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LỜI NÓI ĐẦU 

 

“Lý thuyết ô tô” là môn học cơ sở quan trọng trong chương trình đào tạo kỹ sư 

và cử nhân ngành Công nghệ kỹ thuật ô tô. Đây là môn học bắt buộc trong các trường 

đào tạo chuyên ngành Công nghệ kỹ thuật ô tô. Môn học này cung cấp cho sinh viên 

các kiến thức cơ bản về động lực học của ô tô khi chuyển động thẳng, chuyển động 

quay vòng, khi chuyển động trên dốc, khi tăng tốc hoặc phanh; tính kinh tế nhiên liệu; 

tính ổn định của ô tô; tính năng cơ động của ô tô; dao động của ô tô, … Đây là những 

kiến thức cơ sở làm nền tảng giúp sinh viên nhiên cứu, học tập những môn học khác 

như:  Kết cấu và tính toán ô tô, Cấu tạo ô tô, … 

Tùy theo chương trình đào tạo của từng trường, môn học “Lý thuyết ô tô” được 

thực hiện với các thời lượng khác nhau. Trường Đại học Sư phạm kỹ thuật Nam Định 

là đơn vị đào tạo cử nhân, kỹ sư Công nghệ kỹ thuật ô tô có truyền thống và uy tín từ 

hơn bốn mươi năm nay. Thực hiện chủ trương cải cách và đổi mới đào tạo của Đảng 

và Nhà nước, Nhà trường đã tổ chức chỉnh sửa chương trình đào tạo cho phù hợp với 

yêu cầu và mục tiêu đào tạo. Hiện nay môn học “Lý thuyết ô tô” được thực hiện với 

thời lượng 02 tín chỉ. 

Tập bài giảng “Lý thuyết ô tô” được nhóm biên soạn dựa trên chương trình chi 

tiết môn học “Lý thuyết ô tô” đã được Nhà trường phê duyệt, ban hành. Với thời lượng 

02 tín chỉ, nhóm biên soạn đã lựa chọn những nội dung kiến thức cơ bản cần thiết nhất 

làm cơ sở giúp sinh viên học tập và nghiên cứu các môn học chuyên ngành Công nghệ 

kỹ thuật ô tô. 

Nhóm tác giả biên soạn dựa trên các tài liệu có độ tin cậy cao của các trường 

đào tạo ngành Công nghệ kỹ thuật ô tô trong nước như Đại học Bách Khoa Hà Nội, 

Đại học SPKT TP Hồ Chí Minh, Đại học Bách Khoa Đà Nẵng, …. 

Ban biên soạn chúng tôi xin chân thành cám ơn các thầy trong bộ môn Ô tô và 

Xe chuyên dụng-Viện Cơ khí Động lực-Đại học Bách Khoa Hà Nội, các thầy trong bộ 

môn Cơ khí Động lực-Khoa Cơ khí-Trường Đại học Sư phạm kỹ thuật Nam Định đã 

đóng góp nhiều ý kiến quý báu giúp chúng tôi hoàn thành tài liệu này.  

Tuy nhiên, đây là tài liệu biên soạn lần đầu, quá trình biên soạn không thể 

tránh được các thiếu sót nhất định, chúng tôi chân thành đón nhận những ý kiến đóng 

góp của đồng nghiệp, quý bạn đọc để chỉnh sửa tài liệu ngày một hoàn thiện hơn. 

 

          

Nhóm tác giả biên soạn 
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KÝ HIỆU VÀ ĐƠN VỊ ĐO CƠ BẢN 

 

Đại lượng Ký hiệu Đơn vị Hệ số chuyển đổi giữa đơn 

vị cơ bản và đơn vị cũ 

Chiều dài l m 1 inch = 2,54 cm = 0,0254 m 

Vận tốc dài v m/s 1m/s = 3,6 km/h 

Vận tốc góc  rad/s  

Số vòng quay n vg/ph  

Gia tốc j m/s2  

Gia tốc góc  rad/s2  

Lực F N 1N  0,1kG 

Trọng lượng G N 103N  102kG  0,1tấn 

Khối lượng m kg  

Áp suất q N/m2 1N/ m2 = 1Pa = 10 -5kG /cm2 

Ứng suất  N/m2 1MN/ m2  10 kG /cm2 

Mômen quay M Nm 1Nm  10 kGcm  0,1 kGm 

Công L J 1J = 1Nm  0,1 kGm 

Công suất P W 1W = 1J/s 0,1 kGm/s 

1W  1/736 m.l (mã lực) 

Nhiệt độ T T 0K T = t + 2730 

(T: độ Kenvin, t: độ Xenxiut) 

Nhiệt lượng  Q J 1J  2,4.10-3 kcal 

Nhiệt dung riêng C  1J/kgđộ  2,4.10-3kcal/kgđộ 

Thời gian t s  
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Chương 1 

CÁC NGUỒN NĂNG LƯỢNG DÙNG TRÊN Ô TÔ 

1.1. Phân loại ô tô 

Nhu cầu về vận chuyển hàng hóa và khách hàng bằng các phương tiện vận tải ô 

tô rất lớn. Để đáp ứng đầy đủ các yêu cầu vận chuyển đó, ô tô có rất nhiều chủng loại 

khc nhau, được tập hợp theo sơ đồ phân loại (Hình 1.1). 

 

Chuyeân duøng 

Xe chôû khaùch 

Xe con 

Xe boán cöûa 

Xe hai cöûa 

Xe naêm cöûa 

Xe hai choã 

 

Xe ñôn 

Xe keùo mooùc 

Xe hai taàng 

Xe keùo nöûa 

mooùc 

 

Xe ñôn 

Xe keùo mooùc 

Xe ñaàu keùo 

nöûa mooùc 

 

Xe chöõa chaùy  

Xe caàn caåu  

Xe ñua  

Xe cöùu thöông  

Xe chôû raùc 

 

Chieàu daøi cöïc ngaén < 5,0 m 

Ngaén 6 – 7,5 m 

Vöøa 8 – 9,5 m 

Daøi 10 – 12 m 

Cöïc daøi > 16 m  

Troïng taûi cöïc nhoû < 0,5 T 

Troïng taûi nhoû 0,5 – 2,0 T 

Troïng taûi vöøa 2 – 5 T 

Troïng taûi lôùn 5 – 15 T 

Troïng taûi cöïc lôùn > 15 T 

 

 

 

 

Xe tö nhaân 

Xe taéc - xi 

Xe coâng vuï 

Xe chaïy trong thaønh phoá 

Xe lieân tænh 

Xe du lòch 

Xe phuïc vuï coâng coäng 

Xe ñöa ñoùn coâng nhaân, hoïc 

sinh  

 

Xe beä goã 

Xe töï ñoå 

Xe öôùp laïnh 

Xe coâng - tay - nô 

Xe xi - teùc 

Xe chôû caáu kieän xaây döïng 

 

 

Theå tích coâng taùc 

Cöïc nhoû < 1,2 l 

Nhoû 1,2 – 1,8 l 

Vöøa 1,8 – 3,5 l 

Lôùn > 3,5 l 
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Xe con 

Xe khaùch 

Vaän taûi 

Hình 1. 1.  Sơ đồ phân loại ô tô. 

1.2. Các yêu cầu đối với ô tô 

1.2.1. Các yêu cầu về thiết kế, chế tạo: 

-   Xe ô tô phải mang tính hiện đại, các tổng thành trên xe có kết cấu hiện đại, 

kích thước nhỏ gọn, bố trí hợp lý phù hợp với các điều kiện đường xá và khí hậu. 

-   Vỏ xe phải đẹp, phù hợp với yêu cầu về thẩm mỹ công nghiệp. 
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-   Vật liệu chế tạo các chi tiết có độ bền cao, độ chống mịn, chống gỉ cao, nhằm 

nâng cao tính tin cậy và tuổi thọ của xe. Nên tăng loại vật liệu nhẹ để giảm tự trọng 

của xe. 

-   Kết cấu của các chi tiết phải có tính công nghệ cao, dễ gia công, số lượng các 

nguyên công trong qui trình công nghệ ít. 

1.2.2. Các yêu cầu về sử dụng: 

-   Xe phải có tính năng động lực cao như: tốc độ trung bình cao nhằm quay 

vòng xe nhanh, nâng cao năng suất vận chuyển, thời gian gia tốc và quãng đường gia 

tốc ngắn, xe khởi động dễ dàng, 

-   Xe phải có tính an tòan cao, đặc biệt đối với hệ thống  phanh và hệ thống lái, 

-   Xe phải đảm bảo tính tiện nghi cho lái xe và hành khách, thao tác nhẹ và dễ 

dàng, đảm bảo tầm nhìn tốt, 

-   Mức tiêu hao nhiên liệu dầu mỡ bôi trơn, săm lốp và các vật liệu chạy xe ít, 

-   Kích thước thùng xe phải phù hợp với trọng tải để nâng cao hệ số sử dụng 

trọng tải, 

-  Kích thước và hình dáng xe phải đảm bảo cho công tác xếp dỡ hàng hoá được 

thuận tiện và nhanh chóng, 

-   Xe chạy phải êm, không ồn, giảm lượng độc hại trong khí thải. 

1.2.3. Các yêu cầu về bảo dưỡng, sửa chữa: 

-   Gia công bảo dưỡng và sửa chữa xe so với chế tạo rất lớn, so với cả đời xe 

thường gấp 30   50 lần giờ công chế tạo, 

-   Nếu mọi chi phí cho đời xe từ khi chế tạo đến khi thanh lý là 100% thì các 

phần được phân bổ như sau (số liệu của nhà máy GAZ – CHLB Nga). 

 Thiết kế chế tạo ô tô 1,4% 

 Bảo dưỡng ô tô  45,4% 

 Sửa chữa thường xuyên  46,0% 

 Sửa chữa lớn 7,2% 

Qua đó, chúng ta thấy giờ công bảo dưỡng, sửa chữa rất lớn. Để giảm khối lượng 

công việc, kéo dài chu kỳ bảo dưỡng, ô tô phải đảm bảo các yêu cầu sau: 

- Số lượng các điểm bôi trơn phải ít để giảm giờ công bơm dầu mỡ, thay thế 

các điểm bôi trơn có vú mỡ bằng vật liệu bôi trơn vĩnh cửu. Các vú mỡ phải bố trí 

thẳng hàng, cùng phía thuận lợi cho công tác bảo dưỡng. 

- Giảm giờ công kiểm tra xiết chặt bằng cách sử dụng các bulông, vít cấy, đai 

ốc… có tính tự hãm cao, đúng tiêu chuẩn và ít chủng loại để đỡ phải thay đổi dụng cụ 

tháo lắp. 

- Giảm giờ công điều chỉnh bằng cách thay các khâu điều chỉnh bằng tay bằng 
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điều chỉnh tự động, hoặc dễ điều chỉnh, 

- Kết cấu của xe phải đảm bảo cho công tác tháo lắp được dễ dàng, thuận tiện 

cho công tác sửa chữa thay thế phụ tùng. 

Kết cấu cũng như vật liệu chế tạo của các chi tiết có độ hao mòn lớn phải đủ bền 

sau khi phục hồi, sửa chữa. Các mặt chuẩn (công nghệ, định vị…) của chi tiết phải 

được bảo toàn, tạo điều kiện cho gia công cơ khí sửa chữa đáp ứng được các yêu cầu 

kỹ thuật. 

1.3. Bố trí chung ô tô 

1.3.1. Bố trí động cơ trên ô tô: 

Các phương án sau đây thường được sử dụng khi bố trí động cơ trên ôtô: 

1.3.1.1. Động cơ đặt ở đằng trước: 

Phương án này sử dụng được cho tất cả các loại xe. Khi bố trí động cơ đằng trước 

chúng ta lại có hai phương pháp như sau: 

1.3.1.2. Động cơ đặt ở đằng trước và nằm ngoài buồng lái: 

Khi động cơ đặt ở đằng trước và nằm ngồi buồng lái (hình 1.2a) sẽ tạo điều kiện 

cho công việc sửa chữa, bảo dưỡng được thuận tiện hơn. Khi động cơ làm việc, nhiệt 

năng do động cơ tỏa ra và sự rung của động cơ ít ảnh hưởng đến tài xế và hành khách. 

Nhưng trong trường hợp này hệ số sử dụng chiều di  của xe sẽ giảm xuống. 

Nghĩa là thể tích chứa hàng hóa hoặc lượng hành khách sẽ giảm. Mặt khác, trong 

trường hợp này tầm nhìn của người lái bị hạn chế, ảnh hưởng xấu đến độ an toàn 

chung. 

 

a – Nằm trước buồng lái.   

b – Nằm trong buồng lái.                          

c – Nằm giữa buồng lái và 

thùng xe. 

d – Nằm ở đằng sau. 

e – Nằm dưới sàn xe. 

h – Buồng lái lật. 

 

Hình 1. 2. Bố trí động cơ trên ô tô 

1.3.1.3 Động cơ đặt ở đằng trước và nằm trong buồng lái: 
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Phương án này đã hạn chế và khắc phục được những nhược điểm của phương án 

vừa nêu trên. Trong trường hợp này hệ số sử dụng chiều dài  của xe tăng rất đáng kể, 

tầm nhìn người lái được thoáng hơn (hình 1.2b). 

Nhưng do động cơ nằm bên trong buồng lái, nên thể tích buồng lái sẽ giảm và đòi 

hỏi phải có biện pháp cách nhiệt và cách âm tốt, nhằm hạn chế các ảnh hưởng của 

động cơ đối với tài xế và hành khách như nóng và tiếng ồn do động cơ phát ra. 

Khi động cơ nằm trong buồng lái sẽ khó khăn cho việc sửa chữa và bảo dưỡng 

động cơ. Bởi vậy trong trường hợp này người ta thường dùng loại buồng lái lật (Hình 

1.4h) để dễ dàng chăm sóc động cơ. 

Ngoài ra một nhược điểm cần lưu ý nữa là ở phương án này trọng tâm của xe bị 

nâng cao, làm cho độ ổn định của xe bị giảm. 

1.3.1.4. Động cơ đặt ở đằng sau: 

Phương án này thường sử dụng ở xe du lịch và xe khách. 

Khi động cơ đặt ở đằng sau (hình 1.2d) thì hệ số sử dụng chiều dài  tăng, bởi 

vậy thể tích phần chứa khách của xe sẽ lớn hơn so với trường hợp động cơ đặt ở đằng 

trước nếu cùng một chiều dài L của cả hai xe như nhau, nhờ vậy lượng hành khách sẽ 

nhiều hơn. 

Nếu chúng ta chọn phương án động cơ đặt ở đằng sau, đồng thời cầu sau là cầu 

chủ động, cầu trước bị động, thì hệ thống truyền lực sẽ đơn giản hơn vì không cần sử 

dụng đến truyền động các đăng. 

Ngồi ra, nếu động cơ nằm ở sau xe, thì người lái nhìn rất thoáng, hành khách và 

người lái hoàn toàn không bị ảnh hưởng bởi tiếng ồn và sức nóng của động cơ. 

Nhược điểm chủ yếu của phương án này là vấn đề điều khiển động cơ, ly hợp, 

hộp số  v.v…sẽ phức tạp hơn vì các bộ phận nói trên nằm cách xa người lái. 

1.3.1.5. Động cơ đặt giữa buồng lái và thùng xe: 

Phương án động cơ nằm giữa buồng lái và thùng xe (hình 1.2c) có ưu điểm là thể 

tích buồng lái tăng lên, người lái nhìn sẽ thoáng và thường chỉ sử dụng ở xe tải và một 

số xe chuyên dùng trong ngành xây dựng. 

Trường hợp bố trí này có nhược điểm sau: 

Nó làm giảm hệ số sử dụng chiều dài  và làm cho chiều cao trọng tâm xe tăng 

lên, do đó tính ổn định của xe giảm. Để trọng tâm xe nằm ở vị trí thấp, bắt buộc phải 

thay đổi sự bố trí thùng xe và một số chi tiết khác. 

1.3.1.6. Động cơ đặt ở dưới sàn xe: 

Phương án này được sử dụng ở xe khách (hình 1.2e) và nó có được những ưu 

điểm như trường hợp động cơ đặt ở đằng sau. 

Nhược điểm chính của phương án này là khoảng sáng gầm máy bị giảm, hạn chế 

phạm vi hoạt động của xe và khó sửa chữa, chăm sóc động cơ.     
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1.3.2. Bố trí hệ thống truyền lực trên ô tô: 

Hệ thống truyền lực của ôtô bao gồm các bộ phận và cơ cấu nhằm thực hiện 

nhiệm vụ truyền mômen xoắn từ động cơ đến các bánh xe chủ động. Hệ thống truyền 

lực thường bao gồm các bộ phận sau : 

-  Ly hợp: ( viết tắt LH). 

-  Hộp số: (viết tắt HS). 

-  Hộp phân phối: (viết tắt P). 

-  Truyền động các đăng : (viết tắt C). 

-  Truyền lực chính: (viết tắt TC). 

-  Vi sai : (viết tắt VS). 

-  Bán trục (nửa trục): (viết tắt N). 

   -  Truyền lực cuối cùng (viết tắt TCC). 

Ở trên xe một cầu chủ động sẽ không có hộp phân phối. Ngoài ra ở xe tải với tải 

trọng lớn thì trong hệ thống truyền lực sẽ có thêm truyền lực cuối cùng. 

Mức độ phức tạp của hệ thống truyền lực một xe cụ thể được thể hiện qua công 

thức bánh xe. Công thức bánh xe được ký hiệu tổng quát như sau: a x b 

 Trong đó : 

a: là số lượng bánh xe. 

b: là số lượng bánh xe chủ động. 

Để đơn giản và không bị nhầm lẫn, với ký hiệu trên chúng ta quy ước đối với 

bánh kép cũng chỉ coi là một bánh. 

Thí dụ cho các trường hợp sau: 

4x2: xe có một cầu chủ động (có 4 bánh xe, trong đó có 2 bánh xe là chủ động). 

4x4: xe có hai cầu chủ động (có 4 bánh xe và cả 4 bánh đều chủ động ). 

6x4: xe có hai cầu chủ động, một cầu bị động (có 6 bánh xe, trong đó 4 bánh 

xe là chủ động). 

6x6: xe có 3 cầu chủ động (có 6 bánh xe và cả 6 bánh đều chủ động). 

8x8: xe có 4 cầu chủ động (có 8 bánh xe và cả 8 bánh đều chủ động). 

1.3.2.1. Bố trí hệ thống truyền lực theo công thức 4 x 2: 

 - Động cơ đặt trước, cầu sau chủ động: 

Phương án này được thể hiện ở hình 1.3, thường được sử dụng ở xe du lịch và xe 

tải hạng nhẹ. Phương án bố trí này rất cơ bản và đã xuất hiện từ lâu. 
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Hình 1. 3. Động cơ đặt trước, cầu sau chủ động (4 x 2) 

- Động cơ đặt sau, cầu sau chủ động: 

Phương án này được thể hiện ở hình 1.4 thường được sử dụng ở một số xe du lịch 

và xe khách. Trong trường hợp này hệ thống truyền lực sẽ gọn và đơn giản vì không 

cần đến truyền động các đăng. Ở phương án này có thể bố trí động cơ, ly hợp, hộp số, 

truyền lực chính gọn thành một khối. 

 

Hình 1. 4. Động cơ đặt sau, cầu sau chủ động (4 x 2) 

Một ví dụ điển hình cho phương án này là hệ thống truyền lực cho xe du lịch VW 

1200 (của  CHDC Đức) ở hình 1.5.  

 

Hình 1. 5. Hệ thống truyền lực xe VW 1200 

 1 – Bánh răng vành chậu  

 2 – Vỏ bộ vi sai  

 3 – Bánh răng bán trục  
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 - Động cơ đặt trước, cầu trước chủ động: 

Phương án này được thể hiện ở hình 1.6, thường được sử dụng ở một số xe du 

lịch sản xuất trong thời gian gần đây. Cách bố trí này rất gọn và hệ thống truyền lực 

đơn giản vì động cơ nằm ngang, nên các bánh răng của truyền lực chính là các bánh 

răng trụ, chế tạo đơn giản hơn bánh răng nón ở các bộ truyền lực chính trên các xe 

khác. 

 

Hình 1. 6.  Động cơ ở trước, cầu trước chủ động 

Một ví dụ điển hình cho phương án này là cách bố trí hệ thống truyền lực của xe 

du lịch TALBOT  SOLARA (CH Pháp): 

 

Hình 1. 7. Hệ thống truyền lực của xe du lịch TALBOT  SOLARA 

1.3.2.2. Bố trí hệ thống truyền lực theo công thức 4 x 4: 

Phương án này được sử dụng nhiều ở xe tải và một số xe du lịch. Trên hình 1.8 

trình bày hệ thống truyền lực của xe du lịch VAZ - 2121 (sản xuất tại CHLB Nga). Ở 

bên trong hộp phân phối có bộ vi sai giữa hai cầu và cơ cấu khóa bộ vi sai đó khi cần 

thiết. 
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Hình 1. 8. Hệ thống truyền lực của xe VAZ  2121 

1 –  Cơ cấu khóa vi sai giữa hai cầu. 

2 – Vi sai giữa hai cầu. 

1.3.2.3. Bố trí hệ thống truyền lực theo công thức 6 x 4: 

ÑC
HS

LH

C

TC

C

TC

 

Hình 1. 9. Hệ thống truyền lực của xe KAMAZ – 5320 

Phương án này được sử dụng nhiều ở cc xe tải có tải trọng lớn. Ở trên hình 1.11 

là hệ thống truyền lực 6 x 4 của xe tải KAMAZ – 5320 (sản xuất tại CHLB Nga). Đặc 

điểm cơ bản của cách bố trí này là không sử dụng hộp phân phối cho hai cầu sau chủ 

động, mà chỉ dùng một bộ vi sai giữa hai cầu nên kết cấu rất gọn. 

1.3.2.4. Bố trí hệ thống truyền lực theo công thức 6 x 6: 

Phương án này được sử dụng hầu hết ở các xe tải có tải trọng lớn và rất lớn. Một 

ví dụ cho trường hợp này là hệ thống truyền lực của xe tải URAL 375 ( sản xuất tại 

CHLB Nga ) ở trên hình 1.10. 

Đặc điểm chính của hệ thống truyền lực này là trong hộp phân phối có bộ vi sai 

hình trụ để chia công suất đến các cầu trước, cầu giữa và cầu sau. Công suất dẫn ra cầu 

giữa và cầu sau được phân phối thơng qua bộ vi sai hình nón (Như ở hình 1.10) . 

Ngoài ra có một số hệ thống truyền lực ở một số xe lại không sử dụng bộ vi sai 

giữa các cầu như xe ZIL 131 ,ZIL 175 K,… 
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Hình 1. 10. Hệ thống truyền lực của xe URAL 375 

1.4. Đường đặc tính tốc độ của động cơ đốt trong 

Để xác định lực hoặc mô men tác dụng lên các bánh xe chủ động của ô tô làm cho 

ô tô có thể chuyển động được, cần phải hiểu biết đường đặc tính tốc độ của động cơ 

dùng trên ô tô. Mặc dù hiện nay trên thế giới nhiều nhà khoa học đã và đang nghiên 

cứu các loại động cơ khác nhau để dùng trên ô tô nhưng cho đến nay nguồn động lực 

chính dùng trên ô tô vẫn là động cơ đốt trong loại pít tông.  

1.4.1. Khái niệm về đường đặc tính tốc độ của động cơ 

Đường đặc tính tốc độ của động cơ đốt trong là các đồ thị chỉ sự phụ thuộc của 

công suất có ích Ne, mô men xoắn có ích Me, tiêu hao nhiên liệu trong một giờ Gt và 

suất tiêu hao nhiên liệu ge của động cơ theo số vòng quay ne hoặc theo tốc độ góc e 

của trục khuỷu động cơ. 

Có hai loại đường đặc tính tốc độ của động cơ đốt trong: 

- Đường đặc tính tốc độ ngoài (gọi tắt là đường đặc tính ngoài của động cơ) ứng 

với khi nhiên liệu được cung cấp hoàn toàn, tức là ứng với khi bướm ga mở hoàn toàn 

(động cơ xăng) hoặc khi thanh thước nhiên liệu của bơm cao áp ở vị trí cung cấp nhiên 

liệu cực đại (động cơ điêzen). 

- Đường đặc tính tốc độ cục bộ ứng với khi nhiên liệu được cung cấp không hoàn 

toàn, tức là khi bướm ga hoặc thanh thước nhiên liệu của bơm cao áp nằm ở vị trí 

trung gian. 

Như vậy đối với mỗi động cơ đốt trong loại pít tông sẽ có một đường đặc tính 

ngoài và có vô số đường đặc tính cục bộ tuỳ thuộc vào vị trí của bướm ga hoặc cần ga 
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bơm cao áp. 

 

a 

 

b 

Hình 1. 11. Đường đặc tính ngoài động cơ xăng 

a: Không hạn chế số vòng quay  b: Có hạn chế số vòng quay 

 

- Đường đặc tính ngoài của động cơ có thể có hai loại tuỳ thuộc kết cấu của hệ 

thống cung cấp nhiên liệu.  

- Đường đặc tính ngoài của động cơ xăng không có bộ hạn chế số vòng quay. 

Loại động cơ này thường được dùng trên các ô tô du lịch và một số ô tô chở khách (Hình1.11a). 

Các giá trị Nmax, Mmax và số vòng quay tương ứng với các giá trị trên là nN và nM 

thường được chỉ dẫn trong các đặc tính kỹ thuật của động cơ. 

- Đường đặc tính ngoài của động cơ xăng có bộ phận hạn chế số vòng quay. Loại 

động cơ này thường được dùng ở các loại ô tô tải (Hình 1.11b). Đường đậm nét ứng 

với quá trình làm việc của bộ phận hạn chế số vòng quay, đường đứt nét ứng với chế 

độ không hạn chế số vòng quay. Việc sử dụng bộ phận hạn chế số vòng quay sẽ làm 

tăng tuổi thọ của động cơ. 

Đối với động cơ điêzen thường dùng bộ phận hạn chế số vòng quay nhị chế hoặc 

đa chế, vì vậy đường đặc tính ngoài của nó khác với đường đặc tính của động cơ xăng 

Động cơ điêzen được dùng trên các ô tô tải, ô tô khách và có thể cả ô tô du lịch. Các 

đường đặc tính tốc độ của động cơ nhận được thông qua các thí nghiệm trên bệ thử. 
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Hình 1. 12. Đường đặc tính ngoài động cơ Diesel 

1.4.2. Hệ số thích ứng của động cơ: 

Trong quá trình chuyển động trên đường, ô tô cần dự trữ một phần công suất (hoặc 

mô men xoắn) để có thể khắc phục các lực cản đột ngột xuất hiện. Để đặc trưng cho độ 

dự trữ mô men xoắn, người ta đưa ra hệ số thích ứng của động cơ: 

k  =
NM

Mmax
     (1 - 1) 

 MN - Mô men xoắn ứng với công suất cực đại Nmax của động cơ. 

Thông qua các thực nghiệm người ta đã xác định hệ số thích ứng k có các giá trị sau: 

- Đối với động cơ xăng:  k = 1,25 1,35 

- Đối với động cơ điêzen:  k = 1,05 1,15 

1.4.3. Công thức S.R.Lây-đéc- man: 

 Khi không có đường đặc tính tốc độ ngoài của động cơ bằng thực nghiệm, ta có 

thể xây dựng đường đặc tính tốc độ ngoài bằng công thức kinh nghiệm của S.R.Lây-

đéc-man như sau (theo [3], trang 11): 

Ne = Nmax 





















−








+

32

NNN n
n

n
n

n
n eee

cba    (1 - 2) 

Trong đó:   

Ne , ne là công suất hữu ích của động cơ và số vòng quay của trục khuỷu ứng 

với một điểm bất kỳ của đồ thị đặc tính ngoài. 

 Nmax , nN là công suất có ích cực đại và số vòng quay ứng với công suất cực đại 

 a,b,c là các hệ số thực nghiệm. Các hệ số này chọn theo bảng 1.1. 

Các giá trị Nmax và nN thường cho trong các tài liệu kỹ thuật của động cơ.  

Khi biết được các giá trị Nmax và nN, bằng cách cho các giá trị ne khác nhau, dựa 

vào công thức (1-2) ta sẽ tính được các giá trị công suất Ne tương ứng và từ đó vẽ được 
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đồ thị Ne = f(ne). 

Bảng 1. 1. Hệ số kinh nghiệm của S.R.Lây-đéc- man (theo [3], trang 12 

 LOẠI ĐỘNG CƠ a b c 

Động cơ xăng 1 1 1 

Động cơ điêzen 4 kỳ có buồng cháy trực tiếp 0,5 1,5 1 

Động cơ điêzen 4 kỳ có buồng cháy gián tiếp 0,6 1,4 1 

Động cơ điêzen 4 kỳ có buồng cháy xoáy lốc 0,7 1,3 1 

Khi có các giá trị của Ne và ne có thể xác định được giá trị mô men xoắn Me của 

động cơ theo công thức sau: 

Me = 

e
n1047.

N10 e

4

     (1 - 3) 

Trong đó: Ne - công suất của động cơ (KW) 

  ne - số vòng quay của trục khuỷu (v/ph) 

  Me - mô men xoắn của động cơ (Nm) 

 Từ các giá trị của Me ta có thể vẽ được đồ thị Me = f(ne) 

 Sau khi đã có đồ thị đặc tính ngoài của động cơ ta mới có thể xác định tính chất 

động lực học của ô tô. 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Trình bày định nghĩa và phân loại xe cơ giới 

2. Trình bày khái niệm, đặc điểm của ô tô con, ô tô khách và ô tô tải. 

3. Trình bày định nghĩa, phân loại cầu ô tô. Cầu chủ động, dẫn hướng.  

4. Trình bày ưu nhược điểm khi ô tô bố trí FWD, RWD, 4WD, AWD. 

5. Liệt kê và phân tích ưu nhược điểm của các phương án bố trí động cơ và cầu 

chủ động trên ô tô. 

6. Trình bày những yêu cầu đối với động cơ dùng trên ô tô. 

7. Phân tích các đường đặc tính ngoài của động cơ đốt trong trên ô tô. 
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Chương 2 

ĐỘNG LỰC HỌC TỔNG QUÁT CỦA Ô TÔ 

2.1. Khái niệm về các loại bán kính bánh xe và ký hiệu của lốp 

2.1.1. Các loại bán kính bánh xe 

 Khi nghiên cứu về động lực học của bánh xe ô tô, người ta thường sử dụng các 

loại bán kính bánh xe sau đây: 

2.1.1.1. Bán kính thiết kế (còn gọi là bán kính danh định) 

 Bán kính thiết kế là bán kính được xác định theo kích thước tiêu chuẩn, bán 

kính này thường được giới thiệu trong các sổ tay kỹ thuật của ô tô, ký hiệu là ro. Để xã 

định bán kính thiết kế thường dựa vào ký hiệu của lốp. 

 Ví dụ: Một loại lốp có ký hiệu là B-d, ta có thể xác định được bán kính thiết kế 

của bánh xe theo công thức sau: 

   ro = 







+

2

d
B 25,4 (mm)    (2-1) 

Trong đó: B - bề rộng của lốp (ins). 

  d - đường kính vành bánh xe (ins). 

2.1.1.2.  Bán kính tĩnh của bánh xe 

 Bán kính tĩnh của bánh xe là loại bán kính đo được bằng khoảng cách từ tâm 

trục bánh xe đến mặt phẳng của đường khi xe đứng yên và chỉ chịu tải trọng thẳng 

đứng. Bán kính tĩnh của bánh xe ký hiệu là rt. 

2.1.1.3. Bán kính động lực học của bánh xe  

 Bán kính động lực học của bánh xe là bán kính đo được bằng khoảng cách từ 

tâm trục bánh xe đến mặt phẳng của đường khi bánh xe lăn, được ký hiệu là rđ. 

2.1.1.4. Bán kính lăn của bánh xe 

 Bán kính lăn của bánh xe là bán kính của một bánh xe giả định, ký hiệu là rl. 

Bánh xe giả định này không bị biến dạng, không bị trượt lết, trượt quay khi làm việc 

thì có cùng tốc độ tịnh tiến và tốc độ quay như bánh xe thực tế. Qua nghiên cứu người 

ta thấy rằng trị số của bánh xe động lực học và bán kính lăn phụ thuộc vào rất nhiều 

yếu tố như: tải trọng tác dụng lên bánh xe, áp suất không khí trong lốp, vật liệu chế tạo 

lốp, hình dạng mặt ngoài của lốp, tình trạng của mặt đường và loại đường. Những 

thông số này luôn luôn thay đổi trong quá trình ô tô chuyển động. Vì vậy trị số của bán 

kính lăn chỉ có thể xác định bằng thực nghiệm. 

2.1.1.5. Bán kính làm việc trung bình 

 Trong thực tế tính toán, người ta thường sử dụng bán kính làm việc trung bình 

của bánh xe. Đây là loại bán kính có kể đến sự biến dạng của lốp do ảnh hưởng của 

các thông số đã kể ở trên. Bán kính làm việc trung bình được ký hiệu là rb và được tính 

theo công thức sau: 
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   rb = l.ro        (2-2) 

Trong đó: ro - bán kính thiết kế của bánh xe 

      l- hệ số có kể đến sự biến dạng của lốp, thường được chọn theo loại lốp. 

- Với lốp có áp suất thấp l = 0,930 0,935 

- Với lốp có áp suất cao l = 0,945   0,950 

2.1.2. Ký hiệu của lốp 

 Các kích thước của lốp được biểu thị trên hình 2-1. Hiện nay trên thế giới người 

ta thường sử dụng các hệ thống ký hiệu lốp tuỳ thuộc vào từng nước hoặc từng khu 

vực như hệ thống ký hiệu lốp của châu Âu, của Mỹ, của Nga.  

 

Hình 2. 1. Sơ đồ kích thước hình học của lốp 

 Tuy nhiên trên thực tế các loại lốp này vẫn có chung các kích thước cơ bản. 

2.1.2.1. Với hệ thống ký hiệu của Nga: Lốp được chia làm hai loại 

-  Lốp có áp suất thấp:  

Là loại lốp có áp suất không khí chứa trong lốp p = 0,08 0,50 MN/m2 tương 

đương với 0,80 5,0 KG/cm2. 

Ví dụ:  Ký hiệu của lốp có áp suất thấp là B - d = 9,0 - 20 hoặc 260 - 20 

Trong đó:  Bề rộng của lốp là 9 insơ hoặc 260 mm  (coi B = H) 

  Đường kính vành bánh xe là 20 insơ  

-  Lốp có áp suất cao: 

Là loại lốp có áp suất không khí chứa trong lốp p = 0,50 0,70 MN/m2 tương 

đương với 5,0 7,0 KG/cm2.  

Ký hiệu của lốp có áp suất cao là D x B hoặc D x H (với B = H).  

Trong đó: D - đường kính ngoài của lốp 

  B - bề rộng của lốp  

  H - chiều cao phần đầu lốp 

 Các kích thước này được tính theo insơ hoặc mm 

2.1.2.2. Với hệ thống ký hiệu của châu Âu: Ngoài các thông số về kích thước của lốp 

còn có các thông số khác như: chỉ số profin, chỉ số quy định tốc độ tối đa, cấu trúc 



 

15 

 

xương lốp. 

Ví dụ:  Một loại lốp xe du lịch có ký hiệu là 185/70 H R 14 

Trong đó: 185 - bề rộng của lốp (mm) 

  70 - chỉ số profin 

  H - tiêu chuẩn tốc độ ô tô ứng với v = 210 km/h 

  R - cấu trúc xương lốp 

  14 - đường kính vành bánh xe (insơ) 

2.2. Các khái niệm chung 

2.2.1.  Vận tốc chuyển động lý thuyết vo:  

 vo là vận tốc của xe khi chuyển động hoàn toàn không có trượt.  

 bb
bbl

o r
t

Nr2

t

S
v =


==                                (2-3) 

 Ở đây: 

 Sl  – Quãng đường lý thuyết mà bánh xe đã lăn. 

 t  – Thời gian bánh xe đã lăn. 

 rb  – Bán kính tính toán của bánh xe. 

 Nb – Tổng số vòng quay của bánh xe. 

 b – Vận tốc góc của bánh xe. 

2.2.2. Vận tốc chuyển động thực tế v: 

 v là vận tốc chuyển động của xe khi có tính đến ảnh hưởng của sự trượt của bánh 

xe với mặt đường. 

 lb

blt
r

t

Nr

t

S
v =


==

2
                                (2-4) 

 Trong đó: 

 St – quãng đường thực tế mà bánh xe đã lăn. 

 t  – thời gian mà bánh xe đã lăn. 

 rl  – bán kính lăn của bánh xe. 

2.2.3. Vận tốc trượt 

 Khi xe chuyển động có sự trượt giữa bánh xe với mặt đường thì vận tốc thực tế 

của xe và vận tốc lý thuyết sẽ khác nhau. Sự chênh lệch giữa hai loại vận tốc vừa nêu 

trên chính là vận tốc trượt: 

 bblbo rrvvv −=−=                             (2-5) 

2.3. Động lực học của bánh xe bị động 

2.3.1. Đặt vấn đề 

Khi ô tô chuyển động, bề mặt của lốp tiếp xúc với đường ở rất nhiều điểm và tạo 

thành một khu vực tiếp xúc. Do tác dụng tương hỗ giữa bánh xe và mặt đường, tại 
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điểm tiếp xúc sẽ xuất hiện các phản lực riêng phần từ đường tác dụng lên bánh xe và 

được gọi là các phản lực của đường. Các phản lực này được chia làm ba thành phần 

lực như sau: 

- Phản lực pháp tuyến là thành phần thẳng góc với mặt đường, nằm trong mặt 

phẳng bánh xe, ký hiệu là hợp lực Z. 

- Phản lực tiếp tuyến tác dụng trong mặt phẳng bánh xe, song song với mặt 

đường, ký hiệu là Pt. 

- Phản lực ngang nằm trong mặt phẳng của đường và vuông góc với mặt 

phẳng bánh xe, ký hiệu là Y. 

 Ngoài ra, bánh xe còn chịu tác dụng của tải trọng thẳng đứng Gb và lực đẩy từ 

khung xe tác dụng lên trục bánh xe, ký hiệu là Px. 

 Sự lăn của bánh xe trên đường có thể xét trong các trường hợp sau: 

- Trường hợp 1: Bánh xe đàn hồi lăn trên đường cứng (đường nhựa hoặc 

đường bê tông) 

- Trường hợp 2: Bánh xe đàn hồi lăn trên đường biến dạng (đường đất hoặc 

đường cát). 

2.3.2. Động lực học của bánh xe đàn hồi lăn trên đường cứng 

2.3.2.1. Sự biến dạng của lốp 

Khi ô tô chuyển động, bánh xe lăn và chịu 

tác dụng của các lực sau:  

- Tải trọng thẳng đứng Gb1  

- Lực đẩy từ khung xe tác dụng tại tâm 

trục bánh xe Px  

- Hợp lực của các phản lực thẳng góc 

Z1, lực cản lăn Pf1.  

Các lực này được thể hiện trên hình 2.2.  

Ngoài ra còn có các lực và mô men ma sát 

trong ổ trục bánh xe, mô men quán tính nhưng 

chúng có giá trị nhỏ nên có thể bỏ qua khi tính toán. 

 
Hình 2. 2. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh 

xe đàn hồi lăn trên đường cứng 
 

Ở trường hợp này, bánh xe bị biến dạng, còn mặt đường nhựa cứng coi như không 

bị biến dạng. Do đó khi bánh xe lăn, chỉ có các phần tử của lốp bị biến dạng. Các phần 

tử của lốp ở phía trước lần lượt đi vào khu vực tiếp xúc và bị nén lại, các phần tử của 

lốp. Ở phía sau sẽ lần lượt ra khỏi khu vực tiếp xúc và phục hồi lại trạng thái ban đầu. 

Nếu lốp có độ đàn hồi lý tưởng thì năng lượng tiêu hao cho sự biến dạng của lốp sẽ 

được trả lại hoàn toàn khi nó phục hồi lại trạng thái ban đầu. Tuy nhiên trong thực tế 

phần năng lượng bị tiêu hao không được trả lại hoàn toàn mà có một phần bị biến 

thành nhiệt toả ra môi trường xung quanh. Như vậy sẽ phát sinh lực cản chuyển động 



 

17 

 

của ô tô do xuất hiện ma sát giữa các phần tử của lốp (gọi là nội ma sát) và ma sát giữa 

lốp với đường. 

Hình 2.3 biểu thị sự biến thiên của độ biến 

dạng trong các phần tử của lốp (Dl) theo tải 

trọng tác dụng lên bánh xe (Gb). Khi tải trọng 

tăng, độ biến dạng của lốp tăng, phần năng 

lượng tiêu hao cho sự biến dạng của lốp ở giai 

đoạn nén tương ứng với diện tích OAC. 

 Khi tải trọng giảm dần, lốp sẽ đàn hồi trở 

lại, năng lượng được trả lại do sự đàn hồi của 

lốp tương ứng với diện tích BAC. Như vậy phần 

năng lượng bị tiêu hao do nội ma sát của lốp và 

ma sát giữa lốp với đường chính là giá trị hiệu 

hai phần diện tích nói trên (diện tích OAB). 

 

Hình 2. 3. Đồ thị đặc tính biến dạng 

của bánh xe đàn hồi 

Do sự biến dạng của các phần tử của lốp khi đi vào khu vực tiếp xúc nên các phản 

lực riêng phần của đường tác dụng lên bánh xe ở phần trước của khu vực tiếp xúc lớn 

hơn ở phía sau. Chính vì vậy mà hợp lực của chúng bị lệch về phía trước một khoảng 

a1 so với đường thẳng đứng đi qua tâm trục bánh xe. 

2.3.2.2. Xác định lực cản lăn và hệ số cản lăn 

Để xác định trị số của lực cản lăn (hợp lực của các phản lực tiếp tuyến) và hệ 

số cản lăn, ta lập phương trình cân bằng mô men của tất cả các lực đối với tâm trục 

bánh xe: 

Z1.a1 - Pf1.rđ = 0    Z1.a1 = Pf1.rđ   

Mà   Z1.a1 = Gb1.a1= Px.rđ      (2-6) 

Từ công thức trên ta rút ra công thức tính lực cản lăn như sau: 

Pf1 = Z1

dr

a1  = Gb1

dr

a1       (2-7) 

Trong đó: rđ - bán kính động lực học của bánh xe 

  a1- khoảng cách từ điểm đặt hợp lực Z1 đến giao điểm của đường thẳng 

góc đi qua tâm trục bánh xe với đường 

 Nếu ta biểu thị  f1 = 
dr

a1        (2-8) 

thì ta có:  Pf1 = f1.Gb1 = f1.Z1       

 Hệ số f1 được gọi là hệ số cản lăn. Như vậy lực cản lăn bằng tải trọng thẳng 

đứng tác dụng lên bánh xe nhân với hệ số cản lăn. 

 Mô men cản lăn: Mf = Pf1.rđ       (2-9) 

Nhận xét: 
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 Các yếu tố ảnh hưởng tới lực cản lăn và mô men cản lăn là:  

* Tải trọng thẳng đứng tác dụng lên bánh xe 

* Vật liệu chế tạo lốp 

* Áp suất không khí trong lốp 

* Tính chất cơ lý của đường. 

2.3.3. Động lực học của bánh xe đàn hồi lăn trên đường biến dạng 

Khi bánh xe lăn, cả bánh xe và đường 

đều bị biến dạng nhưng độ biến dạng của 

đường nhỏ hơn độ biến dạng của lốp. 

Hình 2.4 là sơ đồ nghiên cứu động lực 

học của bánh xe bị động khi bánh xe đàn 

hồi lăn trên đường biến dạng. Với trường 

hợp này, phương pháp xác định lực cản 

lăn, hệ số cản lăn và mô men cản lăn cũng 

làm tương tự như trường hợp 1.  

Hình 2. 4. Động lực học của bánh xe bị động 

khi bánh xe đàn hồi lăn trên đường biến dạng 

2.4. Động lực học của bánh xe chủ động 

Khi bánh xe chủ động lăn trên đường cũng xảy ra ba trường hợp giống như bánh 

xe bị động. Trong phần này ta chỉ xét trường hợp bánh xe chủ động lăn trên đường 

biến dạng 

2.4.1. Sự biến dạng của lốp 

Trong trường hợp này, khi bánh xe lăn thì cả bánh xe và đường đều bị biến 

dạng nhưng biến dạng của lốp sẽ nhỏ hơn trường hợp bánh xe đàn hồi lăn trên đường 

cứng. Ngoài các lực tác dụng lên bánh xe như Gb2, Px bánh xe còn chịu các lực sau: 

- Mô men xoắn Mk truyền từ bán trục tới bánh xe. Mô men này làm cho các 

thớ lốp hướng kính bị biến dạng vòng. Khi bánh xe lăn, do các thớ lốp đi vào khu vực 

tiếp xúc sẽ bị uốn cong và nén lại, khi ra khỏi khu vực tiếp xúc, chúng lại dãn ra. 

Như vậy, một phần năng lượng bị tiêu hao cho biến dạng vòng của lốp. 

- Hợp lực của các phản lực pháp tuyến riêng phần từ đường tác dụng lên bánh xe 

được ký hiệu là R và phản lực tiếp tuyến T hướng theo chiều chuyển động của xe. 

Phân tích các hợp lực R và T theo hai phương thẳng đứng và song song với mặt 

đường ta có: 
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→

R  =  
→

RZ + RX
→

 

              
→

T  =  
→

TZ + TX
→

 

Điểm đặt hợp lực 
→

R , 
→

T  sẽ nằm tại điểm 

cách giao điểm của đường thẳng đứng đi qua 

tâm trục bánh xe và đường một khoảng a2. Do 

ảnh hưởng của mô men Mk nên trị số a2 lớn 

hơn so với a1 của bánh xe bị động.  

Hình 2. 5. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe 

chủ động 

2.4.2. Xác định lực cản lăn và hệ số cản lăn 

Để xác định lực cản lăn, ta cũng sử dụng phương trình cân bằng mô men cho 

tất cả các lực đối với tâm trục bánh xe 

Mk = (ZR + ZT)a2 + (XT - XR)rđ      (2-10) 

Trong đó:   Z2 = ZR + ZT 

    Px = XT - XR = Xk      (2-11) 

Với: Z2 - hợp lực của các phản lực thẳng góc của đường tác dụng lên bánh xe chủ động 

  Xk - phản lực đẩy của đường 

Thay (2-11) vào (2-10) và rút gọn ta có: 

Mk = Z2a2 + Xk rđ       (2-12) 

Mặt khác ta có: 

Z2a2 = Gb2a2 = Pf2rđ = Mf2   với Pf2 = XR    (2-13) 

Pf2 = Z2

dr

a2 = Gb2

dr

a2        (2-14) 

Đặt  f2 = 
dr

a2         (2-15) 

Với:  f2 là hệ số cản lăn của bánh xe chủ động với mặt đường. 

Từ đó ta có:    Pf2 = f2.Z2 = Gb2.f2     

 Mf2, Pf2 - lần lượt là mô men cản lăn và lực cản lăn của bánh xe chủ động. 

 Do ảnh hưởng của mô men Mk nên tổn thất cho biến dạng của bánh xe chủ 

động lớn hơn so với bánh xe bị động (a2>a1). Điều đó chứng tỏ rằng hệ số cản lăn của 

bánh xe chủ động lớn hơn của bánh xe bị động. Tuy nhiên để đơn giản trong tính toán,  

người ta coi hệ số cản lăn của bánh xe chủ động và bị động là như nhau. 

2.4.3. Các yếu tố ảnh hưởng đến hệ số cản lăn 

Qua việc phân tích bản chất của lực cản lăn và công thức tính lực cản lăn và hệ số 

cản lăn ta thấy rằng những nhân tố gây ra biến dạng của lốp và của đường đều ảnh 
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hưởng tới lực cản lăn và hệ số cản lăn. Các nhân tố ảnh hưởng bao gồm: 

- Tính chất cơ lý và trạng thái của mặt đường thông qua mức độ biến dạng của 

đường và biến dạng giữa lốp và mặt đường  

- Tải trọng tác dụng vào bánh xe (ký hiệu là Gb) là nhân tố ảnh hưởng trực tiếp đến 

biến dạng hướng kính của lốp và biến dạng nén của đường. Tải trọng càng tăng thì 

biến dạng càng tăng và lực cản càng tăng 

- Vật liệu chế tạo lốp và áp suất khí trong lốp cũng ảnh hưởng tới biến dạng của 

lốp. Vì thế khi ô tô chuyển động trên các loại đường khác nhau, người ta cần điều 

chỉnh áp suất lốp để giảm lực cản lăn 

- Mômen xoắn tác dụng lên bánh xe chủ động gây lên biến dạng vòng của các thớ 

lốp, tăng nội ma sát trong lốp, do đó làm tăng lực cản lăn 

- Tốc độ chuyển động của xe càng tăng thì tốc độ biến dạng càng tăng, nội ma sát 

trong lốp tăng do đó cũng làm tăng lực cản lăn. Thực nghiệm chỉ ra răng khi tốc độ 

của xe còn nhỏ hơn 80km/h (tương ứng 22,2 m/s) thì hệ số cản lăn hầu như không thay 

đổinhưng khi tốc độ xe lớn hơn 80 km/h thì hệ số cản lăn sẽ thay đổi và tăng theo công 

thức: 

f = f0 







+

1500
1

2v
     (2-16) 

Trong đó:  f0 - hệ số cản lăn ứng với tốc độ chuyển động của xe v < 22,2 m/s. 

Giá trị của hệ số cản lăn f0 trên một số loại đường (bảng 2.1) 

v- tốc độ chuyển động của xe tính theo m/s 

Bảng 2. 1. Hệ số cản lăn của một số loại đường (theo [3], trang 54) 

Loại đường 
Hệ số cản lăn ứng với vận tốc 

v  22,2 m/s (80 km/h) 

Đường nhựa bê tông 

Đường nhựa tốt 

Đường rải đá 

Đường đất khô 

Đường cát 

0,012 0,015 

0,015 0,018 

0,023 0,030 

0,025 0,035 

0,010 0,030 

2.5. Sự  trượt của bánh xe chủ động 

2.5.1. Khái niệm về sự trượt 

Khi các bánh xe lăn, dưới tác dụng 

của mômen xoắn chủ động, các bánh xe 

có mấu bám lên đất, ép đất theo phương 

nằm ngang và có chiều ngược với chiều 

chuyển động của xe. Đất sẽ bị nén lại một  

 

Hình 2. 6. Sơ đồ sự trượt của bánh xe chủ 

động 
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đoạn b làm cho trục bánh xe lùi về sau một đoạn so với hợp không biến dạng. Vì thế 

làm cho xe giảm vận tốc tịnh tiến và đó cũng chính là bản chất của hiện tượng trượt 

quay. 

 Ngoài ra do sự biến dạng theo hướng tiếp tuyến của các thớ lốp dưới tác dụng của 

mômen xoắn Mk cũng làm giảm vận tốc tịnh tiến của xe, gây nên hiện tượng trượt. Điều 

đó được giải thích như sau: khi các phần tử lốp đi vào khu vực tiếp xúc sẽ bị nén lại làm 

cho bán kính thực tế của bánh xe nhỏ lại, do đó quãng đường xe đi được sau một vòng 

quay sẽ giảm đi. Do đó mômen xoắn là nguyên nhân chính gây ra sự trượt ở bánh xe chủ 

động. 

 Khi bánh xe đang phanh, dưới tác dụng của mômen phanh, đất sẽ bị nén lại cùng 

chiều với chiều chuyển động của xe. Do đó trục của bánh xe tiến về trước một đoạn so 

với trường hợp không biến dạng. Vì thế vận tốc thực tế của xe được tăng lên, đó là bản 

chất của hiện tượng trượt lết. Mặt khác sự biến dạng theo hướng tiếp tuyến của các thớ 

lốp dưới tác dụng của mômen phanh cũng làm tăng vận tốc của xe, tạo nên sự trượt lết ở 

các bánh xe đang phanh. Ngoài ra tải trọng, vật liệu chế tạo lốp, áp suất trong lốp và 

điều kiện mặt đường cũng là nguyên nhân gây nên sự trượt ở bánh xe. 

2.5.2. Hệ số trượt và độ trượt: 

 + Hệ số trượt và độ trượt khi kéo: 

 Sự trượt của bánh xe được thể hiện thông qua hệ số trượt k : 
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v
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−
=−=                               (2.17) 

Mức độ trượt của bánh xe được đánh giá thông qua độ trượt k : 

 %100kk =                                             (2.18) 

 + Hệ số trượt và độ trượt khi phanh: 

 Trong trường hợp phanh ta có hệ số trượt và độ trượt như sau: 

 11 −=−=
−

=−= 

l

boo

p

r

r

v

v

v

vv

v

v                  (2.19) 

 %100pp =                                            (2.20) 

2.5.3. Phương pháp xác định hệ số trượt 

Sự trượt của bánh xe chủ động được đánh giá bằng hệ số trượt, ký hiệu là  và 

được xác định theo công thức sau: 

%10011
1

0

11

1









−=−=

−
=

r

r

v

v

v

vv
   (2-21) 

Hay có thể viết:        

    %1001 0











−=

bn

n
    (2-22) 
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Trong đó:  - độ trượt tính theo phần trăm 

  v1 - tốc độ lý thuyết của ô tô 

v- tốc độ thực tế của bánh xe chủ động  

rb - bán kính thực tế của bánh xe chủ động  

r1 - bán kính lý thuyết của bánh xe chủ động 

n0 - số vòng quay của bánh xe chủ động khi không tải 

nb - số vòng quay thực tế của bánh xe chủ động 

Khi ô tô chuyển động, người ta có thể xác định được số vòng quay của bánh xe 

chủ động khi không tải và coi như ở trường hợp này sự trượt của bánh xe là rất nhỏ, có 

thể bỏ qua. Cần chú ý rằng trong quá trình ô tô chuyển động có thể xảy ra các hiện 

tượng sau: 

 -  Lăn không trượt ở bánh xe bị động và không phanh. 

 -  Lăn có trượt quay ở bánh xe chủ động và đang có lực kéo. 

 -  Lăn có trượt lết ở bánh xe đang phanh. 

2.5.3.1. Bánh xe lăn không trượt: 

Trong trường hợp này, tốc độ của tâm 

bánh xe (cũng là tốc độ của xe) bằng với 

tốc độ vòng. Nghĩa là tốc độ thực tế v bằng 

tốc độ lý thuyết vo, ta có: 

bbo
rvv ==                                (2.23) 

 Do vậy, tâm quay tức thời (cực P) của 

bánh xe nằm trên vòng bánh xe và bán kính 

lăn bằng bán kính tính toán: 

 

Hình 2. 7. Lăn không trượt. 

rl = rb                                (2.24) 

 Trạng thái này chỉ có được ở bánh xe bị động với Mp = 0, lúc đó 0v =  

2.5.3.2. Bánh xe lăn có trượt quay: 

Đây là trường hợp của bánh xe đang có 

lực kéo, khi đó tốc độ của tâm bánh xe 

(tốc độ thực tế) v nhỏ hơn tốc độ lý thuyết 

vo, do vậy cực P nằm trong vòng bánh xe 

và rl < rb. Trong vùng tiếp xúc của bánh xe 

với mặt đường, theo quy luật phân bố vận 

tốc sẽ xuất hiện một vận tốc trượt v  

ngược hướng với trục x. 

 

Hình 2. 8. Lăn có trượt quay 

  Ta có quan hệ sau:  

 
lbbbo

r vr vvv =+=+=                                (2.25) 
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 Do đó: 

 0vvv o−=                                                      (2.26) 

 Theo (2.17) hệ số trượt khi kéo k  được tính: 
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 Do v  < 0 nên nên k  > 0. 

 Ở trạng thái trượt quay hoàn toàn (bánh xe chủ động quay, xe đứng yên) ta có: 

 0000 ====
llbb

r r v;v  

 
ooo

vvvvv −=−=−= 0  

 Thay vào (2.27) suy ra: 

 1k=  (trượt quay hoàn toàn) 

2.5.3.3. Bánh xe lăn có trượt lết: 

Đây là trường hợp bánh xe đang được 

phanh. Trong trường hợp này tốc độ thực tế 

v lớn hơn tốc độ lý thuyết vo, cực P nằm 

bên ngoài bánh xe và rl > rb. Tại vùng tiếp 

xúc của bánh xe với mặt đường cũng xuất 

hiện tốc độ trượt v  nhưng hướng theo 

hướng dương của trục x. 

Ta có quan hệ sau: 

 

Hình 2.9. Lăn có trượt lết. 

 
lbbbo

r vr vvv =+=+=                          (2.28) 

 Do đó: 0−=−=  r r vvv
bblbo

                                    (2.29) 

        Theo (2.19) hệ số trượt khi phanh được tính: 
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=−= 
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                             (2.30) 

 Do 0v   nên 0p  

 Ở trạng thái trượt lết hoàn toàn (bánh xe bị hãm cứng không quay, xe và bánh xe 

vẫn chuyển động tịnh tiến) ta có: 

 

vvvvrv

v
r,v

obbo

b
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=−===

→


==
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 Thay vào (2.30) suy ra: 1p −=  (trượt lết hoàn toàn) 

Sự trượt của bánh xe chủ động gây ảnh hưởng xấu đến chỉ tiêu kinh tế của ô tô. 

Vì thế cần thiết phải hạn chế sự trượt bằng cách tăng cường chất lượng bám của bánh 
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xe với mặt đường 

2.1.3. Sơ đồ truyền năng lượng từ bánh xe tới mặt đường 

Năng lượng từ động cơ truyền đến các bánh xe chủ động thông qua hệ thống 

truyền lực. Sau đó năng lượng từ các bánh xe được truyền tới mặt đường. Tùy thuộc 

vào trạng thái chuyển động của  bánh xe, sẽ tồn tại những dòng năng lượng sau đây. 

Trên hình 2.10 diễn tả các dòng công suất cho 3 trạng thái chuyển động chủ yếu của 

bánh xe: 

 

 

 

 

 

a – Bánh xe bị động. 

b – Bánh xe chủ động. 

c – Bánh xe đang phanh. 

 

Hình 2. 10. Các dòng năng lượng đối với các trạng thái chuyển động của bánh xe 

- Dòng công suất ở bánh xe bị động ( hình 2.10.a ). 

- Dòng công suất ở bánh xe chủ động ( hình 2.10.b ). 

- Dòng công suất ở bánh xe đang phanh ( hình 2.10.c ). 

Khi khảo sát năng lượng truyền từ bánh xe tới mặt đường, sẽ xuất hiện 3 dạng 

công suất sau đây: 

- Công suất trên trục của bánh xe: Nk hoặc Np  

+ Trong trường hợp bánh xe chủ động đang có lực kéo thì mômen Mk và vận tốc 

góc bánh xe bω cùng chiều, cho nên công suất Nk sẽ là dương: 

Nk = Mk. bω  > 0 

+ Trong trường hợp bánh xe đang bị phanh thì mômen Mp và vận tốc góc bánh xe 

bω ngược chiều, cho nên công suất Np sẽ là âm: 

Np = Mp. bω < 0 

- Công suất truyền qua ổ trục của bánh xe:  Nx 

Nx = Px.v 

+ Trong trường hợp bánh xe chủ động đang có lực kéo thì Px và v ngược chiều 

nhau. Bởi vậy công suất Nx được coi là âm vì nó truyền khỏi bánh xe. Đây là dòng 

công suất truyền lên khung xe và đẩy xe chạy tới. 
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+ Trong trường hợp bánh xe đang bị phanh thì Px và v cùng chiều. Bởi vậy công 

suất Nx được coi là dương và dòng công suất này được truyền tới bánh xe, sau đó sẽ 

được tiêu hao chủ yếu trong cơ cấu phanh. 

- Công suất tổn hao:  Nm 

Vì Nm là công suất mất mát nên nó có giá trị âm. 

Khi bánh xe chuyển động ổn định, ta có phương trình cân bằng năng lượng: 

Nk + Nx + Nm = 0                                                                  (2.31) 

Từ đó ta có: 

δfδkf0kf

fk0kxbkxkm

NNvPvP)v(vPvP

)vP(PvPvPωMNNN

+=+=−+=

=++−=−−=−−=
              (2.32) 

Trong đó: 

          v0 – Vận tốc lý thuyết. 

          v – Vận tốc thực tế. 

          v – Vận tốc trượt. 

    Nf = Pf.v  Được gọi là công suất cản lăn, có giá trị âm. 

         δ k δN =P .v   Được gọi là công suất trượt quay. 

                  Nếu bánh xe đang bị phanh thì Pk sẽ được thay bằng Pp, lúc đó: 

     δ p δN =P .v  Được gọi là công suất trượt lết. 

Lưu ý rằng N luôn có giá trị âm, bởi vì khi trượt quay thì Pk >0, còn δv <0, 

ngược lại khi trượt lết thì Pp <0, còn δv >0. 

Dễ thấy rằng: công suất cản lăn luôn tồn tại khi bánh xe lăn, còn công suất trượt 

chỉ có khi có lực Pk ( hoặc Pp ), tức là chỉ khi có mômen Mk ( hoặc Mp ) tác dụng lên 

bánh xe. Khi xe chuyển động ( trạng thái kéo ) trên đường cứng thì thông thường vận 

tốc trượt khá nhỏ, nên công suất trượt có thể bỏ. Khi xe chuyển động trên đường đất 

mềm ( đường địa hình ) thì không thể bỏ qua công suất trượt. 

2.6. Các lực tác dụng lên ô tô trong trường hợp tổng quát 

Các lực tác dụng lên ô tô được thể hiện như trên hình 2.11 

Trên hình (2-11) trình bày lực và mômen tác dụng lên ô tô chuyển động tăng tốc 

trên dốc với các thành phần như sau: 

G - Trọng lượng toàn bộ của ôtô  

Pk - Lực kéo tiếp tuyến ở bánh xe chủ động  

Pf1 và Pf2 - Lực cản lăn tương ứng ở bánh xe chủ động và bánh xe bị động 

Pự - Lực cản không khí 

Pi - Lực cản lên dốc 

PJ - Lực cản quán tính khi xe chuyển động không ổn định  (có gia tốc) 

Pm- Lực cản ở móc kéo 

 - Góc dốc của đường 



 

26 

 

Z1và Z2 - Phản lực tiếp tuyến của mặt đường tác dụng lên bánh xe ở cầu trước và cầu sau 

Mf1 và Mf2- Mômen cản lăn ở bánh xe chủ động và bị động 

 

Hình 2. 11. Lực và mômen tác dụng lên ô tô trong trường hợp chuyển động tổng quát 

Khi ô tô chuyển động sẽ có các lực cản sau đây tác dụng: 

- Lực cản lăn 

- Lực cản lên dốc 

- Lực cản không khí 

- Lực cản quán tính khi ô tô chuyển động có gia tốc 

- Lực cản ở móc kéo 

2.6.1. Lực kéo tiếp tuyến của ô tô 

2.6.1.1. Tỷ số truyền của hệ thống truyền lực 

Tỷ số truyền của hệ thống truyền lực được xác định như sau: 

b

e

b

e
t

n

n
i




==      (2-33) 

Trong đó: it - tỷ số truyền của hệ thống truyền lực  

  ne,  e - số vòng quay và tốc độ góc của trục khuỷu động cơ 

  nb,  b - số vòng quay và tộc độ góc của bánh xe chủ động 

 Về mặt kết cấu của ô tô, tỷ số truyền của hệ thống truyền lực bằng tích số các tỷ 

số truyền của các cụm trong hệ thống truyền lực. Như vậy tỷ số truyền của hệ thống 

truyền lực sẽ là: 

it = ih .ip .io .ic      (2-34) 

Trong đó:  ih - tỷ số truyền của hộp số chính 

ip - tỷ số truyền của hộp số phụ 

io - tỷ số truyền của truyền lực chính 

ic - tỷ số truyền của truyền lực cuối cùng. 
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2.6.1.2. Hiệu suất của hệ thống truyền lực 

 Công suất của động cơ truyền đến bánh xe chủ động sẽ bị mất mát do ma sát 

của các chi tiết trong hệ thống truyền lực và do khuấy dầu. Công suất truyền đến bánh 

xe chủ động sẽ là: 

Nk = Ne - Nt     (2-35) 

Trong đó: Nk - công suất truyền đến bánh xe chủ động 

Nt - công suất tiêu hao do ma sát và khuấy dầu 

 Hiệu suất của hệ thống truyền lực là tỷ số giữa công suất truyền tới bánh xe chủ 

động và công suất hữu ích của động cơ. 

    t=
 N

N
1

N

 N- N

 N

N

e

t

e

te

e

k −==     (2-36) 

t- hiệu suất của hệ thống truyền lực 

Hiệu suất của hệ thống truyền lực phụ thuộc vào nhiều thông số và điều kiện làm 

việc của ô tô như chế độ tải trọng, tộc độ chuyển động, chất lượng chế tạo chi tiết, chất 

lượng dầu bôi trơn v.v. Hiệu suất của hệ thống truyền lực có thể được xác định bằng 

tích số hiệu suất của các cụm trong hệ thống truyền lực: 

cocdphlt  .....=      (2-37) 

Trong đó: l- hiệu suất của ly hợp 

h- hiệu suất của hộp số chính 

p- hiệu suất của hộp số phụ 

cđ - hiệu suất của truyền động các đăng 

o- hiệu suất của cầu chủ động 

c- hiệu suất của truyền lực cuối cùng 

Hiệu suất của hệ thống truyền lực t thường được xác định bằng thực nghiệm. Các 

giá trị của hiệu suất truyền lực theo bảng 2.2 

Bảng 2. 2. Hiệu suất truyền lực của một số loại ô tô (theo [3], trang 15) 

Loại ô tô Giá trị trung bình của t 

Ô tô du lịch 0,93 

Ô tô tải với truyền lực chính một cấp 0,89 

Ô tô tải với truyền lực chính hai cấp 0,85 

2.6.1.3. Mô men xoắn của bánh xe chủ động và lực kéo tiếp tuyến 

 Khi ô tô chuyển động ổn định mô men xoắn ở bánh xe chủ động Mk được xác 

định theo biểu thức sau: 

Mk = Me.it.t = Me.ih.ip.io.ic.t    (2-38) 

Dưới tác dụng của mô men xoắn Mk bánh xe chủ động sẽ tác dụng vào mặt đường 

một lực P có chiều ngược với chiều chuyển động của ô tô. Nhờ tác dụng tương hỗ giữa 
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mặt đường và bánh xe cho nên mặt đường cũng tác dụng lại bánh xe một lực Pk có giá 

trị bằng lực P (Pk = P), lực Pk có chiều cùng với chiều chuyển động của ô tô. Chính lực 

Pk này là lực đẩy cho ô tô chuyển động về phía trước, và được gọi là lực kéo tiếp tuyến 

của bánh xe chủ động. 

 

Hình 2. 12. Lực kéo tiếp tuyến của bánh xe chủ động 

Như vậy, lực kéo tiếp tuyến của bánh xe chủ động là phản lực từ mặt đường tác 

dụng lên bánh xe chủ động, có chiều cùng với chiều chuyển động của ô tô. 

 Lực kéo tiếp tuyến Pk được xác định theo công thức sau: 

Pk = 
k

k

r

M
     (2- 39) 

Trong đó:  rk - bán kính đặt lực Pk. 

Với sai số không lớn có thể coi bánh kính rk bằng bán kính làm việc của bánh xe rb 

Do đó: 

Pk = 
b

.coph

b
r

ηiiii

r

. . . . teMM
k =    (2- 40) 

Nhờ có lực kéo tiếp tuyến mà ô tô có thể thắng được các lực cản chuyển động để 

tiến về phía trước. 

2.6.2. Hệ số bám và lực bám của bánh xe chủ động 

2.6.2.1. Hệ số bám và các yếu tố ảnh hưởng 

a. Khái niệm về hệ số bám     

Để cho ô tô có thể chuyển động được thì ở vùng tiếp xúc giữa bánh xe chủ động 

với mặt đường phải có độ bám nhất định. Độ bám đó được đặc trưng bởi một đại 

lượng gọi là hệ số bám. Nếu hệ số bám thấp thì bánh xe có thể bị trượt quay khi mô 

men xoắn lớn truyền đến bánh xe chủ động, lúc đó ô tô không thể tiến về phía trước 

được. Trường hợp này thường xảy ra khi bánh xe chủ động đi vào đường lầy lội hoặc 

trên mặt đường có băng tuyết. 

 = 
G

k
P

max      (2- 41) 

b. Các yếu tố ảnh hưởng đến hệ số bám 

Hệ số bám  giữa bánh xe chủ động và mặt đường phụ thuộc trước hết vào 

nguyên liệu bề mặt đường và nguyên liệu chế tạo lốp, vào tình trạng mặt đường (khô, 
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ướt, nhẵn, nhám, sạch, bẩn, …), vào kết cấu và dạng hoa lốp, phụ thuộc vào các điều 

kiện sử dụng khác như tải trọng tác dụng lên bánh xe, áp suất lốp, tốc độ chuyển động 

của ô tô và nhất là phụ thuộc vào độ trượt giữa bánh xe chủ động với mặt đường. 

 

Hình 2. 13. Các yếu tố ảnh hưởng đến hệ số bám 

* Áp suất hơi trong lốp 

Từ đồ thị 2.13a ta thấy khi áp suất hơi trong lốp tăng thì hệ số bám dọc x cũng 

tăng lên. Khi hệ số bám dọc x đạt đến giá trị nào đó, nếu tăng áp suất hơi trong lốp thì 

hệ số bám dọc sẽ giảm. Vì vậy trong quá trình sử dụng cần phải thường xuyên kiểm tra 

và bơm lốp đúng áp suất quy định. 

* Tốc độ chuyển động của ô tô 

Từ đồ thị 2.13b ta thấy khi tốc độ ô tô tăng thì độ bám của bánh xe giảm nhất là 

khi ôtô chuyển động trên đường trơn, ướt. 

* Tải trọng phân bố: 

Khi tăng tải trọng phân bố lên các cầu xe thì hệ số bám của bánh xe giảm. Sự 

giảm hệ số bám càng lớn khi xe hoạt động trên đường trơn, ướt (đồ thị 2.13c) 

* Hệ số trượt tương đối  

Từ đồ thị 2.13d ta thấy rằng độ trượt  giữa bánh xe chủ động và mặt đường 

ảnh hưởng rất nhiều đến hệ số bám. Khi tăng độ trượt (trượt lết hay trượt quay) của 

bánh xe thì hệ số bám lúc đầu tăng lên nhanh chóng và đạt giá trị cực đại trong khoảng 

độ trượt 15 25%. Sau đó nếu tiếp tục tăng độ trượt thì hệ số bám giảm, khi độ trượt 

 = 100% (nghĩa là lốp bị trượt lết hoàn toàn) thì hệ số bám  giảm từ 2030% so với 

hệ số bám cực đại. Khi đường ướt hệ số bám còn có thể giảm nhiều hơn nữa 

(5060%). Hệ số bám ở trên là hệ số bám trong mặt phẳng dọc của ôtô hay còn gọi là 
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hệ số bám dọc x. Ngoài ra trong mặt phẳng ngang vuông góc với mặt phẳng dọc còn 

có hệ số bám ngang y. 

Hệ số bám y cũng chịu ảnh hưởng của các yếu tố nêu trên. Khi hệ số bám ngang 

giảm sẽ làm cho tính ổn định hướng của ôtô giảm, xe mất khả năng chuyển động an toàn. 

Hệ số bám tổng hợp  được xác định theo công thức sau: 

 = 22

yx
 +     (2- 42) 

Bảng 2. 3. Hệ số bám của một số loại đường và tình trạng mặt đường (theo [3], trang 22) 

Loại đường và tình trạng mặt đường Hệ số bám x 

Đường nhựa hoặc đường bê tông  

          - Khô và sạch 0,7   0,8 

          - Ướt 0,35 0,45 

Đường đất  

         - Đất pha sét khô 0,50   0,60 

         - Ướt 0,20   0,40 

Đường cát  

         - Khô 0,20   0,30 

         - Ướt 0,40   0,50 

Hệ số bám dọc x có thể xác định bằng nhiều phương pháp thực nghiệm khác nhau. 

Đơn giản nhất là dùng một xe trước kéo một xe sau khi đó xe sau được phanh cứng 

hoàn toàn. Giữa hai xe có đặt lực kế để đo lực bám P phát sinh ở xe sau. Biết được 

trọng lượng bám ở xe sau là G ta có thể xác định được hệ số bám x theo biểu thức sau: 

 x = 




G

P
       (2- 43) 

Do hệ số bám phụ thuộc vào nhiều yếu tố khác nhau, khó xác định được bằng tính 

toán, cho nên thường người ta sử dụng giá trị hệ số bám trung bình được xác định bằng 

thực nghiệm trên các loại đường khác nhau. 

2.6.2.2. Lực bám ở bánh xe chủ động  

Lực bám P ở bánh xe chủ động được xác định bằng công thức sau: 

P= .Z = .G      (2-44) 

Trong đó: Z  là phản lực thẳng góc từ mặt đường tác dụng lên bánh xe chủ động. 

Để cho bánh xe chủ động không bị trượt quay khi ôtô chuyển động thì lực kéo tiếp 

tuyến Pkmax phải nhỏ hơn hoặc bằng lực bám P nghĩa là phải thoả mãn điều kiện: 

  Pkmax   P     
b

.coph

b

max

r

ηiiii

r

....max teMM
k =   .G  (2-45) 

Từ biểu thức (2-44) ta thấy rằng lực bám P tỷ lệ thuận với hệ số bám  và phản 



 

31 

 

lực Z  hay trọng lượng bám  G. Mặt khác lực kéo tiếp tuyến cực đại Pkmax lại bị giới 

hạn bởi lực bám P (biểu thức 2-45) cho nên muốn sử dụng hết lực kéo tiếp tuyến 

Pkmax do động cơ truyền xuống để thắng lực cản chuyển động thì cần thiết phải tăng 

lực bám P, nghĩa là phải tăng hệ số bám  hoặc tăng trọng lượng bám G hoặc cùng 

tăng cả hai thông số trên. Điều này được thể hiện rõ ở động cơ có tính năng cơ động cao. 

2.6.3. Các lực cản chuyển động của ôtô 

2.6.3.1. Lực cản lăn 

Khi ô tô chuyển động sẽ có lực cản lăn Pf1 tác dụng lên các bánh xe trước và Pf2       

tác dụng lên các bánh xe sau theo hướng song song với mặt đường và ngược với chiều 

chuyển động của ô tô (hình 2-11). Lực cản lăn tác dụng tại vùng tiếp xúc giữa bánh xe 

với mặt đường. 

Lực cản lăn sinh ra là do có sự biến dạng của lốp, do sự tạo thành vết bánh xe trên 

mặt đường và do sự tiếp xúc giữa lốp với mặt đường. Như vậy lực cản lăn bao gồm cả 

ngoại lực và nội ma sát trong lốp. 

Để đơn giản trong tính toán, người ta coi lực cản lăn là ngoại lực tác dụng lên bánh 

xe khi ô tô chuyển động và được xác định theo công thức: 







=

=

222

111

ZfP

ZfP

f

f

      (2-46) 

Trong đó: f1, f2 - Hệ số cản lăn tương ứng ở bánh xe trước và bánh xe sau 

Lực cản lăn Pf  của ô tô sẽ là: 

Pf = Pf1 + Pf 2      (2-47) 

Nếu coi hệ số cản lăn ở bánh trước và bánh sau như nhau, ta có: 

f1= f2 = f      (2-48) 

Lúc đó: 

Pf = (Z1 + Z2)f = f.G.cos     (2-49) 

Khi ô tô chuyển động trên đường nằm ngang thì lực cản lăn sẽ là: 

Pf = f.G      (2-50) 

Trong đó:  f- hệ số cản lăn nói chung của ô tô 

2.6.3.2. Lực cản lên dốc 

Khi ôtô chuyển động lên dốc thì lực thành phần Gsin  của trọng lượng ôtô sẽ cản 

lại sự chuyển động. Lực thành phần này được gọi là lực cản lên dốc, ký hiệu là Pi và 

có giá trị như sau: 

Pi = G.sin       (2-51) 

Mức độ dốc của mặt đường được thể hiện qua góc dốc   hoặc qua độ dốc i 

i = 
T

D
 = tg       (2-52) 
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Trong đó:   D,T - Các kích thước của đường dốc 

Khi góc dốc nhỏ dưới 50 có thể xem i = tg  sin và lúc đó lực cản lên dốc có dạng: 

Pi = G.sin   G.i     (2-53) 

Ttrường hợp ôtô chuyển động xuống dốc thì lực Pi sẽ cùng chiều chuyển động của 

ôtô và lúc đó lực Pi trở thành lực hỗ trợ cho chuyển động của ô tô 

Trong lý thuyết ô tô thường dùng khái niệm lực cản tổng cộng của đường bằng 

tổng của lực cản lăn và lực cản lên dốc. 

P


= Pf  Pi = G(f.cos  sin )    (2-54) 

Dấu (+) khi xe lên dốc và dấu (-) khi xe xuống dốc 

Đại lượng f  i được coi là hệ số cản tổng cộng của đường và ký hiệu là   

 = f  i       (2-55) 

Lực cản tổng cộng của đường P  sẽ là: 

P = G(f.cos  sin ) = .G    (2-56) 

Như vậy: Hệ số cản tổng cộng  của đường bằng tổng hệ số cản lăn f với độ dốc i. 

Lực cản tổng cộng của đường P bằng trọng lượng của ô tô nhân với hệ số cản tổng 

cộng của đường. 

2.6.3.3. Lực cản không khí 

Khi ô tô chuyển động sẽ có lực cản không khí P tác dụng tai tâm của diện tích cản 

chính diện của ô tô, tâm này cách mặt đường một độ cao h. Thực nghiệm chứng tỏ 

rằng lực cản không khí của ô tô có thể xác định bằng biểu thức sau: 

P = K.F.Vo
2        (2-57) 

Trong đó: K - Hệ số cản không khí, nó phụ thuộc vào hình dạng của ô tô và chất lượng 

bề mặt vỏ xe, phụ thuộc vào mật độ không khí, Ns2/m2. 

  F - Diện tích cản chính diện của ô tô, m2. 

  Vo - Vận tốc tương đối của ô tô và không khí, m/s.  

Vận tốc tương đối của ô tô Vo là  Vo = V  Vg     (2-58) 

với:  V  là vận tốc của ô tô. 

  Vg là vận tốc của không khí. 

Dấu (+) khi vận tốc của ô tô và không khí ngược chiều nhau, dấu (-) khi vận tốc 

của ô tô và không khí cùng chiều. Tích số KF còn được gọi là nhân tố cản không khí, 

ký hiệu là W (Ns2/m2). 

W = K.F      (2-59) 

Vậy lực cản không khí có thể được tính theo công thức sau: 

    P = W.Vo
2      (2-60) 

Xác định một cách chính xác diện tích cản chính diện F gặp rất nhiều khó khăn, vì 

vậy trong thực tế người ta sử dụng những công thức gần đúng sau: 
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 - Đối với ô tô du lịch:  

F = 0,8 Bo.Ho      (2-61) 

- Đối với ô tô vận tải: 

F = B.Ho      (2-62) 

Trong đó: B - chiều rộng cơ sở của xe 

  Bo - chiều rộng lớn nhất của ô tô 

  Ho - chiếu cao lớn nhất của ô tô 

Giá trị trung bình của hệ số cản không khí K, diện tích cản chính diện F và nhân tố 

cản W đối với các loại ô tô khác nhau được trình bày ở bảng 2.4. Khi có kéo moóc 

theo  sau thì hệ số cản không khí K sẽ tăng lên từ 930% tuỳ theo moóc bố trí sát hoặc 

xa ô tô kéo. 

Bảng 2. 4. Giá trị trung bình của hệ số cản không khí, diện tích cản chính diện và 

nhân tố cản đối với các loại ô tô khác nhau (theo [3], trang 29) 

Loại xe K (Ns2/m2) F (m2) W (Ns2/m2) 

Ô tô du lịch    

    - Vỏ kín 0,20   0,35 1,60   2,80 0,30   0,90 

    - Vỏ hở 0,40   0,50 1,50   2,00 0,60   1,00 

Ô tô tải 0,60   0,70 3,00   5,00 1,80   3,50 

Ô tô khách 0,25   0,40 4,50   6,50 1,00   2,60 

Ô tô đua 0,13   0,15 1,00   1,30 0,13   0,18 

 

2.6.3.4  Lực quán tính của ô tô 

Khi ô tô chuyển động không ổn định (lúc tăng tốc hoặc lúc giảm tốc) sẽ xuất hiện 

lực quán tính. Lực quán tính Pj gồm các thành phần sau: 

- Lực quán tính do gia tốc các khối lượng chuyển động tịnh tiến của ôtô, ký hiệu là Pj
' 

- Lực quán tính do gia tốc các khối lượng chuyển động quay của ô tô (gồm các 

khối lượng chuyển động quay của động cơ, của hệ thống truyền lực và các bánh xe), 

ký hiệu là Pj
'' 

Như vậy lực quán tính Pj sẽ là: 

    Pj = Pj
' + Pj

''       (2-63) 

Lực quán tính Pj
'  được xác định như sau: 

    Pj
' = j

g

G
      (2-64) 

Trong đó:    G- trọng lượng toàn bộ của ô tô 

   g- gia tốc trọng trường (g = 9,81 m/s2) 

   j - gia tốc tịnh tiến của ô tô 

Nếu bỏ qua ảnh hưởng của các chi tiết quay của hệ thống truyền lực (do mô men 
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của chúng nhỏ) thì lực quán tính Pj
'' được tính như sau: 

    Pj
'' = j

r

IiI

b

btte













 +
2

2
    (2-65) 

Trong đó: 

 Ie - Mômen quán tính của bánh đà động cơ và các chi tiết chuyển động quay khác của 

động cơ quy dẫn về trục khuỷu 

 Ib - Mômen quán tính của bánh xe 

 it  - Tỷ số truyền của hệ thống truyền lực 

 t - Hiệu suất của hệ thống truyền lực 

 rb  - Bán kính làm việc của bánh xe 

Thay các giá trị Pj
' và Pj

'' vào  công thức (1-34) ta được: 

  Pj = j
r

IiI

g

G

b

btte





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 (2-66) 

Biểu thị:     = g
r

IiI

b

btte
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


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
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

 +
+


2

2

1


    (2-67) 

Lúc đó ta có: 

    Pj  =   Pj
'  =   j

g

G
     (2-68) 

Trong đó:  

  - hệ số tính đến ảnh hưởng của các khối lượng vận động quay của ô tô 

Để đơn giản thì   được tính theo công thức 2-69 

 Ta có:     = 2

2

11  ++ hi     (2-69) 

 Các hệ số 1  và 2  thường nằm trong giới hạn hẹp là 1 46% và 2 35%. 

Như vậy có thể tính giá trị trung bình của   như sau: 

     = 1,04 + 0,05 ih
2     (2-70) 

2.6.3.5. Lực cản ở móc kéo 

 Khi ô tô kéo moóc thì xuất hiện lực cản ở móc kéo Pm, lực cản này hướng theo 

phương nằm ngang và được xác định theo công thức sau: 

    Pm = n.Q.      (2-71) 

Trong đó: Q - trọng lượng toàn bộ của một moóc. 

  n - số lượng moóc kéo theo sau. 

   - hệ số cản tổng cộng của đường. 

2.6.3.6. Điều kiện để ô tô có thể chuyển động trên đường 

 Để chô ô tô có thể chuyển động trên đường mà không bị trượt quay thì lực kéo 

tiếp tuyến sinh ra ở vùng tiếp xúc giữa bánh xe chủ động và mặt đường phải lớn hơn 

tổng các lực cản chuyển động nhưng phải nhỏ hơn hoặc bằng lực bám giữa bánh xe 
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với mặt đường. Nghĩa là: 

   Pf   Pi + P PJ + Pm   Pk   P    (2-72) 

Trong biểu thức trên, các dấu (+) khi ô tô chuyển động lên dốc và tăng tốc, còn các 

dấu (-) khi ô tô chuyển động xuống dốc và giảm  tốc (hoặc phanh). 

2.7. Xác định các phản lực thẳng góc của đường tác dụng lên bánh xe ô tô trong 

mặt phẳng dọc 

Trong quá trình chuyển động, các phản lực thẳng góc tác dụng từ đường lên bánh 

xe luôn thay đổi theo các ngoại lực và mômen tác dụng lên chúng. Trị số của các phán 

lực này sẽ ảnh hưởng tới chỉ tiêu kỹ thuật như: chất lượng kéo, chất lượng phanh, tính 

ổn định và tuổi thọ của các chi tiết. Do vậy ta phải xác định các phản lực này trong các 

trường hợp sau: 

2.7.1. Trường hợp tổng quát 

Sơ đồ tổng quát được biểu thị trên hình 2-14. Ở đây ta phải xác định trị số các 

phản lực thẳng góc tác dụng từ đường lên bánh xe khi ô tô chuyển động lên dốc, không 

ổn định và kéo rơ moóc (chỉ xét xe có một cầu chủ động). Theo sơ đồ các lực và mô 

men tác dụng lên ô tô gồm:  

- Trọng lượng của xe G  

- Các lực Pk, Pt, P, Pj, Pi, Pm  

- Các mô men Mk, Mj , Mt  chúng ta đã biết.  

 

Hình 2. 14. Sơ đồ các lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động lên dốc, có gia tốc, kéo moóc 

Riêng hợp lực của các hợp lực thẳng góc Z1, Z2 được dời về giao điểm giữa 

đường thẳng đứng qua tâm bánh  trục xe với mặt đường và tạo thêm  mô men Mt 

Để xác định hợp lực thẳng góc từ đường tác dụng lên bánh xe trước (ký hiệu là 
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Z1), ta chỉ việc lập phương trình mô men của tất cả các lực đối với điểm A (A là giao 

điểm của mặt đường với mặt phẳng thẳng đứng đi qua trục của bánh xe sau) 

MA = Z1L+Ph+(PJ +Pi)hg-Gbcos +Pm.hm+Mf1+Mf2+MJ1+MJ2=0   (2-73) 

Trong đó: 

 MJ1 , MJ2 - là mô men quán tính của các bánh xe trước và sau, thường trị số của nó 

nhỏ nên có thể bỏ qua. 

 Mf1 - Mô men cản lăn ở các bánh xe trước 

 Mf2 - Mô men cản lăn ở các bánh xe sau 

Ta có: 

   Mf = Mf1 + Mf2 = (G.f.cos ).rb    (2-74) 

Pm - lực cản ở móc kéo được tính như sau 

Pm = Gm(f.cos   sin )      (2-75) 

Các đại lượng còn lại chúng ta đã tìm hiểu ở chương 1 

Thay thế biểu thức (2-74) và (2-75 vào (2-73) và coi h hg rồi rút gọn ta có: 

 Z1 = 
L

hPhPPGfrbG mmgjb −++−− )sin()(cos 
   (2-76) 

Để xác định hợp lực của các phản lực thẳng góc ở bánh xe sau ta có thể dùng 

phương trình hình chiếu hoặc lập phương trình mô men đối với điểm B (B là giao 

điểm của đường với mặt phẳng thẳng đứng đi qua tâm trục bánh xe trước). Với cách 

làm tương tự như đối với Z1 ta xác định được Z2  

Z2 = 
L

hPhPPGfraG mmgjb +++++ )sin()(cos 
   (2-77) 

2.7.2. Trường hợp ô tô chuyển động ổn định trên đường nằm ngang, không kéo moóc 

 Muốn xác định các hợp lực Z1, Z2 trong trường hợp này ta xác lập điều kiện Pj 

= 0; Pm = 0 và  = 0 để thay vào các công thức (2-76) và (2-77) ta được: 

Z1 = 
L

hPfrbG gb −− )(
 

Z2 = 
L

hPfraG gb ++ )(
     (2-78) 

2.7.3.  Trường hợp xe đứng yên trên đường nằm ngang 

Ở trường hợp này ta có P  = 0, rút gọn biểu thức (2-78) ta được 

Z1T = 
L

Gb
 và Z2T = 

L

Ga
     (2-79) 

2.7.4.  Hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe ô tô 

Khi ô tô làm việc, lực thẳng góc từ mặt đường tác dụng lên từng bánh xe luôn bị 

thay đổi tuỳ theo điều kiện làm việc khi gia tốc, khi phanh, khi lên dốc hay xuống 

dốc… Sự phân bố tải trọng lên các cầu xe luôn bị thay đổi sẽ ảnh hưởng đến chất 
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lượng kéo và phanh,… Để thuận lợi cho việc tính toán, người ta đưa ra khái niệmhệ số 

phân bố tải trọng và được ký hiệu là m1 và m2 

m1 = 
G

Z1 ;  m2 = 
G

Z 2     (2-80) 

Trong đó: m1 - hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe trước 

  m2 - hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe sau 

Các hệ số phân bố tải trọng m1 và m2 được xác định cụ thể trong các trường hợp sau: 

- Khi xe đứng yên trên đường nằm ngang, không kéo moóc: 

Ở trường hợp này ta thay giá trị của Z1T, Z2T ở (2-79) vào (2-80) ta sẽ xác 

định được hệ số phân bố tải trọng tĩnh lên các bánh xe trước và bánh xe sau 

    m1T = 
G

Z T1 = 
LG

Gb
= 

L

b
   

m2T = 
G

Z
T2  = 

LG

Gb
= 

L

a
     (2-81) 

- Khi xe chuyển động ổn định với vận tốc lớn trên đường nằm ngang, không kéo moóc 

Trường hợp này ta thay Z1 và Z2 của biểu thức (2-78) vào (2-80) ta có: 

  m1k = 
GL

hPGfr
m

GL

hPGfr

LG

Gb

G

Z gb

T

gbk  +
−=

+
−= 1
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m2k = 
GL

hPGfr
m
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hPGfr

LG
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G
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T
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+=

+
+= 2

2    (2-82) 

Trong đó: m1k và m2k lần lượt là hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe trước và bánh xe 

sau khi chuyển động tiến. 

- Khi phanh xe trên đường nằm ngang không kéo moóc 

Trong trường hợp này, ta phải xác định các hợp lực thẳng đứng từ đường 

tác dụng lên bánh xe khi phanh. Khi phanh, tốc độ của xe giảm rất nhanh nên lực cản 

không khí giảm nhanh và có giá trị nhỏ không đáng kể, do đó có thể coi Pw = 0; mô 

men cản lăn rất nhỏ so với lực phanh nên coi Mf = 0. Khi đó ta có: 

Z1p =
L

hPGb gj+
 

Z2p  =
L

hPGa gj−
      (2-83) 

Thay biểu thức (2-83) vào (2-80) ta có: 

m1p = 
GL

hP
m

GL

hP

LG

Gb

G

Z gj

p

gjp
+=+= 1

1
   

m2p= 
GL

hP
m

GL

hP

LG

Ga

G

Z gj

p

gjp
−=−= 2

2
    (2-84) 

Trong đó: m1p, m2p - lần lượt là hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe trước và bánh xe 

sau khi phanh. 
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Qua các trường hợp khảo sát ở trên ta thấy rằng sự phân bố tải trọng lên các 

bánh xe phụ thuộc vào toạ độ trọng tâm của xe. Vì vậy, vị trí trọng tâm của xe ảnh 

hưởng rất lớn đến chất lượng bám của bánh xe với mặt đường, cũng như tính ổn định 

và tính dẫn hướng của xe. Tuỳ thuộc vào tính năng sử dụng của xe mà người ta có thể 

bố trí trọng tâm của xe cho hợp lý. Thông thường ở các loại xe vận tải bố trí trọng tâm 

của xe sao cho khi chở đầy tải thì hợp lực Z2 = (0,70 0,75)G, còn các loại xe du lịch 

thì Z1 = Z2 = 0,5G. 

Trong lý thuyết ô tô người ta còn đưa ra khái niệm về hệ số phân bố lại trọng 

lượng lên các bánh xe như sau 

   
T

D

Z

Z
m

1

1,

1 = ;  
T

D

Z

Z
m

2

2,

2 =     (2-85) 

Trong đó: m1
/, m2

/ - hệ số phân bố lại tải trọng lên các bánh xe cầu trước và bánh xe cầu 

sau. 

Z1D, Z2D - tải trọng tác dụng lên các bánh xe cầu trước và bánh xe cầu sau khi 

ô tô chuyển động (gọi là tải trọng động). 

 Z1T, Z2T - tải trọng tác dụng lên các bánh xe cầu trước và bánh xe cầu sau khi 

ô tô đứng yên (gọi là tải trọng tĩnh). 

Hệ số phân bố lại tải trọng lên các bánh xe ở các cầu trong trường hợp chuyển 

động tăng tốc lớn thường nằm trong phạm vi sau: 

m1
/ = 0,65 0,70 

m2
/ = 1,20 1,35 

Như vậy, khi tăng tốc thì tải trọng tác dụng lên các bánh xe trước giảm và tải 

trọng tác dụng lên các bánh xe sau tăng lên, còn khi phanh hoặc giảm tốc thì tải trọng 

tác dụng lên các bánh xe trước tăng và tải trọng tác dụng lên các bánh xe sau giảm. 

2.8. Xác định phản lực thẳng góc của đường tác dụng lên các bánh xe ô tô trong 

mặt phẳng ngang: 

2.8.1. Trường hợp chuyển động tổng quát:  
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Hình 2. 15. Sơ đồ lực và mômen tác dụng lên ô tô khi quay vòng trên đường nghiêng ngang 

Trong trường hợp này ta giả thuyết rằng vết của bánh xe trước và sau trùng 

nhau, trọng tâm của xe nằm trong mặt phẳng đối xứng dọc, lực và mômen tác dụng lên 

ô tô gồm: 

G – Trọng lượng toàn bộ của ô tô và được phân ra các thành phần theo góc        

nghiêng ngang β . 

Mjn – Mômen của các lực quán tính tiếp tuyến của các phần quay của động 

cơ  và hệ thống truyền lực tác dụng trong mặt phẳng ngang khi xe chuyển          

động không ổn định. 

Pm – Lực kéo ở móc kéo ( phương của lực Pm trùng với phương nằm ngang 

của mặt đường). 

Pl – Lực ly tâm  

2

l

Gv
P =

gR
 

Ở đây: 

v – Vận tốc chuyển động của xe. 

R – Bán kính quay vòng của ô tô. 

g – Gia tốc trọng trường. 

Z’1, Z”1 và Z’2, Z”2 – Các phản lực thẳng góc của đường tác dụng lên bánh xe 

bên phải và bên trái ở cầu trước và cầu sau. 

Y’1, Y”1 và Y’2 và Y”2 – Các phản lực ngang từ đường tác dụng lên bánh xe                                     

bên phải và bên trái ở cầu trước và cầu sau. 

c – Chiều rộng cơ sở của ô tô. 

YY – Trục quay vòng của ô tô. 

β  – Góc nghiêng ngang của đường. 
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Để xác định trị số các phản lực bên trái, ta lập phương trình cân bằng mômen 

đối với đường thẳng đi qua hai điểm tiếp xúc ( hai điểm A – hình 5.5 ) của các bánh xe 

bên phải với mặt đường, ta được: 

Z” = Z”1 +  Z”2 = 

= g m m jn l g

c c c
G( cosβ  h sinβ)  P (h cosβ + sinβ)  M   P (h cosβ + sinβ)

2 2 2

 
 
 

1
- - - -

c

  (2-86) 

Tương tự, ta lập phương trình cân bằng mômen đối với đường thẳng đi qua hai 

điểm tiếp xúc ( hai điểm B ) của các bánh xe bên trái với mặt đường, ta xác định được 

trị số các phản lực bên phải: 

Z’ = Z’1 +  Z’2 = 

    = g m m jn l g

c c c
G( cosβ + h sinβ) + P (h cosβ  sinβ) + M  + P (h cosβ  sinβ)

2 2 2

 
 
 

1
- -

c

    (2-87) 

Muốn xác định phản lực ngang Y1, ta cũng lập phương trình mômen đối với 

đường thẳng đi qua hai điểm tiếp xúc ( hai điểm O2) của các bánh xe sau với mặt 

đường, ta được: 

Y1 = Y’1 +  Y”1 = l m mGbsinβ + Pbcosβ  P l cosβ

L

-
        (2-88) 

Tương tự như trên, ta lập phương trình mômen đối với đường thẳng đi qua hai 

điểm tiếp xúc ( hai điểm O1 ) của các bánh xe trước với mặt đường để xác định phản 

lực ngang Y2: 

Y2 = Y’2  +  Y”2 = l m mGasinβ + Pacosβ + P (l + L)cosβ

L
      (2-89) 

Trong đó: 

Y1 – Phản lực ngang của đường tác dụng lên các bánh xe trước. 

Y2 – Phản lực ngang của đường tác dụng lên các bánh xe sau. 

lm – Khoảng cách từ điểm đặt lực kéo móc đến điểm  

2.8.2. Trường hợp xe đứng yên trên dốc nghiêng ngang, không kéo rơmóc: 

Trong trường hợp này thì lực ly tâm Pl = 0 và lực kéo móc Pm = 0. 

Rút gọn biểu thức (2-88) và (2-89) ta xác định được các phản lực thẳng góc của 

đường tác dụng lên các bánh xe bên trái và bên phải như sau: 

Z” =
g

G c
( cosβ  h sinβ)

c 2
-  

Z’ = 
g

G c
( cosβ + h sinβ)

c 2
 

Từ các biểu thức tính toán trên, ta có nhận xét sau: 

- Trị số của các phản lực thẳng góc cũng như các phản lực ngang từ đường tác 

dụng lên các bánh xe phụ thuộc vào trị số, điểm đặt và chiều tác dụng của các ngoại 






 (2-90) 
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lực tác dụng trong mặt phẳng của ô tô. 

- Các phản lực này ảnh hưởng đến tính ổn định và tính năng dẫn hướng của ô tô. 

 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Trình bày mô hình cơ học và ý nghĩa của nó trong khảo sát động học, động lực 

học ô tô. 

2. Trình bày các khái niệm về kích thước cơ bản ô tô, trọng lượng, trọng lượng 

bám, trọng tâm của xe, tâm tiếp xúc của bánh xe. 

3. Trình bày định nghĩa, ý nghĩa và các yếu tố ảnh hưởng đến lực bám, hệ số bám 

của ô tô.  

4. Phân tích ảnh hưởng của áp suất lốp, tải trọng thẳng đứng trên bánh xe, vận tốc 

xe và độ trượt của bánh xe chủ động đến hệ số bám dọc của ô tô. 

5.  Phân tích động lực học cuả bánh xe bị động. 

6.  Phân tích động lực học của bánh xe chủ động. 

7. Vẽ sơ đồ và phân tích lực, mô men tác dụng lên ô tô trong mặt phẳng dọc dạng 

tổng quát. 

8.  Vẽ sơ đồ và phân tích lực, mô men tác dụng lên ô tô trong mặt phẳng ngang 

dạng tổng quát. 

9. Định nghĩa được các loại bán kính của bánh xe. 

10. Nêu các khái niệm và các quan hệ động học của bánh xe khi lăn. 

11. Trình bày động lực học chuyển động của bánh xe. 

12. Trình bày được sơ đồ truyền năng lượng từ bánh xe tới mặt đường.  

13. Giải thích được sự trượt của bánh xe, khả năng bám và hệ số bám của bánh xe 

với mặt đường. 

14. Nêu được quan hệ giữa bán kính lăn và lực kéo ( hoặc lực phanh ) tác dụng lên 

bánh xe. 

15. Trình bày được đặc tính trượt của bánh xe khi kéo và khi phanh. 
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Chương 3 

TÍNH TOÁN SỨC KÉO CỦA Ô TÔ 

3.1. Sự cân bằng công suất và cân bằng lực kéo của ô tô 

3.1.1. Sự cân bằng công suất của ô tô 

3.1.1.1. Phương trình cân bằng công suất của ô tô 

 Công suất của động cơ phát ra dùng để khắc phục các công suất cản phát sinh ra 

khi ô tô chuyển động. Biểu thức cân bằng giữa công suất của động cơ và các công suất 

cản được gọi là phương trình cân bằng công suất của ô tô. Phương trình cân bằng công 

suất có dạng tổng quát như sau: 

Ne = Nt + Nf + N  NJ  Ni     (3-1) 

Trong đó: Ne - công suất phát ra của động cơ 

   Nt - công suất tiêu hao do ma sát trong hệ thống truyền lực 

Nf - công suất tiêu hao để thắng lực cản lăn 

N - công suất tiêu hao để thắng lực cản không khí 

NJ - công suất tiêu hao để thắng lực cản quán tính 

Ni - công suất tiêu hao để thắng lực cản dốc 

Phương trình (3-1) cũng có thể biểu thị sự cân bằng công suất tại bánh xe chủ động 

của ô tô như sau: 

Nk = Ne - Nt = Nf + N  Nj  Ni     (3-2) 

Trong đó: Nk - công suất của động cơ phát ra tại bánh xe chủ động. 

Nk = Ne - Nt = Ne. t       (3-3) 

Phương trình (3-1) được triển khai như sau: 

Ne = Ne(1 - t) + G.f.v.cos + W.v3  
g

G
i v.j  G.v.sin    (3-4) 

 Trong trường hợp ô tô chuyển động trên đường bằng ( = 0), không có gia tốc 

(j = 0) thì phương trình cân bằng công suất có dạng 

   Ne = Nt + Nf + Nw = 
t

1
(Nf +Nw)    (3-5) 

Phương trình (3-5) có dạng triển khai như sau 

Ne = 
t

1
(f.G.v + W.v3)      (3-6) 

3.1.1.2. Đồ thị cân bằng công suất của ô tô 

 Phương trình cân bằng công suất của ô tô có thể biểu diễn bằng đồ thị. Chúng 

được xây dựng theo quan hệ giữa công suất của động cơ và các công suất cản phụ 

thuộc vào vận tốc chuyển động của ô tô, nghĩa là N = f(v).  Hình (3.1) là đồ thị cân 

bằng công suất của ô tô. Trên trục hoành ta đặt các giá trị công suất phát ra của động 

cơ Ne, công suất phát ra tại bánh xe chủ động Nk ở các tỷ số truyền khác nhau của hộp 
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số và các công suất cản của ô tô N  và N.  

Nếu đặt các giá trị của đường cong N = 

f(v) lên trên đường cong N  = f(v) ta sẽ được 

đường cong tổng công suất cản khi ô tô 

chuyển động (N  + N). Như vậy ứng với 

các vận tốc chuyển động khác nhau của ô tô 

thì các tung độ nằm giữa đường cong tổng 

công suất cản và trục hoành sẽ tương ứng với 

công suất tiêu hao để khắc phục lực cản của 

mặt đường và lực cản của không khí. Các tung 

độ nằm giữa đường cong tổng công suất cản 

và đường cong công suất của động cơ phát ra 

tại bánh xe chủ động được gọi là công suất dư 

nhằm để tăng tốc ô tô hoặc để khắc phục lực 

cản dốc khi độ dốc tăng lên (Nd). 

 

Hình 3. 1. Đồ thị cân bằng công suất của  

ô tô 

3.1.1.3. Mức độ sử dụng công suất của động cơ 

 Nhằm nâng cao chất lượng sử dụng ô tô và giảm tiêu hao nhiên liệu, ta cần lưu 

ý tới việc sử dụng công suất của động cơ trong từng điều kiện sử dụng khác nhau của ô 

tô. Về phương diện này, người ta đưa ra khái niệm về mức độ sử dụng công suất của 

động cơ, ký hiệu là YN 

YN = 
kN

 N   N +
=

teN 

 N   N +
     (3-7) 

 Mức độ sử dụng công suất của động cơ giảm xuống sẽ làm tăng tiêu hao nhiên 

liệu của ô tô. 

3.1.2. Sự cân bằng lực kéo của ô tô 

3.1.2.1. Phương trình cân bằng lực kéo 

Lực kéo tiếp tuyến ở các bánh xe chủ động dùng để khắc phục các lực cản khi 

ô tô chuyển động. Biểu thức cân bằng giữa lực kéo tiếp tuyến phát sinh ra ở các bánh 

xe chủ động và các lực cản chuyển động của ô tô được gọi là phương trình cân bằng 

lực kéo của ô tô.  

 Trong trường hợp tổng quát, ta biểu thị như sau: 

Pk = Pf   Pi + P  Pj      (3-8) 

Phương trình (3 - 8) được biểu thị dưới dạng triển khai như sau: 

b

tte

r

iM ..
= f.G.cos   Gsin + Wv2   i

g

G
 j   (3-9) 

Trong trường hợp ô tô chuyển động trên đường bằng ( = 0), không có gia tốc (j = 
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0) thì phương trình (3-9) có dạng như sau: 

Pk =  Pf + P  hay  
b

tte

r

iM ..
= f.G + Wv2   (3-10) 

3.1.2.2. Đồ thị cân bằng lực kéo 

 Phương trình cân bằng lực kéo có thể biểu diễn bằng đồ thị. Chúng được xây 

dưng theo quan hệ giữa lực kéo phát ra ở bánh xe chủ động Pk và các lực cản chuyển 

động của ô tô phụ thuộc vào tốc độ chuyển động của ô tô, nghĩa là P = f(v).  

Hình 3-2 là đồ thị cân bằng lực kéo của ô tô. 

Trên trục tung ta đặt các giá trị của các lực, trên 

trục hoành ta đặt giá trị của vận tốc chuyển 

động của ô tô. 

Trước tiên ta xây dựng các đường cong lực 

kéo tiếp tuyến ứng với các số truyền khác nhau 

của hộp số: PkI, PkII, Pkn . Sau đó ta xây dựng 

các đường cong lực cản của mặt đường P= 

f(v), và đường cong lực cản của không khí P = 

f(v). Nếu đặt lực cản không khí P lên trên 

đường cong lực cản của đường P ta được 

đường cong tổng hợp của hai lực gồm lực cản 

của mặt đường và lực cản không khí (P+ P).  
 

Hình 3. 2. Đồ thị cân bằng lực kéo 

Như vậy, tương ứng với các vận tốc khác nhau của ô tô thì các tung độ nằm giữa 

các đường cong lực kéo tiếp tuyến Pk và đường cong lực cản tổng cộng P+ P được 

gọi là lực kéo dư Pd. 

Lực kéo dư nhằm để tăng tốc ô tô hoặc để khắc phục lực cản dốc khi độ dốc tăng lên. 

3.1.2.3. Sử dụng đồ thị cân bằng lực kéo 

Sử dụng đồ thị cân bằng lực kéo có thể xác định được các chỉ tiêu động lực học 

của ô tô như: 

- Tốc độ chuyển động lớn nhất của ô tô Vmax. 

- Các lực cản thành phần, lực kéo tiếp tuyến và lực kéo dư. 

Để xem xét đến khả năng có thể xảy ra sự trượt quay của bánh xe chủ động, trên 

đồ thị ta cũng xây dựng đường cong lực bám P. Khu vực các đường cong lực kéo tiếp 

tuyến Pk nằm dưới đường cong lực bám P thoả mãn điều kiện Pk < P (các bánh xe 

chủ động không bị trượt quay). 

3.2. Nhân tố động lực học của ô tô 

3.2.1. Khái niệm nhân tố động lực học  

Cân bằng lực kéo của ô tô chỉ đánh giá được tính chất động lực học của ô tô cụ 
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thể mà không thể đánh giá so sánh giữa các ô tô có lực kéo tiếp tuyến như nhau nhưng 

trọng lượng G và lực cản không khí P khác nhau.  

Để giải quyết vấn đề này, người ta dùng khái niệm nhân tố động lực học của ô tô 

là tỷ số giữa lực kéo tiếp tuyến Pk trừ đi lực cản của không khí P và chia cho trọng 

lượng ô tô G. Nhân tố động lực học được ký hiệu là D: 

    D = 
G

Wv
r

iM

G

PP

b

ttek 12









−=

−     (3-11) 

Từ phương trình (3-8) ta có: 

    D = 
G

PPP

G

PP jifk


=
−      

 Hay:   D = j
g

i         (3-12) 

Nếu ô tô chuyển động ổn định (j = 0) thì: 

    D =        (3-13) 

Nếu ô tô chuyển động ổn định (j = 0) và trên đường bằng thì: 

   D =   vì   = f  i    (3-14) 

Nếu tính đến khả năng bị trượt quay của bánh xe chủ động trong quá trình làm việc 

thì nhân tố động lực học cũng bị ảnh hưởng theo điều kiện bám của các bánh xe chủ 

động với mặt đường. 

Ta có : 

    D = 
G

WvGm

G

PP 2−
=

− 
    (3-15) 

Để ô tô không bị trượt quay thì: 

     D  D     (3-16) 

 Kết hợp các điều kiện (3-11), (3-13), (3-16) ta thấy rằng để duy trì cho ô tô 

chuyển động tốt, chúng phải thoả mãn các điều kiện sau: 

    D  D        (3-17)  

3.2.2. Đồ thị nhân tố động lực học 

Đồ thị nhân tố động lực học biểu diễn mối quan hệ giữa nhân tố động lực học và 

vận tốc chuyển động của ô tô:  

D = f(v) 

Khi ô tô có tải trọng đầy và động cơ làm việc ở chế độ toàn tải. Trên trục tung, ta 

đặt nhân tố động lực học D ứng với các số truyền khác nhau của hộp số, trên trục 

hoành ta đặt các giá trị vận tốc chuyển động của ô tô. 

Trên đồ thị này, ta cũng xây dựng đường cong D = f(v) và đường cong  = f(v) 

để xem xét các điều kiện chuyển động của ô tô. 
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Hình 3. 3. Đồ thị nhân tố động học của ô tô 

 

Khu vực sử dụng của đồ thị nhân tố động lực học D thoả mãn điều kiện (3-17) là phần 

những đường cong nằm dưới đường cong D = f(v) và nằm  trên đường cong  = f(v) 

3.2.3. Sử dụng đồ thị nhân tố động lực học 

3.2.3.1. Xác định vận tốc lớn nhất của ô tô (vmax) 

Ta biết rằng ô tô chỉ có thể chuyển động với vận tốc lớn nhất vmax khi nó chuyển 

động trên đường bằng. Khi đó hệ số cản tổng cộng của mặt đường là f.  

Trên đồ thị hình (3.3) từ giao điểm của đường cong nhân tố động lực học D3 với 

đường hệ số cản lăn của mặt đường f (điểm A) chiếu xuống trục hoành ta được vận tốc 

lớn nhất của ô tô vmax. 

3.2.3.2. Xác định độ dốc lớn nhất của mặt đường mà ô tô có thể khắc phục được ở 

các tỷ số truyền khác nhau của hộp số 

Nếu ô tô chuyển động ổn định, thì D = , khi biết hệ số cản lăn của mặt đường ta 

có thể xác định được độ dốc lớn nhất mà ô tô có thể khắc phục được ở một vận tốc cho 

trước, ta có: 

   imax = D - f =  - f      (3-18) 

Với imax - độ dốc lớn nhất 

Còn độ dốc lớn nhất của mặt đường mà ô tô có thể khắc phục được ở các tỷ số 

truyền khác nhau của hộp số khi động cơ làm việc ở chế độ toàn tải được xác định 

bằng các đoạn tung độ Dmax - f, như vậy: 

   imax = Dmax - f       (3-19) 
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Cũng cần chú ý rằng tại điểm có nhân tố động lực học lớn nhất ở mỗi tỷ số truyền 

(Dmax) thì đường cong nhân tố động lực học chia làm  hai khu vực (bên trái và bên phải 

mỗi đường cong). Vận tốc của ô tô ứng với điểm cực đại của mỗi đường cong được 

gọi là vận tốc tới hạn (Vth) ở mỗi số truyền của hộp số.  

 

 

Hình 3. 4. Xác định tốc độ lớn nhất của ô tô 

 

Hình 3. 5. Khu vực làm việc của nhân tố động 

lực học 

- Giả thiết rằng khi ô tô đang chuyển động đều ở vận tốc lớn hơn vth, ở vận tốc này 

khi lực cản của mặt đường tăng lên, vận tốc chuyển động của ô tô giảm xuống. Lúc đó 

nhân tố động lực học của ô tô tăng lên, do đó nó có thể thắng được lực cản tăng lên 

của ô tô và giữ cho ô tô chuyển động ổn định. Vì vậy khu vực bên phải của mỗi đường 

cong (v > vth) là khu vực làm việc ổn định.  

Khi ô tô chuyển động ở vận tốc nhỏ hơn vận tốc tới hạn thì khi lực cản chuyển 

động tăng lên, vận tốc chuyển động của ô tô giảm xuống. Lúc đó nhân tố động lực học 

cũng giảm xuống, do đó ô tô không có khả năng thắng lực cản tăng lên và ô tô sẽ 

chuyển động chậm dần rồi dừng hẳn. Vì vậy khu vực bên trái của mỗi đường cong (v 

< vth) là khu vực làm việc không ổn định. 

3.2.3.3. Xác định sự tăng tốc của ô tô 

Từ biểu thức (3-12) khi cho biết hệ số cản của mặt đường , nhân tố động lực học 

D, ta xác định khả năng tăng tốc của ô tô như sau: 

D =  + j
g

δ i  

Từ đó ta rút ra: 

j = ( )
iδ

g
ψD

dt

dv
−=         (3- 20) 

Trên đồ thị nhân tố động lực học, ta kẻ đường hệ số cản của mặt đường  = f(v) 

Giả sử ô tô có ba số truyền và chuyển động trên loại đường có hệ số cản  1, đường 

 1 sẽ cắt đường nhân tố động lực học DIII tại điểm A. Từ điểm A chiếu xuống trục 
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hoành ta được vận tốc lớn nhất v1 của ô tô trên loại đường đó. 

Cũng trên loại đường này, ôtô chuyển động với vận tốc vn thì khả năng tăng tốc của 

ô tô ở vận tốc này được biểu thị bằng các đoạn tung độ ab (số III), ad (số II) và ae (số 

I).  Những đoạn tung độ này chính là hiệu số D -  1 ở từng số truyền của hộp số.Từ 

biểu thức tính j = ( )
i

g
D

dt

dv


−=  ta có thể nhận được gia tốc j = dv/dt của ô tô ứng với 

các số truyền khác nhau ở vận tốc vn.  

 

Hình 3. 6. Xác định khả năng tăng tốc của ô tô bằng đồ thị nhân tố động lực học 

Như vậy chúng ta có thể tìm được gia tốc j = dv/dt của ô tô ứng với một vận tốc bất 

kỳ nào đó trên loại đường nào đó ở các tay số khác nhau. 

Ví dụ: Ô tô chuyển động với vận tốc vn trên loại đường có hệ số cản  2 >  1. Từ 

đồ thị ta thấy ô tô không thể chuyển động ở tay số 3 được (do D< 2). Các đoạn tung 

độ cd, ce chính là hiệu số D- 2 ở các tay số II và I dùng để tăng tốc ô tô       

Tóm lại:  Nhờ đồ thị nhân tố động lực học D = f(v), nếu ta biết được các giá trị của 

nhân tố động lực học D ứng với mỗi vận tốc và ở từng tỷ số truyền của hộp số, ta sẽ 

xác định được gia tốc của ô tô tại các giá trị xác định. 

Theo phương pháp này, ta cho các giá trị khác nhau của vận tốc, ta sẽ tìm được các 

giá trị (D -  ) ở từng số truyền và thay chúng vào biểu thức (3-20) sẽ tính được các 

giá trị khác nhau của gia tốc ở từng số truyền theo vận tốc của ô tô, nghĩa là ta xác 

định được j = f(v) và chúng được biểu diễn trong hệ toạ độ j - v với tung độ là các giá 

trị của gia tốc j ở từng số truyền và hoành độ là vận tốc chuyển động của ô tô (v). Các 

đường cong gia tốc j = f(v) được minh họa trên hình 3.7. 

* Chú ý:  Đối với một số ô tô, nhất là ô tô vận tải thì đường cong gia tốc ở tỷ số 

truyền I (đường cong j1) thường thấp hơn đường cong gia tốc ở số II (đường cong j2) 
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(hình 3.8). 

 

Hình 3. 7. Đồ thị gia tốc của ô tô 

 

Hình 3. 8. Đồ thị gia tốc của một số ô tô vận tải 

3.2.3.4. Xác định thời gian tăng tốc và biến thiên của tốc độ ôtô: 

  

Hình 3. 9. Xác định biến thiên của tốc độ theo thời gian khi tăng tốc 

Để xác định biến thiên của tốc độ ôtô theo thời gian v(t) chúng ta dựa trên  cơ sở 

phân tích sau: 

   

 

Thời gian tăng tốc từ tốc độ v1 đến v2 sẽ là: 

 





=−= 

v

v

dv

j

ttt                                                   (3.21) 

Tích phân trên có thể giải được nếu biết j(v) và như vậy xác định được khoảng 

thời gian t  cần thiết để tăng tốc độ từ v1 đến v2. 

Ngoài ra tích phân này cũng có thể giải bằng đồ thị và khi tiến hành cho nhiều 

điểm kế tiếp nhau ta xây dựng được đường cong v(t), tức là biến thiên của tốc độ theo 

thời gian. Quá trình thực hiện được mô tả theo hình 3.9. 

3.2.3.5. Xác định  quãng đường tăng tốc của ôtô: 

Nhằm xác định biến thiên của quãng đường S theo thời gian hay tốc độ theo 

quãng đường, chúng ta cũng làm tương tự: 

                                




=−=== 

t

t

vdtSSSvdtdS

dt

dS
v                   (3.22) 

dv 
j 

dt 
dt 

dv 
j 

1 
= → = 
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Từ mối quan hệ biến thiên v(t) đã biết, ta xác định được quãng đường đi được S  

trong khoảng thời gian (t2 – t1).  

Ở trên hình 3.10 cho thấy cách xác định các biến thiên S(t) và v(S) bằng phương 

pháp đồ thị. 

Tập hợp các đặc tính j(v), v(t), S(t), v(S) được gọi là các đặc tính tăng tốc của xe. 

Chúng cũng là chỉ số quan trọng để đánh giá tính năng động lực học của ôtô. Thông 

thường các đặc tính v(t) và v(S) là hay được sử dụng nhất. 

 

 

 

Hình 3. 10. Xác định biến thiên của quãng đường theo thời gian và tốc độ theo quãng đường 

Nhờ đồ thị thời gian tăng tốc của ô tô, ta xác định được quãng đường tăng tốc của ô tô.  

Ta lấy một phần diện tích nào đó tương 

ứng với khoảng biến thiên thời gian dt, phần 

diện tích được giới hạn bởi đường cong thời 

gian tăng tốc, trục tung và hai hoành độ tương 

ứng với độ biến thiên thời gian dt sẽ biểu thị 

quãng đường tăng tốc của ô tô. 

Tổng cộng tất cả các diện tích này lại ta 

được quãng đường tăng tốc của ô tô từ vận tốc 

v1 đến vận tốc v2 và xây dựng được đồ thị 

quãng đường tăng tốc của ô tô phụ thuộc vào 

vận tốc chuyển động của chúng S = f(v). 

 

Hình 3. 11. Đồ thị quãng đường 

tăng tốc của ô tô S = f(v) 

3.2.4. Đặc tính động lực học của ô tô khi tải trọng thay đổi 

 Ở những phần đã nghiên cứu về nhân tố động lực học trên đây, ta chỉ xem xét 

tính chất động lực học của ô tô tương ứng với tải trọng đầy. Trong thực tế thì tải trọng 

của ô tô luôn thay đổi, vì thế ta cần xem xét tính chất động lực học của ô tô khi tải 

trọng của nó thay đổi. Từ biểu thức (3-11) ta thấy rằng giá trị nhân tố động lực học của 

ô tô tỷ lệ nghịch với trọng lượng toàn bộ của ô tô. điều đó cho phép chúng ta xác định 

được nhân tố động lực học tương ứng với trọng lượng bất kỳ của ô tô theo biểu thức sau: 
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  Dx.Gx = D.G   hay Dx = D.
xG

G
    (3-23) 

Trong đó: Gx - trọng lượng mới của ô tô. 

  Dx - nhân tố động lực học ứng với tải trọng mới. 

  G - trọng lượng của ô tô khi đầy tải. 

  D - nhân tố động lực học của ô tô ứng với tải trọng đầy. 

Về phương diện đồ thị ta chỉ cần thay đổi tỷ lệ xích trên trục tung của đồ thị (giá trị 

nhân tố động lực học D) khi tải trọng đầy theo tỷ lệ G/Gx là ta có ngay đồ thị nhân tố 

động lực học ứng với tải trọng mới Gx. 

 

Hình 3. 12. Đồ thị nhân tố động lực học của ô tô, có 4 số truyền khi chuyển động với tải trọng 

đầy G và khi  có Gx = 0,5G 

Tuy nhiên, tải trọng của ô tô thay đổi trong một phạm vi rất rộng, nên làm theo 

phương pháp này ta sẽ phải lập rất nhiều tỷ lệ trên trục tung (hình 3.11). Để khắc phục 

vấn đề này, người ta đưa ra một phương pháp xây dựng đồ thị nhân tố động lực học 

của ô tô trên một hệ trục toạ độ nhưng vẫn có thể biểu diễn được bất kỳ tải trọng nào 

đó của ô tô. Đồ thị này được gọi là đồ thị tia (hình 3.12) 

Những đặc tính động lực học được lập ra ở góc phần tư bên phải của đồ thị tương 

ứng với trường hợp ô tô có tải trọng đầy, còn ở góc phần tư bên trái ta vạch từ gốc toạ 

độ các tia làm với trục hoành các góc   khác nhau với: 

tg = 
G

G

D

D x

x

=      (3-24) 

 Như vậy đối với mỗi tia nào đó ứng với một tải trọng Gx (tính ra phần trăm so 

với tải trọng đầy) của ô tô. Trong trường hợp  Gx = G thì tg  = 1, tia này làm với trục 
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hoành một góc   = 450, các tia có góc  <50 ở vào khu vực chưa đầy tải (Gx<G), các 

tia có góc  = 450 ứng với khu vực qua tải (Gx>G). 

 

Hình 3. 13. Đồ thị tia theo nhân tố động lực học khi tải trọng thay đổi 

 Qua đồ thị này ta có thể xác định được nhân tố động lực học của ô tô khi biết 

được vận tốc chuyển động v, tải trọng Gx và số truyền đang sử dụng, cũng có thể xác 

định được lực cản lớn nhất của mặt đường, xác định được số truyền và vận tốc thích 

hợp cho ô tô ứng với các điều kiện cho trước. 

3.3. Ảnh hưởng của các thông số cấu tạo đến đặc tính động lực học của ô tô 

3.3.1. Ảnh hưởng của tỷ số truyền của truyền lực chính 

 Từ công thức   D = 
G

W.v
r

.η.i.i.iM
2

b

tophe
−

 

  và    v = 
oph

b.e

iii
rπ.n
..60

2  

Ta thấy rằng tỷ số truyền của truyền lực chính i0 có ảnh hưởng đến chất lượng động 

lực học của ô tô và vận tốc chuyển động của chúng. Khi tăng tỷ số truyền của truyền 

lực chính i0 thì nhân tố động lực học cũng tăng lên, có nghĩa là khả năng khắc phục 

các lực cản chuyển động của ô tô tăng lên nhưng khi tăng i0 lên sẽ đồng thời làm cho 

vận tốc lớn nhất ở mỗi số truyền giảm xuống và như vậy sẽ làm tăng số vòng quay của 

trục khuỷu động cơ cho một đơn vị quãng đường chạy, do đó dẫn đến tăng tiêu hao 

nhiên liệu và giảm tuổi thọ của các chi tiết trong động cơ. 

Phương pháp chọn tỷ số truyền của truyền lực chính i0 được nghiên cứu dựa trên sự 

cân bằng công suất của ô tô với các tỷ số truyền khác nhau theo thứ tự giảm dần khi tỷ 

số truyền của hộp số là số truyền thẳng. 

Trên cơ sở phân tích sự cân bằng công suất của ô tô với các tỷ số truyền khác nhau 

của truyền lực chính, ta rút ra kết luận rằng: chọn tỷ số truyền của truyền lực chính i0 
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cần thoả mãn hai điều kiện là cần đạt được vận tốc lớn nhất có thể được, đồng thời yêu 

cầu lượng dự trữ công suất phải lớn để đảm bảo tăng tốc ô tô nhanh chóng. Tuỳ theo 

yêu cầu sử dụng có thể ưu tiên một trong hai điều kiện nêu trên, chẳng hạn với các ô tô 

thông thường chọn tỷ số truyền của truyền lực chính theo xu hướng có lượng dự trữ 

công suất để gia tốc nhanh, còn đối với các ô tô đua và ô tô thể thao nên chọn theo 

hướng đạt vận tốc lớn nhất. 

 

Hình 3. 14. Đồ thị cân bằng công suất ô tô với các tỷ số truyền khác nhau của truyền lực chính 

Lựa chọn tỷ số truyền của truyền lực chính : 

  Tỷ số truyền của truyền lực chính được tính theo công thức: 

     io = 
maxpchn

emaxb

vi30i

nπ.r
                                      

Với : 

ihn   – Tỉ số truyền của hộp số ở tay số cao nhất, nếu hộp số có số truyền thẳng thì 

ta lấy ihn = 1, nếu hộp số có số truyền tăng (ihn<1) thì ta lấy theo số truyền tăng. 

ipc    – Tỉ số truyền của hộp số phụ hay hộp phân phối ở số cao, sơ bộ có thể chọn  

ipc = 11,5.  

nemax  – Số vòng quay lớn nhất của động cơ: 

+ Ôtô con, thông thường lấy: nemax = 5000  5500  vg/ph. 

+ Ôtô vận tải , ô tô khách dùng động cơ xăng: nemax = 2600 3500  vg/ph. 

    + Ôtô vận tải , ô tô khách dùng động cơ diesel: nemax  = 2000  2600  vg/ph. 

3.3.2. Ảnh hưởng của số lượng số truyền trong hộp số 

 Với hộp số có cấp thì số lượng số truyền có ảnh hưởng đến tính chất động lực 

học của ô tô, nếu số lượng số truyền tăng sẽ làm cho tốc độ trung bình của ô tô tăng 

lên, tăng được tính kinh tế nhiên liệu, tuy nhiên nếu số lượng số truyền tăng lên qua 

nhiều thì sẽ làm cho hộp số cồng kềnh, phức tạp cho người điều khiển. Vì thế số lượng 
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số truyền thường chọn từ 3 đến 6 cấp. Để khắc phục nhược điểm này, hiện nay trên các 

ô tô đời mới thường dùng hộp số vô cấp (còn gọi là hộp số tự động). 

3.3.3. Ảnh hưởng của tỷ số truyền của hộp số 

3.3.3.1.  Xác định tỷ số truyền ở số I của hộp số 

 Tỷ số truyền ở số I của hộp số cần chọn thoả mãn hai điều kiện là lực kéo tiếp 

tuyến phát ra ở bánh xe chủ động có thể khắc phục được lực cản lớn nhất của mặt 

đường đồng thời các bánh xe chủ động không bị trượt quay. 

- Từ điều kiện thắng sức cản lớn nhất của mặt đường, ta có: 

Pkmax   max.G      (3-25) 

hay  
b

tpchI0emax

r

.η.i.i.iM
  max.G 

 Nghĩa là   ihI 
tpc0emax

bmax

ηiiM

G.rΨ
     (3-26) 

Trong đó: ipc - tỷ số truyền của hộp số phụ ở số truyền cao 

 Từ điều kiện các bánh xe chủ động không bị trượt quay, nghĩa là lực kéo tiếp 

tuyến lớn nhất bị giới hạn bởi điều kiện bám 

Ta có:   Pkmax   P= m.G.      (3-27) 

 với  m - hệ số phân bố tải trọng lên các bánh xe chủ động 

hay:   
b

tpchI0emax

r

.η.i.iiM
  m.G.  

Vậy theo điều kiện bám thì:  ihI   
tpc0emax

b

.η.i.iM

.rm.G.
     (3-28) 

Kết hợp điều kiện thắng sức cản lớn nhất của mặt đường và các bánh xe không bị 

trượt quay thì tỷ số truyền ở số I của hộp số phải chọn sao cho:  

tpc0emax

b

.η.i.iM

.rm.G.
  ihI   

tpc0emax

bmax

.η.i.iM

GrΨ
   (3-29) 

 

3.3.3.2. Xác định tỷ số truyền ở các số trung gian trong hộp số 

Tỷ số truyền của các số trung gian trong hộp số thường được xác định theo hai 

phương pháp là: 

- Xác định tỷ số truyền theo cấp số nhân 

- Xác định tỷ số truyền theo cấp số điều hoà 

a. Xác định tỷ số truyền theo cấp số nhân 

Phương pháp này hiện nay được sử dụng rộng rãi để chọn hệ thống tỷ số 

truyền của hộp số ô tô loại cơ khí. Phương pháp này dựa trên cơ sở sử dụng công suất 

trung bình của động cơ khi làm việc ở chế độ toàn tải là không thay đổi trong quá trình 
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tăng tốc ô tô. Như vậy, khi tăng tốc ở các tay số khác nhau thì số vòng quay của động 

cơ biến thiên trong một giới hạn không đổi (ne
’ - ne

’’) và giả thiết rằng trong khi sang 

số, ô tô không bị mất mát vận tốc, nghĩa là: 

v1
’’ = v2

’ 

v2
’’ = v3

’ 

vn-1
’’ = vn

’ 

 
hII

e

hI

e

i

n

i

n ///

=                (3-30)

 
hIII

e

hII

e

i

n

i

n ///

=  

hn

e

nh

e

i

n

i

n /

)1(

//

=
−

 

 

Từ công thức (3-30) ta có: 

=
hII

hI

i

i
=

hIII

hII

i

i
…= =

−

hn

nh

i

i )1(
=

/

//

e

e

n

n
q         (3- 31) 

 

Hình 3. 15. Đồ thị sang số của ô tô có hộp số 

ba cấp bố trí theo cấp số nhân 

 

Trong đó: v’, v’’ - vận tốc ô tô tương đương với số vòng quay ne
’ và ne

’’ của trục 

khuỷu động cơ. 

 n - số lượng số truyền của hộp số. 

Từ biểu thức (3-31) ta thấy rằng tỷ số truyền của hộp số được sắp xếp theo cấp số 

nhân mà công bội là "q", do đó ta suy ra: 

ihII = 
q

ihI ; ihIII = 
q

ihII ;........; ihn = 
q

i nh )1( −
= 

)1( −n

hI

q

i
  (3-32) 

Như vậy công bội q sẽ là: 

q = )1( −n

hn

hI

i

i
      (3- 33) 

Thông thường người ta chọn tỷ số truyền ở số cuối cùng là số truyền thẳng, tức là 

ihn = 1, khi đó công bội q sẽ là: 

q = )1( −n
hIi       (3- 34) 

Trong trường hợp này, tỷ số truyền của các số trung gian trong hộp số được xác 

định theo biểu thức sau đây: 

ihII = 
)1( )2(− −n n

hIi ; ihIII = 
)1( )3(− −n n

hIi ;…; ihk = 
)1( )(− −n kn

hIi   (3- 35) 

Trong đó: k - số thứ tự của số truyền 

Ở một số xe ô tô vận tải, thường có số truyền tăng (còn gọi là số truyền vượt tốc 

với ihn<1) nhằm tăng được vận tốc của ô tô khi chuyển động trên loại đường tốt. Khi 
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đó số truyền thẳng sẽ là số truyền trước nó (ih(n-1) =1). Do đó công thức tổng quát để 

xác định tỷ số truyền ở các số trung gian như sau: 

 - Công bội của cấp số:  

    q =  
)2( −n

hIi      (3-36) 

- Tỷ số truyền thứ k sẽ là: 

ihk = 
)2( )1((− +−n kn

hIi     (3-37) 

Qua các biểu thức trên ta có nhận xét : 

+ Ôtô thông thường hay sử dụng ở số cao của hộp số, nhưng ở khu vực này thì số 

lượng số truyền ít so với số lượng số truyền có được ở số thấp, đây là một nhược điểm 

khi chọn hệ thống tỷ số truyền cho các số trung gian theo cấp số nhân. 

+ Đối với hộp số có cấp thì số lượng số truyền bị hạn chế như đã trình bày khi 

chọn số lượng số truyền của hộp số, do đó sẽ hạn chế khả năng tăng vận tốc trung bình 

của ôtô và hệ số sử dụng tải trọng của động cơ.  

+ Nếu q = 1 thì số cấp của hộp số sẽ tăng lên vô hạn, do đó dẫn đến tốc độ trung 

bình của ô tô cũng như hệ số sử dụng công suất của động cơ sẽ tăng lên.Vì vậy ngày 

nay xu hướng đang phát triển là sử dụng hộp số vô cấp. 

b. Xác định tỷ số truyền theo cấp số điều hoà 

Nhằm mục đích khắc phục nhược 

điểm của hệ thống tỷ số truyền chọn theo 

cấp số nhân là ở khu vực số cao thì số 

lượng số truyền ít, người ta có thể chọn hệ 

thống tỷ số truyền sao cho khoảng tốc độ 

giữa các số truyền là như nhau, nghĩa là : 

v2  – v1  = v3  –v2 =  …  = vn –vn-1 =  const 

Tương ứng với vận tốc ở các số 

truyền khác nhau tại số vòng quay n’’e 

của động cơ, ta có : 

pch20

' '

eb''

2

pch10

' '

eb''

1
ii60i

nr 2π 
   v;   

ii60i

nr 2π 
v ==     (3.38) 

 

Hình 3. 16. Đồ thị sang số của ôtô khi tỉ số 

truyền bố trí theo cấp số điều hòa. 

pchn0

' '

eb''

n

pc1)h(n0

' '

eb''

1n
ii60i

nr  π2 
   v;   

ii60i

nr  π2
v ==

−

−   (3.39) 

       Như vậy ta có:  

a
i

1
-

i

1
...

i

1
-

i

1

i

1
-

i

1

1)-h(nhnh2h3h1h2

====                             (3.40) 
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Với : 

 a  – Hằng số điều hoà. 

 n – Số lượng số truyền của hộp số. 

Từ công thức (3.40), ta xác định được tỷ số truyền của các số trung gian trong 

hộp số khi biết tỷ số truyền ở số 1 là ih1 và hằng số điều hòa là a. 

        
h1

h1
h2

h1h2 a.i1

i
ia

i

1
-

i

1

+
=→=  

        
h1

h1
h3

h2h3 2a.i1

i
ia

i

1
-

i

1

+
=→=                           (3.41) 

   . . . . . = . . . . . 

    
h1

h1
hn

1)-h(nhn 1).a.i(n1

i
ia

i

1
-

i

1

−+
=→=  

 Nếu số truyền cuối cùng của hộp số là số truyền thẳng ih.n = 1 thì ta có : 

        a
i

1
-1a

i

1
-

i

1

1)-(nh 1)-h(n hn

=→=  

Và  
h1

h1

1).a.i(n1

i
1

−+
=  

Vậy :  
h1

h1

1).i(n

1-i
a

−
=                                                    (3.42) 

Hằng số điều  hòa a phụ thuộc vào tỷ số truyền ở số 1 ih1  của hộp số và số lượng số 

truyền của chúng. Khi đã xác định được hằng số điều hòa a, ta xác định tỷ số truyền của 

các số trung gian trong hộp số bằng các kết hợp các biểu thức (3.41) và (3.42), ta có : 

  
h1

h1
h2

i2)-(n

1).i-(n
i

+
=  

 
h1

h1
h3

i23)-(n

1).i-(n
i

+
=                                       (3.43) 

 . . . . . = . . . . .  

 
h1

h1
1)-h(n

2)i-(n1

1).i-(n
i

+
=  

Và tỷ số truyền ở số thứ k của hộp số : 

 
h1

h1
hk

1)i-(kk)-(n

1).i-(n
i

+
=                               (3.44) 

Đồ thị chuyển số của ôtô khi tỷ số truyền của hộp số phân bố theo cấp số điều 

hòa được biểu thị trên (hình 3.16). Khác với cấp số nhân, đối với cấp số điều hòa, khi 

chuyển từ số này sang số khác thì số vòng quay nhỏ của động cơ không phải là một trị 
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số cố định, mà ở các số truyền càng cao thì số vòng quay nhỏ càng lớn : 

 n’en   >  ...  >   n’e2    >   n’e1 

   Do đó ở số truyền càng cao, động cơ làm việc càng gần trị số công suất lớn 

nhất và thời gian tăng tốc càng ngắn. Đó là ưu điểm chỉ có được ở cấp số điều hòa. 

3.3.3.3. Xác định tỷ số truyền của số lùi : 

Khi xe chạy lùi, vận tốc của xe phải nhỏ để đảm bảo an toàn, nên người ta 

thường chọn tỉ số truyền của số lùi như sau: 

i1 = (1,2  1,3)ih1                                                      (3.45) 

3.4. Tính toán sức kéo của ô tô 

3.4.1. Các dạng thông số sử dụng trong tính toán sức kéo 

 Khi tính toán sức kéo của ô tô thường có ba dạng thông số là 

- Các thông số cho trước 

- Các thông số chọn 

- Các thông số cần tính toán 

3.4.1.1. Các thông số cho trước 

 Các thông số cho trước bao gồm: 

- Loại ô tô và loại động cơ dùng trên ô tô 

- Tải trọng hữu ích hoặc số hành khách 

- Vận tốc lớn nhất của ô tô ở số truyền cao 

- Hệ số cản của mặt đường ứng với vận tốc lớn nhất. 

- Hệ số cản lớn nhất của mặt đường mà ô tô có thể khắc phục được ở số I. 

- Loại hệ thống truyền lực. 

Đối với ô tô vận tải thì hệ số cản tổng cộng của mặt đường  cần lớn hơn một ít so 

với hệ số cản tổng cộng khi ô tô chuyển động ứng với vận tốc lớn nhất của ô tô để ô tô có 

một phần năng lượng dự trữ nhằm làm cho ô tô chuyển động ổn định ở vận tốc lớn nhất. 

3.4.1.2. Các thông số chọn 

 Các thông số chọn gồm có: 

- Trọng lượng bản thân của ô tô. 

- Hệ số cản của không khí K và diện tích cản chính diện của ô tô F (hoặc 

nhân tố cản không khí W). 

- Trọng lượng phân bố ra các cầu khi không tải và khi đầy tải. 

- Tốc độ góc của trục khuỷu động cơ ứng với công suất lớn nhất. 

- Hiệu suất của hệ thống truyền lực. 

3.4.1.3. Các thông số cần tính toán 

 Các thông số cần tính toán gồm có: 

- Công suất của động cơ (kW) 

- Thể tích công tác của động cơ (lít) 
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- Tỷ số truyền của truyền lực chính 

- Số lượng số truyền và tỷ số truyền của các số trong hộp số. 

3.4.2. Trình tự tính toán 

3.4.2.1. Xác định trọng lượng toàn bộ của ô tô 

• Đối với ô tô du lịch và ô tô chở khách 

G = G0 + nh.Gh + Ghl      

Trong đó: G0  - trọng lượng bản thân ô tô 

nh  - số hành khách kể cả người lái và phụ xe 

Gh - trọng lượng của một hành khách 

Ghl - trọng lượng của hành lý.  

• Đối với ô tô tải 

G = G0 + nc.Gh + Ghh  

Trong đó:  Gh - trọng lượng của một người ngồi trên xe 

  nc - số chỗ ngồi trong buồng lái. 

  Ghh - trọng lượng của hàng hoá chuyên chở. 

3.4.2.2. Chọn lốp 

- Xác định tải trọng tác dụng lên một bánh xe. 

- Chọn lốp theo tải trọng tác dụng. 

- Xác định bán kính làm việc trung bình của bánh xe. 

3.4.2.3. Xác định công suất lớn nhất của động cơ 

- Xác định công suất của động cơ khi ô tô chuyển động với vận tốc lớn nhất 

Nv = )(
1 3

maxmax KFvGv
t

+


 

Trong đó:  - hệ số cản của mặt đường ứng với vận tốc lớn nhất 

- Công suất lớn nhất của động cơ 

Nemax = 
32  cba

N v

−+
     (3-46) 

Với    = 
N

e

n

n max  

Trong đó:  

nemax - số vòng quay lớn nhất của động cơ ứng với vận tốc lớn nhất của ô tô  

  nN - số vòng quay của động cơ ứng với công suất lớn nhất 

- Xác định công suất của động cơ theo các số vòng quay khác nhau 

Ne = 
32

max









−








+









N

e

N

e

N

e

e

n

n
c

n

n
b

n

n
a

N
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3.4.2.4. Xác định thể tích công tác của động cơ 

    Vc = 
NeN

e

nP

N max

510.5,17 
    (3-47) 

Trong đó:  - số kỳ của động cơ 

PeN - áp suất hữu ích trung bình ứng với công suất lớn nhất của động cơ 

3.4.2.5. Xác định tỷ số truyền của truyền lực chính 

    i0 = 
max

max

60

.2

vii

nr

pchn

eb
     (3-48) 

3.4.2.6. Xác định số lượng số truyền, tỷ số truyền ở các số, tỷ số truyền của hộp số 

phụ hoặc hộp phân phối 

-  Xác định số lượng số truyền và tỷ số truyền ở các số của hộp số chính 

- Tỷ số truyền của số lùi 

il = (1,2 1,3)ihI   

- Tỷ số truyền của hộp số phụ hoặc hộp phân phối 

Số phụ cao:  ipc = 1,01,5 

Số phụ thấp:  ipt = 
thIe

b

iiM

rG





..

..

0max

    (3-49) 

 *Lưu ý:   

Khi tìm được giá trị tỷ số truyền ở số thấp theo biểu thức (3- 41) ta cần kiểm 

tra lại theo điều kiện ô tô chuyển động ở tốc độ nhỏ nhất vmin = (0,81 1,38)m/s 

Vmin = 
pthI

eb

iii

nr

...60

.2

0

min
 

Trong đó:  nemin - số vòng quay nhỏ nhất của trục khuỷu động cơ 

3.5. Ảnh hưởng của truyền động thủy lực tới chất lượng kéo của ô tô  

 Ngày nay trên nhiều ô tô có trang bị hệ thống truyền lực thủy cơ. Hệ thống 

truyền lực thủy cơ thường có ba loại chủ yếu sau 

- Ly hợp thủy lực với hộp số cơ khí. 

- Biến mô thủy lực. 

- Biến mô thủy lực kết hợp với hộp số cơ khí. 

Dùng các loại truyền lực nói trên trong hệ thống truyền lực của ô tô có những ưu 

điểm sau: 

- Điều khiển ô tô dễ dàng, nhẹ nhàng. 

- Tăng tốc ô tô nhanh chóng và êm dịu. 

- Nâng cao chất lượng kéo của ô tô và tính kinh tế nhiên liệu của chúng. 

- Nâng cao được tính năng cơ động của ô tô. 

- Giảm được tải trọng động lên hệ thống truyền lực. 
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3.5.1. Ảnh hưởng của ly hợp thủy lực tới chất lượng kéo của ô tô 

Chất lượng kéo của ô tô phụ thuộc vào tỷ số truyền của hộp số. Khi gài mỗi tay số 

sẽ xác định được mối quan hệ giữa vận tốc của ô tô và tốc độ quay của trục khuỷu 

động cơ. Trong một số điều kiện làm việc nhất định, ly hợp có thể bị trượt, các chi tiết 

của nó nóng lên và dẫn đến hư hỏng. Vì vậy ly hợp ma sát không thể làm việc ở chế độ 

trượt lâu dài được. Nếu trong hệ thống truyền lực ta thay ly hợp ma sát bằng ly hợp 

thủy lực thì sẽ có khả năng: 

- Làm việc trong điều kiện trượt lâu dài giữa bánh bơm và bánh tuốc bin mà 

không gây hư hỏng. 

- Trục khuỷu động cơ quay ổn định ở số vòng quay cao khi ô tô chuyển động 

ở tốc độ thấp. Nhờ đó ô tô có thể tăng tốc nhanh chóng, vì vậy nó có thể cải thiện tốt 

đặc tính kéo của ô tô ở tốc độ thấp và khả năng tăng tốc của ô tô nhanh hơn, êm dịu 

hơn. 

Hình 3.17 là đồ thị minh hoạ đặc tính kéo 

của ô tô với hệ thống truyền lực dùng ly hợp 

ma sát (đường đứt nét) và ly hợp thủy lực 

(đường liền nét) cùng hộp số cơ khí có ba số 

truyền. 

Qua đồ thị ta thấy rằng nếu trong hệ 

thống truyền lực dùng ly hợp thủy lực thì ô 

tô có thể làm việc ổn định ở vận tốc rất nhỏ 

ở số I của hộp số. Như vậy nó làm cho đặc 

tính kéo của ô tô tốt hơn và khả năng tăng 

tốc của ô tô nhanh hơn, êm dịu hơn. 

 

Hình 3. 17. Đồ thị đặc tính kéo của ô tô 

a. Khi đặt ly hợp ma sát 

b. Khi đặt ly hợp thuỷ lực 

3.5.2. Ảnh hưởng của biến mô thủy lực tới chất lượng kéo của ô tô 

 Trong hệ thống truyền lực, nếu ta thay ly hợp ma sát và hộp số có cấp bằng biến 

mô thủy lực thì ta có truyền động vô cấp. Biến mô thủy lực làm nhiệm vụ thay đổi vô 

cấp tự động tỷ số truyền của hệ thống truyền lực theo trị số lực cản chuyển động của ô 

tô khi động cơ làm việc ở một chế độ ổn định, đồng thời cho phép tăng tốc ô tô một 

cách nhanh chóng, êm dịu, không làm ngắt quãng dòng công suất truyền tới các bánh 

xe chủ động. Truyền mô men xoắn trong biến mô thủy lực cũng như trong ly hợp thủy 

lực được thực hiện bằng việc sử dụng động năng dòng chất lỏng tuần hoàn trong bánh 

công tác của biến mô hay ly hợp thủy lực. 

 Dựa vào lý thuyết về máy thủy lực, người ta đã chứng minh được rằng: khi biến 

mô làm việc ở chế độ ổn định thì tổng số mô men xoắn tác dụng lên các bánh công tác 

của nó bằng không, nghĩa là: 
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MT + MB + Mp = 0      hay        -MT = MB + Mp    (3-50) 

Trong đó: MT - mô men của bánh tuốc bin 

MB - mô men của bánh bơm 

Mp - mô men của bánh phản ứng 

 Dấu (-) đặt trước mô men xoắn của bánh tuốc bin MT cho thấy bánh tuốc bin là 

phần tử bị động. Tác dụng biến đổi mô men của biến mô thủy lực được đặc trưng bởi 

hệ số biến mô, ký hiệu là Kmb 

Kmb = 
B

T

M

M
      (3-51) 

 Tỷ số giữa số vòng quay của trục bánh tuốc bin và bánh bơm được gọi là tỷ số 

truyền động, ký hiệu là ibm  

ibm = 
B

T

n

n
      (3-52) 

 Hiệu suất của biến mô thủy lực được xác định bằng biểu thức 

bmbm

BB

TT

B

T
bm iK

nM

nM

N

N
.===     (3-53) 

Trong đó: NT - công suất phát ra tại bánh tuốc bin 

  NB - công suất phát ra tại bánh bơm 

Giá trị mô men xoắn của bánh bơm và bánh tuốc bin được xác định theo biểu thức 

sau: 

   52

1 ... DnM BB =  

52

2 .. DnM TT =      (3-54) 

Trong đó: 1 , 2 - hệ số mô men sơ cấp và thứ cấp của biến mô thủy lực 

  NB, nT - số vòng quay của bánh bơm và bánh tuốc bin 

   - trọng lượng riêng của chất lỏng chứa trong biến mô 

  D - đường kính ngoài của khoang công tác của biến mô. 

 Từ biểu thức (3-46) ta suy ra: 

    2 = 1
B

T

M

M
 = 1 .Kbm   (3-55) 

Lưu ý: 

Hệ số mô men sơ cấp của biến mô thủy lực 1  đặc trưng cho tính chất thay đổi 

tải trọng tác dụng trên trục bánh bơm khi thay đổi tải trọng trên trục tuốc bin. Nếu 1   

hằng số thì biến mô được gọi là loại không nhạy, nếu 1  thay đổi thì biến mô được gọi 

là loại nhạy.  

Trong hệ thống truyền lực, nếu sử dụng biến mô loại nhạy thì khi lực cản 

chuyển động của ô tô tăng lên thì vận tốc góc của trục bánh bơm cũng như vận tốc góc 
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của trục khuỷu sẽ tự động giảm xuống, dẫn đến mô men xoắn của động cơ tăng lên 

trong khi độ mở của bướm ga không thay đổi. 

Ngược lại khi giảm lực cản chuyển động của ô tô thì vận tốc góc của trục 

khuỷu động cơ cũng như vận tốc chuyển động của ô tô tăng lên. 

Sự thay đổi của các thông số của biến mô thủy lực trong quá trình làm việc 

theo tỷ số truyền động ibm được biểu diễn bằng đồ thị. 

Đồ thị đó gọi là đường đặc tính không thứ 

nguyên của biến mô thủy lực. 

Để làm rõ ảnh hưởng của biến mô thủy lực 

đến tính chất động lực học của ô tô, ta xem xét 

các đồ thị về lực kéo tiếp tuyến Pk, nhân tố động 

lực học D và gia  tốc j được trình bày bên dưới 

Qua các đồ thị hình 3.18, ta thấy rằng: nếu 

như hiệu suất của biến mô thủy lực xem như 

không đổi và bằng hiệu suất của hộp số cơ khí 

thông thường thì sự thay đổi lực kéo tiếp tuyến 

trong nhiều trường hợp là rất lớn so với lực kéo 

tiếp tuyến ở hộp số có cấp (phần gạch chéo) 

 

Hình 3. 18. Đồ thị đặc tính không thứ 

nguyên của biến mô thuỷ lực 

  

 

 

Hình 3. 19. Đồ thị đặc tính động lực học của ô 

tô có biến mô thuỷ lực kết hợp với hộp số cơ khí 

3 cấp 

a. Đồ thị lực kéo Pk 

b. Đồ thị đặc tính động lực học D 

c. Đồ thị gia tốc j 

 

Phần lực kéo dư này bảo đảm làm tốt hơn tính chất động lực học của ô tô. Tuy 
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nhiên hiệu suất của biến mô thủy lực có thay đổi và ở khu vực tốc độ góc lớn thì hiệu 

suất của biến mô nhỏ. Vì vậy trong thực tế thì lực kéo tiếp tuyến khi có biến mô thủy 

lực sẽ thay đổi và nhỏ hơn so với lực kéo tiếp tuyến dùng hộp số cơ khí. Nhân tố động 

lực học D, quãng đường tăng tốc S và thời gian tăng tốc T được cải thiện tốt hơn ở 

truyền lực có dùng biến mô thủy lực. 

 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Xây dựng và phân tích đồ thị cân bằng lực kéo của ô tô. 

2.  Xây dựng đồ thị nhân tố động lực học và ý nghĩa 

3.  Phân tích nhân tố động lực học của ô tô khi tải trọng thay đổi. 

4. Ý nghĩa của việc nghiên cứu sự ảnh hưởng của hệ thống truyền lực đến đặc tính 

động lực học của ô tô. 
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Chương 4 

TÍNH KINH TẾ NHIÊN LIỆU CỦA Ô TÔ 

4.1. Mức tiêu hao nhiên liệu và định mức tiêu hao nhiên liệu 

4.1.1. Các chỉ tiêu đánh giá tính kinh tế nhiên liệu của ô tô  

Tính kinh tế nhiên liệu của ô tô vận tải được đánh giá bằng mức tiêu hao nhiên liệu 

trên quãng đường 100km, hoặc tiêu hao nhiên liệu cho một tấn-km. Đối với ô tô chở 

khách được tính theo mức tiêu hao nhiên liệu cho một hành khách-km hoặc 100km 

Mức tiêu hao nhiên liệu cho một đơn vị quãng đường chạy qđ của ô tô được xác 

định theo biểu thức sau: 

  qđ = 
xS

Q100
  (lít/100km)    (4-1) 

Mức tiêu hao nhiên liệu cho một đơn vị hàng hoá vận chuyển qC được xác định 

theo biểu thức sau: 

qC = 
tt

n

SG

Q
  (kg/Tấn.km)    (4-2) 

Trong đó: 

  Q - lượng tiêu hao nhiên liệu (lít) 

  Sx - Quãng đường chạy được của ô tô (km) 

  Gt - Khối lượng hàng hoá chuyên chở (Tấn) 

  St - Quãng đường chuyên chở của ô tô khi có hàng (km) 

  rn - Tỷ trọng của nhiên liệu (kg/lít) 

4.1.2. Phương trình tiêu hao nhiên liệu  

Tính kinh tế nhiên liệu của ô tô phụ thuộc vào tính kinh tế nhiên liệu của động cơ 

và sự tiêu hao công suất để khắc phục lực cản chuyển động. 

Mức tiêu hao nhiên liệu theo thời gian được tính theo biểu thức: 

  GT = 
t

Q n   (kg/h)     ( 4-3) 

Để đánh giá mức tiêu hao nhiên liệu của động cơ ta dùng mức tiêu hao nhiên liệu 

có ích ge: 

ge = 
tN

Q

N

G

e

n

e

T 
=      (kg/kWh)        ( 4-4) 

Trong đó: Ne- Công suất có ích của động cơ (kW) 

Thông qua thí nghiệm động cơ và tính toán, ta xây dựng được đồ thị quan hệ giữa 

công suất của động cơ Ne và suất tiêu hao nhiên liệu của động cơ với số vòng quay của 

trục khuỷu: Ne = f(ne) và ge = f(ne). Đồ thị này trình bày trên hình 4.1 và được gọi là 

đường đặc tính tốc độ ngoài của động cơ. Từ công thức 4-1 và 4-4 ta rút ra được biểu 

thức tính mức tiêu hao nhiên liệu như sau: 
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qđ = 
n

ee

n

x

ee

v

Ng

S

tNg



100100
=  (lít/100km) (4-5) 

Trong đó: 

 v = 
t

S x

 là vận tốc của ô tô (km/h) 

Khi ô tô chuyển động, công suất cần thiết phát 

ra để khắc phục các lực cản chuyển động như sau: 

Ne = 
( )

t

jPPP





1000

+
v (kW)              (4-6) 

 

 

Hình 4. 1. Đường đặc tính ngoài của 

động cơ 

Như vậy mức tiêu hao nhiên liệu sẽ là: 

   qđ = 
( )

tn

ej gPPP



 36,0+
 (lít/100km)   (4-7) 

Biểu thức (4-7) gọi là phương trình đánh giá mức tiêu hao nhiên liệu khi ô tô 

chuyển động không ổn định 

Khi ô tô chuyển động ổn định (Pj = 0) thì biểu thức trên có dạng: 

   qđ = 
( )

tn

egPP



 36,0+
  (lít/100km)   (4-8) 

4.1.3. Khái niệm về định mức tiêu hao nhiên liệu  

 Phần trên đã xác định các phương pháp xác định mức tiêu hao nhiên liệu của ô tô 

về mặt lý thuyết là cơ bản. Trong điều kiện thức tế còn rất nhiều yếu tố ảnh hưởng tới 

mức tiêu hao nhiên liệu của ô tô như lùi xe, quay đầu xe, xếp dỡ hàng hoá, qua phà. 

Qua phân tích các công thức lý thuyết kết hợp với điều kiện sử dụng thực tế ta xác 

định suất tiêu hao nhiên liệu cho 100km quãng đường xe chạy và được biểu thị theo 

biểu thức sau: 

   qđ = 







++ ZK

PKSK
3

21

100100
 (lít)     

  K1 - Định mức tiêu hao nhiên liệu cho bản thân ô tô chuyển động và tổn 

thất nội năng của ô tô (lít/100km) 

  S - Quãng đường đi được của ô tô (km) 

  K2- Định mức tiêu hao nhiên liệu cho một tấn hàng hoá vận chuyển 

trong 100km (lít/100km) 

  P - Công vận chuyển (t.km) 

  K3 - Định mức tiêu hao nhiên liệu phụ cho mỗi lần xe quay đầu, cho mỗi 

chuyến (lít/lần) 

  Z - Số lần xe quay đầu xe cho mỗi chuyến 
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4.2. Đặc tính kinh tế nhiên liệu của ô tô 

4.2.1. Đường đặc tính kinh tế nhiên liệu của ô tô khi chuyển động không ổn định 

Sử dụng phương trình (4-8) để tính toán mức tiêu hao nhiên liệu khi ô tô chuyển 

động ổn định ta gặp rất nhiều khó khăn vì chỉ số ge phụ thuộc vào số vòng quay của 

trục khuỷu ne và mức độ sử dụng công suất động cơ YN. Vì vậy ta cần xây dựng đường 

đặc tính tiêu hao nhiên liệu cho ô tô  

Trước tiên ta xây dựng đồ thị mức tiêu hao nhiên liệu của động cơ theo mức độ sử 

dụng công suất động cơ (bằng thí nghiệm), nghĩa là ge = f(YN) ứng với số vòng quay 

khác nhau của động cơ (hình 4.2). Qua đồ thị ta thấy mức độ sử dụng công suất động 

cơ càng tăng thì suất tiêu hao nhiên liệu càng giảm. 

 

Hình 4. 2. Đồ thị đặc tính tải trọng của động 

cơ (ne’>ne’’>ne’’’) 

 

Hình 4. 3. Đồ thị cân bằng công suất của ô tô 

với các hệ số cản khác nhau của mặt đường 

Tiếp đó ta xây dựng đồ thị cân bằng công suất của ô tô khi chuyển động ổn định 

với các hệ số cản  của mặt đường khác nhau để tìm mức độ sử dụng công suất động 

cơ YN (hình 4.3).  

Hình 4.3 là đồ thị cân bằng công suất của động cơ cho một số truyền có các đường 

N  với các trị số  khác nhau. 

Dựa vào đồ thị này, ta có thể xác định 

YN ứng với số vòng quay của động cơ ne. Từ 

đồ thị YN, ne tìm được trên đồ thị 4.3, dựa 

vào đồ thị 4.2 ta tìm được ge của động cơ. 

Sau khi tính toán được các trị số P , P 

tương ứng và thay chuyển động ổn định ta 

xác định được mức tiêu hao nhiên liệu như 

trên hình 4.4 và được gọi là đồ thị đặc tính 

tiêu hao nhiên liệu của ô tô.  

Hình 4. 4.  Đồ thị đặc tính tiêu hao nhiên 

liệu của ô tô khi chuyển động ổn định 
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Khi thay tất cả trị số tìm được vào phương trình 4-8, ta xác định trị số mức tiêu hao 

nhiên liệu của ô tô khi chuyển động ổn định. 

Trên mỗi đường cong của đồ thị có hai điểm đặc trưng: 

- Điểm thứ nhất xác định mức tiêu hao nhiên liệu nhỏ nhất qđmin thì vận tốc tại 

điểm đó  được gọi là vận tốc  

- Điểm thứ hai là nút cuối cùng của mỗi đường cong, nó đặc trưng cho mức tiêu 

hao nhiên liệu khi động cơ làm việc ở chế độ toàn tải (a, b, c) và tương ứng với vận tốc 

chuyển động của ô tô ở những hệ số  cản  khác nhau 

4.2.2. Tính kinh tế nhiên liệu của ô tô khi chuyển động không ổn định 

Ta biết rằng, phần lớn thời gian hoạt động của ô tô là chuyển động không ổn 

định: lúc thì chuyển động có gia tốc, lúc lăn trơn, lúc thì phanh. Chúng ta xem xét đồ 

thị hình 4.5 minh hoạ chu kỳ chuyển động của ô tô. Giả sử cho ô tô tăng tốc đến vận 

tốc v1, sau đó cho lăn trơn đến khi vận tốc giảm đến v2, quá trình này gọi là chu kỳ gia 

tốc - lăn trơn của ô tô. Chu kỳ này được lặp đi lặp lại. 

4.2.2.1. Lượng tiêu hao nhiên liệu trong quá trình sử dụng của ô tô  

Lượng tiêu hao nhiên liệu trong qúa trình sử dụng của ô tô  được xác định theo 

biểu thức sau: 

    Qj = At
510.36

etbg
     (4-9) 

Trong đó: 

  Getb - suất tiêu hao nhiên liệu có ích trung bình của động cơ trong 

khoảng vận tốc v1 - v2 (kg/kwh) 

  At- tổng số công tiêu tốn trong quá trình tăng tốc: 

   At = 
t

dc AA



+
 

Trong đó: 

  Ac - công tiêu tốn để khắc phục các lực cản:  

   Ac = (P  + P ). Sj 

  Sj- quãng đường ô tô chuyển động tăng tốc (m) 

  P - Lực cản không khí: P = W. vtb
2,  vtb = 

2

21 vv +
 

Ad- công cần thiết để tăng động năng của ô tô (Nm) 

   Ad = ( ) ( )2

2

2

1

2

2

2

1
2

1

2
bbbjvv

g

G
 −+−  

Trong đó: 

  jb - tổng mô men quán tính của bánh xe  

  1 , 2 - vận tốc góc của bánh xe , tương ứng với lúc cuối và lúc bắt đầu 
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tăng tốc (ứng với vận tốc v1, v2 của ô tô) 

4.2.2.2. Xác định lượng tiêu hao nhiên liệu của ô tô trong thời gian chuyển động lăn trơn 

Lượng tiêu hao nhiên liệu này được xác định theo biểu thức: 

   Qlt = 
3600

ltxxtG
  (kg)    (4-10) 

Trong đó: 

  Gxx - lượng tiêu hao nhiên liệu trong một giờ khi lăn trơn (kg) 

  tlt - thời gian lăn trơn (s) 

   tlt = 
tbj

vv 21 −   (s)    (4-11) 

Trong đó: Jtb - gia tốc chậm dần trung bình khi chuyển động lăn trơn  (m/s2) 

   Jtb = 
( )

i

xx g

G

PP













 +
+  (m/s2) 

Trong đó: Pxx - lực ma sát trong hệ thống truyền lực khi động cơ làm việc không 

tải, thu gọn về bánh xe chủ động (N) 

  i - hệ số  tính đến ảnh hưởng của các khối lượng quay khi chuyển động 

lăn trơn.  

Từ công thức 4-10 và 4-11 ta có: 

   Qlt = 
( )

tb

xx

j

vvG

3600

21 −  (kg)     (4-12) 

Vậy tổng lượng tiêu hao nhiên liệu cho một chu kỳ gia tốc - lăn trơn sẽ là: 

  Qt = Qj + Qlt  (kg)      (4-13) 

  Qt = 
( )

tb

xxetbt

j

vvGgA

360010.36

21

5

−
+  (kg)    

Nếu xác định được quãng đường khi ô tô chuyển động tăng tốc Sj và khi chuyển 

động lăn trơn Slt, ta có thể tìm được mức tiêu hao nhiên liệu trên một đơn vị quãng 

đường chạy như sau: 

  Qst = 
( ) nltj

t

SS

Q

+

100
  (lít/100km)    (4-14) 

4.3. Tính kinh tế nhiên liệu của ô tô khi có truyền động thuỷ lực 

Ngày nay, có nhiều ô tô sử dụng truyền động thuỷ lực như ly hợp thuỷ lực, biến 

mô thuỷ lực. Khi ô tô có truyền động thuỷ lực việc xác định các chỉ tiêu đánh giá tính 

kinh tế nhiên liệu của ô tô cần lưu ý một số vấn đề sau: 

 - Cần có các đồ thị thực nghiệm của động cơ: quan hệ giữa mô men xoắn của 

trục khuỷu với số vòng quay Me = f(ne) và mức tiêu hao nhiên liệu-giờ với số vòng 

quay GT = f(ne) ở các mức độ sử dụng công suất khác nhau. 

 - Cần có các đường đặc tính không thứ nguyên của biến mô. 
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 - Cần xây dựng quan hệ làm việc đồng thời giữa động cơ và biến mô. 

- Xác định các thông số ra cần thiết đặt tại trục sơ cấp của hộp số. 

Sau khi đã có đầy đủ các thông số cần thiết, ta có thể dùng các công thức (4-7) và 

(4-8) để đánh giá mức tiêu hao nhiên liệu khi ô tô chuyển động ổn định và không ổn định. 

Đối với ô tô có trang bị hộp  số vô cấp, về nguyên lý nó có thể đảm bảo cho động 

cơ làm việc ở chế độ kinh tế nhiên liệu tốt nhất trong bất kỳ điều kiện mặt đường như 

thế nào. Tuy nhiên khi có truyền động thuỷ lực thì hiệu suất truyền động sẽ giảm, nhất 

là ở khu vực có tỷ số truyền ibm  nhỏ. Vì vậy khi đặt biến mô thuỷ lực lên ô tô thì mức 

tiêu hao nhiên liệu sẽ tăng, đôi khi tăng từ  25 30%. Để khắc phục vấn đề này, người 

ta lắp thêm một hộp số cơ khí để tăng số vòng quay của bánh tuốc bin trong khi tốc độ 

của ô tô vẫn như cũ, do đó nâng cao được hiệu suất truyền động. 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Nêu các chỉ tiêu kinh tế nhiên liệu của ôtô. 

2. Viết phương trình tiêu hao nhiên liệu của ôtô. 

3. Trình bày đặc tính tiêu hao nhiên liệu của ôtô khi chuyển động ổn định.  

4. Trình bày đặc tính tiêu hao nhiên liệu của ôtô khi chuyển không động ổn định. 
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Chương 5 

TÍNH ỔN ĐỊNH CỦA Ô TÔ 

5.1. Khái chung về tính ổn định  

Một cách khái quát, tính ổn định của ô tô là khả năng giữ được quỹ đạo chuyển 

động theo yêu cầu trong mọi điều kiện chuyển động khác nhau tuỳ vào điều kiện 

chuyển động của ô tô, có thể đứng yên, chuyển động trên đường bằng, đường dốc, có 

thể quay vòng hoặc phanh trên các loại đường khác nhau. Trong những điều kiện 

chuyển động phức tạp như vậy, ô tô cần giữ quỹ đạo chuyển động của nó sao cho 

không bi lật đổ, không bị trượt, cầu xe không bị lệch trong giới hạn cho phép để đảm 

bảo cho xe chuyển động an toàn. 

Ở đây ta chỉ nghiên cứu tính ổn định của ô tô để xe không bị lật đổ và trượt khi 

xe đứng yên trên dốc nghiêng dọc và khi xe chuyển động trên các loại đường khác 

nhau. 

5.2. Tính ổn định dọc của ô tô  

5.2.1. Tính ổn định dọc tĩnh 

Tính ổn định dọc tĩnh của ô tô là khả năng đảm bảo cho xe không bị lật đổ hoặc 

bị trượt khi đứng trên đường dốc nghiêng dọc. 

Khi ô tô đứng trên dốc nghiêng dọc quay đầu lên sẽ bị tác dụng các lực sau (theo 

sơ đồ 5.1a) 

 

a)                                                     b) 

Hình 5. 1. Sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi đứng trên dốc 

a.Xe quay đầu lên dốc  b. Xe quay đầu xuống dốc 

Trọng lượng của ô tô đặt tại trọng tâm xe là G. Do có góc dốc  nên G được 

phân ra thành hai thành phần G.cos và G.sin 

Các phản lực thẳng đứng Z1, Z2 ta có Z1 + Z2 = G.cos 

Thành phần Gsin của trọng lượng có xu hướng kéo xe trượt xuống dốc. 

Sơ đồ hình 5.1a ứng với xe đứng trên dốc quay đầu lên. Khi góc dốc  tăng dần 

cho tới lúc bánh xe trước nhấc khỏi mặt đường, lúc đó phản lực Z1=0, xe sẽ bị lật 

quanh điểm O2. Để xác định góc đốc giới hạn mà xe bị lật đổ, ta lập phương trình mô 
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men của tất cả các lực đối với điểm O2 rồi rút gọn với Z1 = 0 sẽ được : 

  G.b.cosl – G.hg.sinl = 0      (5-1)   

   tgl = 
gh

b
       (5-2) 

Trong đó: 

  1 - góc dốc giới hạn mà xe bị lật khi đứng yên quay đầu lên dốc. 

  b, hg - kích thước toạ độ trọng tâm (hình 5.1) 

Trường hợp xe đứng trên dốc quay đầu xuống (hình 5.1b) ta cũng làm tương tự 

bằng cách lấy mô men các lực đối với điểm O1, sau đó thay Z2 = 0 và rút gọn ta được  

   tgl = 
gh

a
       (5-3) 

Trong đó:  l- góc dốc giới hạn mà xe bị lật đổ khi đứng yên quay đầu xuống dốc. 

Qua các biểu thức trên, ta thấy rằng góc dốc giới hạn lật đổ tĩnh chỉ phụ thuộc vào 

toạ độ trọng tâm của xe 

Khi xe đứng trên dốc, ngoài sự mất ổn đình do bị lật đổ, xe còn bị trượt xuống dốc 

do không đủ lực phanh hoặc do độ bám không tốt giữa bánh xe với mặt đường... Để 

tránh cho xe không bị trượt xuống dốc người ta thường bố trí hệ thống phanh tay trên 

xe. Trường hợp khi lực phanh lớn nhất đạt đến giới hạn bám, xe có thể bị trượt xuống 

dốc. Ta có:   

   PPmax = .Z2 = G.sinl     (5-4) 

Trong đó: PPmax - Lực phanh lớn nhất ở bánh xe sau;  

   - Hệ số bám dọc của bánh xe đối với đường 

  Z2 - Phản lực thẳng góc từ đường tác dụng lên bánh xe sau 

Giá trị Z2 xác định theo công thức sau: 

   Z2 = 
L

hGaG g  sin..cos.. +
     (5-5) 

Thay Z2 vào công thức (5-4) rồi rút gọn ta sẽ xác định được góc dốc giới hạn khi xe 

đứng trên dốc trượt (trường hợp quay đầu lên) 

   tgt =  
ghL

a

.−
      (5-6) 

Góc dốc giới hạn khi đứng trên dốc quay đầu xuống bị trượt: 

   tgt =  
ghL

a

.−
      (5-7) 

Điều kiện để đảm bảo an toàn cho xe đứng trên dốc là xe bị trượt trước khi bị lật.  

Ta có biểu thức:  

    tgt <tgl 
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     
gg h

b

hL

a


−
 

Rút gọn ta được; 

      < 
gh

b
      (5-8) 

Từ công thức nêu trên ta có nhận xét rằng góc dốc giới hạn khi ô tô đứng trên dốc 

bị trượt hoặc bị lật đổ chỉ phụ thuộc vào toạ độ trọng tâm và hệ số bám của bánh xe 

với mặt đường.  

5.2.2. Tính ổn định dọc động 

Khi xe ô tô chuyển động trên đường dốc có thể bị mất ổn định (bị lật đổ hoặc bị 

trượt) dưới tác dụng của các lực và mô men tác dụng lên chúng. Mặt khác khi ô tô 

chuyển động với tốc độ cao trên đường bằng cũng có thể bị lật đổ. Dưới đây ta sẽ lần 

lượt xét từng trường hợp xe bị mất ổn định  

5.2.2.1. Trường hợp tổng quát 

Hình 5.2 trình bày sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động lên dốc, 

không ổn định có kéo moóc 

 

Hình 5. 2. Sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động lên dốc 

Ta sử dụng các công thức xác định phản lực thẳng góc từ đường tác dụng lên các 

bánh xe trước (Z1)và các bánh xe sau (Z2) đã nghiên cứu ở chương2  ta có: 

( ) ( )

( ) ( )









+++++
=

−++−−
=

L

hPhPPGrfaG
Z

L

hPhPPGrfbG
Z

mmgjb

mmgjb

.sin.cos.

.sin..cos.

2

1









   (5-9) 

Cách làm cũng tương tự như phần ổn định dọc tĩnh, ta xác định được ngay góc dốc 
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mà xe bị lật đổ khi chuyển động lên dốc hoặc xuống dốc (trường hợp xe lên dốc ứng 

với Z1 = 0 và xuống dốc ứng với Z2 = 0) 

Để đơn giản ta xét trường hợp ô tô chuyển động ổn định lên dốc, không kéo moóc. 

Do đó lực quán tính Pj = 0, lực kéo moóc Pm =0 

Góc dốc giới hạn khi xe bị lật đổ  

   tgd = 
gg

b

h

P

h

rfb −
− .

      (5-10) 

5.2.2.2. Trường hợp xe chuyển động lên dốc với tốc độ nhỏ, không kéo moóc và 

chuyển động ổn định  

 Trường hợp này Pj =0; Pm = 0, ta sẽ xác định được góc được góc dốc giới hạn mà 

xe bị lật đổ: 

   tgd = 
g

b

h

rfb .−
      (5-11) 

Trường hợp xe xuống dốc, góc dốc giới hạn mà xe bị lật đổ được xác định như sau: 

   tgd = 
g

b

h

rfa .+
      (5-12) 

Góc dốc giới hạn mà xe bị trượt được xác định như sau: 

Khi lực kéo của bánh xe chủ động đạt đến giới hạn bám thì xe bắt đầu trượt. Trị số 

của lực kéo được xác định như sau: 

  Pkmax = P = .Z2 = G.sin      (5-13) 

Thay trị số Z2 ở trên vào biểu thức (5-4) đồng thời coi lực cản lăn nhỏ có thể bỏ 

qua ta có: 

  P = .Z2 =  G
( )

L

ha g   sin.cos. +
    (5-14) 

Tiếp tục thay (5-14) vào công thức (5-13) rồi rút gọn ta xác định được góc dốc giới 

hạn mà xe bị trượt khi chuyển động lên dốc: 

  tg  =  
ghL

a

.−
       (5-15) 

Trong đó: 

  Pk max - lực kéo tiếp tuyến lớn nhất ở bánh xe chủ động; 

  P - lực bám của bánh xe chủ động 

Điều kiện để đảm bảo cho xe bị trượt trước khi bi lật đổ cũng được xác định như 

phần ổn định tĩnh 

 

 

5.2.2.3. Trường hợp xe chuyển động trên đường ngang với vận tốc cao không 
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kéo moóc 

Hình 5.3 trình bày sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động với vận 

tốc cao 

Trong trường hợp này, khi chuyển động với vận tốc cao (như xe du lịch, xe cứu 

thương...) trên đường tốt nên có thể bỏ qua ảnh hưởng của lực cản lăn và lực quán tính 

Pt = 0; Pj = 0 và Pm = 0. Trị số của lực cản không khí rất lớn sẽ gây ra sự lật đổ của xe. 

Khi ô tô chuyển động với vận tốc đạt tới trị số giới hạn, xe sẽ bị lật quanh điểm O2 (O2 

là giao điểm của mặt phẳng thẳng đứng qua tâm truc bánh xe sau với đường) lúc đó 

hợp lực Z1 = 0 

Để xác định vận tốc giới hạn mà xe bi lật đổ, ta sử dụng công thức tính toán Z1 đã 

học ở chương 2  như sau: 

 

Hình 5. 3. Sơ đồ lực tác dụng lên ô tô khi chuyển động với vận tốc cao 

  

  
L

hPbG
Z

g..
1

−
=        (5-16) 

Thay trị số lực cản không khí P = k.F.v2 rồi rút gọn, ta xác định được vận tốc nguy 

hiểm mà xe bị lật đổ:  

                    vn  =3,6
ghFk

bG

..

.
                     (5-17) 

Trong đó : v- là vận tốc của xe tính theo km/h; 

vn - vận tốc nguy hiểm khi xe bị lật đổ tính theo km/h 

Từ biểu thức (5-17) ta có nhận xét rằng vận tốc nguy hiểm khi xe bị lật đổ phụ 

thuộc vào trọng tâm của xe và nhân tố cản không khí. Vì vậy để tăng tính ổn định của 

xe khi thiết kế người ta thường tìm cách hạ thấp trọng tâm của xe. 

Mặt khác một số loại xe đặc biệt như xe đua, người ta làm cho phía trước xe có 

hình dạng đặc biệt để một thành phần của lực cản không khí P  (phản lực P) có tác 

dụng ép bánh xe xuống mặt đường tăng tính ổn định của xe (hình 5.4) 
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Hình 5. 4. Hình dáng ô tô chuyển động với tốc độ cao 

5.3. Tính ổn định ngang của ô tô  

5.3.1. Tính ổn định ngang của ô tô khi chuyển động trên đường nghiêng ngang 

Hình (5.5) trình bày sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động đường 

nghiêng ngang không kéo moóc. Trường hợp này giả thiết vết của bánh xe trước và 

sau trùng nhau, trọng tâm của xe nằm trong mặt phẳng đối xứng dọc, lực và mô men 

tác dụng lên ô tô gồm: 

-  là góc nghiêng ngang của đường  

- Trọng lượng của ô tô G phân ra thành hai thành phần theo góc nghiêng   

- Mô men của các lực quán tính tiếp tuyến Mjn tác dụng trong mặt phẳng ngang khi 

xe chuyển động không ổn định  

- Các phản lực Z’, Z’’ và Y’, Y’’ 

 

Hình 5. 5. Sơ đồ lực tác dụng lên ô tô khi chuyển động trên đường nghiêng ngang 

Dưới tác dụng của các lực và mô men, khi góc  tăng dần tới góc giới hạn, xe bị lật 

qua điểm A (A là giao điểm của mặt phẳng thẳng đứng qua tâm trục bánh xe bên trái 

và mặt đường), lúc đó phản lực Z = 0. từ công thức tính phản lực đã học ở chương 2  

ta có: 

   Z” = 0

sincos
2 =

−−

c

MGh
c

G jndgd 

   (5-18) 
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Trong công thức (5-18) ta coi Mjn  0 vì trị số nhỏ có thể bỏ qua từ đó ta có thể xác 

định được góc giới hạn lật đổ khi xe chuyển động trên đường nghiêng ngang 

   tgd = 
gh

c

2
         (5-19) 

Trong đó: 

  d - góc dốc giới hạn mà xe bị lật đổ 

Khi chất lượng bám của xe với mặt đường không tốt, xe cũng có thể bị trượt trên 

đường nghiêng. Để xác định góc giới hạn khi xe bị trượt, ta lập phương trình hình 

chiếu các lực lên mặt phẳng song song với đường: 

  Gsin  = Y’ + Y” = y (Z” + Z’) = yGcos     (5-20)    

Trong đó: 

   - góc dốc giới hạn mà xe bị trượt 

  y - hệ số bám giữa bánh xe và mặt đường  

Rút gọn công thức trên ta được góc dốc giới hạn mà xe bị trượt 

    tg  = y       (5-21) 

Điều kiện để xe bị trượt trước khi bị lật đổ khi chuyển động trên đường nghiêng 

ngang 

   tg  < tgd  hay y < 
gh

c

2
      (5-22) 

Trường hợp ô tô đứng yên trên đường nghiêng ngang, bằng cách tương tự như trên 

ta cũng xác định được góc nghiêng giới hạn mà tại đó bị lật hoặc bị trượt. 

Góc dốc giới hạn bị lật khi chuyển động trên đường nghiêng ngang: 

    tgt = 
gh

c

2
      (5-23) 

Góc dốc giới hạn mà xe bị trượt: 

    tg  = y       (5-24) 

Điều kiện để xe trượt trước khi bị lật 

   tg  < tgd   hay  y < 
gh

c

2
     (5-25) 

5.3.2. Tính ổn định ngang của ô tô khi chuyển động quay vòng trên đường 

nghiêng ngang 

5.3.2.1. Theo điều kiện lật đổ  

Khi xe quay vòng, ngoài các lực tác dụng giống như phần trên, xe còn chịu tác 

dụng của lực ly tâm PL đặt tại trọng tâm xe (hình 5.6) có trục quay là YY và lực kéo ở 

moóc là Pm . Trường hợp này coi phương của lực Pm tác dụng theo phương năm ngang. 

Các lực PL và Pm đều được phân ra thành hai thành phần do góc nghiêng . Khi góc  
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tăng dần, đồng thời dưới tác dụng của lực Pb xe bị lật đổ quanh mặt phẳng đi qua O1 

(là giao tuyến giữa mặt phẳng đường và mặt phẳng thẳng góc qua trục bánh xe bên 

phải) ứng với vận tốc tới hạn và hợp lực Z” = 0 

 

Hình 5. 6. Sơ đồ lực và mô men tác dụng lên ô tô khi chuyển động quay vòng trên đường 

nghiêng ngang 

Sử dụng công thức đã xác định  chương 2, mặt khác ta thay trị số của lực ly tâm 

PL= 
gR

vG l

2.
 vào công thức rồi rút gọn ta có: 









+

















+−








−

=

ddg

ddmmdgd

n
C

hG

gR
C

hPh
C

G

v





sin
2

cos

sin
2

cossincos
22

  (5-26) 

Trong trường hợp ô tô không kéo moóc Pm = 0 ta xác định được vận tốc tới hạn khi 

xe bị lật như sau: 

  









+









−

=

ddg

dgd

n
C

hG

gRh
C

G

v





sin
2

cos

sincos
22      (5-27) 

Rút gọn ta có: 

  









+









−

=

ddg

dgd

n
C

h

gRh
C

v





sin
2

cos

sincos
2

   

hay 
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dg

dg

n

tgh
C

gRtgh
C

v





2
1

2

+









−

=      (5-28) 

Trong đó: 

  d - góc dốc giới hạn khi xe quay vòng bị lật đổ 

  R - bán kính quay vòng của xe 

  v - vận tốc chuyển động quay vòng  

  vn- vận tốc tới hạn (vận tốc nguy hiểm) 

  g - gia tốc trọng trường 

Nếu hướng nghiêng của đường cùng phía với trục quay vòng thì vận tốc nguy hiểm 

khi xe bị lật đổ là: 

  

dg

dg

n

tgh
C

gRtgh
C

v





2
1

2

−









+

=       (5-29) 

5.3.2.2. Theo điều kiện bị trượt bên 

Khi quay vòng trên đường nghiêng ngang, xe có thể bị trượt bên dưới tác dụng của 

thành phần lực Gsin và PLcos do điều kiện bám ngang của bánh xe với mặt đường 

không đảm bảo 

Để xác định vận tốc tới hạn khi xe bị trượt bên ta cũng làm tương tự như phần trên 

bằng cách sử dụng phương trình hình chiếu và rút gọn ta được: 

  PLcos  + Gsin     = Y’ + Y” = y(Z’ + Z”)= y(Gcos - PLsin ) 

Thay trị số của PL và rút gọn ta được vận tốc tới hạn khi xe bị trượt bên: 

   
( )
( )

dyd

ddy gR
v






sincos

sincos

+

−
=    

hay 

   
( )
( )

dy

dy

tg

gRtg
v






+

−
=

1
     (5-30) 

Nếu hướng nghiêng của đường cùng phía với trục quay vòng thì vận tốc nguy hiểm 

khi xe bị trượt bên là: 

  
( )
( )

dy

dy

tg

gRtg
v






−

+
=

1
      (5-31) 

Trường hợp xe quay vòng trên đường nằm ngang thì vận tốc tới hạn để xe bị trượt 

bên là: 

   gRv y =        (5-32) 



 

80 

 

Trong đó:   - góc dốc giới hạn ứng với vận tốc tới hạn 

  y - hệ số bám ngang của bánh xe với mặt đường  

Qua các công thức được trình bày ở trên, có thể nhận xét rằng góc dốc giới hạn và 

vận tốc nguy hiểm mà tại đó xe bị lật đổ hoặc bị trượt bên khi chuyển động trên đường 

nghiêng ngang phụ thuộc vào toạ độ trọng tâm, bán kính quay vòng và hệ số bám 

ngang của bánh xe với mặt đường  

Ngoài ra khi xe chuyển động còn mất ổn định ngang do ảnh hưởng của các yếu tố 

khác như lực gió ngang, đường mấp mô và do phanh trên đường trơn... 

Để nghiên cứu trường hợp bánh xe 

chủ động chịu lực gió ngang Py ta sử dụng 

sơ đồ hình 5.7. Bánh xe lăn sẽ chịu tác 

dụng của các lực và mô men Mk; Gb; Px; 

Pk; Py và các phản lực Z, Y 

Theo sơ đồ hình 5.7 ta biết R là hợp 

lực của lực kéo tiếp tuyến Pk và lực ngang 

Y (do Py tác dụng). Hợp lực R có điểm đặt 

là điểm tiếp xúc giữa bánh xe và mặt 

đường qua trục bánh xe và được xác định 

theo công thức: 

 

Hình 5. 7. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe 

chủ động khi có lực ngang tác dụng 

R = 22 YPK +         (5-33) 

Theo điều kiện bám R = Rmax = .Gb và phản lực ngang cũng đạt giá trị cực đại  

Y = Ymax 

Thay giá trị của Ymax và Rmax vào (5-33) ta có: 

  Ymax = 2222

max )( kbk PGPR −=−      (5-34) 

Theo công thức (5-34) ta thấy lực kéo Pk càng lớn thì Y càng nhỏ. Khi lực kéo Pk 

và lực phanh PP đạt đến giá trị giới hạn  thì Ymax = 0. Do đó chỉ cần một lực ngang rất 

nhỏ tác dụng lên bánh xe thì nó bắt đầu trượt. Sự trượt này sẽ dẫn đến hiện tượng quay 

vòng thiếu (khi bánh xe trước xảy ra sự trượt) hoặc quay vòng thừa (khi bánh xe sau 

trượt). Hiện tượng quay vòng thừa rất nguy hiểm khi xe có lực ngang tác dụng  

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Phân tích tính ổn định dọc của ô tô 

2. Phân tích tính ổn định ngang của ô tô 

3. Xác định góc dốc giới hạn mà tại đó ô tô bị lật đổ hay bị trượt trong những điều 

kiện chuyển động khác nhau. 

4. Xác định vận tốc giới hạn mà tại đó ô tô bị lật đổ hay bị trượt trong những điều 

kiện chuyển động khác nhau. 
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Chương 6 

TÍNH NĂNG DẪN HƯỚNG CỦA Ô TÔ 

6.1. Động học và động lực học quay vòng của ô tô  

Để thực hiện việc quay vòng của ô tô người ta sử dụng các biện pháp sau: 

- Biện pháp thứ nhất: Quay vòng các bánh xe dẫn hướng phía trước. Biện pháp 

này được sử dụng phổ biến cho xe du lịch và xe vận tải. 

- Biện pháp thứ hai: Quay vòng cả bánh xe dẫn hướng phía trước và phía sau. 

Biện pháp này sử dụng cho một số xe đặc chủng. 

 

Hình 6. 1. Sơ đồ động học quay vòng của ô tô khi bỏ qua biến dạng ngang 

Để hiểu được động học và động lực học của ô tô có hai trục và hai bánh dẫn hướng 

phía trước, chúng ta cần nghiên cứu trên hình 6.1 

Về lý thuyết khi xe vào đường vòng để đảm bảo cho các bánh dẫn hướng không bị 

trượt lết hoặc quay trơn thì đường vuông góc với các véc tơ vận tốc chuyển động  của 

tất cả các bánh xe cần phải gặp nhau tại một điểm, điểm đó chính là tâm quay vòng tức 

thời của xe (điểm O trên hình 6.1) 

Cũng từ sơ đồ trên hình 6.1 ta rút ra được biểu thức về mối quan hệ các góc quay 

của hai bánh xe dẫn hướng để chúng không bị trượt khi chúng vào đường vòng: 

cotg1 - cotg2 = B/ L       (6-1) 

Trong đó: 

1, 2 - Góc quay vòng của bánh xe dẫn hướng bên ngoài và bên trong so   

với tâm quay vòng  

 B - khoảng cách giữa hai đường tâm trụ quay đứng 

 L - chiều dài cơ sở của xe 
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Từ biểu thức (6-1) ta có thể xây dựng 

đường cong lý thuyết 1 = f(2) như hình (6.2) 

Như vậy về mặt lý thuyết để cho bánh xe 

dẫn hướng lăn không trượt khi xe vào đường 

vòng thì điều kiện cần thiết thì hiệu cotg các 

góc quay vòng của các bánh xe dẫn hướng 

bên ngoài và bên trong phải luôn bằng hằng 

số B/L. 

Trong thực tế để tạo được mối liên kết 

động học quay vòng giữa các bánh xe dẫn 

hướng, trên các xe ô tô người ta thường sử 

dụng một hệ thống các khâu-khớp để tạo nên 

hình thang lái.  

Hình thang lái đơn giản về mặt kết cấu 

nhưng không không đảm bảo được mối quan 

hệ hoàn toàn chính xác giữa các góc quay  

 

Hình 6. 2. Đồ thị lý thuyết và thực tế về 

mối quan hệ động học giữa các góc quay 

vòng của hai bánh xe dẫn hướng 

vòng của hai bánh xe dẫn hướng như  nêu trong biểu thức (6-1). 

Mức độ sai khác này phụ thuộc vào việc lựa chọn kích thước của các khâu tạo nên 

hình thang lái. Trên hình (6.2) biểu thị một ví dụ về đường cong thực tế 1 = f(2) 

Từ sơ đồ trên hình (6.1) ta lần lượt xác định được các thông số đặc trưng cho mối 

quan hệ động học và động lực học quay vòng của ô tô.  

6.1.1 Bán kính quay vòng  

R = 
tg

L
      (6-2)  

Trong đó:  - góc quay vòng của xe 

Trường hợp tất cả các bánh xe đều là bánh dẫn hướng thì ứng với cùng một góc 

quay vòng , bán kính quay vòng của xe sẽ giảm đi một nửa: 

    R = 
tg

L

2
     (6-3)  

6.1.2 Vận tốc góc quay vòng của xe 

  
dt

d

L

v

dt

dv

L

tg

dt

d 




2cos

+=      (6-4) 

Từ sơ đồ hình (6-1) ta có: 

   cos = 
22 RL

R

+
     (6-5) 
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Hình 6. 3. Sơ đồ quay vòng của ô tô có bốn bánh dẫn hướng 

Thay các giá trị tương ứng từ biểu thức (6-2) và (6-5) vào biểu thức (6-4) ta được: 

  






 +
+=

dt

d

LR

RLv

dt

dv

Rdt

d  )(1
22

     (6-6) 

6.1.3. Gia tốc tại trọng tâm của xe khi vào đường vòng 

Gia tốc tác dụng dọc theo trục của ô tô jx và vuông góc với nó jy (tại trọng tâm C 

của xe) được xác định như sau: 

- Gia tốc jA  của tâm trục sau ô tô (điểm A 

trên hình 6-4) là tổng của gia tốc hướng tâm jA
cto

  

và tiếp tuyến jA
to đối với tâm quay tức thời O: 

jA = jA
đO

 + jA
tO= R2 + R

dt

dv
R

dt

d
+= 2


 (6-7) 

- Cách làm tương tự ta xác định gia tốc của 

trọng tâm xe jC đối với tâm trục sau A: 

jC = jC
đA + jC

tA = b2 + b
dt

d
  (6-8) 

- Như vậy gia tốc Jx và jy tại trọng tâm của 

xe được xác định như sau: 

jx = jA
tO - jC

đA = 
dt

dv
 - b.2   (6-9) 

jy = jC
ctO + jC

tA = R2 + b
dt

d
  (6-10) 

 

0 

v 

v 

v 

v 
b 

L 
B

 

Jy 

Jx 

JA 

A 

C 

Jc
tA

 Jc
đA

 

JA
đO

 

JA
tO

 

1 

2 

 

R
 

 

Hình 6. 4. Sơ đồ lực tác dụng lên ô tô 

khi quay vòng trái 

6.1.4. Lực quán tính khi xe vào đường vòng  

Lực quán tính tác dụng dọc theo trục của ô tô (tại C) 

Pjx = m.jx = 







−=








−

2

2
2

R

v
b

dt

dv

g

G
b

dt

dv

g

G
     (6-11) 
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Lực quán tính tác dụng vuông góc với trục dọc của ô tô (tại C) 

Pjy = m.jy = 








+






 +
+=








+ 2

22
2 )(

vb
dt

d

LR

RLv

dt

dv

gR

G

dt

d
bR

g

G 
  (6-12) 

Trường hợp ô tô chuyển động đều trên một quỹ đạo tròn ( const
dt

dv
== ,0 ), ta có: 

   Pjx = -
2

2

gR

Gbv
      (6-13) 

Và  Pjy = 
gR

Gv 2

      (6-14) 

Như vậy, trường hợp ô tô chuyển động đều trên một quỹ đạo tròn thì ngoài khối 

lượng, các lực li tâm đặt tại trọng tâm của xe phụ thuộc rất lớn vào vận tốc tịnh tiến 

của xe trên đường vòng 

6.2. Ảnh hưởng độ đàn hồi của lốp tới tính năng quay vòng của ô tô  

 Phần trên, khi nghiên cứu động học và động lực học quay vòng của ô tô ta không 

tính đến độ đàn hồi bên của lốp. Hiện nay trên hầu hết các ô tô du lịch và  vận tải 

người ta sử dụng loại lốp có áp suất thấp, vì vậy cần nghiên cứu ảnh hưởng của nhân 

tố này tới tính năng quay vòng và tính an toàn chuyển động của xe. 

 

Hình 6. 5. Sơ đồ bánh xe lăn khi lốp bị biến dạng bên 

Trên  hình 6.5 phần diện tích abcd biểu thị vết tiếp xúc của lốp với mặt đường khi 

bánh xe lăn và chịu tác dụng của lực bên Y đặt tại trục của bánh xe. Giả sử lực bên Y 

chưa vượt quá lực bám ngang của lốp với mặt đường thì sẽ xảy ra hiện tượng lệch bên 

của lốp và tiếp xúc của lốp với mặt phẳng sẽ bị lệch đi một góc  với  mặt phẳng quay 

của bánh xe, người ta gọi góc này là góc lăn lệch của bánh xe khi có lực ngang tác động 

Mối quan hệ giữa phản lực bên Yb ở khu vực 

tiếp xúc của lốp với mặt đường (lực ngang Y) và 

góc lăn lệch của bánh xe  được biểu thị bằng đồ 

thị trên  hình 6.5 

Đoạn thẳng OA tương ứng với sự lệch tinh 

của lốp (không có sự trượt bên) đoạn cong AB 

đặc trưng cho sự trượt cục bộ từ lúc bắt đầu 

(điểm A) tới khi trượt hoàn toàn (điểm B) tại  

 

Hình 6. 6. Đồ thị quan hệ giữa phản lực 

bên Yb và góc lăn lệch  của bánh xe 

thời điểm này (điểm B), lực bên Yb đạt tới giá trị của lực bám ngang của lốp với mặt đường: 
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Yb = Zb.              (6-15) 

Trong đó: 

  Zb - phản lực thẳng đứng của đường tác dụng lên bánh xe  

   - hệ số bám ngang của lốp 

Để đặc trưng cho khả năng của lốp chống lại sự lăn lệch của bánh xe (đoạn OA) 

người ta sử dụng một hệ số gọi là hệ số cản lệch K 

   K = 


bY
      (6-16) 

- Đối với lốp của ô tô du lịch:  K = 250  750 N/độ 

- Đối với lốp của ô tô tải:   K = 1150  1650 N/độ 

6.3. Động học và động lực học quay vòng của ô tô khi lốp bị biến dạng bên 

Khi xe đi vào đường vòng, thành phần Pjy của lực quán tính đặt tại trọng tâm C 

của xe sẽ làm cho lốp bị biến dạng bên và các bánh xe trước và sau sẽ có những góc 

lăn lệch tương ứng là 1 và 2 (hình 6-7). Do xuất hiện 1 nên góc tạo bởi véc tơ v1 của 

trục trước với trục dọc của xe chỉ còn lại giá trị là ( - 1);  

(ở đây  là góc quay vòng trung bình của hai bánh xe dẫn hướng) 

Theo phương pháp đã trình bày trên ta dễ dàng xác định được tâm quay vòng tức 

thời O1 của xe và từ đó tính được bán kính quay vòng R ở trường hợp này 

   R = 
)( 12  −+ tgtg

L
    (6-17) 

 

Hình 6. 7. Sơ đồ chuyển động của ô tô trên đường vòng khi lốp bị biến dạng bên 

 

Căn cứ vào các biểu thức (6-17) và (6-18) ta có thể nghiên cứu tính năng quay 

vòng của xe có lốp đàn hồi bên ở các trường hợp sau: 
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- Trường hợp 1 = 2: Xe có tính năng quay vòng định mức, có nghĩa bán kính 

quay vòng là bằng nhau và có vị trí tâm quay vòng thay đổi so với xe có lốp cứng 

(không biến dạng). 

Ở những xe có 1 = 2 khi xe đang chuyển động thẳng nếu có lực bên tác dụng thì 

xe sẽ dần dần lệch khỏi trục đường một góc  = 1 = 2  trường hợp này, để xe giữ 

được hướng chuyển động thẳng cần phải có sự can thiệp của người lái.  

- Trường hợp 1 > 2: xe có tính 

năng quay vòng thiếu (hình 6.8), có nghĩa 

bán kính quay vòng thực tế của xe sẽ lớn 

hơn so với lốp cứng. 

Ở trường hợp này, khi xe đang chuyển 

động thẳng nếu có lực bên Y tác động thì 

xe vẫn có khả năng giữ được hướng 

chuyển động thẳng nhờ lực ly tâm Pjy có 

chiều ngược với lực tác dụng Y. 

- Trường hợp 1 < 2 xe có tính năng 

quay vòng thừa (hình 6.9), có nghĩa khi 

xe đi vào đường vòng, bán kính quay 

vòng thực tế của xe sẽ nhỏ hơn so với lốp 

cứng.  

Những xe có tính năng quay vòng 

thừa sẽ mất khả năng chuyển động thẳng 

ổn định khi có lực bên Y tác dụng, vì khi 

đó chiều của lực ly tâm Pjy luôn cùng với 

chiều của lực tác dụng Y. Sự mất ổn định 

càng lớn khi tốc độ của ô tô càng cao, vì 

lực ly tâm tỷ lệ bậc hai với vận tốc.  

Để tránh lật đổ xe trong những 

trường hợp này, người lái phải nhanh 

chóng đánh tay lái theo hướng ngược lại 

với chiều xe bị lệch để mở rộng bán kính 

quay vòng. 

 

Hình 6. 8. Sơ đồ chuyển động của ô tô có tính 

năng quay vòng thiếu 

 

Hình 6. 9. Sơ đồ chuyển động của ô tô có tính 

năng quay vòng thừa 

6.4. Tính ổn định của các bánh xe dẫn hướng. 

- Tính ổn định của các bánh xe dẫn hướng được biểu thị là khả năng của chúng 

giữ được vị trí ban đầu ứng với khi xe chuyển động thẳng và tự quay trở về vị trí này 

sau khi bị lệch. 
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- Nhờ tính ổn định mà khả năng dao động của các bánh xe dẫn hướng và tải trọng 

tác động lên hệ thống lái được giảm đáng kể. 

- Tính ổn định của các bánh xe dẫn hướng được duy trì bởi các thành phần phản 

lực của đường (thẳng đứng, bên và tiếp tuyến) tác dụng lên chúng khi xe chuyển động. 

Ba nhân tố kết câú sau đây đảm bảo tính ổn định cho các bánh xe dẫn hướng. 

1- Độ nghiêng ngang của trụ đứng cam quay. 

2- Độ nghiêng dọc của trụ đứng cam quay. 

3- Độ đàn hồi bên của lốp. 

- Khi trụ quay đứng được đặt nghiêng ngang (về phía trong của xe) thì phản lực 

thẳng đứng của đường sẽ được sử dụng để duy trì tính ổn định của các bánh xe đẫn 

hướng, bởi vì trên mặt đường cứng khi các bánh xe dẫn hướng bị lệch khỏi vị trí trung 

gian thì trục trước của xe sẽ được nâng lên. 

 

Hình 6. 10. Góc nghiêng của trụ  quay đứng 

trong mặt phẳng ngang của xe 

 

Hình 6. 11. Sơ đồ phân tích phản lực của 

đường tạo nên mô men ổn định 

Các sơ đồ trên hình 6.10 và hình 6.11 sẽ giúp ta phân tích được tính ổn định của 

bánh xe dẫn hướng khi trụ quay đứng đặt nghiêng ngang một góc : 

Nếu xem như bánh xe không có góc doãng thì phản lực thẳng đứng của đường Zb 

có thể phân làm hai thành phần: 

Zb.cos -song song với đường tâm trụ quay đứng. 

Zb.sin-vuông góc với đường tâm trụ quay đứng. 

Khi bánh xe bị quay đi một góc  so với vị trí ban đầu thì ở khu vực tiếp xúc của 

bánh xe vớimặt đường ta có thể phân lực Zbsin làm hai thành phần: 

Zbsin.cos-tác dụng trong mặt phẳng đi qua tâm của cam quay. 

Zbsin.sin- tác dụng trong mặt phẳng giữa của bánh xe. 

Với kết quả phân tích ở trên, ta dễ dàng tìm được mô men ổn định tạo nên bởi tác 

động của phản lực thẳng đứng của đường và độ nghiêng ngang của trụ quay đứng: 

                       Mzb = Zbl.sin.sin     (6-18) 

Trong quá trình sử dụng xe, mô men ổn định Mzb luôn luôn phụ thuộc vào góc 

quay vòng  của bánh xe dẫn hướng. Mặt khác, do tồn tại mô men ổn định nên để thực 
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hiện việc quay vòng xe người lái cần phải tăng thêm lực tác dụng lên vành tay lái . 

- Khi trụ quay đứng được đặt 

nghiêng về phía sau so với chiều chuyển 

động tiến của xe (Hình 6.12) thì khi xe 

chịu tác động của lực ngang (khi vào 

đường vòng, chạy trên sườn dốc nghiêng, 

lực gió bên,v.v...) ở khu vực tiếp xúc của 

bánh xe với mặt đường sẽ xuất hiện các 

phản lực bên Yb và ở bánh xe dẫn hướng 

sẽ hình thành mô men ổn định Myy: 

 

Hình 6. 12. Góc nghiêng của trụ quay đứng 

trong mặt phẳng dọc của xe 

                   Myy =Yb.C=Yb.rb.sin     (6-19) 

Trong đó:  

           c- khoảng cách từ tâm của vết tiếp xúc tới đường tâm của trụ quay đứng. 

Mô men này luôn có xu hướng làm quay bánh xe dẫn hướng trở về vị trí trung 

gian ban đầu khi nó bị lệch khỏi vị trí này. 

Mô men ổn định Myy không phụ thuộc 

vào góc quay vòng của bánh xe dẫn hướng 

và khi quay vòng xe, người lái cũng cần phải 

tăng thêm một lực để khắc phục mô men này. 

- Đối với các bánh xe lắp lốp đàn hồi, khi có 

phản lực bên tác động thì bánh xe sẽ bị lệch 

bên và khi lăn vết tiếp xúc của lốp với mặt 

đường sẽ bị lệch so với mặt phẳng quay một  

 

Hình 6. 13. Biểu đồ phân bố các phản 

lực bên ở vết tiếp xúc của lốp với mặt 

đường khi bánh xe lăn và chịu tác dụng 

của lực ngang 

góc  (Hình 6.13). Phần trước của vết tiếp xúc, lốp chịu biến dạng không lớn và độ 

biến dạng tăng dần cho tới mép sau cùng của vết. Các phản lực bên riêng phần được 

phân bố tương ứng với độ biến dạng nói trên. 

Biểu đồ phân bố các phản lực riêng phần theo chiều dài của vết có dạng hình tam giác, 

do đó điểm đặt O1 của hợp lực sẽ lùi về sau so với tâm O của vết tiếp xúc (hình 6.13). 

Như vậy, mô men ổn định của bánh xe dẫn hướng được tạo nên bởi sự đàn hồi bên 

của lốp sẽ là:  

                    My =Yb.S                                     (6-20) 

Trong đó: 

             S-khoảng cách OO1,bằng khoảng dịch chuyển của điểm đặt hợp lực bên 

đối với tâm tiếp xúc. 
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Mô men ổn định My tăng cùng với sự tăng của độ đàn hồi bên của lốp; vì vậy đối 

với những xe sử dụng lốp có độ đàn hồi lớn (xe du lịch) người ta thường giảm bớt góc 

nghiêng dọc của trụ quay đứng. 

Ngoài các góc nghiêng cuả trụ quay đứng, người ta cũng tạo cho các bánh xe dẫn 

hướng những góc đặt, đó là góc doãng và góc chụm.  

Góc doãng  của bánh xe dẫn hướng (hình 6.14) có 

công dụng sau: 

+ Ngăn ngừa khả năng bánh xe bị nghiêng theo chiều 

ngược lại dưới tác dụng của trọng lượng xe khi suất hiện 

các khe hở và sự biến dạng của các chi tiết ở trục trước 

và hệ thống treo trước. 

+ Tạo nên thành phần lực chiều trục từ trọng lượng 

của xe để cân bằng một phần lực  Zbsin.cos  

 

Hình 6. 14. Góc doãng của 

bánh xe dẫn hướng phía trước 

+ Giảm cánh tay đòn c của phản lực tiếp tuyến đối 

với trụ quay đứng, do đó làm giảm lực của người lái khi quay vòng xe và giảm được 

tải trọng tác dụng lên hệ thống dẫn động lái. 

Khi bánh xe bị đặt nghiêng, nó luôn có xu hướng lăn theo một cung tròn. Với tâm 

quay là giao điểm của đường tâm trục bánh xe và mặt đường. Điều này sẽ làm phát 

sinh  khu vực tiếp xúc của bánh xe với mặt đường những ứng suất phụ do sự trượt bên 

cục bộ của các phần tử lốp. Như vậy, khi bánh xe đặt nghiêng ngoài những ưu điểm đã 

trình bày trên, chúng còn tồn tại nhược điểm là làm cho lực cản chuyển động của bánh 

xe và độ mòn lốp tăng lên.  

Để giải quyết tình trạng này, ngoài góc doãng của bánh xe dẫn hướng cần phải có 

góc chụm trong mặt phẳng ngang (hình 6.15). 

Góc chụm C là góc được tạo nên bởi hình chiếu lên mặt phẳng ngang của đường 

kính hai bánh xe dẫn hướng. 

Độ chụm được đặc trưng bằng hiệu số của hai khoảng cách A và B, đo được giữa 

các mép trong của lốp trong mặt phẳng ngang đi qua tâm của hai bánh xe khi chúng 

nằm ở vị trí trung gian. 

Góc chụm  (hoặc độ chụm) của các bánh xe dẫn hướng có công dụng như sau: 

+ Làm giảm ứng suất ở khu vực tiếp xúc của bánh xe với mặt đường do góc 

doãng gây nên. Những kết quả nghiên cứu cho biết rằng ứng suất nhỏ nhất khu vực tiếp 

xúc của bánh xe với mặt đường sẽ đạt được khi góc chụm bằng 0,15  0,2 góc doãng. 

+ Ngăn ngừa khả năng gây ra độ chụm âm do tác dụng của lực cản lăn khi 

xuất hiện những khe hở và sự đàn hồi trong hệ thống trục trước và dẫn động lái. 
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Hình 6. 15. Góc chụm (độ chụm) của bánh xe dẫn hướng 

Tóm lại để ô tô có tính năng ổn định chuyển động tốt thì các bánh xe dẫn hướng 

phải tự động giữ được chuyển động thẳng theo hướng đã định mà không tiêu hao sức 

lực của người lái và tự động quay trở về vị trí trung gian khi chúng bị lệch khỏi vị trí 

này do độ nhấp nhô của mặt đường gây nên. 

Giá trị của các góc đặt của trụ quay đứng và các bánh xe dẫn hướng cần phải đảm 

bảo nghiêm ngặt, nếu không sẽ làm xấu tính năng ổn định chuyển động của xe và làm 

tăng độ mòn của lốp. 

6.5.  Khái niệm về sự dao động của bánh xe dẫn hướng 

Trong một số điều kiện nhất định, các bánh xe dẫn hướng có thể bị dao động xung 

quanh trụ quay đứng khi xe chuyển động  

6.5.1. Những nguyên nhân gây nên dao động: 

- Những lực tác dụng từ mặt đường gồ ghề lên các bánh xe dẫn hướng 

- Các bánh xe dẫn hướng không được cân bằng  động 

- Không có sự phối hợp đúng về động học dịch chuyển của các thanh kéo lái và nhíp. 

- Do mô men hiệu ứng con quay khi các bánh xe dẫn hướng bị thay đổi mặt 

phẳng quay.  

6.5.2. Một số trường hợp có thể gây nên dao động góc của bánh xe dẫn hướng: 

+ Khi lực cản lăn ở bánh xe dẫn hướng khác nhau rất lớn về trị số thì dưới tác dụng 

của hiệu hai mô men Pf’a và Pf”a (hình 6.15). 

 

Hình 6. 16. Sơ đồ các lực cản lăn có trị số khác nhau tác dụng lên hai bánh xe dẫn hướng 
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Các bánh xe có thể quay xung quanh trụ quay đứng và nếu trị số của lực Pf’ và Pf’’ 

thay đổi liên tục thì sẽ gây nên dao động góc của các bánh xe dẫn hướng. 

+ Trường hợp bánh xe không được cân bằng tốt, khi quay sẽ phát sinh lực 

ly tâm Pj  (hình 6.17) 

Thành phần nằm ngang Pjn của lực ly tâm với cánh tay đòn a có xu hướng làm quay 

bánh xe xung quanh trụ quay đứng. Tần số thay đổi của các mô men tạo nên bởi các 

lực Pjn, Pjd phụ thuộc vào vận tốc của ô tô.  

Nếu khi hai bánh dẫn hướng quay mà các khối lượng không cân bằng của chúng 

nằm ở hai phía đối diện đối với trục trước của xe thì sẽ dẫn tới dao động góc của các 

bánh xe dẫn hướng xung quanh trụ quay đứng (hình 6.18) 

 

Hình 6. 17. Sơ đồ lực ly tâm tác dụng lên 

một bánh xe dẫn hướng 

 

Hình 6. 18. Sơ đồ các thành phần nằm ngang 

của lực ly tâm tác động vào hai bánh xe dẫn 

hướng 

+ Hệ thống treo loại nhíp, nếu khi các 

bánh xe dẫn hướng dao động thẳng đứng 

mà động học của điểm nối bánh xe (hoặc 

trục trước) với nhíp và của đòn quay 

ngang với thanh kéo dọc hệ thống lái 

không có sự phối hợp đúng thì cũng có 

thể gây nên những dao động góc của các 

bánh xe dẫn hướng.  

Thí dụ với kết cấu thể hiện trên hình 

6.19a, khi xe di chuyển trên đường, tâm 

của bánh xe dẫn hướng sẽ dao động theo 

cung AA so với khớp quay 4 của nhíp 1, 

còn điểm nối giữa đòn quay ngang và 

thanh kéo dọc 3 lại dao động theo cung 

BB so với tâm quay ở khớp cầu 2 của đòn 

quay đứng. Điều này sẽ làm phát sinh 

những dao động góc của bánh xe dẫn  

 

Hình 6. 19. Sơ đồ về sự phối hợp động học 

giữa hệ thống treo nhíp và  dẫn động lái 

hướng xung quanh trụ đứng do tác dụng của những dao động thẳng đứng. 
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Để phối hợp động học đúng giữa hệ thống treo và dẫn động lái, người ta sử dụng 

cách bố trí như biểu thị trên hình 6.19b và 6.19c, với mục đích để quỹ đạo dao động 

của nửa nhíp và thanh kéo dọc có cùng hướng. 

Những dao động góc mạnh (còn gọi là hiện tượng vẫy) của bánh xe dẫn hướng có 

thể phá hỏng tính năng dẫn hướng của ô tô. Những dao động này thường có hai tần số: 

cao và thấp. Thực tế sử dụng cho biết rằng những dao động có tần số thấp (nhỏ hơn 

1Hz) và biên độ lớn (lớn hơn 30) là có hại hơn cả; còn những dao động có tần số cao 

(lớn hơn 10 Hz) nhưng biên độ nhỏ (nhỏ hơn 20) thì ít nguy hiểm hơn. 

Khi thiết kế và trong quá trình sử dụng, người ta cố gắng tìm mọi biện pháp để 

giảm tới mức tối thiểu những dao động góc của bánh xe dẫn hướng như:  

- Tăng độ cứng vững của các chi tiết trong hệ thống dẫn động lái.  

- Đảm bảo độ cân bằng động của bánh xe. 

- Điều chỉnh đúng dẫn động lái và không để khe hở lớn do mài mòn trong các chi 

tiết của cầu trước. 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Phân tích động học quay vòng của ô tô có 2 bánh dẫn hướng phía trước. 

2. Phân tích động học quay vòng của ô tô có 4 bánh dẫn hướng. 

3. Phân tích các yếu tố kết cấu gây ảnh hưởng đến tính ổn định của bánh xe dẫn hướng. 

4. Ảnh hưởng độ đàn hồi của lốp tới quay vòng ô tô. 

5. Nêu được sự quay vòng ô tô khi lốp biến dạng ngang. 

6. Ảnh hưởng của tính chất quay vòng trung tính, thiếu hoặc thừa tới tính ổn định 

chuyển động của ô tô. 

7. Xác định được tính ổn định chuyển động của xe khi quay vòng theo điều kiện 

lật đổ. 

8. Phân tích tính ổn định chuyển động của xe khi quay vòng xét theo điều kiện 

trượt ngang. 

9. Xác định tính ổn định của các bánh xe dẫn hướng. 
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Chương 7 

SỰ PHANH Ô TÔ 

Hệ thống phanh trang bị trên ô tô nhằm mục đích giảm vận tốc của xe hoặc dừng 

hẳn xe khi cần thiết. Nhờ có hệ thống phanh mà người lái có thể nâng cao vận tốc 

chuyển động trung bình của xe và đảm bảo sự an toàn khi chuyển động. Khi phanh cần 

đảm bảo hiệu quả phanh và tính ổn định hướng của ô tô trong quá trình phanh. 

7.1. Lực phanh sinh ra ở bánh xe 

Hình 7-1 trình bày lực và mô men tác 

dụng lên bánh xe trong quá trình phanh. 

Khi phanh, người lái tác dụng lên bàn đạp 

phanh một lực, khi đó ở cơ cấu phanh sẽ 

sinh ra mô men ma sát nhằm hãm bánh xe 

lại. Mô men ma sát đó gọi là mô men 

phanh Mp. 

Do có mô men phanh Mp cho nên 

bánh xe sẽ tác động vào mặt đường một 

lực P, nhờ có sự tác dụng tương hỗ giữa  

 

Hình 7. 1. Sơ đồ lực và mô men tác dụng lên 

bánh xe ô tô khi phanh 

bánh xe và mặt đường mà mặt đường sẽ tác dụng lại bánh xe một phản lực Pp ngược 

với chiều chuyển động của ô tô. Phản lực Pp này cản trở sự chuyển động của ô tô và 

được gọi là lực phanh. Lực phanh được xác định theo biểu thức sau: 

 
b

p

p
r

M
P =      (7-1) 

Khi phanh, lực phanh tăng đến một giá trị nào đó thì bánh xe sẽ bị trượt. Vì vậy lực 

phanh lớn nhất bị giới hạn bởi điều kiện bám giữa bánh xe với mặt đường. Nghĩa là: 

Ppmax = P = Zb.          (7-2) 

Trong đó: Ppmax - lực phanh lớn nhất sinh ra ở bỏnh xe theo điều kiện bám của 

bánh xe với mặt đường 

P - Lực bám giữa bánh xe với mặt đường 

Zb- Phản lực phỏp tuyến tác dụng lờn bánh xe  

 - Hệ số bám giữa bánh xe với mặt đường  

Khi phanh thì bánh xe chuyển động với gia tốc chậm dần, do đó trên bánh xe sẽ 

có mô men quán tính Mjb tác dụng, mô-men này cùng chiều với chiều chuyển động của 

bánh xe và có tác dụng cản lại sự chuyển động của bánh xe. Như vậy trong quá trình 

phanh xe thì lực hãm tổng cộng PPo sẽ là: 

  PPo = 
b

jbf

P

b

jbfP

r

MM
P

r

MMM −
+=

−+
   (7-3) 
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Trong quá trình  phanh ô tô mô men phanh sinh ra ở cơ cấu phanh tăng lên đến 

một lúc nào đấy sẽ dẫn đến sự trượt lê bánh xe. Khi bánh xe bị trượt lê hoàn toàn thì hệ 

số bám  có giá trị thấp nhấtcho nên khi bánh xe bị trượt lê hoàn toàn thì lực phanh 

sinh ra giữa bánh xe và mặt đường là nhỏ nhất, dẫn tới hiệu quả phanh là thấp nhất. 

Không những thế khi bánh trước bị trượt lê sẽ làm mất tính ổn định khi phanh. Để 

tránh hiện tượng trượt lê hoàn toàn (bánh xe bị hãm cứng khi phanh) thì trên những xe 

hiện đại có đặt bộ chống hãm cứng bánh xe khi phanh. Sự trượt lê sẽ làm giảm hiệu 

quả phanh, tăng độ mòn lốp và làm mất tính ổn định của ô tô khi phanh.   

Từ biểu thức (7-2) cho thấy để có lực phanh lớn không những phải có hệ số bám  

lớn mà cũn phải có lực pháp tuyến Zb lớn. Cũng vì vậy để sử dụng được hết toàn bộ 

trọng lượng bám của ô tô cần phải bố trí cơ cấu phanh ở tất cả các bánh xe 

7.2. Điều kiện đảm bảo sự  phanh tối ưu 

Để xét điều kiện đảm bảo 

phanh tối ưu chúng ta dùng sơ đồ 

hình 7.2 trình bày các lực tác 

dụng lên ô tô khi phanh với 

trường hợp xe không kéo moóc 

trên mặt phẳng nằm ngang. 

Khi phanh sẽ có các lực sau 

tác dụng lên ô tô: trọng lượng ô 

tô G đặt tại trọng tâm, lực cản Pf1 

và Pf2 ở các bánh xe trước và sau,  

 

Hình 7. 2. Sơ đồ tác dụng lên ô tô khi phanh 

phản lực thẳng góc Z1 và Z2 ở các bánh xe trước và sau, lực phanh ở các bánh xe trước 

và sau PP1, PP2 lực cản không khí Pv, lực quán tính Pj do gia tốc chậm dần khi phanh.  

Lực phanh PP1 và PP2 đặt tại điểm tiếp xúc giữa bánh xe với mặt đường và 

ngược với chiều chuyển động của ô tô, còn lực quán tính Pj đặt tại trọng tâm và cùng 

chiều chuyển động của ô tô. 

Khi phanh thì lực cản không khí P và lực cản lăn Pf1 và Pf2 không đáng kể, có 

thể bỏ qua. Sự bỏ qua này chỉ sai số khoảng 1,5  2%. 

Lực quán tính Pj được tính theo công thức: 

    Pj = Pj
g

G
     (7-4) 

Trong đó:  g- gia tốc trọng trường (g = 9,81m/s2) 

jP- gia tốc chậm dần khi phanh  

Bằng cách lập các phương trình mô men của các lực tác dụng lên ô tô khi phanh 

đối với các điểm tiếp xúc giữa bánh xe với mặt đường A và B (hình 7-2) ta có thể xác 
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định các phản lực thẳng góc lên bánh xe Z1, Z2 như sau: 

    Z1 = 
L

hPGb gj+
    (7-5) 

    Z2 = 
L

hPGa gj−
    (7-6) 

Trong đó: a, b, hg - tạo độ trọng tâm của ô tô 

       L- chiều dài cơ sở của ô tô 

Thay giá trị Pj từ công thức (7-4) vào (7-5) và (7-6) ta có: 

  Z1 = 












+

g

hj
b

L

G gp
     (7-7) 

  Z2 = 












−

g

hj
a

L

G gp
     (7-8) 

Để sử dụng hết trọng lượng bám của ô tô thì cơ cấu phanh được bố trí ở tất cả 

các bánh xe, lúc đó lực phanh lớn nhất đối với toàn bộ xe là : 

    PPmax = G.     (7-9) 

Sự phanh có hiệu quả nhất ứng với khi lực phanh sinh ra ở các bánh xe tỷ lệ thuận 

với tải trọng thẳng đứng tác dụng lên chúng. Các tải trọng thẳng đứng này tác dụng lên 

bánh xe trong quá trình phanh lại thay đổi do có lực quán tính Pj tác dụng.  

Trong trường hợp phanh có hiệu quả nhất thì tỷ số giữa các lực phanh ở các bánh 

xe trước và lực phanh ở các bánh xe sau sẽ tuân theo biểu thức sau: 

    
2

1

2

1

2

1

Z

Z

Z

Z

P

P

p

p
==




     (7-10) 

Thay các giá trị Z1 và Z2 từ biểu thức (7-5) và (7-6) vào biểu thức (7-10) ta được:

   
gj

gj

p

p

hPGa

hPGb

P

P

−

+
=

2

1
      (7-11) 

Trong quá trình phanh, lực cản lăn Pf1 và Pf2 không đáng kể, có thể bỏ qua. Do đó 

có thể viết : 

   Pj = PP1 + PP2 = PP 

Và   Pjmax = PPmax = G.     (7-12) 

Lắp giá trị Pjmax từ biểu thức 7-12 vào 7-11 ta có: 

   
g

g

p

p

ha

hb

P

P

.

.

2

1





−

+
=       (7-13) 

Biểu thức (7-13) chính là điều kiện để đảm bảo sự phanh có hiệu quả nhất, nghĩa là 

muốn phanh có hiệu quả nhất (quãng đường phanh nhỏ nhất và gia tốc chậm dần lớn 

nhất hoặc thời gian phanh nhỏ nhất) thì trong quá trình phanh quan hệ giữa các lực 

phanh ở bánh trước và sau là PP1, PP2  phải luônn thoả mãn biểu thức (7-13) 



 

96 

 

 Trong điều kiện sử dụng thì toạ độ trọng tâm (a, b, hg) luôn thay đổi do chất tải 

khác nhau và hệ số bám  cũng luôn thay đổi do ô tô chạy trên các loại đường khác 

nhau, do vậy tỷ số PP1/PP2 xác định theo biểu thức (7-13) cũng sẽ phải thay đổi theo để 

đảm bảo hiệu quả phanh tối ưu. Muốn vậy cần phải thay đổi mô men phanh MP1, MP2 

sinh ra ở cơ cấu phanh trước và sau bằng cách thay đổi áp suất dầu dẫn đến các xilanh 

bánh xe hoặc áp suất khí nén tới các bầu phanh (với phanh khí). Để thực hiện yêu cầu 

nói trên, ở các xe hiện đại có bố trí bộ điều hoà lực phanh hoặc bộ chống hãm cứng 

bánh xe khi phanh. Các cơ cấu này sẽ tự động điều chỉnh lực phanh ở các bánh xe 

bằng cách thay đổi quan hệ áp suất môi chất dẫn  động ra cơ cấu phanh trước và sau. 

7.3.  Các chỉ tiêu đánh giá chất lượng tổng hợp của quá trình phanh  

Chất lượng tổng hợp của qúa trình phanh được đánh giá bằng chỉ tiêu về hiệu 

quả phanh và chỉ tiêu về tính ổn định hướng khi phanh   

7.3.1. Chỉ tiêu về hiệu quả phanh  

Để đánh giá hiệu quả phanh có thể dùng một trong những chỉ tiêu sau: Quãng 

đường phanh, gia tốc chậm dần, thời gian phanh, lực phanh. 

7.3.1.1. Gia tốc chậm dần khi phanh 

Gia tốc chậm dần khi phanh là một trong những chỉ tiêu quan trọng để đánh giá 

hiệu quả phanh của ô tô. Khi phân tích các lực tác dụng lên ô tô, có thể viết phương 

trình cân bằng lực khi phanh như sau: 

   Pj = Pp + Pf + P + P  Pi    (7-14) 

Trong đó : P - lực để thắng tiêu hao ma sát cơ khí. 

Thực nghiệm chứng tỏ rằng các lực Pf, P, P cản lại sự chuyển động của ô tô 

có giá trị rất bé so với lực phanh PP. Lực phanh PP chiếm tổng số 98% tổng các lực có 

xu hướng cản lại sự chuyển động của ô tô. Vì thế có thể bỏ qua các lực Pf, P, P trong 

phương trình (7-14) và khi phanh trên đường nằm ngang (Pi = 0) ta có phương trình 

sau: 

    Pj = PP      (7-15) 

Lực phanh lớn nhất PPmax được xác định theo điều kiện bám khi bánh xe bị 

phanh hoàn toàn và đồng thời theo biểu thức sau: 

PP max =  G 

 Từ phương trình Pj = Pp ta có thể viết như sau: 

maxpJ
g

G
 = G.     (7-16) 

Trong đó:  - hệ số tính đến ảnh hưởng của các khối lượng chuyển động quay của ô tô 

Từ biểu thức (7-16) có thể xác định gia tốc chậm dần cực đại khi phanh : 

JP max = 


 g.
      (7-17) 
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      Để tăng gia tốc chậm dần khi phanh cần phải giảm hệ số , vỡ vậy khi phanh 

đột ngột người lái cần cắt ly hợp để tách động cơ ra khỏi hệ thống truyền lực, lúc đó  

sẽ giảm và Jp max sẽ tăng.  

Gia tốc chậm dần cực đại phụ thuộc vào hệ số bám  giữa lốp và mặt đường. 

Hệ số bám lớn nhất  max = 0,75  0,80 trên đường nhựa tốt. Nếu coi   1 và gia tốc 

trọng trường g  10 m/s2 thỡ gia tốc chậm dần cực đại của ô tô khi phanh đột ngột trên 

đường nhựa tốt, khô, nằm ngang có thể đạt giá trị từ  7,5  8 m/s2. 

Trong quá trình ô tô làm việc, thường phanh với gia tốc chậm dần thấp hơn 

nhiều, phanh đột ngột chỉ xảy ra trong những trường hợp cấp thiết. 

7.3.1.2. Thời gian phanh 

Thời gian phanh cũng là một chỉ tiêu để đánh giá hiệu quả phanh. Thời gian 

phanh càng nhỏ thì hiệu quả phanh càng cao. Để xác định thời gian phanh có thể sử 

dụng biểu thức sau: 

J = 


 g

dt

dv .
=        (7-18) 

Từ biểu thức trên ta suy ra: 

dt = dv
g


 

Muốn xác định thời gian phanh nhỏ nhất ta tích phân dt trong giới hạn từ thời 

điểm bắt đầu phanh ứng với vận tốc v1 tới thời điểm kết thúc quá trình phanh ứng với 

vận tốc v2. 

   tmin = )(
..

21

1

2

vv
g

dv
g

v

v

−= 






 

Khi phanh ô tô dừng hẳn thì v2 = 0, do đó: 

tmin = 1
.

v
g


      (7-19) 

Từ biểu thức (7-19) ta thấy rằng thời gian phanh nhỏ nhất tỷ lệ thuận với vận tốc 

lúc bắt đầu phanh v1 và hệ số  , tỷ lệ nghịch với hệ số bám . Để cho thời gian phanh 

nhỏ cần giảm , vỡ vậy người lái nên cắt ly hợp khi phanh  

7.3.1.3. Quãng đường phanh  

Quãng đường phanh là chỉ tiêu quan trọng nhất để đánh giá hiệu quả phanh của ô 

tô, các nhà máy chế tạo thường cho biết quãng đường phanh của ô tô ứng với vận tốc 

khi bắt đầu phanh.  

Để xác định quãng đường phanh nhỏ nhất có thể sử dụng biểu thức sau: 

ds
g

ds
dt

dv



.
=       (7-20) 
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Bằng cách tích phân ds trong giới hạn từ thời điểm bắt đầu phanh ứng với vận 

tốc v1 đến thời điểm cuối qúa trình phanh ứng với vận tốc v2 ta sẽ xác định được quãng 

đường phanh S  

   Smin =  =

1

2

1

2
..

V

V

V

V

vdv
g

vdv
g 






 

   Smin = ( )2

2

2

1
.2

vv
g

−



     (7-21) 

Khi phanh ô tô đến lúc dừng hẳn v2 = 0, thì: 

   Smin = 
g

v

.2

2

1




      (7-22) 

Nhận xét:  Từ biểu thức (7-22) thấy rằng quãng đường phanh nhỏ nhất tỷ lệ thuận 

với bình phương vận tốc của ô tô lúc bắt đầu phanh, tỷ lệ tuyến tính với hệ số , tỷ lệ 

nghịch với hệ số bám . Để giảm quãng đường phanh cần giảm hệ số  người lái cần 

cắt ly hợp trước khi phanh  

Hình (7-3) là đồ thị chỉ sự thay đổi quãng 

đường phanh theo tốc độ lúc bắt đầu phanh và 

theo hệ số  bám . Từ đồ thị ta thấy rằng vận 

tốc lúc bắt đầu phanh càng cao thì quãng đường 

phanh càng lớn, hệ số bám  càng cao thì 

quãng đường phanh càng nhỏ.  

Từ các chỉ tiêu ở trên ta thấy rằng gia tốc 

chậm dần khi phanh, thời gian phanh và quãng 

đường phanh về mặt lý thuyết không phụ thuộc 

vào trọng lượng G của ô tô. Tuy nhiên trong 

thực tế, các chỉ tiêu nói trên có sự phụ thuộc 

vào trọng lượng toàn bộ của ô tô. Điều này đó 

được chứng minh bằng thực nghiệm khi tăng 

tải thì quãng đường phanh tăng lên. 

 

Hình 7. 3. Đồ thị chỉ sự thay đổi quóng 

đường phanh nhỏ nhất theo tốc độ lúc 

bắt đầu phanh và hệ số bám   

7.3.1.4. Lực phanh và lực phanh riêng 

Lực phanh và lực phanh riêng cũng là chỉ tiêu để đánh giá hiệu quả phanh của ô 

tô. Chỉ tiêu này thường được dùng khi kiểm tra phanh ô tô trên bệ thử. Lực phanh sinh 

ra ở các bánh xe của ô tô được xác định theo biểu thức sau: 

   PP = 
b

P

r

M
      (7-23) 

Trong đó:  PP - Lực phanh ô tô 

        MP - Mô men phanh 
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  rb - Bán kính làm việc trung bình của bánh xe   

Lực phanh riêng PPo là lực phanh tính trên một đơn vị trọng lượng toàn bộ G của ô tô: 

   PPo = 
G

PP       (7-24) 

Lực phanh riêng cực đại ứng với khi lực phanh sinh ra cực đại 

   PPomax = max

max 


==
G

G

G

PPmacc    (7-25) 

Nhận xét: 

- Lực phanh riêng cực đại bằng hệ số bám  như vậy về lý thuyết khi phanh xe trên 

đường nhựa khô, tốt và nằm ngang lực phanh riêng cực đại có thể đạt giá trị 70  80%. 

Trong thực tế giá trị lực phanh riêng đạt được thấp hơn nhiều chỉ trong khoảng 40  65%. 

- Trong bốn chỉ tiêu về hiệu quả phanh kể trên, chỉ tiêu quãng đường phanh là 

đặc trưng nhất và có ý nghĩa quan trọng nhất, và quãng đường phanh cho phép người 

lái hình dung và ước lượng được vị trí xe dừng trước chướng ngại vật cần sử lý để 

khỏi gây ra tai nạn khi phanh xe ở tốc độ ban đầu nào đó. 

- Tuy nhiên trong bốn chỉ tiêu trên, mỗi chỉ tiêu đều có giá trị tương đương 

nghĩa là để đánh giá hiệu quả phanh chỉ cần sử dụng một trong bốn chỉ tiêu đó. 

7.3.2. Chỉ tiêu về tính ổn định hướng ô tô khi phanh  

Do đường xá ngày càng có chất lượng cao và do áp dụng nhanh chóng các kỹ 

thuật mới trong ngành ô tô cho phép ô tô ngày nay chạy với tốc độ lớn  

Khi phanh ở tốc độ cao thì tính ổn định hướng của ô tô là rất quan trọng để đảm 

bảo tính an toàn khi phanh ô tô đang chạy trên một hành lang nhất định trên đường. 

Trong quá trình phanh ô tô thì trục dọc của ô tô cú thể bị nghiêng một góc  nào 

đấy so với hướng của quỹ đạo đang chuyển động. Khi phanh mà ô tô bị quay đi một 

góc  quá mức quy định sẽ ảnh hưởng đến an toàn chuyển động của ô tô trên đường. 

Góc lệch  được coi là chỉ tiêu để đánh giá tính ổn định hướng khi phanh. 

Khi phanh mà tổng các lực phanh ở các bánh xe tại một bên nào đó khác với 

tổng các lực phanh sinh ra ở các bánh xe phía bên kia thì sẽ xuất hiện mô men quay 

vòng  Mq (hình 7-4) quanh trục thẳng đứng Z đi qua trọng tâm A của ô tô do đó sẽ gây 

góc lệch . Giả sử lúc đầu ô tô đang chuyển động theo hướng của trục X, nhưng sau 

khi phanh ô tô bị lệch một góc . Trong khi phanh ở các bánh xe bên phải có lực 

phanh PP ph1 ở trục trước và PP ph2 ở trục sau, còn ở các bánh xe bên trái có PP tr1 và PPtr2  

Tổng các lực phanh ở các bánh xe bên phải là: 

  PP ph = PP ph1 + PP ph2     (7-26) 

Và tổng các lực phanh ở các bánh xe bên trái là: 

  PP tr = PP tr1 + PP tr2     (7-27) 
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Hình 7. 4. Sơ đồ lực tác dụng lên ôtô khi phanh mà xe bị quay 

 

Giả sử tổng các lực phanh bên phải lớn hơn các lực phanh bên trái lúc đó ô tô sẽ 

quay vòng theo hướng mũi tên hình 7.4 quanh trọng tâm A của ô tô  

Mô men quay vòng Mq xác định theo công thức: 

  Mq = ( )
222

B
PP

B
P

B
P ptrpphptrpph −=−    (7-28) 

Trong đó:  B - là chiều rộng cơ sở của ô tô  

Do có sự ma sát giữa bánh xe và mặt đường cho nên khi xuất hiện mô men 

quay vòng Mq thì ở các bánh xe của trục trước sẽ có phản lực Ry1 tác dụng từ mặt 

đường theo phương ngang hình (7.4) và ở các bánh xe của trục sau sẽ có phản lực Ry2 

tác dụng. 

Phương trình chuyển động của ô tô đối với trọng tâm A được viết dưới dạng sau: 

  Iz

..

  = Mq - Ry1a - Ry2b    (7-29) 

Trong đó:  a,b - toạ độ trọng tâm của ô tô  

Khi đó ô tô đó bị xoay đi một góc  nghĩa là mô men quay Mq lớn hơn nhiều so 

với mô men do cỏc lực Ry1 và Ry2 gây ra, cho nên để đơn giản cho tính toán có thể bỏ 

qua các lực Ry1 và Ry2 lúc đó phương trình có dạng : 

  Iz

..

  = Mq hay là   
..

  =
z

q

I

M
   (7-30) 

Trong đó:  Iz - mô men quán tính của ô tô quay quanh trục Z đi qua trọng tâm A 

Lấy tích phân hai lần phương trình (7-30) ta được: 



 

101 

 

   2

2
t

Iz

M q
= + C     (7-31) 

Trong đó:  t- thời gian phanh  

Để tìm giá trị của C ta sử dụng điều kiện ban đầu khi t = 0 thì  = 0 và thay vào 

phương trình (7-31) ta có C = 0, từ đó ta được: 

   2

2
t

Iz

M q
=       (7-32) 

Nhận xét: 

Từ biểu thức (7-32) thấy rằng góc lệch  tỷ lệ thuận với mô men quay vòng Mq 

với bình phương của thời gian phanh và tỷ lệ nghịch với mô men quán tính Iz của ô tô 

quay quanh trục Z và đi qua trọng tâm của nó. Khi mô men Mq=0 thì  = 0 

Khi ô tô xuất xưởng (chế tạo hoặc sửa chữa) phải đảm bảo lực phanh ở các 

bánh xe (mô men phanh ở các cơ cấu phanh) trên cùng một trục là như nhau. Độ chênh 

lệch giữa các lực phanh ở các bánh xe trên cùng một trục không được vượt quá 15% so 

với giá trị lực phanh cực đại ở các bánh xe của trục này. 

Giả sử rằng các bánh xe ở phía bên phải có lực phanh lớn nhất PPph max theo điều 

kiện bám giữa bánh xe với mặt đường, thì lực phanh thấp nhất của các bánh xe phía 

bên trái cho phép là: 

   PP trmin = 0,85 PP ph max    (7-33) 

Lúc đó mô men quay vòng cực đại được xác định như sau: 

   Mq max = PP ph max
22

min

B
P

B
ptr−    

= (PP ph max - 0,85. PP  ph max)
2

B
  

Mq max = 0,075 B PP ph max      (7-34) 

Thay các giá trị Mq max từ biểu thức (7-34) vào biểu thức (7-32) ta tìm được góc 

lệch max: 

   max = 2

'

max

.2

..075,0
t

I

PB

z

p
   (7-35) 

Thành phần P /

maxp  ở biểu thức (7-35) được hiểu là lực phanh cực đại ở một phía 

(có thể là bên phải hoặc bên trái) theo điều kiện bám. 

Mặt khác, lực phanh cực đại xác định theo điều kiện bám sẽ là: 

P /

maxp = max
2


G
     (7-36) 

Thay các giá trị P /

maxp  từ biểu thức (7-36) vào (7-35) ta có: 
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max = 0,019 2max..
t

I

GB

z


    (7-37) 

Để đảm bảo an toàn cho ô tô khi chuyển động, góc lệch cực đại max cho phép 

khi phanh không được vượt quá 80 hoặc khi phanh thì ô tô không vượt ra ngoài hành 

lang có chiều rộng 3,5 m (theo tiêu chuẩn của Bộ GTVT Việt Nam - 1995) 

 7.4. Cơ sở lý thuyết về điều hoà lực phanh và vấn đề chống hãm cứng bánh xe khi phanh 

7.4.1. Cơ sở lý thuyết về điều hoà lực phanh 

 Để hiệu quả phanh đạt giá trị cao nhất thì lực phanh sinh ra ở các bánh xe trước 

Pp1 và bánh xe sau Pp2 phải tuân theo biểu thức  

     
g

g

p

p

ha

hb

P

P





−

+
=

2

1
 

Nếu coi bán kính bánh xe trước rb1 và bán kính bánh xe sau rb2 bằng nhau trong 

quá trình phanh, ta có thể biểu thị mối quan hệ giữa mô men phanh ở bánh xe trước 

Mp1 và bánh xe sau Mp2 như sau: 

1

2

1.1

2.2

1

2

p

p

pp

bp

p

p

P

P

rP

rP

M

M
==      (7-38) 

Từ các biểu thức trên ta có: 

g

g

p

p

hb

ha

M

M





+

−
=

1

2
     (7-39) 

Trong đó:  Mp1 - mô men phanh cần sinh ra ở các bánh xe trước 

  Mp2 - mô men phanh cần sinh ra ở các bánh xe sau 

 Như vậy, muốn đảm bảo hiệu quả phanh tốt nhất thì mô men phanh sinh ra ở 

các bánh xe trước Mp1 và mô men phanh sinh ra ở các bánh xe sau Mp2 phải tuân theo 

biểu thức (7-39). Các giá trị tọa độ trọng tâm a,b, hg đối với một ô tô nhất định nào đó 

có thể thay đổi tuỳ theo mức độ tải trọng và vị trí chất tải lên xe. 

 Mô men phanh cần sinh ra ở các bánh xe trước Mp1 và mô men phanh sinh ra ở 

các bánh xe sau Mp2 có thể xác định từ điều kiện bám theo biểu thức sau: 

   Mp1 = ).(
..

.. 11 g

b

b hb
L

rG
rZ 


 +=    (7-40) 

   Mp2 = ).(
..

.. 22 g
b

b ha
L

rG
rZ 


 −=    (7-41) 

Đối với một ô tô đó chất tải nhất định thì a,b, hg cố định. Nếu ta cho các giá trị   

khác nhau vào biểu thức (7-40) và (7-41) ta sẽ tính được các giá trị Mp1 và Mp2 từ đó 

có thể vẽ được các đồ thị Mp1 = f1(), và Mp2 = f2() (hình7-5). Trờn đồ thị, đường 

đậm nét ứng với lúc đầy tải và đường đứt nét ứng với lúc không tải. 
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Hình 7. 5. Đồ thị chỉ quan hệ giữa mô men 

phanh với hệ số bám   

 

Hình 7. 6. Đồ thị đặc tính phanh lý tưởng của ô tô 

1. Đầy tải             2. Không tải 

Đồ thị trình bày ở hình 7.6 được gọi là đường đặc tính phanh lý tưởng của ô tô. 

Mô men phanh sinh ra ở bánh xe tỷ lệ thuận với áp suất sinh ra trong dẫn động phanh: 

   Mp1 = k1.p1 d đ      (7-42) 

   Mp2  = k2.p2 d đ     (7-43) 

Trong đó: p1 d đ - áp suất trong dẫn động ở cơ cấu phanh trước. 

  P2 d đ - áp suất trong dẫn động ở cơ cấu phanh sau. 

  k1 và k2 - hệ số tỷ lệ tương ứng với phanh trước và phanh sau. 

 Như vậy để đảm bảo phanh lý tưởng thì áp suất dẫn động ra cơ cấu phanh trước 

p1dđ và áp suất dẫn động ra cơ cấu phanh sau p2dđ phải thỏa mãn điều kiện sau: 

    
12

21

1

2

.

.

p

p

dd

dd

Mk

Mk

p

p
=     (7-44) 

Trên hình 7.6 trình bày đồ thị chỉ quan hệ giữa áp suất p1dđ  và p2dđ  khi quan hệ 

giữa các mômen phanh Mp1,Mp2 tuân theo đường đặc tính phanh lý tưởng. 

Để đảm bảo sự phanh lý tưởng thì quan hệ giữa áp suất trong dẫn động phanh 

sau và trước phải tuân theo đồ thị hình 7.6 (được gọi là đường đặc tính lý tưởng của bộ 

điều hòa lực phanh). 

Muốn đảm bảo đường đặc tính p2 = f(p1) theo đúng đồ thị trên thì bộ điều hòa lực 

phanh phải có kết cấu rất phức tạp. Các kết cấu trong thực tế chỉ đảm bảo đường đặc 

tính gần đúng với đường đặc tính lý tưởng. 

Hình 7.7 trình bày đường đặc tính của bộ điều hòa lực phanh loại pittông bậc. 

+ Xét trường hợp khi xe đầy tải : 

Giai đoạn đầu áp suất p1 ở dẫn động phanh ra phía trước và áp suất dẫn động 

phanh ra phía sau đều bằng nhau, đường đặc tính đi theo đường thẳng OA nghiêng với 

trục hoành một góc 45o, lúc đó bộ điều hoà lực phanh chưa làm việc. 

Khi áp suất trong xy lanh phanh chính đạt giá trị pđch (áp suất điều chỉnh) thì lúc 

đó bộ điều hoà lực phanh bắt đầu làm việc. Từ thời điểm đó áp suất p2 nhỏ hơn áp suất 

p1 và đường đặc tính điều chỉnh đi theo đường thẳng AB gần sát với đường cong lý tưởng. 
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Hình 7. 7. Đường đặc tính của bộ điều hoà 

lực phanh 

1 - Đầy tải 

2 - Không tải 

 

Hình 7. 8. Chùm đường đặc tính của bộ điều 

hòa lực phanh 

1.Đầy tải 

2. Không tải 

+ Xét trường hợp không tải: 

 Giai đoạn đầu đường đặc tính đi theo đường thẳng OC nghĩa là lúc đó bộ điều 

hòa lực phanh chưa làm việc. 

 Áp suất p’đch ứng với điểm C là áp suất dẫn động phanh trước ở thời điểm mà 

bộ điều  hòa lực phanh bắt đầu làm việc. 

Tiếp đó đường đặc tính đi theo đường CD. Đường CD là đường đặc tính của bộ 

điều hoà lực phanh khi xe không tải. 

Như vậy, ứng với mỗi tải trọng khác nhau ta có đường đặc tính lý tưởng khác 

nhau (các đường cong khác nhau) và đường đặc tính của bộ điều lực phanh ở các tải 

trọng khác nhau sẽ là một chùm đường nghiêng trình bày trên hình 7.8 

Trên hình 7.8 áp suất trong dẫn động phanh p2
  khi đã có bộ điều hoà lực phanh 

sẽ diễn biến theo đường gấp khúc OAB nằm dưới đường cong 1. Nghĩa là áp suất p2 có 

giá trị gần sát với áp suất lý tưởng nhưng luôn luôn nhỏ hơn áp suất lý tưởng yêu cầu 

nên không xảy ra hiện tượng bó cứng bánh xe sau khi phanh. 

*  Nhận xét : 

 - Bộ điều  hòa lực phanh đảm bảo cho áp suất p2 ở dẫn động phanh đến cầu 

sau gần với áp suất lý tưởng yêu cầu và nhỏ hơn áp suất lý tưởng để tránh bó cứng 

bánh xe sau. 

 - Khi bánh xe sau bị bó cứng thì hiệu quả phanh sẽ giảm do hệ số bám φ giảm 

bởi bánh xe bị trượt lết đồng thời làm mất tính ổn định khi phanh.  

Tóm lại, bộ điều hoà lực phanh đảm bảo cho áp suất dẫn động ra phanh trước 

và phanh sau theo quan hệ gần sát với đường đặc tính lý tưởng, làm cho cơ cấu phanh 

không bị bó cứng, do đó tăng được hiệu quả phanh. 

7.4.2. Vấn đề chống hãm cứng bánh xe khi phanh  

 Theo công thức Ppmax = P = Zb. , muốn tăng hiệu quả phanh thì trong quá trình 
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phanh cần phải có hệ số bám lớn giữa bánh xe với mặt đường. Trong quá trình phanh 

sẽ có sự trượt tương đối giữa bánh xe với mặt đường. Quan hệ giữa hệ số bám và độ 

trượt tương đối được xác định bằng thực nghiệm thể hiện trên hình 7.9 

 Độ trượt tương đối  được xác định theo biểu thức sau: 

 = 
v

rv bb−
      (7-45) 

Trong đó: v - vận tốc của ô tô 

  b - vận tốc gúc của bánh xe đang phanh  

  rb - bán kính làm việc trung bình của bánh xe. 

 Thực nghiệm chứng tỏ rằng 

khi độ trượt tương đối 0 nằm trong 

giới hạn 15 25% thì hệ số bám dọc 

x  có giá trị cực đại và hệ số bám 

ngang  y cũng có giá trị khá lớn. 

Như vậy nếu giữ cho quá trình 

phanh xảy ra ở độ trượt tương đối 

0 thì sẽ đạt được lực phanh cực 

đại, khi đó hiệu quả phanh sẽ cao 

nhất đồng thời độ ổn định hướng 

của ô tô khi phanh cũng đảm bảo 

tốt. Nếu trong quá trình phanh mà 

bánh xe bị hãm cứng ( = 100%) 

thì hệ số bám sẽ nhỏ, do đó hiệu 

quả phanh sẽ thấp 

 

Hình 7. 9. Sự thay đổi hệ số bám dọc x  và hệ số 

bám ngang y theo độ trượt tương đối   của bánh 

xe khi phanh 

Bộ chống hãm cứng bánh xe khi phanh giữ cho bánh xe ở độ trượt thay đổi trong 

phạm vi hẹp xung quanh giá trị 0 trong suốt quá trình phanh. 

Thực hiện việc đó bằng cách điều chỉnh áp suất trong dẫn động phanh dẫn tới các 

bánh xe. Các hệ thống chống hóm cứng bánh xe khi phanh có thể sử dụng các nguyên 

lý điều chỉnh như sau: 

- Điều chỉnh theo gia tốc chậm dần của bánh xe được phanh  

- Điều chỉnh theo giá trị độ trượt cho trước 

- Điều chỉnh theo giá trị của vận tốc góc của bánh xe với gia tốc chậm dần của nó. 

 Nhờ có sự phát triển mạnh mẽ của ngành tin học, điện tử và tự động hoá, ngày 

nay người ta đã chế tạo thành công các bộ chống hãm cứng bánh xe dựng trên các ô tô 

hiện đại. 

 Hệ thống chống hãm cứng bánh xe khi phanh gồm các phần tử sau đây: 



 

106 

 

- Cảm biến để phát tín hiệu về tình trạng của bánh xe được phanh. Tuỳ theo sự 

lựa chọn nguyên lý điều chỉnh mà có thể sử dụng các loại cảm biến như: cảm biến vận 

tốc góc, cảm biến trong dẫn động phanh, cảm biến gia tốc của ô tô và các cảm biến khác. 

- Bộ điều khiển để sử lý các thông tin và phát lệnh nhả phanh hoặc phanh 

bánh xe. Các bộ điều khiển thường dùng loại điện tử. 

- Bộ phận thực hiện các lệnh do bộ điều khiển phát ra. Bộ phận thực hiện có 

thể là loại thuỷ lực, loại khí hoặc loại hỗn hợp thuỷ khí. Bộ phận thực hiện sẽ làm cho 

áp suất trong dẫn động tới các cơ cấu phanh bánh xe tăng hoặc giảm hoặc giữ áp tuỳ 

theo lệnh của bộ điều khiển. 

Các hệ thống chống hãm cứng bánh xe ngày nay thường dùng nguyên lý điều 

chỉnh áp suất trong dẫn động phanh theo gia tốc chậm dần của bánh xe và ở các bánh 

xe có cảm biến vận tốc góc. 

Hình 7.10 trình bày đồ thị 

thay đổi mô men phanh theo độ 

trượt tương đối   khi có bộ chống 

hãm cứng bánh xe (đường liền nét 

trên đồ thị). Mô men phanh Mp sẽ 

thay đổi theo chu kỳ khép kín 1-2-

3-1 như sau: 

Ban đầu khi bắt đầu phanh, lực 

phanh tăng và độ trượt tương đối   

cũng tăng, lức này hệ số bám dọc 

tăng. Khi độ trượt tương đối   đạt 

giá trị khoảng 20% thì hệ số bám 

dọc x  đạt giá trị cực đại (điểm 3'),  

 

Hình 7. 10. Sự thay đổi mô men phanh Mp khi có 

bộ chống hãm cứng bánh xe 

còn hệ số bám ngang cũng có giá trị khá cao (đường 0-1). Nếu tăng lực phanh lên nữa 

thì giá trị của hệ số bám dọc và bám ngang sẽ giảm, bánh xe sẽ bị trượt nhiều hơn và 

tiến tới trượt lê hoàn toàn (đường đứt nét). 

Lúc này bộ điều khiển sẽ phát ra lệnh giảm áp suất trong dẫn động phanh làm 

cho lực phanh giảm (theo đường 1-2-3), do đó độ trượt tương đối của bánh xe giảm. 

Khi độ trượt tương đối giảm xuống nhỏ hơn 20% thì bộ điều khiển lại phát ra lệnh tăng 

áp suất trong dẫn động phanh làm cho lực phanh tăng lên (theo đường 3-1), khi đó giá 

trị độ trượt tương đối lại tăng lên, chu kỳ điều khiển lặp lại. 

Như vậy, quá trình điều chỉnh lực phanh để bánh xe không bị hãm cứng luôn 

diễn ra khi giá trị độ trượt tương đối   dao động xung quanh một giá trị đó xác định 

trước (0), khi đó giá trị độ bám dọc cũng dao động xung quanh giá trị cực đại max  
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(theo đường 3'-2'-1'-3'). Vì vậy lực phanh luôn được duy trì ở giá trị cực đại nên hiệu 

quả phanh cao. 

Hình 7.11 trình bày sự thay đổi tốc 

độ góc của bánh xe, tốc độ của ô tô và độ 

trượt tương đối của bánh xe theo thời 

gian phanh khi có bộ chống hóm cứng 

bánh xe khi phanh.  

Tốc độ góc b thay đổi theo đường 

gợn sóng cho đến khi giá trị bằng không, 

còn  thay đổi theo giá trị o trong một 

giới hạn hẹp, đảm bảo hệ số bám cao tức 

là hiệu quả phanh cao.  

Khi sử dụng bộ chống hãm cứng 

bánh xe thì quãng đường phanh sẽ giảm 

đi khoảng 20% đối với đường nhựa khô 

và 40% đối với đường ướt tuỳ theo tốc độ 

khi bắt đầu phanh 

 

Hình 7. 11. Sự thay đổi tốc độ góc b  của bánh 

xe, tốc độ của ôtô v và độ trượt   theo thời gian t 

khi phanh có bộ chống hãm cứng bánh xe 

7.5. Giản đồ phanh và chỉ tiêu phanh thực tế  

 Giản đồ phanh là đồ thị chỉ mối quan hệ giữa lực phanh PP (hoặc mô men 

phanh MP) với thời gian phanh t (hình 7-12). Đồ thị này nhận bằng thực nghiệm. Nhờ 

có giản đồ phanh ta có thể hiểu được bản chất của quá trình phanh  

Cần phải hiểu rằng giản đồ 

phanh cũng là đồ thị thể hiện mối 

quan hệ giữa gia tốc chậm dần với 

thời gian t. Điểm O trên hình 7.12 

ứng với lúc người lái nhìn thấy 

chướng ngại vật phía trước và nhận 

thức được rằng cần phải phanh. 

 

Hình 7. 12. Giản đồ phanh 

 t1 - thời gian phản xạ của người lái từ khi bắt đầu thấy chướng ngại vật tới khi 

tác dụng vào bàn đạp phanh, thời gian này phụ thuộc vào trình độ của người lái. Thời 

gian t1 thường nằm trong giới hạn từ 0,3  0,8s 

t2 - Thời gian chậm tác dụng của dẫn động phanh, tức là từ lúc người lái bắt đầu 

tác dụng vào bàn đạp phanh tới khi má phanh áp sát vào trống phanh. Với phanh dầu t2 

= 0,03s và đối với phanh khí t2 = 0,3s 

t3 - Thời gian tăng lực phanh hoặc tăng gia tốc chậm dần. Với phanh dầu          
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t3 = 0,2s và đối với phanh khí t3 = 0,5  1s 

t4 - Thời gian phanh hoàn toàn ứng với lực phanh cực đại. Trong thời gian này 

lực phanh PP và gia tốc chậm dần j có giá trị không đổi. 

t5 - Thời gian nhả phanh, lực phanh giảm đến không. Với phanh dầu t5 = 0,2s và 

đối với phanh khí t5 = 1,5  2s 

Khi ô tô dừng hẳn rồi nhả phanh thì thời gian t5 không ảnh hưởng tới quãng 

đường phanh. Như vậy thời gian phanh kể từ khi người lái nhận được tín hiệu đến khi 

xe dừng hẳn  kéo dài trong thời gian t như sau: 

   t= t1 + t2 + t3 + t4 + t5    (7-46) 

Từ giản đồ phanh thấy rằng thời gian t1, t2 lực phanh hoặc gia tốc chậm dần 

bằng không. Lực phanh và gia tốc chậm dần bắt đầu tăng từ thời điểm A là điểm khởi 

đầu của thời gian t3, cuối thời gian t3 lực phanh và gia tốc chậm dần có giá trị cực đại 

và giữ không đổi trong suốt thời gian t4, cuối thời gian t4 thì lực phanh và gia tốc chậm 

dần bắt đầu giảm và tới cuối thời gian t5 có giá trị bằng không  

Nếu kể đến thời gian chậm tác dụng của dẫn động phanh t2 thì quãng đường 

phanh thực tế tính từ khi tác dụng lên bàn đạp phanh tới khi xe dừng hẳn được xác 

định theo công thức sau: 

   S = v1 t2 + 
g

vks

2

2

1       (7-47) 

Trong đó: ks - hệ số  hiệu chỉnh quãng đường phanh, xác định bằng thực nghiệm; 

đối với xe du lịch ks = 1,1  1,2; đối với xe tải và xe khách ks = 1,4  1,6 

  S - Quãng đường phanh thực tế 

Tiêu chuẩn cho phép về hiệu quả phanh ô tô trong điều kiện sử dụng ban hành 

bởi bộ GTVT Việt nam (6) trình bày ở bảng 7-1. Tiêu chuẩn này ứng với chế độ kiểm 

tra phanh khi ô tô chạy không tải trên đường nhựa khô nằm ngang ở vận tốc bắt đầu 

phanh là 8,33 m/s ( 30 km/h) 

Bảng 7. 1: Tiêu chuẩn về hiệu quả phanh (Bộ GTVTVN, 1995) 

Loại ô tô 
Quãng đường phanh 

(m) không lớn hơn 

Gia tốc chậm dần cực đại 

(m/s2) không nhỏ hơn 

- Ôtô con và các ô tô khác thiết kế 

trên cơ sở ô tô con 

- Ôtô tải, trọng lượng toàn bộ nhỏ 

hơn 80kN (8000KG) và ô tô khách có 

chiều dài không quá 7,5m 

- Ô tô tải hoặc đoàn xe có trọng 

lượng toàn bộ lớn hơn 80kN và ô tô 

khách có chiều dài lớn hơn 7,5 m 

 

7,2 

 

 

9,5 
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5,8 

 

 

5,0 

 

 

4,2 



 

109 

 

Cần chú ý rằng tiêu chuẩn hiệu quả phanh ở mỗi nước khác nhau. Việc đề ra 

tiêu chuẩn phanh cụ thể cho từng nước tuỳ thuộc vào nhiều vấn đề như: nguồn cung 

cấp ô tô sử dụng (ô tô nhiều chủng loại của nhiều nước), điều kiện đường xá, trình độ 

tổ chức kiểm tra kỹ thuật, trang thiết bị kiểm tra. 

Tiêu chuẩn về hiệu quả phanh khi thiết kế chế tạo cũng chặt chẽ hơn nhiều và 

đòi hỏi phải thỏa mãn hiệu quả phanh ở ba chế độ thử: 0, I, II. Chế độ thử 0 là chế độ 

thử khi phanh nguội (nhiệt độ trống phanh <1000C), chế độ thử I là thử khi phanh 

nóng và chế độ thử II là thử khi phanh trên dốc dài. Khi thử ở chế độ I thì tiêu chuẩn 

về quãng đường phanh tăng lên 25% so với chế độ thử 0, và khi thử theo chế độ thử II 

thì tăng lên 33%. 

Giản đồ phanh và tiêu chuẩn về hiệu quả phanh nói trên là ứng với cơ cấu 

phanh khô, còn khi cơ cấu phanh bị ướt (thường ở các vùng nhiệt đới mưa nhiều như ở 

nước ta) thì giản đồ phanh không còn dạng như hình 7-12 trong lần đạp đầu tiên mà có 

dạng đồ thị như hình 7-13. Muốn trở lại dạng đồ thị như hình 7-12 cần phải đạp phanh 

nhiều lần.  

 

Hình 7. 13. Giản đồ phanh khi cơ cấu phanh bó cứng 

 

Trên hình 7-13 trình bày giản đồ phanh khi phanh bị ướt. Ở lần đạp đầu tiên 

(hình 7-13) giản đồ phanh có dạng như đường I, ở lần hai có dạng như đường II và 

phải đến lần đạp thứ năm giản đồ mới có dạng như bình thường (đường V). Số lần cần 

đạp phanh để giản đồ trở lại dạng bình thường tuỳ thuộc vào mức độ ướt của má phanh 

và trống phanh (đôi bề mặt ma sát). 

Từ giản đồ phanh hình 7-13 thấy rằng hiệu quả phanh ở lần đạp đầu tiên rất 

thấp, tức là quãng đường phanh sẽ rất dài, do lực phanh hoặc gia tốc chậm dần rất nhỏ. 

Ở lần đạp đầu tiên quãng đường phanh có thể dài gấp 1,6  1,8 lần so với cơ cấu phanh khô. 

Đây là điều cần chú ý khi sử dụng ô tô ở vùng nhiệt đới, mưa nhiều, để đảm bảo 

an toàn trong chuyển động. 
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CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Trình bày khái niệm về sự phanh ô tô. 

2.  Phân tích các điều kiện để đảm bảo sự phanh ô tô tối ưu. 

3.  Trình bày các chỉ tiêu đánh giá chất lượng của quá trình phanh ở ô tô. 

4.  Phân tích cơ sở lý thuyết của điều hòa lực phanh. 

5.  Phân tích cơ sở lý thuyết của hệ thống phanh ABS. 

6.  Phân tích một số chỉ tiêu phanh ô tô thực tế.  

7.  Trình bày sự phanh ô tô khi không mở ly hợp. 

8.  Phân tích tính ổn định của ô tô khi phanh. 
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Chương 8 

DAO ĐỘNG ÔTÔ 

8.1. Khái niệm về tính êm dịu chuyển động 

Khi ôtô chuyển động trên đường không bằng phẳng thường chịu những tải 

trọng dao động do độ mấp mô bề mặt đường sinh ra. Những dao động này gây ảnh 

hưởng sấu tới hành khách, hàng hoá, tuổi thọ của xe. Qua số lỉệu thống kê cho thấy khi 

ôtô tải chạy trên đường sấu so với lúc chạy trên đường tốt thì vận tốc trung bình giảm 

4050%, quãng đường chạy giữa hai lần đại tu giảm 3540%, suất tiêu hao nhiên liệu 

tăng 5070% do vậy năng suất vận chuyển giảm 3540% và giá thành vận chuyển 

tăng 5060%. Các kết quả nghiên cứu cho thấy con người làm việc lâu trong môi 

trường dao động của ôtô sẽ mắc những chứng bệnh về thần kinh và não. Vì vậy tính 

êm dịu chuyển động là một trong những chỉ tiêu quan trọng của ôtô. 

Tính êm dịu chuyển động phụ thuộc vào kết cấu của xe, trước hết là hệ thống 

treo, vào cách bố trí chung và vào đặc điểm cường độ của mặt đường kích thích và 

cuối cùng phụ thuộc vào kỹ thuật của người lái. 

Thông thường để đánh giá tính êm dịu chuyển động của ôtô ta thường dùng một 

số chỉ tiêu sau đây: 

8.1.1. Tần số dao động thích hợp 

Con người từ nhỏ đã quen với nhịp điệu bước đi, trung bình cứ một phút con 

người có thể thực hiện được khoảng 6085 bước đi. Người ta quan niệm rằng khi con 

người thực hiện một bước đi tức là thực hiện một dao động. Như vậy có thể nói rằng 

từ nhỏ con người đã quen với dao động có tần số 6085 dao động/phút. Trong thực tế 

khi thiết kế hệ thống treo người ta thường lấy tần số dao động thích hợp là 6085 dao 

động/phút đối với xe du lịch và 85 120 dao động/phút đối với xe tải. 

8.1.2. Gia tốc thích hợp 

Chỉ tiêu đánh giá độ êm dịu chuyển động dựa vào các giá trị của gia tốc thẳng 

đứng của dao động và có số lần va đập do độ mấp mô của bề mặt đường gây ra trên 

một km đường chạy (đồ thị hình 8-1). 

Muốn đánh giá được một xe có đạt được tính êm dịu chuyển động hay không, 

người ta cho ôtô chạy trên một đoạn đường nhất định, trong thời gian đó dụng cụ đo 

đặt trên ôtô sẽ ghi lại số lần va đập (i) tính trung bình trên 1km đường và gia tốc thẳng 

đứmg của xe tương ứng. Dựa vào hai thông số đó, người ta so sánh với đồ thị chuẩn 

xem xe thí nghiệm đạt được độ êm dịu ở thang bậc nào.  

Thí dụ trên một đoạn đường nhất định ta đo được i=10 lần va đập/km; gia tốc 

thẳng đứng J=4m/s2, trên đồ thị ta xác định được điểm A, như vậy xe thí nghiệm có  
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mức độ êm dịu chuyển động theo chỉ tiêu trên cho ta được kết quả nhanh, tuy nhiên 

chưa thật chính xác vì theo phương pháp này chưa tính tới thời gian tác động của gia 

tốc thẳng đứng J. 

 

 

Hình 8. 1. Đồ thị đặc trưng mức êm dịu chuyển động của ôtô 

 

8.1.3. Chỉ tiêu tính êm dịu chuyển động dựa vào gia tốc dao động và thời gian tác 

động của chúng 

Khi ngồi lâu trên ôtô, đặc biệt là với người lái, dao động sẽ làm cho người mệt 

mỏi dẫn đến giảm năng suất làm việc hoặc ảnh hưởng lâu dài tới sức khoẻ. 

Các thí nghiệm kéo dài trong 8 giờ liền cho thấy nhạy cảm hơn cả đối với người 

lái là dải tần số 48Hz. Trong giải tần số này các giá trị cho phép của gia tốc thẳng 

đứng như sau: 

Dễ chịu    : 0,1 m/s2 

Gây mệt mỏi   : 0,315 m/s2 

Gây ảnh hưởng tới sức khoẻ: 0,63 m/s2  
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8.2. Sơ đồ dao động tương đối của ôtô 

8.2.1. Dao động của ôtô trong hệ toạ độ không gian 

 

Hình 8. 2. Hệ dao động không gian của ôtô 2 cầu 

Hệ dao động của ôtô khi chuyển động là hệ dao động nhiều bậc tự do rất phức 

tạp (hình 8-2). 

Để có thể tìm ra được quy luật và nguyên nhân chủ yếu gây dao động, ta xét 

dao động này trong các mặt phẳng toạ độ đó như những dao động riêng biệt. Trong 

mặt phẳng ZX có hai dao động, đó là dao động theo phương thẳng đứng theo trục Z và 

dao động có góc xoay quanh trục Y. Tương tự như vậy ở các mặt ZY và YX đều có 

các dao động ngang, dọc và dao động góc quanh các trục X, Y. Tất cả những dao động 

trên đều ảnh hưởng tới con người song  mức độ ảnh hưởng có khác nhau. Khi nghiên 

cứu tính êm dịu chuyển động, qua nhiều thí nghiệm người ta nhận thấy so với dao 

động trong mặt phẳng XZ thì dao động thành phần trong mặt phẳng XY và ZY là 

không đáng kể và có thể bỏ qua. 

8.2.2.  Khái niệm về khối lượng được treo và khối lượng không được treo 

Trong sơ đồ dao động, người ta chia khối lượng của ôtô thành hai phần: Khối 

lượng được treo M và khối lượng không được treo m. 

8.2.2.1.  Khối lượng được treo 

Khối lượng được treo M gồm những cụm, những chi tiết mà trọng lượng của 

chúng tác động lên hệ thống treo như khung, thùng, cabin, động cơ, hộp số và một số 

chi tiết gắn liền với chúng. Những cụm máy và chi tiết kể trên được lắp đặt với nhau 

bằng những đệm cao su đàn hồi, dạ nỉ hoặc giấy bìa công nghiệp… Hơn nữa, trên thực 

tế bản thân từng cụm và từng chi tiết cũng không phải cứng hoàn toàn mà có sự đàn 

hồi, biến dạng riêng nhưng so với sự biến dạng của hệ thống treo thì chúng rất nhỏ bé, 

có thể bỏ qua. Trong hệ dao động tương đương, khối lượng dược treo xem như là một 

vật thể đồng nhất, cứng hoàn toàn được biểu diễn như một thanh AB có khối lượng M 

tập trung vào trọng tâm T. Các điểm A,B ứng với vị trí cầu trước và cầu sau của xe. 

Z 

X 

Y 
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Tại vị trí cầu trước và cầu sau của xe có các khối lượng M1 và M2, toạ độ trọng tâm 

của các phần được treo được thể hiện qua các kích thước a,b (Hình 8-3). 

 

Hình 8. 3. Mô hình hoá khối lượng được treo 

8.2.2.2.  Khối lượng không được treo 

Khối lượng không được treo m bao gồm 

những cụm, chi tiết máy mà trọng lượng của chúng 

không tác động lên hệ thống treo đó là cầu, hệ 

thống chuyển động và một phần các đăng. Cũng 

như ở phần khối lượng dược treo, ta bỏ qua ảnh 

hưởng của các biến dạng riêng của các cụm và mối 

nối đàn hồi giữa chúng, coi phần không được treo 

là một vật thể đồng nhất cứng hoàn toàn có khối 

lượng m tập trung vào tâm bánh xe (Hình 8-4) 

 

Hình 8. 4. Mô hình hoá khối 

lượng không được treo 

8.2.2.3. Hệ số khối lượng 

Tỷ số giữa khối lượng được treo M và khối lượng không được treo m gọi là hệ 

số khối lượng d. 

                                                                     d = 
m

M
    (8-1) 

Hệ số khối lượng có ảnh hưởng lớn tới 

tính êm dịu chuyển dộng. Giảm khối lượng 

không được treo sẽ giảm được lực va đập truyền 

lên khung vỏ, còn tăng khối lượng được treo sẽ 

giảm được dao động khung vỏ, cho nên trong 

quá trình thiết kế xe, người ta có khuynh hướng 

tăng hệ số này, mà trước hết là giảm trọng lượng 

phần không được treo. 

 

Hình 8. 5. Sơ đồ dao động tương 

đương của hệ thống treo 

Thông thường d = 6,5  7,5 đối với xe du lịch khi đầy tải và bằng 4  5 đối với 

xe vận tải đầy tải. 

8.2.3. Sơ đồ dao động của hệ thống treo 

Trong sơ đồ dao động tương đương của hệ thống treo thì bộ phận đàn hồi của 
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hệ thống treo được biểu diễn như là một lò xo có hệ số cứng C1 và bộ phận giảm chấn 

với đại lượng đặc trưng là hệ số cản K. Hệ thống treo được biểu diễn như ở hình 8-5. 

Điểm 1 là điểm nối hệ thống treo với khung xe, còn điểm 2 là điểm đặt của hệ thống 

treo lên cầu xe. 

8.2.5.  Sơ đồ dao động tương đương. 

8.2.5.1. Ôtô hai cầu 

Với những khái niệm vừa nêu trên, hệ dao động của ôtô hai cầu được biểu diễn 

trên hình (8.6). 

 

Hình 8. 6. Sơ đồ dao động tương đương của ôtô 

Trong đó: 

M - Khối lượng được treo tồn bộ của ôtô. 

M1,M2 - Khối lượng được treo được phân ra cầu trước và cầu sau. 

m1,m2 - Khối lượng không được treo của cầu trước và cầu sau. 

C1,C2 - Hệ số cứng của thành phần đàn hồi của hệ thống treo trước và sau. 

Cl1,Cl2 - Hệ số cứng của lốp trước và lốp sau. 

K1,K2 - Hệ số cản của thành phần cản của hệ thống treo trước và sau. 

8.2.5.2. Ôtô ba cầu với cụm hai cầu sau dùng hệ thống treo cân bằng: 

Sơ đồ dao động tương đương của xe ba cầu với hệ thống treo cho hai cầu sau là 

hệ thống treo cân bằng được biểu diễn trên hình 8.7. 

 

Hình 8. 7. Sơ đồ dao động tương đương của cụm hai cầu sau dùng hệ thống treo cân bằng 

Trong đó: 

M2 – Khối lượng được treo phân ra hai cầu sau. 

m2, m3 - Khối lượng không được treo tại vị trí cầu giữa và cầu sau. 
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C2 – Hệ số cứng của hệ thống treo sau. 

K2 – Hệ số cản của hệ thống treo sau. 

Cl2, Cl3 - Hệ số cứng của lốp cầu giữa và cầu sau. 

Kl2, Kl3 - Hệ số cản của lốp cầu giữa và cầu sau. 

8.3. Phương trình dao động của ôtô.  

Để xác lập được quy luật dao động của ôtô, ta xét sơ đồ dao động dơn giản của 

ôtô như ở hình 8-8. 

 

Hình 8. 8. Sơ đồ dao động đơn giản của ôtô 

Sơ đồ tính toán được xác lập với những giả thiết đơn giản sau: 

- Chưa để ý tới lực kích động do mấp mô của mặt đường gây ra khi xe chuyển động. 

- Chưa để ý đến khối lượng không được treo. 

- Chưa để ý đến lực cản của giảm chấn. 

Với những giả thiết đơn giản trên, dao động của ôtô được coi như giao động của 

thanh AB đặt trên hai gối tựa đàn hồi tương ứng với tâm cầu trước và cầu sau. Hệ số 

cứng thu gọn của hệ thống treo và lốp được ký hiệu là C1, C2. 

Khối lượng được treo M tập trung tại trọng tâm T cách cầu trước và cầu sau của 

xe các khoảng cách tương ứng là a và b. 

Khi có lực kích thích, đầu tiên đoạn thẳng AB chuyển động tới vị trí mới là 

A1B1 gồm hai chuyển động thành phần: 

- Chuyển động tịnh tiến từ AB tới A’B’ với một đoạn dịch chuyển là z dưới 

tác động của lực quán tính là Mz. 

- Chuyển động quay một góc  quanh trục Y di qua trọng tâm T làm thanh 

AB chuyển từ A’B’ tới A1B1 

Theo sơ đồ tính toán trên ta có: 

- Dịch chuyển thẳng đứng z1, z2 của vị trí A và B được xác định như sau: 

z1 = z – a.tg.   z – a.     

z2 = z + b.tg.   z + b.     (8-2) 

Góc  quá nhỏ nên tg  
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- Chuyển động thẳng đứng và chuyển động quay của khối lượng được treo M 

được biểu thị bằng hệ phương trình như sau: 



=++

bzC  - azC =   M

0  zC  zC  M

2211

2211z
     (8-3) 

Trong đó: 













=

=








2

2

2

2

dt

d

z
dt

dz

       (8-4) 

Trong đó:  - bán kính quán tính của khối lượng được treo đối với trục Y đi qua trọng 

tâm T  

Đạo hàm hai lần phương trình  (8-2) theo thời gian ta được: 





−=

−=









azz

azz

1

1
        (8-5) 

Từ hệ phương trình (8-3) ta có các giá trị sau: 

   

( )

( )











−=

+−=

bzCazC
M

zCzC
M

z

22112

2211

1

1






     (8-6) 

Thay thế các giá trị của z  và   tại biểu thức (8-6) vào hệ phương trính (8-5) ta 

có: 

( ) ( )

( ) ( )












−++−=

−−+−=

bzCazC
M
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M
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M

a
zCzC

M
z

2211222112

2211222111

1
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







   

Sau khi khai triển và rút gọn ta được hệ phương trình: 


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
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
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=
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
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2

111





ab
zC

b
zCzM

ab
zC

a
zCzM





   (8 -7) 

Thay giá trị z2 từ phương trình thứ hai vào phương trình thứ  nhất trong hệ 

phương trình (8-7) và giá trị z1 từ phương trình thứ nhất vào phương trình thứ hai 

trong hệ phương trình (8-7) và rút gọn ta có: 
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( )

( ) 

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
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
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


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   (8-8) 

Từ hệ phương trình (8-8) ta thấy rằng dao động của hai điểm A và B tương ứng 

với dao động của các khối lượng được treo phân ra cầu trước, cầu sau có ảnh hưởng 

lẫn nhau. Nghĩa là trong quá trình chuyển động khi cầu trước gặp độ mấp mô bề mặt 

đường dao động xuất hiện ở cầu trước cũng sẽ gây ra dao động ở cầu sau và ngược lại 

ảnh hưởng của dao động qua lại của hai cầu được đặc trưng bằng hệ số liên kết  : 













+

−
=

+

−
=

22

2

2

22

2

1

a

ab
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ab




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


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      (8-9) 

Trong trường hợp 021 ==  tức là ab=2  thì sẩy ra trường hợp dao động ở 

các cầu xe độc lập lẫn nhau. Trong thực tế trường hợp này không sẩy ra mà dao động ở 

các cầu xe đều có ảnh hưởng qua lại với nhau, nghĩa là 021   vì vậy 02  . Bán 

kính quán tính trong trường hợp này được tính theo biểu thức: 

 ab=2        (8-10) 

Ở đây:   - hệ số phân bố khối lượng. 

Ở các ôtô hiện nay   = 0,8  1,2. Hệ   ảnh hưởng lớn đến dao động của ôtô. 

Khi   = 1 thì dao động ở các cầu xe độc lập với nhau. 

Tần số dao động riêng của các phần khối lượng được treo phân ra cầu trước và 

cầu sau được tính theo biểu thức: 
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       (8-11) 

Ở đây: 

1 - tần số dao động đặc trưng cho dao động của khối lượng được treo tại điểm 

A khi điểm B cố định. 

2 - tần số dao động đặc trưng cho dao động của khối lượng được treo tại điểm 

B khi điểm A cố định. 

Thay các biểu thức (8-9) và (8-11) vào (8-8) ta được: 


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=++

=++
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119 

 

Nghiệm tổng quát của hệ phương trình (VIII-12) có dạng: 

z1 = A sin 1 t + Bsin 2 t 

z2 = C sin 1 t + Dsin 2 t 

Trong đó: 

1 , 2  - tần số dao động liên kết 

A,B,C và D – những hằng số 

Phương trình đặc tính của hệ phương trình (8-12) là phương trình trùng phương 

có dạng: 

0
1

.

1 21

2

2

2

12

21

2

2

2

14 =
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+
−
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


     (8-13) 

Giải phương trình (8-13) ta được biểu thức để tính các tần số dao động liên kết 

như sau: 
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   (8-14) 

Biểu thức trên cho thấy dao động của ôtô là rất phức tạp là hai dao động điều 

hoà có tần số dao động liên kết 1 , 2 . Tần số dao động liên kết của ôtô phụ thuộc 

vào nhiều yếu tố mà trước hết phụ thuộc vào các thông số cấu tạo của ôtô như khối 

lượng được treo, toạ độ trọng tâm của phần được treo, bán kính quán tính của phần 

được treo, độ cứng của hệ thống treo… Trường hợp 021 ==   thì dao động xảy ra ở 

các cầu xe độc lập, khi đó phương trình của ôtô đơn giản hơn nhiều (hình 8-8).  

 

Hình 8. 9. Sơ đồ dao động độc lập của ôtô tại cầu trước 

Phương trình dao động của xe ở cầu trước có dạng: 

01111 =+ zCzM         (8-15) 

Tần số dao động riêng được tính bằng biểu thức: 

1

12

1
M

C
=        (8-16) 

Lúc đó phương trình (8-15) có dạng: 

01

2

11 =+ zz         (8-17) 

Nghiệm của phương trình trên là: 
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z1 = Asin 1 t       (8-18) 

Như vậy dao động có quy luật theo hàm số sin điều hoà với chu kỳ dao động: 

1

1

1

1 2
2

C

M
T 




==       (8-19) 

Số lần dao động trong một phút được xác định  theo biểu thức: 

1

1

300

tf
n =        (8-20) 

Trong đó: ft1 - độ võng tĩnh của hệ thống treo trước 

Đối với ôtô du lịch độ võng tĩnh khi tải đầy có giá trị trong khoảng 20  25 cm, 

đối với xe tải từ 8  12 cm, đối với xe khách từ 11  15 cm. Dao động cầu sau ta cũng 

xét tương tự. 

Kết luận: 

- Dao động ôtô là rất phức tạp, trong phạm vi bài giảng chỉ đề cập đến dao động 

liên kết trong các mặt phẳng. 

- Tần số dao động thích hợp đối với xe du lịch là 60  85 dao động/phút còn đối 

với xe tải là 85 120 dao động/phút. 

      - Dao động ôtô ảnh hưởng rất lớn tới chất lượng sử dụng vì vậy trong quá trình 

thiết kế và tính toán cần đảm bảo chỉ tiêu êm dịu. 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Trình bày các chỉ tiêu về độ êm dịu chuyển động của ôtô. 

2. Vẽ sơ đồ dao động tương đương của ôtô. 

3. Xác định dao động của ô tô khi không có lực cản. 

4. Trình bày dao động của ô tô khi có lực cản. 
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Chương 9 

TÍNH NĂNG CƠ ĐỘNG CỦA ÔTÔ 

9.1. Khái niệm về tính năng cơ động của ôtô 

Tính năng cơ động của ôtô có thể hiểu là khả năng chuyển động của chúng 

trong những điều kiện khác nhau như điều kiện đường xá khó khăn và địa hình phức 

tạp. Tuỳ theo yêu cầu sử dụng mà người ta thiết kế các loại ôtô có tính năng cơ động 

khác nhau. Những ôtô hoạt động chủ yếu ở thành phố và vùng đồng bằng có tính năng 

cơ động thấp nhất, còn những ôtô sử dụng trong các lĩnh vực như quốc phòng, nông 

lâm nghiệp có tính năng cơ động cao nhất. Tính năng cơ động của ôtô ảnh hưởng 

quyết định tới một số chỉ tiêu sử dụng cơ bản của nó: năng suất vận chuyển trên những 

địa hình phức tạp, khả năng thông qua của xe. Tuy nhiên những xe có tính năng cơ 

động cao thì tính kinh tế nhiên liệu thấp. 

Tính năng cơ động của ôtô phụ thuộc vào nhiều nhân tố, trong đó chủ yếu là 

thông số hình học của ôtô, đặc điểm về kết cấu của một số cụm chi tiết, chất lượng kéo 

và khả năng bám của xe. Ngoài ra trình độ thành thạo của người lái cũng ảnh hưởng 

nhiều tới tính năng cơ động của ôtô. 

9.2. Các nhân tố ảnh hưởng tới tính năng cơ động của ôtô 

 

Hình 9. 1. Các thông số hình học về tính năng cơ động của ôtô 

 

9.2.1. Ảnh hưởng của các thông số hình học 

9.2.1.1. Khoảng sáng gầm xe K 

Khoảng sáng gầm xe là khoảng cách từ điểm thấp nhất cả xe đến mặt 

đường. Khoảng cách này đặc trưng cho độ nhấp nhô lớn nhất của mặt đường mà xe có 

thể vượt qua được. Tuỳ theo tính năng cơ động của từng loại xe mà khoảng sáng gầm 

xe có thể thay đổi trong một phạm vi rộng: 

Đối với xe du lịch:   K= 175  210 mm 

Đối với xe tải thông dụng: K= 240  275 mm 

Đối với xe chuyên dùng: K> 300 mm 
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9.2.1.2. Bán kính cơ động dọc 1 và cơ động ngang2 

Bán kính cơ động dọc và ngang đặc trưng cho hình dạng của chướng ngại 

vật mà xe có thể vượt qua được. Đó là bán kính của những đường tròn tiếp tuyến với 

các bánh xe và điểm thấp nhất của gầm xe trong mặt phẳng dọc và ngang. Cụ thể: 

- Bán kính cơ động dọc 1 là bán kính lớn nhất của mặt trụ tiếp tuyến với 

các bánh xe trước và bánh xe sau và đi qua điểm thấp nhất của gầm xe trong mặt 

phẳng dọc. 

- Bán kính cơ động ngang 2 là bán kính lớn nhất của mặt trụ tiếp xúc với 

mặt trongcủa lốp xe bên phải và lốp xe bên trái và đi qua điểm thấp nhất của gầm xe 

trong mặt phẳng ngang. 

Các bán kính này càng nhỏ thì tính năng cơ động của ôtô càng cao. 

Ở những ô tô có công thức bánh xe 4x2, bán kính cơ động dọc thường nằm  

trong giới hạn sau: 

- Ô tô du lịch: loại nhỏ từ 2,5 đến 3,5 m, loại trung bình từ 3,0 đến 5,5 m và 

loại lớn từ 5,5 đến 8,5 m. 

- Ô tô tải: tải trọng nhỏ 1 từ 2,5÷3,5 m; tải trọng trung bình từ 3,0÷5,5 m; 

tải trọng lớn từ 5,0÷6,0 m. 

Ở những ô tô có tính năng cơ động cao, bán kính cơ động dọc nhỏ hơn so với 

loại ô tô tương tự nhưng có tính năng cơ động thấp, trong đa số các trường hợp bán 

kính này không vượt quá trị 1 từ 2,0÷3,6 m (theo [1], trang 125) 

9.2.1.3. Góc cơ động trước  và góc cơ động sau  

Khi ôtô cần phải vượt qua những chướng ngại vật lớn như đường hào, gò đống, 

cầu phà, … thì những phần nhô ra phía sau giới hạn chiều dài cơ sở của xe có thể va 

quệt vào các vật cản. Vì vậy, tính năng cơ động của xe để vượt qua những chướng ngại 

này phụ thuộc rất nhiều vào trị số của các góc cơ động phía trước và phía sau.  

- Góc cơ động trước (β) là góc nhỏ nhất tạo bởi mặt đường với mặt phẳng tiếp 

tuyến của bánh xe trước và đi qua điểm nhô ra nào đấy của đường bao phía trước của ô tô. 

- Góc cơ động sau () là góc nhỏ nhất tạo bởi mặt đường với mặt phẳng tiếp 

tuyến của bánh xe sau và đi qua điểm nhô ra nào đấy của đường bao phía sau ô tô. 

Ở những ô tô hiện nay, các góc cơ động , β có những giá trị sau (theo [1], 

trang 125): 

Loại ô tô  β 

Ô tô du lịch có tính năng cơ động thấp 15÷200 20÷300 

Ô tô tải có tính năng cơ động thấp 20÷400 40÷500 

Ô tô có tính năng cơ động cao không nhỏ hơn 35÷400 45÷500 

Để nâng cao tính năng cơ động của xe, đặc biệt là các loại xe thường xuyên làm 
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việc trên các địa hình phức tạp, người ta cần làm các góc cơ động trước và sau lớn đến 

mức có thể. 

9.2.2.  Ảnh hưởng của các thông số kết cấu 

9.2.2.1. Ảnh hưởng của bánh xe chủ động phía trước 

Các xe có bánh xe chủ động phía trước có khả năng khắc phục những chướng 

ngại thẳng đứng tốt hơn rất nhiều so với các xe có bánh trước bị động.  

▪ Trường hợp bánh xe trước là bánh bị động 

 

Hình 9. 2. Sơ đồ các lực tác dụng lên bánh xe khi khắc phục các lực cản thẳng đứng 

a) Đối với bánh xe trước bị động  b) Đối với bánh xe trước chủ động 

Hình 9-2a là sơ đồ các lực tác dụng lên bánh xe bị động phía trước khi khắc 

phục chướng ngại vật thẳng đứng có độ cao h. Ở trường hợp này, các lực tác dụng lên 

bánh xe bao gồm: 

- Tải trọng Gb phân bố lên bánh xe trước. 

- Lực đẩy từ khung xe T 

- Phản lực từ chướng ngại vật (phản lực của mặt đường) tác dụng lên bánh xe R 

XZR


+=  

Từ điều kiện cân bằng của bánh xe ta có: 

Zb = Gb và  X = T 

Theo sơ đồ lực hình 9-2a: 

111  TtgGTtgXtgZ b =→==  

hoặc   
1tg

G
T b=  

Từ tam giác ACO ta có: 

2
1

2 hrh

hr

CA

CO
tg

−

−
==    (9-1) 

Do đó: 
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hr

hrh
G

tg

G
T b

b

−

−
==

2

1

2


   (9-2) 

Trong đó: r – là bán kính bánh xe 

  h – là độ cao của chướng ngại vật 

Từ biểu thức 9-2 ta có nhận xét sau: 

- Lực đẩy từ khung xe T phụ thuộc vào tải trọng và bán kính bánh xe cùng 

như độ cao của chướng ngại vật. 

- Khi gặp chướng ngại vật có độ cao h = r thì T = , có nghĩa là xe không 

thể vượt qua được chướng ngại này ngay cả khi bánh xe chủ động có mô-men kéo cực đại. 

▪ Trường hợp bánh xe trước là bánh chủ động 

Hình 9-2b là sơ đồ các lực tác dụng lên bánh xe chủ động phía trước khi khắc 

phục chướng ngại vật thẳng đứng có độ cao h. Ở trường hợp này cũng có các lực: 

- Tải trọng Gb phân bố lên bánh xe trước. 

- Lực đẩy từ khung xe T 

- Phản lực từ chướng ngại vật (phản lực của mặt đường) tác dụng lên bánh xe R 

XZR


+=  

Ngoài ra trên bánh xe còn có mô-men xoắn Mk nên ở điểm tiếp xúc giữa bánh 

xe với mặt đường sẽ xuất hiện thêm lực kéo tiếp tuyến Pk. 

'''

kkk PPP


+=  

Khi chiếu tất cả các lực nói trên lên mặt phẳng nằm ngang và mặt phẳng thẳng 

đứng ta nhận được: 







−=

−=

''

'

kb

k

PZG

PXT
 

Do có thêm phản lực phụ Pk
’’ nên cho phép bánh xe chủ động trước dễ dàng 

vượt qua chướng ngại vật có độ cao bằng bán kính bánh xe; đồng thời phản lực Pk
’ có 

chiều ngược với phản lực X nên nó làm giảm lực cản chuyển động của bánh xe. 

9.2.2.2.  Ảnh hưởng của kết cấu vi sai cầu chủ động 

Tác dụng của vi sai là cho phép các bánh xe chủ động ở bên phải và bên trái 

quay với những vận tốc khác nhau. Trường hợp ma sát trong nhỏ có thể coi vi sai phân 

phối mô-men cho mỗi bán trục một nửa số mô-men mà nó nhận được. Giá trị này lại 

luôn bị giới hạn bởi sự trượt quay của bánh xe chủ động với mặt đường khi hệ số bám nhỏ. 

Như vậy, vi sai đơn giản ở cầu chủ động làm giảm rất nhiều tính năng cơ động 

của ôtô khi xe hoạt động trên đường trơn, ướt. Đồng thời lực kéo tiếp tuyến của bánh 

xe chủ động luôn bị giới hạn bởi bánh xe có lực bám nhỏ nên lực kéo tiệp tuyến có thể 

không đủ để khắc phục được lực cản chuyển động của ôtô. 

Vi sai phân phối mô-men xoắn cho hai bánh chủ động như sau: 
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- Bánh quay chậm: )(5,0 rl MMM +=  

- Bánh quay nhanh: )(5,0 rMMM −=  

Trong đó: M – là mô-men ở vỏ hộp vi sai 

  Mr - là mô-men ma sát trong vi sai khi có sự chuyển động tương đối giữa 

các chi tiết trong nó. 

Theo quan điểm về tính năng cơ động thì ma sát trong của vi sai là có lợi vì nó 

cho phép truyền mô-men lớn cho bánh xe không trượt và truyền mô=-men nhỏ cho 

bánh xe bị trượt. ở trường hợp này, giá trị cực đại của lực kéo tiếp tuyến tổng cộng 

truyền đến hai bánh xe chủ động là: 

b

r
k

r

M
PP += minmax 2   

Trong đó: Pmin – là lực kéo tiếp tuyến ở bánh xe có lực bám nhỏ. 

  rb – là bán kính làm việc trung bình của bánh xe chủ động 

Ma sát trong của vi sai đơn giản thường không lớn nên lực kéo tổng cộng chỉ 

khoảng từ 4  6%. Để tăng lực kéo tiếp tuyến tổng cộng ở những xe có tính năng cơ 

động cao, người ta sử dụng loại vi sai có ma sát trong cao được gài tự động hoặc gài 

cưỡng bức. Các vi sai này cho phép tăng đáng kể lực kéo tiếp tuyến của ôtô khi xe 

hoạt động trên các loại đường trơn, lầy lội. 

9.2.2.3. Ôtô nhiều cầu chủ động 

Một trong những biện pháp kết cấu thường được sử dụng để nâng cao chất 

lượng bám của  ôtô có tính năng cơ động cao là tăng số cầu chủ động. Với biện pháp 

này, người ta có thể tận dụng tối đa trọng lượng bám của ôtô. Lực bám của ôtô khi gài 

các cầu chủ động dược xác định như sau: 

 ==
n n

nni GPP
1 1

   

Trong đó: n – là số cầu chủ động của ôtô. 

  n – là hệ số bám của các bánh xe trên từng cầu 

  Gn – là trọng lượng phân bố lên các bánh xe trên từng cầu chủ động 

 9.2.2.4. Vấn đề lưu thông công suất 

 Hiện nay trên hầu hết các ôtô có nhiều cầu chủ động, các cầu được nối động 

học cứng với nhau qua hộp phân phối, điều này cho thấy mối quan hệ đã xác định giữa 

vận tốc góc là không thay đổi trong quá trình làm việc. Nhưng thực tế khi các cầu đã 

được gài thì hầu như luôn xảy ra sự không tương ứng động học giữa các bánh xe trên 

các cầu do nhiều nguyên nhân gây nên: bán kính làm việc của bánh xe không đồng 

đều, độ mòn của lốp, áp suất hơi trong lốp, tải trọng thẳng đứng tác dụng lên các bánh 

xe,… làm cho tốc độ vòng lý thuyết vb = rb.b của các bánh xe khác nhau. Khi không 
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có sự tương ứng động học  thì các bánh xe trên các cầu sẽ có sự trượt quay hoặc trượt 

lết trên đường làm xuâts hiện hiện tượng lưu thông công suất. 

Độ không tương ứng động học càng lớn thì chất lượng bám của các bánh xe 

trên các cầu càng mất đồng đều. ảnh hưởng xấu nhất tới chỉ tiêu kéo của bánh xe là khi 

xuất hiện sự trượt lết của bánh xe trên một cầu. Khi đó trên thực tế xe chỉ còn một số 

bánh chủ động vì các bánh bị trượt lết đã trở thành bánh bị động. 

Ví dụ: Nghiên cứu sự chuyển động của ôtô 4x4 khi các bánh xe trước bị trượt 

lết. Khi các bánh xe trước bị trượt lết thì nó trơt thành bánh xe bị động và chịu tác 

động của lực kéo tiếp tuyến âm (-Pk1) được tạo bởi phản lực của đường và có chiều 

ngược với chiều chuyển động của ôtô. Lực này tạo nên một mô-men xoắn truyền tới 

bánh xe chủ động phía sau qua hệ thống truyền lực. Như vậy, công suât dược truyền 

tới bánh xe chủ động phía sau sẽ do hai dòng công suất:  

- Một dòng từ động cơ 

- Một dòng từ các bánh xe phía trước. 

Cả hai dòng công suất này được truyền tới bánh xe sau tạo nên lực kéo dương. 

Một phần lực kéo tiếp tuyến Pk2 được truyền qua khung xe tới các bánh xe 

trước để khắc phục lực cản tạo nên bởi lực kéo âm (-Pk1). Như vậy công suất được tạo 

nên bởi phản lực –Pk1 của mặt đường tác dụng lên các bánh xe bị trượt lết sẽ lưu thông 

theo một dòng khép kín: từ bánh xe trước bị trượt lết qua hệ thống truỳen lực tới các 

bánh xe chủ động, rồi lại từ các bánh xe chủ động qua khung xe truyền tới bánh xe bị 

trượt lết. Phần công suất này là vô ích, thậm chí có hại vì nó không phải là nguồn năng 

lượng bổ sung cho ôtô mà chỉ gây thêm tải trọng phụ cho hệ thống truyền lực và làm 

tăng tổn thất cơ khí. 

Hiện tượng lưu thông công suất có hại không những tồn tại ở ôtô có nhiều cầu 

chủ động và các trục của nó được nối với nhau qua hệ thống động học cứng mà còn 

xuât hiện ngay trong cầu chủ động khi vi sai giữa các bánh xe bị gài cứng trong khi xe 

chuyển động trên đường bằng hoặc khi quay vòng. 

Để tránh hiện tượng lưu thông công suất ở các ôtô có tính năng cơ động cao thì 

trong các điều kiện làm việc bình thường trên mặt đường tốt, không nên sử dụng cùng 

một lúc nhièu cầu chủ động hoặc gài cứng vi sai giữa các bánh xe. 

9.3.  Các biện pháp nhằm nâng cao tính năng cơ động của ôtô 

9.3.1.  Nâng cao chất lượng động lực học của ôtô 

Chất lượng động lực học của ôtô có liên quan chặt chẽ tới khả năng khắc phục 

những lực cản mặt đường tăng đột ngột: mặt đường mấp mô, đường dốc… vì vậy 

những xe có tính năng cơ động cao cần phải có trị số lực kéo lớn ở các bánh xe chủ 

động. Điều này cho thấy rằng muón nâng cao chất lượng động lực học của ôtô cần: 

- Nâng cao công suất riêng của ôtô 
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- Tăng tỷ số truyền cực đại của hệ thống truyền lực 

- Sử dụng loại hệ thống truyền lực cho phép thay đổi tỷ số truyền mà không 

cần ngắt dòng công suất truyền tới bánh xe chủ động. 

9.3.2.  Giảm áp suất riêng phần lên mặt đường 

Khi ôtô chuyển động trên mặt đường mềm (đường đất, đường cát,…), ở đó các 

phần tử của đường có mối liên kết yếu, ẽ bị biến dạng nên lực cản lăn lớn, lực bám 

nhỏ. Vì vậy khi tăng áp suất riêng phần của xe len mặt đường sẽ làm tăng vết lún của 

bánh xe, lực cản tăng và có thể dẫn đến tính trạng xe bị sa lầy. Biện pháp thường dùng 

để giảm áp suất riêng lên mặt đường là: 

- Phân bố trọng lượng hợp lý cho các trục. 

- Sử dụng lốp có kích thước và hình dạng profin thích hợp. 

- Giảm áp suất hơi trong lốp hoặc điều chỉnh tự động áp suất này trong khi 

xe chạy tuỳ theo điều kiện mặt đường. 

- Tạo độ trùng cho các vết bánh xe phía trước và phía sau. 

9.3.3.  Nâng cao chất lượng bám của ôtô 

Khi ôtô chuỷen động trên các mặt đường trơn trượt, tính năng cơ động của ôtô 

phụ thuộc rất nhiều vào khả năng bám của bánh xe chủ động với mặt đường. Vì vậy, 

để nâng cao tính năng cơ động của ôtô cần nâng cao khả năng bám của bánh xe. Có 

nhiều biện pháp nâng cao khả năng bám của bánh xe và mặt đường như: 

- Sử dụng các loại lốp có dạng hoa đặc biệt, thậm chí trong một số trường 

hợp đặc biệt cần có các thiết bị chống trượt như lắp các vòng xích, đai xích vào lốp… 

- Sử dụng loại vi sai có ma sát trong lớn được gài tự động hoặc cưỡng bức 

để thay cho cụm vi sai thông thường. 

- Sử dụng xe có nhiều cầu chủ động để tận dụng hết trọng lượng của ôtô 

thành trọng lượng bám. 

9.3.4.  Tạo ra các thông số hình học thích hợp 

Những ôtô có tính năng cơ động cao thường được sử dụng trên những địa hình 

phức tạp, vìvậy cần phải tạo cho chúng những thông số hình học về tính năng cơ động 

để khi di chuyển không bị va quệt vào các chướng ngại vật trên đường. 

CÂU HỎI ÔN TẬP 

1. Định nghĩa tính năng cơ động của ô tô. 

2. Xác định các thông số hình học ảnh hưởng đến tính năng cơ động của ô tô. 

3. Giải thích khả năng cơ động của ô tô có cầu trước chủ động. 

4. Phân tích ảnh hưởng của hiệu suất riêng của vi sai đến tính năng cơ động của ô tô. 

5. Trình bày hiện tượng lưu thông công suất ở ô tô có nhiều cầu chủ động. 
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