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В С Т У П 

 

Метою застосування машини є виконання певних технологічних 

операцій у робочих машинах, перетворення енергії в трансформуючих 

машинах і т.д. Технологічна трансформація матеріалів пов’язана з 

затратою енергії на подолання сил технологічного опору. В одних 

випадках, наприклад, у прокатних станах, пресах, металоріжучих 

верстатах та ін., частина роботи, що виконується рушійними силами, 

витрачається на подолання сил технологічного опору, велика, в інших 

випадках, наприклад, в прядильних машинах, трикотажних та деяких 

інших машинах – настільки малі, що ними можна знехтувати. Сила, що 

прикладається до ведучої ланки і виконує позитивну роботу, 

передається через проміжні ланки механізму до веденої ланки до якої 

прикладена сила технологічного опору, яка виконує негативну роботу. 

В процесі передачі сил від ведучої ланки до робочого органу 

частина роботи витрачається на подолання паразитних опорів (тертя, 

гідравлічний та аеродинамічний опори та ін.). 

Співвідношення роботи затраченої на подолання паразитного опору 

до роботи рушійних сил оцінюється коефіцієнтом втрат. 

В багатьох випадках роботу машини характеризують коефіцієнтом 

корисної дії: відношення роботи затраченої на подолання техноло-

гічного опору до роботи рушійних сил. 

Завдання дисципліни ТММ навчити студентів визначати коефіцієнт 

корисної дії для різних видів машин. 

Дані методичні вказівки дозволяють студентам денної та заочної 

форм навчання знати основні показники, які характеризують 

механічний коефіцієнт корисної дії та уміти самостійно визначати 

його величину для різних видів механізмів і машин.  

Зміст методичних вказівок повністю відповідає освітньо-

професійній програмі «Створення та експлуатація машин і 

обладнання» за спеціальністю 133 «Галузеве машинобудування». 

 

1. ЗАГАЛЬНІ ВІДОМОСТІ 

 

Загальний коефіцієнт корисної дії. 

Механічним коефіцієнтом корисної дії (к.к.д.)   називається 

відношення роботи, яка затрачена на подолання корисного 

(виробничого) опору коA , до повної роботи рушійних сил рA .   
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 


 1
р

пор

р

ко

А

АА

А

A
,              (1) 

де 
р

по

А

А
  – коефіцієнт втрат; поА  – робота сил паразитного 

(невиробничого) опору. 

Як видно із (1) при 0 (паразитний опір відсутній) 1 . 

К.к.д. являє одну із характеристик механізму та лежить у межах  

18,0  . В окремих випадках для механізмів, що споживають 

незначну потужність, 01,0 . В таких механізмах робота сил 

паразитного опору поА  значно більша робот сил корисного опору коA . 

Для більшості механізмів загального призначення зміною 

кінетичної енергії ланок можна знехтувати, тому к.к.д. можемо 

визначити через співвідношення потужностей. 

р

ко

N

N
 ,                                 (2) 

де коN  – потужність затрачена на подолання корисного (виробничого) 

опору, рN  – потужність рушійних сил. 

 
Рис. 1 

 

У випадку, коли у механізмі одна рушійна сила, то к.к.д. можна 

визначити через відношення сил. Наприклад, для піднімання вантажу 

Q  у механізмі підйому (рис. 1) прикладена одна рушійна сила P . Для 

переміщення точок A  і B  за однаковий проміжок часу, відповідно, на 
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переміщеннях As  та Bs , буде виконуватись робота: для шківа 1 APs ; 

для шківа 2 BQs . У випадку відсутності паразитного опору для 

піднімання вантажу Q  до шківа 1 достатньо прикласти деяку рушійну 

силу 0P , яка буде меншою від сили P . В цьому випадку AB sPQs 0 . 

Враховуючи це, отримаємо 

P

P

Ps

sP

Ps

Qs

A

A

A

B 00  .                             (3) 

Рушійна сила може бути замінена рушійним моментом 

M

M 0 .                   (4) 

У формулах (3) та (4) 0P , 0M  сила або момент необхідні для 

подолання лише сил корисного опору, а P , M  сила або момент 

необхідні для подолання усіх сил опору. 

 

К.к.д. механізмів з’єднаних послідовно. 

Якщо n  механізмів з’єднані послідовно (рис. 2) та відомі к.к.д. 

кожного механізму 1 , 2 , 3 , …, то загальний к.к.д. можемо 

визначити наступним чином. Припустимо, що рушійна сила 

прикладена до першого механізму, а сила корисного опору – до 

останнього.  

 

 
Рис. 2 

 

Нехай робота рушійної сили дорівнює 1A . Частина цієї роботи 

витрачається на подолання паразитного опору в першому механізмі, а 

та частина, що залишилась буде рівна 112 AA   і її можемо розглядати 

як роботу рушійної сили другого механізму. 

Частина роботи 2A  витрачатиметься на подолання паразитного 

опору в другому механізмі, тоді: 

121223 AAA   .                (5) 

Аналогічним чином визначаємо роботу, яка витрачатиметься на 

подолання корисного опору 
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13211 ... AA nn 
.                (6) 

Таким чином к.к.д. механізму при послідовному з’єднані  

n
n

A

A
 ...321

1

1   .                 (7) 

Як видно із (7), чим більше механізмів входить до складу 

послідовного з’єднання, тим нижчий загальний к.к.д. Тому при 

проектуванні необхідно досягати необхідних механічних 

характеристик, використовуючи меншу кількість механізмів. Крім 

того, загальний к.к.д. завжди менший к.к.д. механізму, який 

найменший із усіх к.к.д. механізмів, що входить до складу 

послідовного з’єднання. 

 

К.к.д. механізмів з’єднаних паралельно. 

Якщо n  механізмів з’єднані паралельно (рис. 3) вважатимемо, що 

рушійна сила до загального приводу всіх механізмів, а сили корисного 

опору – до кожного окремого механізму. Нехай робота рушійної сили, 

що передається від загального привода до і-того механізму дорівнює 

iA . Частина цієї роботи витрачається на подолання паразитного опору 

в цьому механізмі, а та частина, що залишилась буде рівна iii AA '  і 

буде витрачатись на подолання корисного опору, що діє на цей же 

механізм. 

 
Рис. 3 

Загальна робота, що витрачається на подолання корисного опору 

усіх механізмів дорівнює 

nniко AAAAAA    ...' 332211 , 

а робота рушійної сили 

nip AAAAAA   ...321 . 
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Загальний к.к.д. механізмів при паралельному з’єднані 

n

nn

p

ко

AAAA

AAAA

A

A






...

...

321

332211 
 .              (8) 

При паралельному з’єднані загальний к.к.д. залежить не лише від 

к.к.д. окремих механізмів, але і від того, як робота рушійної сили 

розподіляється по окремим механізмам і він лежить в межах 

maxmin   , де min  – найнижчий к.к.д., max  – найвищий к.к.д. 

механізмів, що входять у паралельне з’єднання. Тому при 

паралельному з’єднані низький к.к.д. одного механізму менше впливає 

на загальний к.к.д. ніж при послідовному з’єднані. 

 

Явище самогальмування. 

При визначені к.к.д. конкретного механізму можливий випадок, 

коли 0 . В цьому випадку робота рушійної сили витрачається лише 

на подолання сил паразитного опору. Такий результат можливий, якщо 

механізм спеціально не навантажений корисним опором (механізм 

працює «в холосту»). 

Можливі випадки, коли 0 , тобто робота рушійних сил повинна 

бути меншою тієї її частини, яка необхідна для подолання лише 

паразитних опорів поp AA  . Таке співвідношення робіт при 

періодичному русі не можливе. Тобто, або механізм взагалі не може 

рухатись під дією рушійних сил, або (якщо він раніше був приведений 

в рух) зупиниться через деякий час. Механізми з таким 

співвідношенням робіт називають самогальмівними. 

Механізм (рис. 1) може використовуватись не лише для піднімання 

вантажу (прямий хід), але й для його опускання (зворотній хід). При 

цьому шківи будуть обертатись у зворотніх напрямках, які показані 

пунктиром. Сила Q  стане рушійною, P  – силою корисного опору. 

Можливі два випадки: 

1) 0пр , 0зв ; 2) 0пр , 0зв . 

В першому випадку механізм може працювати в обох напрямках, в 

другому – лише при прямому ході. При зворотньому ході механізм 

самогальмівний. 
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2. К.К.Д. НАЙПРОСТІШИХ МЕХАНІЗМІВ 

 

Визначимо к.к.д. набільш розповсюджених механізмів. 

Похила площина. 

 

 
Рис. 4 

 

Припустимо, що ланки 1 та 2 створюють поступальну пару (рис. 4, а). 

На ланку 1 діють рушійна сила P  та сила корисного опору Q . У місці 

контакту виникає загальна реакція R .   – кут нахилу площини,   – 

кут тертя ( ftg  , де f  – коефіцієнт тертя ковзання). 

Для визначення рушійної сили запишемо векторне рівняння 

рівноваги (9) і побудуємо план сил (рис. 3, б). 

0 RQP .                           (9) 

Якщо рушійна сила прикладена горизонтально 

)(  QtgP .                                        (10) 

При відсутності тертя 0f  ( 0 ), тоді необхідна рушійна сила 

QtgP 0 .                               

Тоді згідно (3) 

 







tg

tg

P

P0
.                              (11) 

Похила поверхня буде самогальмівною, у випадку 

 
0

 



tg

tg
.                               

Враховуючи, що за умовою чисельник не може дорівнювати нулю 

(ланка 1 рухається вгору), самогальмування відбуватиметься при 

а) б) 
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  0 tg , тобто  90 , або   90 . 

Аналогічно визначимо к.к.д. похилої площини для випадку, коли 

ланка 1 рухається до низу (рис. 5). 

 

 
Рис. 5 

 

)(  


tg

Q
P .                                      (12) 

При відсутності тертя 0f  ( 0 ), тоді необхідна рушійна сила 

tg

Q
P 0 . 

Тоді згідно (3) 

 





tg

tg

P

P 
 0

.                              (13) 

Похила поверхня буде самогальмівною, у випадку 

  0 tg , тобто   . 

Отримані формули (10)-(13) можуть застосовуватись для інших 

механізмів. Зокрема ці формули придатні для визначення гвинтів з 

прямокутною різьбою. Тому к.к.д. передачі гвинт-гайка (рис. 6) може 

бути визначений за формулами (11) та (13), якщо попередньо знайти 

кут підйому різьби. 

cpr

h
tg




2
 . 

 

 

а) б) 
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Рис. 6 

 

Умова самогальмування домкрату 
















cp

cp

r

R
farctg . 

де cpr , cpR  – відповідно середній радіус різьби гвинта та гайки, h  – 

крок різьби (хід гвинта). 

 
Рис. 7 

 

Для трикутної різьби (рис. 7) к.к.д. визначається аналогічно 

використовуючи приведений коефіцієнт тертя ковзання для 

клинчастого повзуна 
sin

'
f

f  . 

 

Клинове з’єднання. 

Визначимо силу P  необхідну для забезпечення надійного 
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клинового з’єднання із силою Q  (рис. 8, а). 

При рівномірному русі сума сил, які діють на ланку 1, рівна нулю. 

02131  RQR . 

Згідно цього рівняння будуємо план сил (рис. 8, б) із якого 

знаходимо 
31R  та 

21R . 

Для ланки 2, рівняння рівноваги матиме вид 

01232  RPR . 

Із плану сил (рис. 8, в) знаходимо P , враховуючи, що 2112 RR  . 

 
Рис. 8 

 

Згідно теореми синусів 

 
   







2cos

cos

290sin

90sin21









Q

R
 

та 

а) б) 

в) 
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 
 

 








cos

2sin

90sin

2sin

12









R

P
. 

Перемноживши ліві та праві частини цих залежностей, отримаємо 

 
 

 



2

2cos

2sin





 tg

Q

P
. 

Звідси 

  2QtgP .                             (14) 

При відсутності тертя ( 0 ) QtgP 0 , отже, к.к.д. при 

забиванні клина дорівнює 

 




2

0




tg

tg

P

P
.                                   (15) 

Клинове з’єднання повинне бути самогальмівним. Для цього 

розглянемо роботу механізму при виштовхувані клина 2 із з’єднання 

(рис. 9, а).  

 
Рис. 9 

 

Аналогічно попередньому випадку записуємо рівняння рівноваги на 

основі яких будуємо плани сил (рис. 8, б та рис. 8, в). 

02131  RPR ; 01232  RQR . 

На основі теореми синусів, отримаємо 

 
   



2

1

2sin

2cos









tgQ

P
. 

а) б) в) 
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Звідси 

  2


tg

Q
P .                                      (16) 

При відсутності тертя ( 0 )
tg

Q
P 0 , отже, к.к.д. при забиванні 

клина дорівнює 

 





tg

tg

P

P 20 
 .                                   (17) 

При самогальмуванні повинна виконуватись умова   02  tg , 

звідси 

 2 . 

 

Зубчаста передача. 

Визначимо к.к.д. зубчастого механізму (рис. 10), який складається з 

двох зубчастих коліс з нерухомими осями обертання. 

 

 
 

Рис. 10 
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Вважатимемо, що під дією прикладених моментів 
1M  та 

2M  

зубчасті колеса обертаються рівномірно з кутовими швидкостями 
1  

та 
2 , тоді кути повороту дорівнюватимуть t11    та t22   . 

Для визначення к.к.д. коліс необхідно визначити втрати на тертя 

ковзання у підшипниках, тертя ковзання та кочення між зубами коліс. 

Тертям кочення між зубами коліс можна знехтувати, так як воно мале 

у порівнянні з тертям ковзання. 

Так як зуби коліс проковзують один відносно іншого, виникає сила 

тертя F , яку складаємо із нормальною реакцією N , щоб отримати 

загальну реакцію R , яка буде відхилена від нормалі на кут тертя  . 

Перенесемо цю реакцію на лінію центрів 
21OO  у точку D . 

Запишемо моменти 
1M  та 

2M : 

 PDPOTM  11 ;  PDPOTM  22 , 

де T  – горизонтальна складова реакції R , 11 rPO  , 22 rPO   – 

початковий (ділильний) радіус 1 та 2 коліс, відповідно. 

Для зручності позначимо ePD  та враховуючи, що 12

1

2

2

1 u
r

r





, 

отримаємо 

 
 

1

2

1

2

121

2

121

2

11

22

1

1

1

1

r

e

r

e

r

e

r

e

ur

r

uerT

erT

M

M




















 , 

або 











2121

11
11

rr
e

r

e

r

e
 .   (18) 

За теоремою синусів визначимо значення e . 

 






cos

sinPC
PDe .   (19) 

Величина відрізка PC  змінна величина, тому для визначення к.к.д. 

зубчастої передачі зручніше використовувати середнє значення cpe . На 

всій довжині активної лінії зачеплення 11BA : 
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cos4

11BAf
ecp


 ,           (20) 

де 05,0f  – коефіцієнт тертя ковзання;  cos11 mBA   – довжина 

активної лінії зачеплення;   – коефіцієнт торцевого перекриття; m  – 

модуль зачеплення;  20  – кут зачеплення. 

Враховуючи, що 
2

1
1

mz
r  , 

2

2
2

mz
r   ( 1z , 2z  – число зубів 1 та 2 

коліс, відповідно) к.к.д. зубчастого зачеплення дорівнює: 

для зовнішнього зачеплення 











21

11

2
1

zz

f
 ;           (21) 

для внутрішнього зачеплення 











21

11

2
1

zz

f
 .           (22) 

Порівнюючи формули (21) та (22), бачимо, що к.к.д. для 

внутрішнього зачеплення вищий. 

К.к.д. рейкового зачеплення 

12
1

z

f
  .                    (23) 

При розрахунках приймають для коліс зі шліфованими зубами 

99,0 , а для коліс із нарізними зубами 98,0 . 

 

3. К.К.Д. ПЛАНЕТАРНОГО МЕХАНІЗМУ 

 

Визначимо к.к.д. планетарного механізму (рис. 11), який 

складається із центрального колеса 1, сателітів 2, сонячного колеса 3 та 

водила Н. 

При визначені знехтуємо тертям в обертовій парі сателітів від 

динамічного навантаження їхніх мас і будемо вважати сили тертя 

приблизно однаковими для планетарного механізму та простого 

зубчастого механізму, отриманого при застосуванні методу Вілліса. 

Позначимо моменти, які прикладені до коліс 1 і 2 та до водила Н 

відповідно 1M , 3M  та HM , тоді при усталеному русі: 

031  HMMM .    (24) 
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Рис. 11 

 

Позначимо к.к.д. редуктора 
H1 , запишемо рівняння потужностей 

для двох випадків: 

при передачі обертання від колеса 1 до водила Н 

0111  HHH MM  , 

при передачі обертання від водила Н до колеса 1   

0111  HHHMM  . 

Враховуючи, що 
H

H

u1
1 




, отримаємо: 

0111  HHH MuM  .   (25) 

0
1

1

11  H

H

H MuM


.   (26) 

Застосуємо метод Вілліса. При цьому нерухоме колесо 3 отримає 

кутову швидкість 
H , а планетарний редуктор перетвориться в 

редуктор з нерухомими осями, для якого 

21

32
1

1

3

1
13

'
1

zz

zz
uu H

H

H

H

H














.                (27) 

де 
1z , 

2z , 
2'z  та 3z  – відповідно число зубів 1, 2, 2’ та 3 коліс; 

H

1 ,  

H

3  – кутова швидкість 1 та 3 коліс при зупиненому водилі Н 

(оберненого редуктора) відповідно. 

Позначимо к.к.д. оберненого редуктора 
3'21213   , запишемо 

рівняння потужностей: 

при передачі обертання від колеса 1 до колеса 3 

0331311  HH MM  , 
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при передачі обертання від колеса 3 до колеса 1   

0133311   HH MM . 

Враховуючи (27), отримаємо: 

0313131 MuM  .              (28) 

0
1

3

13

131 MuM


.               (29) 

При визначені к.к.д. планетарного механізму можливі чотири 

випадки: 

1) потужність передається від колеса 1 до водила Н, а у відносному 

русі від колеса 1 до колеса 3. 

Розв’язавши сумісно (24), (25) і (28) та враховуючи (27), отримаємо: 

  131

1

1 11
1

 H

H

H u
u

 .                  (30) 

2) потужність передається від колеса 1 до водила Н, а у відносному 

русі від колеса 3 до колеса 1. 

Розв’язавши сумісно (24), (25) і (29) та враховуючи (27), отримаємо: 

 







 H

H

H u
u

1

131

1 1
1

1
1


 .       (31) 

3) потужність передається від водила Н до колеса 1, а у відносному 

русі від колеса 1 до колеса 3. 

Розв’язавши сумісно (24), (26) і (28) та враховуючи (27), отримаємо: 

 H

H
H

u

u

113

1
1

11 



 .                (32) 

4) потужність передається від водила Н до колеса 1, а у відносному 

русі від колеса 3 до колеса 1. 

Розв’язавши сумісно (24), (26) і (29) та враховуючи (27), отримаємо: 

 H

H
H

u

u

1

13

1
1

1
1

1 





 .                (33) 

Формули (31) та (32) застосовуються при 10 1  Hu , для всіх 

інших випадків застосовують формули (30) та (33). 
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4. ПРИКЛАДИ ВИЗНАЧЕННЯ К.К.Д. ЗУБЧАСТИХ МЕХАНІЗМІВ 

 

Приклад 1. Визначити к.к.д. зубчастої передачі з нерухомими 

осями із зовнішнім зачепленням зубів, при наступних вихідних даних: 

число зубів шестерні 241 z , число зубів зубчастого колеса 402 z , 

коефіцієнт тертя ковзання 2,0f , кут зачеплення  20 , модуль 

зачеплення ммm 10 . 

Розв’язок. Величину к.к.д. знайдемо за формулою (21). Для цього 

визначаємо радіуси початкових (ділильних) кіл: 

мм
mz

r 120
2

1024

2

1
1 


 ; 

мм
mz

r 200
2

1040

2

2
2 


 . 

Радіуси основних кіл: 

ммrro 76,11220cos120cos11   ; 

ммrro 94,18720cos200cos22   . 

Радіуси кіл вершин: 

ммmrra 1301012011  ; 

ммmrra 2101020022  . 

Крок зачеплення: 

ммmp 42,311014,3  . 

Коефіцієнт торцевого перекриття: 

 

 
65,1

20cos42,31

20sin20012094,18721076,112130

cos

sin

2222

21

2

2

2

2

2

1

2

1
















p

rrrrrr oaoa

. 

К.к.д. зачеплення: 

967,0
40

1

24

1

2

65,114,32,0
1

11

2
1

21























zz

f
 . 

Якщо застосувати колеса зі шліфованими зубами та забезпечити 

належне мащення, то можна прийняти 02,0f . В цьому випадку 

997,0 . 
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Приклад 2. Визначити к.к.д. планетарного механізму (рис. 12), при 

наступних числах зубів коліс 301 z , 152 z , 25'2 z , 203 z  та 

к.к.д. кожної пари зубчастих коліс 0,9. Ведучим є колесо 1. 

 
Рис. 12 

 

Розв’язок. За формулою (27) визначаємо передаточне відношення 

планетарного механізму: 

6,0
2530

2015
111

'21

32
131 






zz

zz
uu H

. 

Так як 10 1  Hu  і ведучим є колесо 1, тоді к.к.д. визначаємо за 

формулою (31). Попередньо знаходимо 81,091,09,03'21213   . 

    844,06,01
81,0

1
1

6,0

1
1

1
1

1
1

131

1 
















 H

H

H u
u 

 . 

Якщо ведучим буде водило Н, тоді к.к.д. визначаємо за формулою 

(32). 

   
886,0

6,0181,01

6,0

11 113

1
1 







H

H
H

u

u


 . 

 

Приклад 3. Визначити к.к.д. планетарного механізму (рис. 12), при 

наступних числах зубів коліс 801 z , 302 z , 20'2 z , 703 z  та 

к.к.д. кожної пари зубчастих коліс 0,9. Ведучим є водило Н. 

За формулою (27) визначаємо передаточне відношення 

планетарного механізму: 

16

5

2080

7030
111

'21

32
131 






zz

zz
uu H

. 
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Так як 01 Hu  і ведучим є водило Н, тоді к.к.д. визначаємо за 

формулою (33). Попередньо знаходимо 81,091,09,03'21213   . 

   
896,0

16
51

81,0

1
1

16
5

1
1

1 1

13

1
1 










H

H
H

u

u



 . 

Якщо ведучим буде колесо 1, тоді к.к.д. визначаємо за формулою 

(30). 

      202,081,0
16

511

16
5

1
11

1
131

1

1 


  H

H

H u
u

. 
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