
Автомобильный транспорт, вып. 36, 2015 
 

93 

УДК 629.113.01 
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Аннотация. Введено понятие – «упругий КПД трансмиссии». Получены аналитические выра-
жения, позволяющие с учетом податливости упругих звеньев определить угловую скорость 
выходного вала при увеличении нагрузки в трансмиссии (при любом числе ступеней трансфор-
мации крутящего момента). 
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Анотація. Введено поняття – «пружний ККД трансмісії». Отримано аналітичні вирази, що 
дозволяють із урахуванням піддатливості пружних ланок визначити кутову швидкість вихід-
ного вала за збільшення навантаження у трансмісії (за будь-якого числа ступенів трансфор-
мації обертального моменту). 
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EFFICIENCY OF THE TRACTIVE VEHICLE 
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Kharkоv National Automobile and Highway University 
 

Abstract. The concept – elastic efficiency of transmission is introduced and the condition of its  
equality to zero is determined. The analytical expressions that allow with taking into account a  
pliability of elastic parts to determine the angular speed of an output shaft with increasing the load in 
the transmission (at any number of steps of torque conversion) are obtained. 
 
Key words: elastic efficiency of transmission, torque of the engine, angular speed. 
 
 

Введение 
 

Трансмиссия – это сложная подсистема, со-
стоящая из инерционных, упругих и дисси-
пативных звеньев. Инерционные звенья – 
зубчатые колеса, шкивы, муфты, а упругие – 
валы. При работе трансмиссии упругие зве-
нья накапливают и отдают потенциальную 
энергию упругих деформаций. В установив-
шемся режиме движения угловые скорости и 
крутящие моменты на валах колеблются во-
круг некоторого среднего значения. Относи-

тельно некоторого среднего значения колеб-
лется и уровень потенциальной энергии 
упругих звеньев. Таким образом, направле-
ние передачи потенциальной энергии упру-
гих деформаций зависит от фазы колебаний 
крутящего момента двигателя. Тем не менее, 
при проведении расчетов трансмиссий 
транспортно-тяговых машин в настоящее 
время принимается во внимание КПД, учи-
тывающий только диссипативные потери 
энергии. Представленное исследование пока-
зывает необходимость учета взаимосвязи 



Автомобильный транспорт, вып. 36, 2015 
 

94 

между податливостью валов многоступенча-
той передачи (трансмиссии) и ее коэффици-
ентом полезного действия. 
 

Анализ публикаций 
 
Построению динамических моделей машин-
ных агрегатов посвящены исследования, ре-
зультаты которых представлены в работах 
[1–3]. В работе [4] Л.А. Молибошко привел 
классификацию моделей, используемых при 
проведении исследований динамических си-
стем. Описание методов оптимального 
управления динамическими системами пред-
ставлено Ю.М. Заболотновым [5]. Исследо-
ванию динамических характеристик транс-
миссии сельскохозяйственного трактора 
посвящена работа [6]. В работе [7] нами ра-
нее рассмотрено влияние инерционных зве-
ньев трансмиссии на динамику мобильных 
машин. Однако в известной литературе не 
предложены критерии, позволяющие оце-
нить влияние податливости валов на потери 
мощности в трансмиссии при колебании кру-
тящего момента двигателя. 
 

Цель и постановка задачи 
 

Целью исследования является улучшение 
динамических свойств трансмиссий транс-
портно-тяговых машин путем выбора рацио-
нальных параметров упругих звеньев (валов). 
 
Для достижения указанной цели необходимо 
решить следующие задачи:  определить на примере одно- и двухсту-
пенчатого редукторов влияние упругих де-
формаций валов на потери мощности в 
трансмиссии в режиме увеличения нагрузок;  получить аналитические выражения для 
расчета КПД трансмиссии с учетом инерци-
онных и упругих звеньев. 
 

Влияние упругих деформаций валов на 
потери мощности в трансмиссии 

 
Инерционные элементы, к которым относят-
ся вращающиеся детали трансмиссии, оказы-
вают влияние на потери мощности при раз-
гоне транспортно-тяговых машин. Нами 
ранее [7] предложен критерий – динамиче-
ский КПД трансмиссии, позволяющий учесть 
потери мощности двигателя, идущие на раз-
гон вращающихся масс. Мгновенный дина-
мический КПД трансмиссии определяется 
как [7] 

tuT
I


 вых

общ1

тр
прдин

трмгн 1 ,   (1) 

 
где тр

прI  – приведенный к выходному валу 
момент инерции трансмиссии; 1T  – крутящий 
момент на входном валу; общu  – общее пере-
даточное число трансмиссии; t вых  – уг-
ловое ускорение выходного вала. 
 
При определении указанного КПД в работе 
[7] моменты инерции валов не учитывались 
ввиду малых размеров их диаметров и, как 
следствие, – малого влияния на величину 
общего приведенного момента инерции 
трансмиссии. Однако, являясь упругими зве-
ньями и имея относительно большие осевые 
размеры, валы испытывают большие угловые 
деформации (с высокими скоростями их из-
менения) в период пуска и резкого увеличе-
ния нагрузки. В указанный период валы, за 
счет резкого изменения угла закручивания, 
отбирают на себя часть мощности двигателя, 
передаваемой к выходному валу трансмис-
сии. 
 
Определим потери мощности двигателя на 
закручивание валов на примере одно- и 
двухступенчатого редукторов (рис. 1). 
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Рис. 1. Кинематические схемы зубчатых ре-
дукторов: а – одноступенчатого; б – 
двухступенчатого 

 
В переходном режиме при нарастающем 
крутящем моменте угловая скорость на вы-
ходном валу одноступенчатого редуктора 
(рис. 1, а) может быть определена как 
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2 

u
,   (2) 

 
где 1 , 2  – угловые скорости входного и 
выходного валов редуктора соответственно; 

1 , 2  – уменьшения угловых скоростей 
входного и выходного валов, обусловленные 
их упругой деформацией; 21u  – передаточ-
ное отношение редуктора. 
 
Для двухступенчатого редуктора (рис. 1, б) 
угловая скорость на выходном валу может 
быть определена как 
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где 1 , 2 , 3  – угловые скорости входного, 
промежуточного и выходного валов редук-
тора соответственно; 1 , 2 , 3  – 
уменьшения угловых скоростей входного, 
промежуточного и выходного валов, обу-
словленные их упругой деформацией; 21u , 

32u  – передаточные отношения первой и 
второй ступеней трансформации крутящего 
момента редуктора. 

 
Угол закручивания i -го вала может быть 
определен с помощью известной формулы 
(закона Гука для стержня, нагруженного кру-
тящим моментом) 
 

упрGI
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 ,               (4) 

 
где iT , il  – крутящий момент и длина участ-
ка i -го вала, нагруженная этим крутящим 
моментом; упрG  – модуль сдвига (модуль 
упругости II рода), для стали 

5
упр 108,0 G  МПа; piI  – полярный момент 

инерции i -го вала 
 

32

4
i

pi
dI  ,        (5) 

 
id  – диаметр поперечного сечения i -го вала. 

 
Уменьшение угловой скорости i -го вала 
определим как 
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Диаметры валов на этапе предварительного 
проектирования определяются по условию 
обеспечения прочности на кручение по из-
вестной формуле 
 

 3 max16
 i

i
Td ,   (7) 

 
где    – допускаемое касательное напряже-
ние, при расчете стальных валов на кручение 
принимается   = 25-50 МПа; maxiT  – макси-
мальный по условию прочности крутящий 
момент i -го вала. 
 
Крутящий момент для выходного вала одно-
ступенчатого редуктора и промежуточного 
вала двухступенчатого редуктора 
 

212112   uTT ,    (8) 
 

а для выходного вала двухступенчатого ре-
дуктора 
 

32213221123223   uuTuTT , (9) 
 

где 21 , 32  – мгновенные КПД зубчатых 
пар первой и второй ступеней редуктора, 
учитывающие потери на диссипацию энер-
гии. 
 
После преобразований выражений (2) и (3) с 
учетом (5)–(9) получим 
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Обобщая полученные результаты, получим 
зависимость для n -ступенчатого редуктора 
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где iu 1 , i1  – соответственно передаточное 
число и КПД ступеней трансформации кру-
тящего момента от входного к i -му валу ре-
дуктора, 111 u , 11 =1. 

 
Следует отметить, что характеристикой из-
менения крутящего момента входного вала 
по углу поворота будет 
 

1
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Полученная аналитическая зависимость (12) 
позволяет определить угловую скорость вы-
ходного вала трансмиссии с учетом податли-
вости ее валов при любом числе ступеней 
трансформации крутящего момента. 
 
Определение КПД трансмиссии с учетом 

упругих и инерционных звеньев 
 
Общий КПД трансмиссии, учитывающий все 
виды потерь в режиме разгона и увеличения 
нагрузки в трансмиссии, может быть опреде-
лен из следующей зависимости 
 

11
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T

T ,  (14) 

 
где выхT , вых  – крутящий момент и угловая 
скорость выходного вала трансмиссии соот-
ветственно. 
 
Крутящий момент на выходном валу можно 
определить как 
 

t
IuTT 
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дис
тробщ1вых , (15) 

где дис
тр  – КПД трансмиссии, учитывающий 

диссипативные потери. 
 
После подстановки в выражение (14) зави-
симостей (12), (13) и (15), с учетом 
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Полученное выражение можно преобразо-
вать к виду 
   упр

тр
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где дин

тр  – динамический КПД трансмиссии,  
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дин
тр  – коэффициент динамических потерь; 
упр
тр  – упругий КПД трансмиссии, 
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Следует заметить, что если 0упр

тр  , то об-
щий КПД трансмиссии тр  тоже равен нулю. 
Уравнение (19) можно использовать в про-
ектных расчетах.  
 
Чтобы получить уравнение для проверочного 
расчета, необходимо при выводе зависимо-
сти (12) исключить формулу (7), в результате 
чего получим зависимость для определения 
угловой скорости выходного вала n -ступен-
чатого редуктора 
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Соответственно упругий КПД при проведе-
нии проверочного расчета должен быть 
определен по следующей формуле 
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или, с учетом (13), 
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Критическая скорость изменения крутящего 
момента  по углу поворота коленчатого вала  крит11 T , при достижении которой  

0упр
тр  , может быть определена из уравне-

ния (22) 
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Использование полученной зависимости 
позволит избежать случаев, когда упругий, а 
следовательно, и общий КПД трансмиссии, 
будут равны нулю. 
 

Выводы 
 

Полученные аналитические выражения поз-
воляют с учетом податливости упругих зве-
ньев определить угловую скорость выходно-
го вала при увеличении нагрузки в 
трансмиссии (при любом числе ступеней 
трансформации крутящего момента). 
 
Введено понятие – «упругий КПД трансмис-
сии», позволяющий учитывать потери мощ-
ности двигателя на закручивание валов при 
резком увеличении нагрузки в трансмиссии.  
 
Определено условие, при котором мгновен-
ный упругий, а следовательно, и общий КПД 
трансмиссии, принимают нулевое значение, 
что следует учитывать при проектировании 
трансмиссии транспортно-тяговых машин.  
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