕn d¹ng  
2

4

0
3

0 10.
.

...8 
dG

nDP
  (m) 

+ §é cøng lß xo:  
3

0
3

4

10.
..8

. 
nD

dG
C  (MN/m) 

1 

- TÝnh bÒn lß xo c«n (cã b­íc lµ h»ng sè) cã tiÕt diÖn d©y lµ ch÷ 

nhËt (b>a): 

- øng suÊt c¾t:   

               
1

3

20 10.
.

. 
a

rP


    MN/m2 

- §é biÕn d¹ng: 

    
2

21
2

2
2

14

00 10).)((
..

..57,1  rrrr
aG

nP


  (m);  

1 
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+ §é cøng: 

           3

21
2

2
2

10

4

10.
))((.57,1

.. 




rrrrn

aG
C


 MN/m2 

- NhËn xÐt: 0.5 

C©u 5:  

C©u hái  TÝnh to¸n dÉn ®éng ly hîp c¬ khÝ ? 4 

§¸p ¸n - VÏ ®­îc s¬ ®å dÉn ®éng vµ gi¶i thÝch c¸c ký hiÖu: 1 

- X¸c ®Þnh ®­îc tû sè truyÒn vµ hµnh tr×nh cña bµn ®¹p: 

+ Tû sè truyÒn cña c¬ cÊu më ly hîp: 

       
f

e

d

c

b

a

f

e
iiii ddmdm ....   

+ Hµnh tr×nh cña bµn ®¹p: 

zil
d

c

b

a
SSS mlvtdbd ....    

            + Gi¶i thÝch: 

1.5 

- X¸c ®Þnh lùc cÇn thiÕt t¸c dông lªn bµn ®¹p ly hîp: 

             
dm

bd
i

P
P

.
  

Trong ®ã: 

+ P - lùc Ðp tæng céng cña lß xo Ðp khi ®Üa ma s¸t 

®­îc më hoµn toµn. 

+ d - hiÖu suÊt cña dÉn ®éng ly hîp (d = 0,7  0,8). 

+ Khi thiÕt kÕ dÉn ®éng ly hîp, cÇn x¸c ®Þnh tû sè 

truyÒn cña hÖ thèng trªn c¬ së lùc Ðp cÇn thiÕt cña lß xo Ðp 

vµ lùc bµn ®¹p theo tiªu chuÈn. Tõ ®ã chän c¸c kÝch th­íc 

cho phï hîp víi bè trÝ cña sµn xe. 

1.5 

C©u 6:  

C©u hái  TÝnh to¸n dÉn ®éng ly hîp thuû lùc 4 

§¸p ¸n - VÏ ®­îc s¬ ®å dÉn ®éng vµ gi¶i thÝch c¸c ký hiÖu: 1 
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- X¸c ®Þnh ®­îc tû sè truyÒn vµ hµnh tr×nh cña bµn ®¹p: 

+ Tû sè truyÒn cña dÉn ®éng ly hîp: 

                
2
1

2
2...

d

d

f

e

d

c

b

a
im   

+ Hµnh tr×nh cña bµn ®¹p ly hîp: 

            zil
d

d

d

c

b

a
SSS mlvtdbd .....

2
1

2
2    

            + Gi¶i thÝch: 

1.5 

- X¸c ®Þnh lùc cÇn thiÕt t¸c dông lªn bµn ®¹p ly hîp: 

             
dm

bd
i

P
P

.
  

Trong ®ã: 

+ P - lùc Ðp tæng céng cña lß xo Ðp khi ®Üa ma s¸t 

®­îc më hoµn toµn. 

+ d - hiÖu suÊt cña dÉn ®éng ly hîp (d = 0,7  0,8). 

 

1.5 

C©u 7:  

C©u hái X¸c ®Þnh sè r¨ng cña b¸nh r¨ng hép sè? 4 

§¸p ¸n Hép sè 2 trôc: 

- VÏ ®­îc s¬ ®å nguyªn lý hép sè 2 trôc vµ gi¶i thÝch c¸c 

®¹i l­îng: 

0.5 

-X¸c ®Þnh c«ng thøc tÝnh kho¶ng c¸ch trôc nh­ sau: 

...
cos.2
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
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+ Gi¶i thÝch ®¹i l­îng: 

0.75 

- §­a ra ®­îc x¸c ®Þnh nh­ sau: 

    
)1(

cos.2

1

1
1

him

A
z



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cos.2
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)1(
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3

3
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z





   

+ Gi¶i thÝch ®¹i l­îng: 

0.75 

Hép sè 3 trôc: 

- VÏ ®­îc s¬ ®å nguyªn lý hép sè 3 trôc vµ gi¶i thÝch c¸c 

®¹i l­îng 

0.5 
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- X¸c ®Þnh c¸c m«dul 

+ Tæng sè r¨ng cña mét cÆp: 

 z = z + zc = 2.A.mt 

+ Ta biÕt r»ng: 

  z1 = z1 + z1c 

  z2 = z2 + z2c 

  .................... 

  zak = zak + zakc 

0.75 

- ChØ ra ®­îc: 

Tõ ®ã ta tÝnh ®­îc sè r¨ng cña c¸c b¸nh r¨ng:  

z1 = z1 - z1c 

1

1.
z

z
ii

z

z c
Iak

ak

akc  ;  

ak

ak
ak

i

z
z


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1
; zakc = zc - zak 
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c i
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  ;  z3c = z3 - z3 

 

0.75 

C©u 8: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh to¸n b¸nh r¨ng cña hép 

sè? 

4 
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§¸p ¸n - TÝnh theo øng suÊt uèn: 

Khi tÝnh to¸n b¸nh r¨ng hép sè «t«, m« men tÝnh to¸n lÊy 

m«men nhá nhÊt tõ m« men ®éng c¬ vµ m«men tõ ®Êt truyÒn lªn 

theo ®iÒu kiÖn b¸m. 

          



Kymb

P
KKKKK

ntb

gctpcmsdu
....

.....   ;  MN/m2   

           + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

+ øng suÊt uèn cho phÐp [u] tÝnh theo MN/m2. 

 B¸nh r¨ng trô th¼ng ë sè 1 vµ sè lïi ë «t« du lÞch vµ «t« 

vËn t¶i: 

[u] = 400  850 MN/m2. 

B¸nh r¨ng nghiªng ë sè cao vµ cÆp lu«n lu«n ¨n khíp ë 

«t« t¶i 

 [u] = 100  250 MN/m2; cßn «t« du lÞch [u] = 150  

350 MN/m2. 

1.5 

- TÝnh theo øng suÊt tiÕp xóc: 

Sù hao mßn cña b¸nh r¨ng phô thuéc phÇn lín bëi trÞ sè 

øng suÊt tiÕp xóc (¸p suÊt) t¹i t©m ¨n khíp. 

øng suÊt tiÕp xóc ®­îc x¸c ®Þnh theo c«ng thøc HÐc nh­ 

sau: 

)
11

(0418,0
210

.


 
b

NE
xt  MN/m2 

             + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

 + Ph©n tÝch ®­îc c¸c øng suÊt tiÕp xóc cho phÐp 

1.5 

- Ph©n tÝch sù kh¸c nhau trong c¸ch tÝnh hép sè víi hép ®iÒu tèc 

trong chi tiÕt m¸y: 

1 

C©u 9:  

C©u hái TÝnh to¸n bÒn trôc ch÷ thËp c¸c ®¨ng? 4 

§¸p ¸n - TÝnh bÒn trôc c¸c ®¨ng: 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

øng suÊt trôc c¸c ®¨ng tÝnh theo c«ng thøc: 

 ][
)dD.(D.

.i.i.M.4

W

M
2

1p1hmaxe

x

max2 


 


  MN/m  

Trôc c¸c ®¨ng cßn ®­îc kiÓm tra theo gãc xo¾n : 

1 
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  ][
J.G.

L.i.i.M.180

x

p1hmaxe



   

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

+ VËt liªu: 

- TÝnh bÒn trôc ch÷ thËp c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

øng suÊt uèn tÝnh theo c«ng thøc: 

 350][
1,0

..
3

 u

u

u
d

rP

W

rP
  MN/m2 

øng suÊt c¾t vµ chÌn dËp tÝnh theo c«ng thøc: 

  170][
D.

4.P
c2c  


  MN/m2 

øng suÊt chÌn dËp tÝnh theo c«ng thøc: 

  80][
l.d

P
cdcd    MN/m2 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

+ VËt liªu: 

1 

- TÝnh bÒn n¹ng c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

M«men xo¾n vµ uèn x¸c ®Þnh nh­ sau: 

  Mx = P.a;  Mu = P.c 

 øng suÊt uèn ®­îc tÝnh theo c«ng thøc: 

   ][
W

M
u

u

u
u    MN/m2 

 + øng suÊt xo¾n: 

   ][
W

M
x

x

x
x    MN/m2 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

            + VËt liªu: 

1 

-  TÝnh bÒn nhiÖt c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

1 

C©u 10: 
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C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh to¸n bÒn truyÒn lùc chÝnh 

(cho nh­ h×nh vÏ). 

4 

§¸p ¸n - X¸c t¶i träng t¸c dông: 0.5 

- VÏ s¬ ®å lùc t¸c dông lªn truyÒn lùc chÝnh. 0.5 

- X¸c ®Þnh lùc vµ m« men t¸c dông lªn truyÒn lùc chÝnh. 1 

- X¸c ®Þnh bÒn: 

+ Theo uèn: 

+ Theo tiÕp xóc: 

1.5 

- Chän vËt liÖu: 0.5 

C©u 11: 

 Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh to¸n bÒn vi sai (cho nh­ h×nh vÏ)? 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh to¸n bÒn vi sai (cho nh­ 

h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - X¸c t¶i träng t¸c dông: 0.5 

- VÏ s¬ ®å lùc t¸c dông lªn vi sai. 0.5 

- X¸c ®Þnh lùc vµ m« men t¸c dông lªn vi sai. 1 

- X¸c ®Þnh bÒn: 

+ TÝnh bªn vi sai:  

 
r

r

yLzmq

iiM h

n

tlhe

.)1(...

....6,3
32

01max







  

+ TÝnh trôc ch÷ thËp: 
TÝnh theo chÌn dËp: 

 ][
...

...

...
1

11

01max

11

0
1 


 

bdqr

iiM

bdqr

M tche  

 TÝnh theo c¾t: 

][
...

...4

...

4
12

11

01max

2

11

0
1 






 

qdr

iiM

qdr

M tche  

+  §¸y b¸nh hµnh tinh vµ vá vi sai ®­îc tÝnh to¸n 

theo chÌn dËp: Lùc h­íng kÝnh Qc tÝnh theo c«ng thøc sau: 

  c
tlhe

c tg
qr

iiM
Q 


sin

.2

...

3

01max  

 
)(

4.2
2

1

2

2

2
dd

Qc





  

+  §¸y b¸nh r¨ng b¸n trôc vµ vá vi sai ®­îc tÝnh to¸n 

theo chÌn dËp d­íi t¸c dông cña lùc Qn: 

1.5 
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          c
tlhe

n tg
qr

iiM
Q 


cos

.2

...

3

01max  

             
)(

.
2

4

2

2

3
dd

Qq n





  

- Chän vËt liÖu: 0.5 

C©u 12: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh to¸n dÇm cÇu? 4 

§¸p ¸n - X¸c t¶i träng t¸c dông: 0.5 

- VÏ s¬ ®å lùc t¸c dông lªn truyÒn b¸n trôc 0.5 

- X¸c ®Þnh lùc vµ m« men t¸c dông lªn b¸n trôc. 1 

- X¸c ®Þnh bÒn: 1.5 

- Chän vËt liÖu:  

C©u 13: 

C©u hái X¸c ®Þnh tû sè truyÒn cña hÖ thèng l¸i vµ tÝnh to¸n bÒn c¬ cÊu 

l¸i? 

4 

§¸p ¸n  - Tr×nh bµy ®­îc ý: tû sè truyÒn gãc cña hÖ thèng l¸i (tû sè truyÒn 

®éng häc) b»ng tû sè gãc quay cña vµnh tay l¸i vµ gãc quay cña 

b¸nh xe dÉn h­íng. 

                   ig = ic. id 

              + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.5 

Khi thiÕt kÕ:  

            + Khi thiÕt kÕ, tû sè truyÒn cña dÉn ®éng l¸i cã thÓ t¹m 

thõa nhËn b»ng tû sè chiÒu dµi cña cam quay víi ®ßn quay ®øng: 

       
d

n
d

l

l
i         

+ Tû sè truyÒn lùc cña hÖ thèng l¸i lµ tû sè gi÷a lùc c¶n « 

t« quay vßng víi lùc t¸c dông lªn vµnh tay l¸i ®Ó kh¾c phôc lùc c¶n 

®ã: 

l

c
l

P

P
i  ; 

c

M

c

MM
P cnt

c 


 ;  
r

M
P l

l   

               + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

1 
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- NhËn xÐt: tû sè truyÒn cña hÖ thèng l¸i kh«ng ph¶i lµ mét h»ng 

sè mµ nã thay ®æi theo sù quay vßng cña vµnh tay l¸i tõ vÞ trÝ øng 

víi chuyÓn ®éng th¼ng cña « t« m¸y kÐo. Do ®ã, gÝa trÞ cña tû sè 

truyÒn tr×nh bµy ë trªn chØ lµ gi¸ trÞ trung b×nh ®Ó quay vµnh tay l¸i 

tõ vÞ trÝ tËn cïng  bªn nµy sang vÞ trÝ tËn cïng bªn kia. 

0.5 

TÝnh bÒn c¬ cÇu l¸i: 

+ Chän c¬ cÊu l¸i. 

+ Chän chÕ ®é t¶i trong. 

+ TÝnh thèng sè c¬ b¶n cña c¬ cÊu l¸i. 

+ TÝnh bÒn 

+ Chän vËt liÖu 

1 

C©u 14:  

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông lªn vanh tay l¸i. Tr×nh bµy ph­¬ng 

ph¸p x¸c ®Þnh bÒn c¬ cÊu l¸i? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh chÕ ®é t¶i trong dông lªn c¬ cÊu: 

+ ViÕt c«ng thøc x¸c ®Þnh lùc + gi¶i thÝch 

+ Chän lùc t¸c ®éng lªn vµnh tay l¸i. 

2 

- Ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn c¬ cÊu l¸i 

+ Chän c¬ cÊu l¸i. 

+ Chän chÕ ®é t¶i trong. 

+ TÝnh thèng sè c¬ b¶n cña c¬ cÊu l¸i. 

+ TÝnh bÒn 

+ Chän vËt liÖu 

2 

C©u 15: 

C©u hái X¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n vµ tÝnh bÒn c¬ cÊu phanh ®Üa 

«t«? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n  0.5 
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- B­íc 1: X¸c ®Þnh gãc  vµ b¸n kÝnh  cña lùc tæng hîp t¸c dông 

lªn m¸ phanh: (giíi thiÖu ph­¬ng ph¸p x¸c ®Þnh): 

+ B¸n kÝnh  x¸c ®Þnh theo c«ng thøc: (viÕt d­íi d¹ng hµm) 

1

'
1p

1

'

1P

N.

M

T

M


   

®­a c¸c gi¸ trÞ cña M'P1 vµ N1 vµo ta cã: 

2
21

2
210

21t

)2cos2(cos)2sin2sin2(

)cos.(cosr4









  

Sau gi¶n ­íc ta cã: 

01200
22

0

21t

sin)cos(sin

)cos.(cosr2









  

             + Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng: 

0.5 

B­íc 2:  TÝnh to¸n lùc cÇn thiÕt t¸c dông lªn guèc phanh: (giíi 

thiÖu ph­¬ng ph¸p x¸c ®Þnh): 

1 

B­íc 3: TÝnh to¸n kiÓm nghiÖm kh¶ n¨ng lµm viÖc cña c¬ cÊu 

phanh. 

           + TÝnh to¸n x¸c ®Þnh c«ng ma s¸t riªng. 

           + TÝnh to¸n x¸c ®Þnh ¸p suÊt trªn bÒ mÆt m¸ phanh. 

0.5 

B­íc 4: TÝnh to¸n x¸c ®Þnh tû sè khèi l­îng toµn bé «t« trªn tæng 

diÖn tÝch ma s¸t phanh: (giíi thiÖu ph­¬ng ph¸p x¸c ®Þnh): 

0.5 

B­íc 5:  TÝnh to¸n nhiÖt ph¸t ra trong qu¸ tr×nh phanh: (giíi 

thiÖu ph­¬ng ph¸p x¸c ®Þnh): 

0.5 

B­íc 6: KiÓm tra hiÖn t­îng tù xiÕt cña c¬ cÊu phanh: (giíi thiÖu 

ph­¬ng ph¸p x¸c ®Þnh): 

0.5 

C©u 16: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p vµ vÏ ho¹ ®å lùc phanh t¸c dông lªn c¬ cÊu 

phanh guèc? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh c¸c lùc t¸c dông: 1.5 

- VÏ ®­îc ho¹ ®å biÓu diÔn lùc t¸c dông lªn c¬ cÊu phanh 2 

- X¸c ®Þnh lùc vµ m« men t¸c dông ®Ó tÝnh bÒn c¬ cÊu phanh 1 

C©u 17: 

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng vµ ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn bé phËn ®µn håi 

cña hÖ thèng treo phô thuéc? 

4 
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§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1.5 

- C¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n cña bé phËn ®µn håi: 

+ ChiÒu dµi c¸c l¸ nhÝp: 

+ BÒ réng c¸c l¸ nhÝp: 

+ BÒ dµy c¸c l¸ nhÝp: 

1 

- TÝnh bÒn bé phËn ®µn håi: 

+ X¸c ®Þnh chÕ ®é t¶i träng t¸c dông: 

+ ThiÕt hÖ ph­¬ng tr×nh vµ x¸c ®Þnh c¸c lùc t¸c dông: 

+ VÏ biÒu ®å øng suÊt c¸c l¸ nhÝp 

+ TÝnh bÒn: 

1.5 

C©u 18:  

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông vµ x¸c ®Þnh bÒn c¸c chi tiÕt bu 

l«ng quang nhÝp, tai nhÝp? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 2 

- TÝnh bªn bu l«ng quang nhÝp: 

+ X¸c ®inh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n cña quang nhÝp 

+ TÝnh bÒn  

1 

- Chän vËt liÖu 1 

C©u 19: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p s¬ ®å ho¸ lùc vµ m« men t¸c dông lªn 

khung xe t¶i (cho nh­ h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸: 

+ Tr×nh bµy c¸c gi¶ thiÕt. 

+ §Æt c¸c lùc t¸c dông vµ m«men t¸c dông. 

+ X¸c ®Þnh c¸c lùc:  

1.5 

 - TÝnh bÒn: 

+ VÏ ®­îc biÓu ®å m«men t¸c dông: 

+ TÝnh bÒn: 

2 

- VËt liÖu vµ ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu ¶nh h­ëng ®Õn ®é bÒn: 0.5 
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C©u 20: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p s¬ ®å ho¸ lùc vµ m« men t¸c dông lªn vá 

xe du lÞch (cho nh­ h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸: 

+ Tr×nh bµy c¸c gi¶ thiÕt. 

+ §Æt c¸c lùc t¸c dông vµ m« men t¸c dông. 

+ X¸c ®Þnh c¸c lùc:  

1.5 

 - TÝnh bÒn: 

+ VÏ ®­îc biÓu ®å m«men t¸c dông: 

+ TÝnh bÒn: 

2 

- VËt liÖu vµ ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu ¶nh h­ëng ®Õn ®é bÒn: 0.5 

4.3. C©u hái lo¹i 3 (4 ®iÓm) 

C©u 1: 

C©u hái TÝnh bÒn c¸c chi tiÕt chÝnh cña ly hîp ma s¸t mét ®Üa (cho nh­ 

h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 2: 

C©u hái TÝnh bÒn c¸c chi tiÕt chÝnh cña ly hîp ma s¸t hai ®Üa (cho nh­ 

h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 3: 

C©u hái TÝnh to¸n bÒn côm chi tiÕt ®iÓu khiÓn sang sè cña hép sè c¬ khÝ? 4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 
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- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 4: 

C©u hái TÝnh to¸n bÒn côm chi tiÕt ®iÓu khiÓn sang sè cña hép sè phô 

(cho nh­ h×nh vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 5: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn hèp sè thuû c¬? 4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 6: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn hèp ph©n phèi? 4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 7:  

C©u hái Tr×nh bµy c¸c b­íc thiÕt kÕ tÝnh to¸n c¬ cÊu phanh ®Üa? 

 

4 

§¸p ¸n - Phanh ®Üa lo¹i vá quay: tr×nh bµy kh¸i qu¸t c¸c b­íc: 2 

+ Phanh ®Üa lo¹i ®Üa quay (phanh hë): x¸c ®Þnh ®­îc: 

+ M« men phanh sinh ra trªn c¬ cÊu phanh lµ: 

            Mp = m. .Q.Rtb 

+ Ta l¹i cã: 

            n.
4

d.
.pQ

2

0


  

1.5 

- NhËn xÐt: 0.5 

C©u 8: 
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C©u hái TÝnh to¸n bÒn c¸c ®¨ng (cho nh­ h×nh vÏ)? 4 

§¸p ¸n - TÝnh bÒn trôc c¸c ®¨ng: 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

øng suÊt trôc c¸c ®¨ng tÝnh theo c«ng thøc: 

 ][
)dD.(D.

.i.i.M.4

W

M
2

1p1hmaxe

x

max2 


 


  MN/m  

Trôc c¸c ®¨ng cßn ®­îc kiÓm tra theo gãc xo¾n : 

  ][
J.G.

L.i.i.M.180

x

p1hmaxe



   

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

+ VËt liªu: 

1 

- TÝnh bÒn trôc ch÷ thËp c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

øng suÊt uèn tÝnh theo c«ng thøc: 

 350][
1,0

..
3

 u

u

u
d

rP

W

rP
  MN/m2 

øng suÊt c¾t vµ chÌn dËp tÝnh theo c«ng thøc: 

  170][
D.

4.P
c2c  


  MN/m2 

øng suÊt chÌn dËp tÝnh theo c«ng thøc: 

  80][
l.d

P
cdcd    MN/m2 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

+ VËt liªu: 

1 
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- TÝnh bÒn n¹ng c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

M«men xo¾n vµ uèn x¸c ®Þnh nh­ sau: 

  Mx = P.a;  Mu = P.c 

 øng suÊt uèn ®­îc tÝnh theo c«ng thøc: 

   ][
W

M
u

u

u
u    MN/m2 

 + øng suÊt xo¾n: 

   ][
W

M
x

x

x
x    MN/m2 

+ Gi¶i thÝch c¸c ®¹i l­îng trong c«ng thøc:        

            + VËt liªu: 

1 

-  TÝnh bÒn nhiÖt c¸c ®¨ng 

            + T¶i träng tÝnh to¸n: 

            + TÝnh c¸c øng suÊt: 

1 

C©u 9: 

C©u hái TÝnh to¸n bÒn cÇu chñ ®éng cho nh­ h×nh vÏ (cho nh­ h×nh 

vÏ)? 

4 

§¸p ¸n - X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 1 

- TÝnh bÒn 1.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 10:  

C©u hái TÝnh to¸n thiÕt kÕ dÉn ®éng phanh cho s¬ ®å dÉn ®éng (cho nh­ 

h×nh vÏ)? 

4 
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§¸p ¸n - Tr×nh bµy ®­îc c¸c yªu cÇu: 

+ §¶m b¶o lùc ®Èy cÇn thiÕt t¸c dông lªn guèc phanh cña 

tÊt c¶ c¸c c¬ cÊu phanh.  

+ §¶m b¶o cã t¸c ®éng tïy ®éng, nghÜa lµ b¶o ®¶m sù tû lÖ 

gi÷a t¸c ®éng lªn bµn ®¹p phanh vµ m«men phanh t¸c dông lªn 

b¸nh xe. 

+ Thêi gian chËm t¸c dông ph¶i nhá. 

+ §¶m b¶o ®é tin cËy lµm viÖc. 

+ §iÒu kiÓn thuËn tiÖn, nhÑ nhµng. 

+ KÕt cÊu ®¬n gi¶n. 

0.5 

- X¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n (tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p x¸c 

®Þnh). 

1 

- TÝnh bÒn c¸c chi tiÕt hoÆc côm chi tiÕt: 1.5 

- Chän vËt liÖu c¸c chi tiÕt hoÆc côm chi tiÕt: 0.5 

C©u 11:  

C©u hái TÝnh to¸n ®éng lùc häc l¸i vµ ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn hÖ thèng 

l¸i? 

4 

§¸p ¸n - TÝnh to¸n ®éng lùc l¸i: 

+ X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n. 

+ VÏ ho¹ ®å. 

2 

- X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 0.5 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 0.5 

- TÝnh bÒn 0.5 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 12:  

C©u hái TÝnh bÒn c¬ cÊu l¸i cho nh­ h×nh vÏ ? 4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸ vµ lùc t¸c dông lªn c¬ cÊu l¸i 1 

- X¸c ®Þnh c¸c lùc vµ m« men t¸c dông lªn c¬ cÊu l¸i: 1 

- KiÓm tra tÝnh bÒn c¬ cÊu l¸i 1.5 

- Chän vËt liÖu c¸c chi tiÕt hoÆc côm chi tiÕt: 0.5 

C©u 13:  

C©u hái Tr×nh bµy kiÓm tra bÒn hÖ thèng c­êng ho¸ l¸i (cho nh­ h×nh 4 
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vÏ)? 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸ hÖ thèng vµ gi¶i thÝch ®­îc c¸c ký hiÖu 0.5 

- Chän chÕ ®é t¶i träng t¸c dông 0.5 

- X¸c ®Þnh c¸c lùc vµ m« men t¸c dông lªn hÖ thèng 1 

- TÝnh bÒn c¸c chi tiÕt cña hÖ thèng c­êng ho¸ l¸i theo lý 

thuyÕt bÒn 

1.5 

- Chän vËt liÖu c¸c chi tiÕt hoÆc côm chi tiÕt: 0.5 

C©u 14:  

C©u hái X¸c ®Þnh t¶i trong t¸c dông lªn hÖ thèng treo. TÝnh bÒn bé 

phËn ®µn håi (nhÝp ®èi xøng) hÖ thèng treo phô thuéc? 

 

4 

§¸p ¸n - C¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n cña bé phËn ®µn håi: 

+ ChiÒu dµi c¸c l¸ nhÝp: 

+ BÒ réng c¸c l¸ nhÝp: 

+ BÒ dµy c¸c l¸ nhÝp: 

1.5 

- TÝnh bÒn bé phËn ®µn håi: 

+ X¸c ®Þnh chÕ ®é t¶i träng t¸c dông: 

+ ThiÕt hÖ ph­¬ng tr×nh vµ x¸c ®Þnh c¸c lùc t¸c dông: 

+ VÏ biÒu ®å øng suÊt c¸c l¸ nhÝp 

+ TÝnh bÒn: 

2 

- Chän vËt liÖu: 0.5 

C©u 15: 

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn hÖ thèng treo khÝ nÐn? 4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸ hÖ thèng treo khÝ 1 

- X¸c ®Þnh t¶i träng t¸c dông 1 

- X¸c ®Þnh kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c chi tiÕt 0.5 

- TÝnh bÒn 1 

- Chän vËt liÖu vµ x¸c ®Þnh c¸c øng suÊt cho phÐp 0.5 

C©u 16:  

C©u hái T×nh bÒn gi¶m chÊn cña hÖ thèng treo (cho h×nh vÏ)? 4 
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§¸p ¸n - C¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n cña gi¶m chÊn: 

+ ChiÒu dµi gi¶m chÊn: 

+ BÒ réng gi¶m chÊn: 

+ BÒ dµy gi¶m chÊn: 

1.5 

- X¸c ®Þnh ®­êng kÝnh , sè van: van tr¶ vµ van nÐn 1 

- TÝnh bÒn bé gi¶m chÊn: 

+ X¸c ®Þnh chÕ ®é t¶i träng: 

+ Theo nhiÖt: 

+ Theo lý thuyÕt bÒn: 

1 

- Chän vËt liÖu: 0.5 

C©u 17:  

C©u hái Tr×nh bµy ph­¬ng ph¸p tÝnh bÒn hÖ thèng treo ®éc lËp 

(cho nh­ h×nh vÏ) 

4 

§¸p ¸n  -  X¸c ®Þnh c¸c kÝch th­íc c¬ b¶n cña c¸c ®ßn vµ gi¶m chÊn 

+ ChiÒu dµi: 

+ §­êng kÝnh: 

1 

- X¸c ®Þnh chÕ ®é t¶i träng t¸c dông: 0.5 

- TÝnh bÒn c¸c ®ßn vµ gi¶m chÊn: 2 

- Chän vËt liÖu: 0.5 

C©u 18:  

C©u hái TÝnh bÒn khung xe cho kÕt cÊu (cho nh­ h×nh vÏ)? 

 

4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸: 

+ Tr×nh bµy c¸c gi¶ thiÕt. 

+ §Æt c¸c lùc t¸c dông vµ m«men t¸c dông. 

+ X¸c ®Þnh c¸c lùc:  

1.5 

 - TÝnh bÒn: 

+ VÏ ®­îc biÓu ®å m«men t¸c dông: 

+ TÝnh bÒn: 

2 

- VËt liÖu vµ ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu ¶nh h­ëng ®Õn ®é bÒn: 0.5 

C©u 19:  
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C©u hái TÝnh bÒn vá xe cho kÕt cÊu (cho nh­ h×nh vÏ)? 4 

§¸p ¸n - S¬ ®å ho¸: 

+ Tr×nh bµy c¸c gi¶ thiÕt. 

+ §Æt c¸c lùc t¸c dông vµ m«men t¸c dông. 

+ X¸c ®Þnh c¸c lùc:  

1.5 

 - TÝnh bÒn: 

+ VÏ ®­îc biÓu ®å m«men t¸c dông: 

+ TÝnh bÒn: 

2 

- VËt liÖu vµ ph©n tÝch ®­îc kÕt cÊu ¶nh h­ëng ®Õn ®é bÒn: 0.5 

C©u 20: 

C©u hái Anh (chÞ) so s¸nh ­u nh­îc cña ph­¬ng ph¸p thiÕt kÕ c¸c côm 

chi tiÕt theo ph­¬ng ph¸p 2D vµ 3D ngµy nay? 

4 

§¸p ¸n - Ph©n tÝch ­u nh­îc ®iÓm cña 2D: 

+ ¦u ®iÓm 

      + Ph©n tÝch kü nh­îc ®iÓm: 

1.5 

 - Ph©n tÝch ­u nh­îc ®iÓm cña 3D: 

+ ¦u ®iÓm 

      + Ph©n tÝch kü nh­îc ®iÓm: 

2 

Quan ®iÓm chän ph­¬ng ph¸p thiÕt kÕ cña sinh viªn 0.5 

 

 

 


