


2 

 

ОГЛАВЛЕНИЕ 

Введение ........................................................................................................................... 8 

Глава 1. Состояние вопроса, обоснование задач  исследования и предлагаемые 

подходы их решения ..................................................................................................... 21 

 1.1 Основные тенденции развития конструкции силовых передач  

перспективных транспортных машин ......................................................................... 21 

 1.2 Анализ характерных повреждений деталей силовых передач транспортных 

машин. Основные источники формирования повышенной динамической и 

виброакустической нагруженности перспективных силовых передач  

транспортных машин .................................................................................................... 22 

 1.3 Анализ результатов исследований, посвящённых вопросам  

прогнозирования и снижения динамической и виброакустической  

нагруженности силовых передач транспортных машин ........................................... 29 

 Выводы по главе 1 ..................................................................................................... 41 

Глава 2. Теоретическое обоснование путей снижения  динамической  и 

виброакустической нагруженности трансмиссий на установившихся  и 

переходных  режимах ................................................................................................... 42 

 2.1 Стратегия расчётно-экспериментального метода решения научной 

проблемы прогнозирования, снижения динамической и виброакустической 

нагруженности силовых передач транспортных машин на основе модального 

представления  динамических систем ......................................................................... 42 

 2.2 Методы решения нелинейных задач при расчёте спектров возмущения  

рассматриваемых динамических систем .................................................................... 45 

 Выводы по главе 2 ..................................................................................................... 49 

Глава 3. Совершенствование параметров динамической нагруженности 

силовых передач колёсных и  гусеничных машин .................................................... 51 

 3.1 Реализация метода совершенствования модальных свойств систем для  

прогнозирования и снижения динамической нагруженности силовой передачи 

трансмиссии автомобиля категории М1 ..................................................................... 52 

  3.1.1 Гармонический анализ момента двигателей (V8, V12) ........................... 54 

  3.1.2 Разработка расчётных схем, обоснование динамических моделей. 

Определение модальных характеристик динамической системы.  Синтез гасителя 

крутильных колебаний ................................................................................................. 62 

   3.1.2.1 Разработка расчётных схем, обоснование динамических моделей. 



3 

 

Определение модальных характеристик динамической системы ........................... 62 

   3.1.2.2 Синтез гасителя крутильных колебаний ............................................ 69 

   3.1.2.3 Определение частот и форм собственных колебаний  

динамической системы с рекомендованными упруго-диссипативными 

характеристиками  гасителя  ........................................................................................ 71 

   3.1.2.4  Моделирование динамики системы. Численная оценка 

эффективности синтезированного гасителя крутильных колебаний ...................... 75 

    3.1.2.4.1 Моделирование динамики системы. Определение  

динамической  нагруженности системы на установившихся режимах .................. 75 

    3.1.2.4.2 Определение динамической нагруженности системы 

 в режиме «нейтраль» .................................................................................................... 84 

    3.1.2.4.3 Оценка влияния на динамическую нагруженность  

рансмиссии  периодических составляющих момента, формируемого 

электромашиной ............................................................................................................ 86 

  3.1.3 Экспериментальное определение динамической нагруженности  

силовой  передачи целевого автомобиля на переходных и установившихся  

режимах работы ............................................................................................................. 88 

   3.1.3.1 Разработка программы-методики испытаний по определению 

динамической нагруженности силовой передачи целевого автомобиля  на 

переходных и установившихся режимах работы ....................................................... 89 

   3.1.3.2 Экспериментальное определение динамической нагруженности 

силовой передачи автомобиля на переходных режимах работы ............................. 91 

    3.1.3.2.1 Подготовка и монтаж измерительного оборудования ............... 91 

    3.1.3.2.2 Экспериментальное определение динамической нагруженности 

силовой передачи автомобиля на переходных режимах работы. Обработка 

экспериментальных данных ......................................................................................... 92 

 3.1.4 Обоснование и разработка метода перераспределения управляющего  

силового воздействия при переходных режимах движения ................................... 117 

   3.1.4.1 Анализ низкочастотных колебаний при переходных процессах 

начала  движения с места и при переключении передач ........................................ 118 

   3.1.4.2 Обоснование метода гашения низкочастотных колебаний ............ 123 

   3.1.4.3 Оценка эффективности предложенного метода при применении  

расширенной многомассовой модели динамической системы .............................. 132 



4 

 

 3.2  Прогнозирование и снижение динамической нагруженности силовых 

передач гусеничных машин на основе совершенствования модальных  

свойств систем ............................................................................................................. 142 

  3.2.1 Расчёт крутильных колебаний в силовой передаче гусеничной 

 машины,  прогнозирование динамической нагруженности, вероятности 

возникновения  резонансных режимов в силовых элементах трансмиссии ......... 142 

   3.2.1.1 Разработка динамической модели силовой передачи 

 перспективной  быстроходной гусеничной машины ............................................. 142 

   3.2.1.2 Оценка динамической нагруженности и прочности элементов  

гидромеханической передачи .................................................................................... 144 

   3.2.1.3 Оценка вероятности резонансных режимов от крутильных 

колебаний ..................................................................................................................... 145 

  3.2.2 Особенности динамического нагружения силовой передачи гусеничной  

машины при возникновении нерасчётных режимов работы .................................. 151 

  3.2.3 Снижение динамической нагруженности привода водометных 

движителей амфибийных гусеничных машин ......................................................... 161 

   3.2.3.1 Теоретическое исследование динамической нагруженности  

привода  водометного движителя амфибийной гусеничной машины ................... 165 

   3.2.3.2 Экспериментальное исследование динамической нагруженности 

привода водометного движителя амфибийной гусеничной машины .................... 169 

 3.3 Снижение динамической нагруженности фрикционных элементов 

управления трансмиссий транспортных машин ...................................................... 174 

  3.3.1 Анализ методов проектирования дисков и характерных 

 повреждений ............................................................................................................... 176 

  3.3.2 Аналитическое исследование динамики нелинейной системы ............ 180 

  3.3.3 Анализ устойчивости периодических решений нелинейной  

системы  ................................................................................................................... 183 

  3.3.4 Экспериментальное исследование динамической нагруженности 

трансмиссии и определение модальных характеристик фрикционных дисков ... 187 

  3.3.5 Обобщение результатов теоретического и экспериментального 

исследований ............................................................................................................... 189 

  3.3.7 Особенность динамического нагружения фрикционных муфт 

трансмиссий автомобилей при нерасчётных режимах ............................................ 194 

   3.3.7.1 Анализ особенностей функционирования фрикционных пакетов   



5 

 

на нерасчётных режимах работы ............................................................................... 194 

   3.3.7.2 Факторы, влияющие на работу фрикционной муфты ..................... 199 

   3.3.7.3 Математическая модель процесса функционирования  

муфты   ....................................................................................................................... 199 

   3.3.7.4 Результаты моделирования процесса включения фрикционной 

муфты   ................................................................................................................... 203 

   3.3.7.5  Предлагаемые пути исключения нерасчётного режима  

функционирования муфты ......................................................................................... 205 

   3.3.7.6 Анализ условий формирования и исключения термоупругой  

неустойчивости изгибных колебаний дисков при переходных процессах 

включения/выключения фрикционов........................................................................ 208 

 3.4 Прогнозирование динамической нагруженности силовой передачи 

грузового автомобиля, оснащённого перспективной вально-планетарной  

коробкой передач  с роботизированным сцеплением на установившихся и 

переходных режимах  работы .................................................................................... 212 

  3.4.1 Разработка расчётных схем, обоснование моделей для прогнозирования 

динамической нагруженности на установившихся режимах работы силовых  

передач (в составе различных вариантов «двигатель – проектируемая  вально-

планетарная коробка передач» из модельного ряда перспективных   

трансмиссий с роботизированным сцеплением) ...................................................... 213 

   3.4.1.1 Определение модальных характеристик силовой передачи (на 

примере вально-планетарной трансмиссии с передаваемым максимальным 

моментом  М = 2700 Н·м) ........................................................................................... 214 

   3.4.1.2 Разработка рекомендаций по выбору упруго-диссипативных 

характеристик гасителя крутильных колебаний ...................................................... 232 

  3.4.2 Прогнозирование динамической нагруженности силовых передач  на 

переходных режимах работы ..................................................................................... 241 

   3.4.2.1 Общие положения при разработке имитационной модели  

движения ...................................................................................................................... 241 

   3.4.2.2 Построение расчётной схемы. Описание работы основных 

элементов ..................................................................................................................... 241 

   3.4.2.3 Программная реализация математической модели движения ....... 244 

   3.4.2.4 Моделирование алгоритма переключения передач ........................ 247 



6 

 

   3.4.2.5 Результаты моделирования динамической нагруженности на 

переходных режимах работы (движение с переключением передач) ................... 251 

 Выводы по главе 3 ................................................................................................... 254 

Глава 4. Прогнозирование и снижение параметров  виброакустической 

нагруженности силовых  передач колёсных и гусеничных машин ....................... 256 

 4.1 Реализация метода прогнозирования и снижения виброакустической  

нагруженности (вибрационных и акустических колебаний в области высоких  

частот) на примере создания АКП для автомобилей категории N2 и N3  с 

роботизированным и двойным сцеплением ............................................................. 257 

  4.1.1 Разработка конечно-элементной математической модели трансмиссии  с 

роботизированным сцеплением и ее верификация .................................................. 258 

  4.1.2 Определение динамических нагрузок, передаваемых на корпус 

трансмиссии через подшипниковые опоры .............................................................. 272 

  4.1.3 Определение виброакустического излучения и оценка модальных  

свойств трансмиссии ................................................................................................... 275 

 4.2 Реализация метода прогнозирования и снижения виброакустической  

нагруженности (вибрационных и акустических колебаний в области высоких  

частот) на примере создания АКП для автомобиля категории М1........................ 287 

  4.2.1 Анализ уровней виброакустического излучения АКП: определение  

источников шума, сравнение нагрузочных режимов .............................................. 289 

  4.2.2  Расчёт динамических погрешностей зубчатых зацеплений АКП  как 

источника шума ........................................................................................................... 297 

  4.2.3  Изменение  картерных деталей АКП автомобиля категории М1  

с целью снижения акустического излучения ........................................................... 300 

   4.2.3.1 Источники возмущения в АКП: динамическая погрешность  

зубчатых зацеплений .................................................................................................. 302 

   4.2.3.2 Источники возмущения в АКП: возмущения, формируемые  

нелинейными гидродинамическими процессами в рабочей полости  масляного 

насоса   ................................................................................................................... 303 

   4.2.3.3 Анализ вибраций. Определение звуковой мощности ..................... 306 

   4.2.3.4 Оценка эффективности предложенных технических решений ..... 311 

Глава 5. Программно-аппаратное обеспечение  экспериментальных   

исследований динамической  и виброакустической нагруженности силовых 

передач колёсных и гусеничных машин ................................................................... 319 



7 

 

 5.1 Цели и задачи экспериментальных исследований ......................................... 319 

 5.2 Обоснование состава комплекса испытательного оборудования  для 

экспериментальных исследований динамической и виброакустической 

нагруженности силовых передач транспортных машин ......................................... 320 

 5.3 Интерпретация результатов экспериментальных исследований ................. 341 

 Выводы по главе 5 ................................................................................................... 350 

Заключение .................................................................................................................. 351 

Список литературы ..................................................................................................... 357 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



8 

 

ВВЕДЕНИЕ 

 

 

 

Актуальность проблемы. Для перспективных транспортных колёсных и гу-

сеничных машин разрабатываются все более совершенные конструкции силовых 

передач. Общая тенденция заключается в реализации принципа создания типов, 

семейств, модельных рядов на основе блочно-модульного построения конструк-

ций и их унификации. В зависимости от условий эксплуатации и мощности дви-

гателя производители предлагают различные наборы блоков-модулей, в состав 

которых могут быть включены вальные, планетарные и вально-планетарные ре-

дукторы, сдвоенные и одиночные сцепления, гидротрансформаторы, гидрообъём-

ные передачи, электромашины, мотор-генераторы, блоки управления и др. Разра-

ботка перечисленных выше устройств в условиях жёстких ограничений по массе, 

габаритам, эргономическим и виброакустическим показателям при обеспечении 

требуемого уровня долговечности и комфортабельности  предполагает разработку 

новых методов исследования динамики этих систем и их проектирования с ис-

пользованием современного математического и программно-аппаратного обеспе-

чения.  

Опыт решения задач снижения динамической и виброакустической нагружен-

ности силовых передач перспективных колёсных и гусеничных машин свидетель-

ствует об общности подходов, базирующихся на определении частотных и демп-

фирующих свойств. При исследовании силовых передач, как правило, разрабаты-

ваются твердотельные модели с ограниченным числом степеней свободы. При 

этом характеристиками, определяющими возможность формирования высокой 

динамической нагруженности и возбуждения резонансов, являются собственные 

частоты, формы колебаний и коэффициенты демпфирования, т.е. модальные ха-

рактеристики системы. 

В то же время анализ результатов отдельных исследований многих авторов, в 

частности В. Е. Тольского и  Г. В. Латышева, а также собственный опыт доводки 
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конструкций элементов силовых передач перспективных колёсных и гусеничных 

машин показал, что в том случае, если конструкция содержит длинные валы, дис-

ки, мембраны (картерные детали) и др.,  удовлетворительные результаты могут 

быть получены только при комбинированном рассмотрении динамической систе-

мы, когда основная модель является по-прежнему твердотельной, а перечислен-

ные выше элементы рассматриваются как тела с распределённой массой, облада-

ющие набором собственных модальных характеристик.  

Одновременно с этим при исследовании виброакустической нагруженности 

силовых передач перспективных колёсных и гусеничных машин на основе совре-

менного математического и программно-аппаратного обеспечения (CAD-CAE па-

кетов) узлы и агрегаты рассматриваются с точки зрения формирования структур-

ных вибраций исключительно как системы с распределённой массой. Основными 

характеристиками данных систем, как и в случае твердотельных моделей, являют-

ся модальные характеристики. Приведённое выше определяет общность алгорит-

мов решения задач снижения динамической и виброакустической нагруженности 

силовых передач на основе модального представления систем в широком диапа-

зоне частот.  

Данный подход строится на применении математического аппарата для реше-

ния линейных задач. В то же время анализ результатов испытаний опытных об-

разцов силовых передач перспективных колёсных и гусеничных машин показал, 

что при решении приведённого выше класса задач существенное значение имеет 

проявление нелинейностей, приводящих к значительному росту динамической и 

виброакустической нагруженности, определяемой малоизученными динамиче-

скими эффектами. К таким эффектам относятся возбуждение параметрических ре-

зонансов, проявление эффектов термоупругой неустойчивости в элементах пере-

ключения передач, возбуждающее действие электронных систем управления дви-

гателя и трансмиссии, приводящее к так  называемому «конфликту задач», эффект 

«Бонанца», нелинейность и переменность структуры исследуемых систем.  

Существующие методики, используемое программное и аппаратное обеспече-

ние не позволяют в должной мере учитывать проявление вышеперечисленных 
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эффектов при решении задач ограничения динамической, виброакустической 

нагруженности силовых передач и повышения комфортабельности автомобилей 

на установившихся режимах и при переходных процессах. В связи с этим пред-

ставляется целесообразным решить данную проблему на основе модального пред-

ставления сложных динамических систем (МПДС) методами вариации их мо-

дальных свойств с учётом перечисленных выше и неисследованных ранее эффек-

тов. В этом заключается актуальность предлагаемого исследования. 

Цель исследования состоит в решении научной проблемы обеспечения необ-

ходимого уровня динамической и виброакустической нагруженности силовых пе-

редач колёсных и гусеничных машин на основе совершенствования модальных 

свойств. 

Для достижения поставленной цели в диссертационной работе решаются сле-

дующие задачи: 

1) разработка метода снижения динамической и виброакустической нагру-

женности силовых передач колёсных и гусеничных машин (на установившихся 

режимах работы и при переходных процессах) на основе совершенствования их 

модальных свойств с использованием современных инструментов СAD-CAE 

(виртуального образца – модальной модели); 

2) создание новых моделей исследуемых силовых передач колёсных и гусенич-

ных машин, трансмиссионных систем, учитывающих переменность структуры и 

нелинейность свойств объектов исследования на установившихся и переходных 

режимах работы; 

3) проведение теоретических и экспериментальных исследований, установление 

новых закономерностей, разработка научно обоснованных методов и способов 

снижения динамической нагруженности элементов конструкции объектов иссле-

дования: 

– при проектировании элементов конструкции и назначении режимов работы 

элементов управления – фрикционных дисков в планетарных трансмиссиях; 

– при обосновании типов, выборе места установки и определении параметров 

гасителей крутильных колебаний в силовых передачах различных видов, в том 
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числе гибридных, оснащённых мехатронными системами управления двигателем 

и АКП (в рамках работ по доводке планетарной коробки передач (ПКП) перспек-

тивной быстроходной гусеничной машины (БГМ), планетарной АКП легкового 

автомобиля категории М1, линейки вальнопланетарных АКП грузовых автомоби-

лей категорий N2, N3 и ПКП специального колёсного шасси); 

–  при проектировании силовой передачи привода водомётных движителей 

амфибийных гусеничных машин (АГМ); 

4) создание новых модальных моделей силовых передач на основе использования 

современных средств CAD-CAE, комплекса методик по их верификации, алго-

ритма совершенствования виброакустических параметров силовых передач для 

перспективных трансмиссий (планетарных и вально-планетарных) колёсных и гу-

сеничных машин; 

5) разработка технических решений по снижению виброакустической нагружен-

ности трансмиссий на основе реализации предложенного метода совершенствова-

ния модальных свойств силовых передач колёсных и гусеничных машин (на при-

мере планетарной АКП легкового автомобиля категории М1 и линейки вально-

планетарных роботизированных АКП грузовых автомобилей категорий N2 и N3); 

6) оценка эффективности предложенных технических решений по снижению ди-

намической и виброакустической нагруженности силовых передач колёсных и гу-

сеничных машин; 

7) обоснование требований к конструкции, функциональным возможностям ис-

пытательных стендов и комплекса информационно-измерительной аппаратуры, 

обеспечивающих решение поставленных задач по снижению динамической и 

виброакустической нагруженности. 

Объект исследования – процесс динамического и виброакустического 

нагружения силовых передач колёсных и гусеничных машин. 

Предмет исследования – закономерности формирования динамической и 

виброакустической нагруженности силовых передач колёсных и гусеничных ма-

шин, определяемые модальными свойствами динамической системы. 

Научная новизна работы заключается: 
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– в разработке нового расчётно-экспериментального метода решения научной 

проблемы снижения динамической и виброакустической нагруженности силовых 

передач колёсных и гусеничных машин, отличающегося применением алгоритмов 

структурно-динамического анализа для научно обоснованной вариации модаль-

ных свойств сложных механических систем с использованием современных 

средств CAD-CAE; 

– в разработке новых моделей исследуемых мехатронных трансмиссионных 

систем, учитывающих переменность структуры и нелинейность свойств объектов 

исследования на установившихся и переходных режимах работы с учётом «кон-

фликтов задач», возникающих при совместной реализации алгоритмов управле-

ния структурными составляющими силовых передач колёсных и гусеничных ма-

шин; 

– в установлении новых закономерностей формирования динамической 

нагруженности в элементах управления (фрикционных дисках) трансмиссий, от-

личающихся учётом малоизученных эффектов возбуждения параметрических ре-

зонансов и термоупругой неустойчивости (патент РФ на изобретение № 2728584), 

а также вариацией объёма рабочей жидкости в компенсационной камере бустера 

управления; 

– в разработке метода перераспределения силового противофазного управля-

ющего воздействия (при возбуждении низкочастотных энергоёмких колебаний на 

собственной частоте системы при управлении переключением передач после 

окончания фазы выравнивания скоростей ведущих и ведомых элементов – эффект 

«Бонанца»), отличающегося учётом и идентификацией начальной фазы колеба-

ний, определяемой по значениям сигнатур первой и второй производных крутя-

щего момента (патент РФ на изобретение № 2735455); 

– в обосновании алгоритмов стабилизации колебательных процессов в сило-

вых передачах колёсных и гусеничных машин, отличающихся определением ме-

ста установки и параметров гасителя крутильных колебаний с учётом возникно-

вения суб- и супергармонических возмущений, а также возможности возникнове-

ния «конфликта задач» при реализации алгоритмов управления тепловым двига-
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телем, электромашиной и трансмиссией; 

– в разработке новых математических моделей и в обосновании технических 

решений по снижению динамической нагруженности силовой передачи привода 

водомётных движителей амфибийных машин, усовершенствованной методики 

проектного расчёта системы «двигатель – трансмиссия – водомётный движитель – 

машина», отличающихся учётом кинематических, силовых, периодически изме-

няемых свойств системы, возбуждающих резонансные параметрические колеба-

ния, а также учётом нелинейных характеристик соединений опор углового редук-

тора силовой передачи; 

– в разработке алгоритма структурно-динамического моделирования для 

обеспечения требуемого уровня виброакустических параметров силовых передач 

колёсных и гусеничных машин с использованием современных инструментов 

CAD-CAE на этапе создания виртуального образца (цифровой модели), отличаю-

щегося комплексом новых модальных моделей и методик по их верификации для 

исследуемых систем, использованием обоснованного перечня силовых факторов 

и средств CAE для их определения и предложенной последовательностью опре-

деления путей распространения вибраций и идентификации уровня акустического 

давления в заданной области пространства с учётом вклада отдельных форм коле-

баний в интегральный уровень виброакустического излучения; 

– в результатах экспериментальной и количественной оценки новых малоизу-

ченных явлений возникновения высокомоментного и высокочастотного полигармо-

нического возбуждения, формируемого нелинейными свойствами гидравлических и 

механических систем (кавитационными процессами в полостях масляных насосов и 

боковыми зазорами в зубчатых зацеплениях редукторов и др.). 

Основные положения диссертации, выносимые на защиту 

1. Разработанный на основе модального представления сложных систем расчётно-

экспериментальный метод снижения динамической и виброакустической нагру-

женности силовых передач колёсных и гусеничных машин. 

2. Новые математические модели силовых передач колёсных и гусеничных ма-

шин, разработанные на основе модального представления механических систем и 
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предназначенные для решения задач прогнозирования динамической нагруженно-

сти и совершенствования модальных свойств и параметров конструкции. Слож-

ность данных моделей определяется по результатам структурно-динамического 

анализа с учётом частотного диапазона исследуемых процессов. 

3. Результаты моделирования и экспериментальных исследований динамики си-

ловых передач колёсных и гусеничных машин, полученные по результатам вы-

полненных расчётов, а также при проведении стендовых и ходовых испытаний. 

4. Новые результаты по оценке динамической и виброакустической нагруженно-

сти трансмиссий перспективных колёсных и гусеничных машин и выбору их ра-

циональных параметров. 

5. Результаты исследования малоизученных динамических явлений в нелинейных 

системах, возникающих в трансмиссиях колёсных и гусеничных машин и заклю-

чающихся в нарушении устойчивости периодического процесса вследствие воз-

буждения резонансных режимов при высокочастотных параметрических и других 

колебаниях, а также вследствие возбуждения низкочастотных энергоёмких коле-

баний при проявлении эффекта «Бонанца». 

6. Результаты исследования явления, называемого «конфликтом задач» в ме-

хатронных системах современных силовых передач, в том числе гибридных, 

включающих в себя ДВС, электромашину и АКП (автоматическую, роботизиро-

ванную, электромеханическую или гидромеханическую) с соответствующими 

контроллерами управления, заключающегося в нарушении устойчивости динами-

ческой системы при одновременном несогласованном управлении переходными 

процессами. 

7. Основные результаты и выводы, а также положения научной новизны и прак-

тической значимости диссертационного исследования. 

Теоретическая и практическая значимость диссертационной работы 

Теоретическая значимость диссертационной работы состоит в развитии тео-

рии создания колёсных и гусеничных машин в части, касающейся обоснования и 

разработки методов обеспечения требуемого уровня динамической и виброаку-

стической нагруженности силовых передач колёсных и гусеничных машин на ос-
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нове модального представления исследуемых систем. 

Практическая значимость диссертационной работы заключается в повыше-

нии достоверности прогнозирования динамической и виброакустической нагру-

женности силовых передач колёсных и гусеничных машин на этапе проектирова-

ния: 

– разработан и предложен метод модального представления динамических 

систем с использованием современного программного обеспечения, что позволяет 

обосновать возможность и целесообразность использования имитационных моде-

лей различной степени сложности; 

– представлены рекомендации по совершенствованию (синтезу гасителей ко-

лебаний и алгоритмов управления) динамических и виброакустических характе-

ристик опытных образцов трансмиссий многих машин, реализованные при их 

разработке. Полученные результаты и выводы в области исследования и проекти-

рования виброзащитных систем использованы в процессе создания конструкций 

новых и модернизации существующих силовых передач многих колёсных и гусе-

ничных машин (перспективных БГМ, АГМ, СКШ, автомобилей категорий М1, N2 

и N3). 

Реализация результатов диссертационной работы 

На основе результатов выполненных расчётно-экспериментальных исследова-

ний по снижению динамической и виброакустической нагруженности силовых 

передач различных колёсных и гусеничных машин осуществлены следующие ме-

роприятия. 

1. Предложены и реализованы в трансмиссии перспективной БГМ два варианта 

гасителей крутильных колебаний – в виде упругого торсионного вала и эластич-

ной упруго-фрикционной муфты, а также обоснована необходимость регулирова-

ния инерционных свойств трансмиссии на режиме пуска двигателя путём отклю-

чения насосов систем управления поворотом, трансмиссией и привода вентилято-

ров, а также обосновано введение в конструкцию фрикциона блокировки гидро-

трансформатора упруго-фрикционного демпфера.  

2. На основе результатов моделирования с использованием комплексной модели, 
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включающей в себя двигатель ЯМЗ-7801, его системы и трансмиссию перспек-

тивной БГМ, обоснована необходимость регулирования упруго-инерционных 

свойств привода генератора и определены требуемые параметры. 

3. При совершенствовании модальных свойств системы «двигатель –

трансмиссия» с девятиступенчатой планетарной АКП легкового автомобиля 

категории М1, оснащённого гибридной силовой установкой, обоснован выбор 

характеристик упруго-фрикционного гасителя крутильных колебаний и 

определено место его установки между тепловым двигателем и электромашиной. 

4. Для обеспечения требуемого уровня динамической нагруженности фрикционов 

при переходных процессах в девятиступенчатой планетарной АКП легкового ав-

томобиля предложены и реализованы технические решения, минимизирующие 

отклонение давления управления от заданной величины. 

5. Установленные новые закономерности формирования динамической нагружен-

ности фрикционных элементов трансмиссий транспортных машин при парамет-

рических резонансных режимах являются основой дополнения и совершенствова-

ния методики проектного расчёта фрикционных дисков, учитывающей сложное 

взаимодействие в нелинейной системе. Запатентован способ их исключения (па-

тент № 2728584 от 30.07.2020) и способ экспериментального определения мо-

дальных характеристик (патент RU 122171 от 20.11.2012 и RU 157159 от 

20.11.2015). Данная методика реализована в АО «СКБМ» (г. Курган) при выпол-

нении проектных расчётов и в ИМАШ УрО РАН при выполнении госбюджетной 

НИР.  

6. Предложены и реализованы в конструкции трансмиссии специального 

колёсного шасси (СКШ) с двигателем ЯМЗ-8401 новые технические решения 

(патент RU 2735455 от 02.11.2020 и патент RU 2581891 от 20.04.2016), 

позволившие вывести резонансные режимы за пределы рабочего диапазона 

оборотов двигателя и уменьшить динамическую нагруженность трансмиссии в  

5–6 раз. Разработанная конструкция согласующего редуктора с гасителем нового 

типа внедрена и используется предприятием ООО «НПО «Технотранс», г. Курган 

при выполнении ремонтных и сервисных работ трансмиссий СКШ. 



17 

 

7. Для разрабатываемого модельного ряда трансмиссий вальнопланетарных робо-

тизированных АКП для грузовых автомобилей определены требуемые параметры 

упруго-диссипативных характеристик гасителей крутильных колебаний, в соот-

ветствии с которыми выбраны конструкции из серийно выпускаемых в автомо-

бильной промышленности. 

8. Предложены технические решения в конструкцию силовых передач приводов 

водометных движителей трансмиссий АГМ массой 14 т, расширяющие область 

устойчивости периодического процесса и исключающие параметрические резо-

нансные колебания. Их реализация позволила пройти государственные испытания 

перспективной АГМ массой 14 т. 

9. Разработанные модальные модели трансмиссий позволили обосновать и внед-

рить технические решения для снижения уровня динамической и виброакустиче-

ской нагруженности при проектировании планетарной АКП легкового автомоби-

ля категории М1 и вальнопланетарных АКП грузовых автомобилей категории N2 

и N3. В соответствии с результатами предложены и частично реализованы изме-

нения в конструкции картерных деталей, доработана конструкция масляного 

насоса. 

10. Результаты теоретических и экспериментальных исследований отражены в 

двух отчётах по ОКР, переданных в АО «СКБМ», г. Курган, четырёх отчётах по 

НИОКР, переданных ООО «Миконт», г. Чебоксары, трёх отчётах, переданных 

ФГУП «НАМИ», г. Москва,  и отчётах о НИОКР, подготовленных по результатам 

выполнения государственных контрактов № 7826р/11397 от 15.04.2010,   

№  9874р/11397 от 11.01.2012, № 12438р/11397 от 09.01.2014 с федеральным  

государственным бюджетным учреждением «Фонд содействия развитию малых 

форм предприятий в научно-технической сфере»; при выполнении проектов  

№ 2714, № АААА-А18-118020290032-8  (номер госрегистрации в ЕГИСУ НИОКР 

№ 01201461775), при выполнении НИР по гранту Президента РФ для государ-

ственной поддержки молодых российских учёных МК-5809.2018.8 «Научное 

обоснование и разработка метода гашения колебаний при переходных процессах в 

трансмиссиях перспективных транспортных машин на основе модального пред-
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ставления объекта управления». Результаты диссертационной работы также ис-

пользованы в учебном процессе при подготовке студентов специальности  

23.05.02 «Транспортные средства специального назначения», аспирантов специ-

альности 05.05.03 «Колесные и гусеничные машины» в Курганском государствен-

ном университете, что подтверждено соответствующими актами о внедрении. 

Методы исследования  

Применены методы динамического анализа сложных механических и ме-

хатронных систем, численные методы решения систем дифференциальных урав-

нений, методы математической статистики, методы конечных элементов и конеч-

ных разностей, методы теории транспортных машин, метод модального анализа 

динамических систем, экспериментальные методы исследования динамической и 

виброакустической нагруженности транспортных средств и элементов виброза-

щитных систем. 

Достоверность и обоснованность 

Достоверность научных результатов работы подтверждается корректностью 

постановки задач и применяемых методов нелинейной теории колебаний, изло-

женных в фундаментальных трудах отечественных и зарубежных учёных. При 

решении поставленных задач эффективно используются методы системного ана-

лиза, методы теории управления, методы математического программирования, а 

также результаты имитационного моделирования на ЭВМ и экспериментальных 

исследований. 

Научные положения диссертации обоснованы и подтверждены сопоставлени-

ем результатов расчёта с данными экспериментальных исследований. 

Апробация работы 

Основные положения и материалы диссертационной работы докладывались и 

обсуждались: на конгрессах FISITA  (Пекин-2012, Китай; Маастрихт-2014, Гол-

ландия; Ченнаи-2018, Индия); на ежегодных научных конференциях, проводимых 

ОИМ НАН Беларуси совместно с БГТУ; в международной школе молодых учё-

ных «Нелинейная динамика машин» (School-NDM), проводимой ИМАШ РАН; на 

XVII Симпозиуме «Динамика виброударных (сильно нелинейных) систем» 



19 

 

(DYVIS-2012) (Москва – Клин) в 2012 году; на международном конгрессе 

«International Congress of Heavy Vehicles, Road Trains and Urban Transport» в  

2010 году, «Europian Automotive Congress» (Республика Беларусь)  в 2019 году; на 

XXV, XXVI Международной инновационно-ориентированной конференции мо-

лодых учёных и студентов в ИМАШ РАН (МИКМУС) (Москва) в 2013, 2014 гг.; 

на научно-технической конференции «Броня-2013» (Омск); на Всероссийской 

научно-практической конференции РАРАН (Санкт-Петербург) в 2013, 2014, 2015, 

2016, 2017, 2018, 2019, 2021 гг.; на VI, VII International BAPT Conference «Power 

Transmissions 2019–2020 гг.» (Болгария),   ICMTMTE 2018–2021 (г. Севастополь); 

на 14th International Conference on  Vibration Engineering and Technology of Ma-

chinery (VETOMAC-2018), Португалия. В полном объёме диссертация была об-

суждена и одобрена на научных семинарах отдела механики транспортных машин 

ИМАШ УрО РАН, ГНЦ РФ ФГУП НАМИ и ООО «КАТЕ». 

Публикации 

Основные положения диссертации опубликованы в 76 публикациях, в том 

числе 13 в изданиях, рекомендованных ВАК для публикации результатов диссер-

таций на соискание учёной степени доктора наук;  в изданиях, входящих в меж-

дународные системы цитирования SCOPUS и Web of Science – 23 (из них 5 с 

квартилем Q2–Q3). По результатам работы получено 19 патентов РФ на изобрете-

ния и полезные модели. 

Личный вклад соискателя 

1. Формирование общей идеологии исследований, направленных на расшире-

ние возможностей прогнозирования динамической и виброакустической нагру-

женности силовых передач колёсных и гусеничных машин, обоснование способов 

их снижения на ранних стадиях проектирования, постановка цели и задач диссер-

тационной работы. 

2. Разработка метода построения динамических моделей сложных мехатрон-

ных систем силовых передач перспективных колёсных и гусеничных машин на 

основе их модального представления. 

3. Создание оригинальных моделей исследуемых нелинейных систем пере-
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менной структуры, позволяющих определить динамическую нагруженность на 

установившихся режимах и переходных процессах, в том числе модальных моде-

лей для решения задач оптимизации виброакустических параметров трансмиссий. 

4. Обоснование направлений совершенствования процессов, формирующих 

динамическую и виброакустическую нагруженность трансмиссий транспортных 

машин. 

5. Разработка  программ и методик, а также участие в стендовых и ходовых 

испытаниях колёсных и гусеничных машин.  

6. Обработка, анализ и обобщение полученных экспериментальных данных по 

динамической и виброакустической нагруженности трансмиссий различных ко-

лёсных и гусеничных машин. 

7. Разработка рекомендаций по выбору рациональных параметров виброза-

щитных систем, совершенствованию конструкций элементов силовых передач  

исследуемых колёсных и гусеничных машин. 

8. Апробация результатов исследования на научных конференциях и семина-

рах. 

9. Подготовка публикаций по содержанию диссертации. 

Структура работы 
Диссертация состоит из введения, пяти глав, основных результатов работы и 

выводов по работе, списка литературы из 137 наименований. Работа содержит 371 

страницу машинописного текста, включая 195 рисунков, 43 таблицы. 
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ГЛАВА 1. СОСТОЯНИЕ ВОПРОСА, ОБОСНОВАНИЕ ЗАДАЧ  

ИССЛЕДОВАНИЯ И ПРЕДЛАГАЕМЫЕ ПОДХОДЫ ИХ РЕШЕНИЯ 

 

 

 

1.1 Основные тенденции развития конструкции силовых передач  

перспективных транспортных машин 

 

Силовые передачи перспективных транспортных машин характеризуются вы-

сокой динамической нагруженностью на установившихся и переходных процес-

сах. Вопросам оценки динамической нагруженности силовых передач транспорт-

ных машин посвящены многие работы МГТУ им. Н.Э. Баумана [1; 2],  

ОАО «ВНИИТМ» [3; 4; 5], БПИ [6], ОИМ НАН Беларуси [7; 8] и многих зару-

бежных специалистов. Однако при росте удельных мощностных показателей си-

ловых блоков перспективных транспортных машин, широком применении ме-

хатронных систем управления двигателем и трансмиссией при одновременном ро-

сте показателей скоростных режимов, возникают новые, ранее неисследованные 

динамические явления, проявляющиеся, в частности,  при возникновении так назы-

ваемых «конфликтов задач» [9; 10], являющихся следствием несогласованности (по 

отдельным параметрам) работы систем управления двигателя, трансмиссии и др. 

За время развития конструкций транспортных машин особое внимание уделялось 

выбору типа трансмиссий. Наибольшее распространение в течение последнего 

столетия получили механические трансмиссии: вальные и планетарные. В по-

следние годы создаются многоступенчатые вально-планетарные коробки передач 

для перевозки грузов на большие расстояния по дорогам с покрытием. Совершен-

ствование параметров тягово-динамической характеристики достигается при ис-

пользовании гидромеханических трансмиссий (гидродинамических передач), 

нашедших применение для машин, эксплуатируемых в особо трудных условиях – 

тягачи Минского и Курганского заводов колёсных тягачей, а также боевых маши-

нах зенитчиков, пехоты и их модификаций. Перспективным направлением кон-
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струкций является создание гибридных (электромеханических) трансмиссий. В 

частности, специалистами ВНИИТМ [11; 12] показана эффективность создания 

трансмиссии такого типа для быстроходной гусеничной машины. В рамках госу-

дарственных программ при проектировании автомобилей представительского клас-

са также разрабатываются гибридные трансмиссии, включающие 9-ступенчатую 

планетарную коробку передач.  Процесс динамического нагружения вышеприве-

дённых типов конструкций является предметом исследования в данной работе. 

 

1.2 Анализ характерных повреждений деталей силовых передач транспортных 

машин. Основные источники формирования повышенной динамической и  

виброакустической нагруженности перспективных силовых передач 

 транспортных машин 

 

Динамическая нагруженность силовых передач определяется воздействием 

значительных по величине знакопеременных моментов, возникающих при пере-

ходных процессах пуска двигателя и заглохания; разгона и торможения машины; 

переключении передач, блокировке гидротрансформатора и др. Например, созда-

ние перспективных вально-планетарных автоматических коробок передач (АКП) 

с инерционным демультипликатором на выходе в отдельных случаях приводит к 

повышенной динамической нагруженности при переключении передач. 

Кроме того, весьма велика вероятность возникновения опасных резонансных 

явлений под влиянием воздействий небольшой амплитуды, с частотой, совпада-

ющей с одной из собственных частот динамической системы. Анализ эксплуата-

ционной надёжности силовых передач показывает, что основными элементами, 

ограничивающими их долговечность являются фрикционные устройства, зубча-

тые колеса, подшипники и уплотнения, а также валы. Надёжность дополнитель-

ных приводов определяется их назначением и особенностями функционирования. 

В частности, приводы водомётных движителей амфибийных гусеничных машин 

(АГМ) ограничиваются особенностями функционирования в условиях параметри-

ческих резонансов [13]. 

Сравнительный анализ отказов механических трансмиссий серийных машин 
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[14; 15] показал, что 31 % отказов трансмиссий обусловлен фрикционными 

устройствами; 28 % – гидросистемой управления и смазки; 12 % – зубчатыми пе-

редачами; 10 % – уплотнениями; 7 % – подшипниками; 6 % – маслом;  

4 % – приводами управления; 2 % – валами и осями. Последнее значение относит-

ся к механическим трансмиссиям, у которых резонансные режимы, возбуждаемые 

двигателем, выведены за пределы рабочего диапазона. Однако при проектирова-

нии машин с гидромеханической трансмиссией (ГМТ) долговечность валов огра-

ничена. Необходимость прогнозирования резонансных режимов и решения об-

ратной задачи возникает не только при разработке новых машин, но и при модер-

низации существующих. Например, при оснащении грузовых автомобилей с ко-

лёсной формулой 6×6, 8×8 и гусеничной машины МЛ-107 опытной гидромехани-

ческой трансмиссией существенно возрастает момент инерции ведущих частей 

трансмиссии, определяемый параметрами массивного насосного колеса гидро-

трансформатора. Это приводит к существенному снижению собственных частот 

системы с серийным гасителем. На определённом скоростном диапазоне двигате-

ля возникают резонансные режимы, ограничивающие долговечность входного ва-

ла трансмиссии. Традиционные меры повышения его прочности приводят к уста-

лостному разрушению коленчатого вала двигателя. 

Фрикционные устройства являются одними из наиболее нагруженных 

устройств трансмиссий: в частности, число их включений на 1000 км пробега до-

стигает 12500, а за одно включение время буксования может составлять  

3,25 с, удельная работа трения – 715,3 Дж/см
2
, приращение температуры на по-

верхности трения – 150 °С. Нагруженность фрикционных устройств существенно 

зависит от условий эксплуатации. Различия в условиях эксплуатации гусеничных 

машин с одинаковыми трансмиссиями приводят к тому, что ресурс фрикционных 

устройств этих трансмиссий отличается в несколько раз [15]. 

Наиболее характерные виды отказов фрикционных устройств, работающих в 

масле:  повышенный износ, коробление, усадка, разрушение стальной основы и 

спекание дисков трения. Стальная основа дисков трения разрушается либо от 

термонапряжений, обусловливаемых неравномерным нагревом рабочих поверх-

ностей дисков [16], либо от действия на зубья высокочастотных динамических 

нагрузок виброударного характера, возникающих в зацеплении дисков с барабаном 
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из-за крутильных колебаний, возбуждаемых поршневым двигателем [15]. Данный 

вид разрушения обусловливается особенностью определённых схем трансмиссий и 

не является общим случаем повреждения дисков трения трансмиссий. Износ свыше 

допустимых пределов приводит к дестабилизации параметров буксования, повы-

шению термических напряжений и, в конечном итоге, к разрушению диска. 

Примеры характерных разрушений различных элементов конструкции сило-

вых передач трансмиссий транспортных машин приведены на рисунках 1.1 и 1.2. 

 

 
  

а б в 

   

г д е 

   

ж з и 

а, б, г – приводные валы, в – элементы управления, д – гаситель крутильных ко-

лебаний;  е, и – корпусные элементы; ж, з – шестерни редукторов 

Рисунок 1.1 – Характерные выходы из строя элементов трансмиссий вследствие  

динамического нагружения 
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а б в 

 

  

г д е 

 

  

ж з и 

  

к л 

а, г – Ford Explorer; б, и – ZF8HP90; в – БГМ; д – зарождение трещины;  

е – Allison; ж – КЗКТ-7428, МАЗ-537; з – перспективная БГМ; к – БелАЗ-7555;  

л – грузовой автомобиль с опытной ГМТ 

Рисунок 1.2 – Разрушение фрикционных элементов управления вследствие  

динамического нагружения   
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Как указано выше, валы и оси механических трансмиссий разрушаются срав-

нительно редко. Однако  вероятность разрушения этих деталей в ГМТ существен-

но возрастает. По данным отделов надёжности предприятий отрасли, имеют место 

многочисленные факты выхода из строя элементов дотрансформаторной зоны 

различных машин транспортного и тягового класса (ЧТЗ – ДЭТ-250, ЧебТЗ – раз-

рушение карданных валов трактора ЧбТ-444, разрушение элементов дотрансфор-

маторной зоны силовой передачи ГМ-569) [14; 15]. 

В частности, по данным специалистов по надёжности АО «СКБМ» (г. Курган) 

на опытных образцах изделия ТМ-120 отмечались многочисленные факты разру-

шения карданных валов ТМ-120-2203010 в дотрансформаторной зоне при пробеге 

менее 2000 км при установленном гарантийном ресурсе 30000 км. Кроме того, 

фиксировались регулярные отвинчивания болтов крепления фланцев карданов, 

разрушения подшипников крестовин карданов, преждевременный выход из строя 

зубчатых и шлицевых соединений раздающего и согласующего редукторов ГМТ 

(привод вентилятора ТМ-120, шлицы соединительного торсионного вала МЛ-

107), разрушение элементов конструкции гасителя колебаний  

Э-236Н-4200006. Схожие выходы из строя происходят в дотрансформаторной 

зоне трансмиссии тягачей КЗКТ-7428 [14; 15; 64]. 

Рассмотренные выше характерные виды разрушений и краткий анализ вызы-

вающих их процессов, являются, как правило, следствием низкочастотных коле-

баний. Другим видом опасных колебательных процессов являются упругие вол-

ны, распространяющиеся по элементам конструкции силовых передач (прежде 

всего трансмиссии), реализующиеся в виде вибраций в звуковом диапазоне частот 

и приводящие к возникновению звуковых волн в окружающей среде – акустиче-

скому излучению.  Разделение волновых процессов на звуковую вибрацию и зву-

ковые волны вводят для того, чтобы различать среды, в которых распространяют-

ся упругие волны [1].     

В настоящее время особое внимание уделяется виброакустическому поведе-

нию агрегатов транспортных машин, что является ключевым фактором при оцен-

ке качества потребителями не только автомобилей представительского класса, но 



27 

 

и транспортных средств общего и специального назначения, различных видов 

сельскохозяйственной техники и дорожно-строительных машин. Для обеспечения 

оптимального виброакустического поведения трансмиссии транспортной машины 

важно сосредоточиться на шуме и вибрации на стадии разработки её конструк-

ции. Конкретные целевые показатели – например, собственные частоты, уровень 

вибрации и шумовое излучение должны быть определены на начальных этапах 

проектирования изделия и непрерывно проверяться на протяжении всего процесса 

разработки. Использование методов виртуального прогнозирования, ориентиро-

ванных на виброакустическое поведение систем транспортной машины, формиру-

емого, в частности, трансмиссионной установкой, является предпосылкой для эф-

фективного использования затрат и времени, позволяющей избежать необходимо-

сти устранения виброакустических проблем в процессе интеграции трансмиссии в 

машину [17].  

В зависимости от характера физических процессов, следствием которых явля-

ется образование виброакустического излучения (шума), различают источники 

механического, аэродинамического, гидродинамического и электромагнитного 

происхождения [1]. В данной работе источники аэродинамического происхожде-

ния не рассматриваются. 

К источникам гидродинамического шума относятся гидродинамические пере-

дачи, жидкостные насосы, элементы системы подачи топлива и т. д. Кроме пере-

численных выше причин возникновения гидродинамического шума, характерных 

для гидромашин, его источниками также являются последствия кавитационных 

процессов в жидкостях. 

Источниками электромагнитного шума являются генератор, электродвигатель, 

стартер. Шум от электрических машин образуется при вибрации статора и ротора 

под действием магнитных сил в воздушном зазоре. Уровни шума этих источников 

зависят от режима работы агрегатов и их конструктивных особенностей.  

Анализ приведённых выше примеров разрушения деталей, источников воз-

мущений, приводящих к высокой динамической и виброакустической нагружен-

ности, позволяет сделать заключение о том, что независимо от частотного диапа-



28 

 

зона рассматриваемых колебаний все перечисленные выше процессы имеют еди-

ную физическую природу и могут быть классифицированы в следующем порядке: 

 низкочастотный гул (booming) – вызван вибрациями опорных кронштейнов 

ДВС и газодинамикой системы выпуска; 

 урчание мотора (rumbling) – вызвано усилением неуравновешенных и газо-

вых сил двигателя собственными частотами агрегата в сборе и колебаниями 

коленчатого вала (октава с центром в 250 Гц); 

 жужжание мотора (whirring) – вызвано усилением неуравновешенных сил 

собственными частотами коленчатого вала и кривошипно-шатунным меха-

низмом (октава с центром в 500 Гц); 

 вой зубчатых зацеплений (gear whine) – вызван передачей динамических 

нагрузок в эвольвентных зацеплениях вследствие динамической погрешно-

сти через опорные подшипники на корпусные детали. Проявляется при сред-

них и высоких нагрузках. Уровень виброакустического излучения (шума) 

напрямую зависит от значения динамической погрешности (transmission 

error). Звук шестерён (вой) слышен при средних и высоких нагрузках. Вклад 

обычно увеличивается с нагрузкой, что вызвано дополнительной деформаци-

ей в зубчатом зацеплении; 

  горение (combustion) – широкополосный шум, вызванный нагрузками от 

сгорания топлива в цилиндрах; 

 дребезг (rattle) – широкополосный шум, вызванный возбуждением неравно-

мерностью работы двигателя элементов сцепления или коробки передач 

вследствие выбора зазоров в зацеплениях (зубчатых, шлицевых); 

 стук (clonk) – удар в трансмиссии из-за свободного хода при изменении (пе-

рекладке) нагрузки. Возникает из-за релаксации приводных валов после со-

бытий синхронизации или переключения, например, из N в R; 

  широкополосный свист (whistle, hybridisation) – вызывается динамическими 

нагрузками, возникающими при высоких скоростях вращения двигателя 

внутреннего сгорания или приводной электромашины. 
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Отличие колебательных процессов в данной классификации заключается в 

различной степени детализации рассматриваемых динамических систем, выра-

жающейся, прежде всего в количестве инерционных масс. Если решение задачи 

исключения дребезга в зубчатых зацеплениях (rattle), стука (сlonk) и гула (boom-

ing) предполагает построение дискретных (так называемых multybody) моделей, 

то решение задачи ограничения «воя» зубчатых передач и шума от электромашин 

(gear whine, whistle и hybridisation) предполагает проведение исследований по ко-

нечно-элементным моделям. Решение последней задачи, в свою очередь, требует 

использования  специализированных пакетов программ по моделированию про-

цессов газо-, гидро- и электродинамики. 

 

1.3 Анализ результатов исследований, посвящённых вопросам прогнозирования и 

снижения динамической и виброакустической нагруженности силовых передач 

транспортных машин 

 

Для оценки динамической нагруженности механической системы, формируе-

мой колебательными процессами, составляется дифференциальное уравнение, 

выражающее баланс между внешними силами, силами инерции, трения и упруго-

сти. Большинство рассматриваемых систем являются многомассовыми (дискрет-

ная модель), либо состоят из «бесконечного» количества масс (конечно-

элементная модель), жёсткостей и демпфирования. В матричной терминологии 

эти уравнения записываются в виде: 

 

[ ]{ ̈}  [ ]{ ̇}  [ ]{ }  { }, (1.1) 

 

где [ ] – матрица масс; 

[ ] – матрица демпфирования; 

[ ] – матрица жёсткости; 

{ } – вектор внешних сил; 

{ } – вектор реакций (перемещений).  
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Применительно к трансмиссиям транспортных машин данный подход 

нашел свое развитие в работах  А. С. Антонова [18], В. Л. Вейца и А. Е. Кочуры  

[19; 20], Г. С. Белоутова [4], А. Н. Гришкевича [6], И. С. Цитовича [20; 21], 

В. Б. Альгина [8; 9], М. Д. Генкина [22; 23] и др. и был положен в основу отрасле-

вых стандартов и методик. В работах В. Б. Альгина, для формализованного опи-

сания таких систем предложен способ формирования их универсальных матема-

тических моделей, не зависящих от состояний устройств, и содержащих не только 

дифференциальные, но и алгебраические и логические уравнения. Описан метод 

определения внутренних моментов в «жёстких» устройствах в процессе решения 

дифференциальных уравнений динамики. На этой основе предложен формальный 

подход к построению компьютерных моделей для исследования динамики транс-

портных машин, в том числе моделей для сложных переходных режимов, сопро-

вождающихся изменениями структуры механической системы машины, обосно-

вана применимость различных пакетов специализированного программного обес-

печения для решения конкретных типовых задач. Результаты этих исследований 

учтены при разработке предлагаемого расчётно-экспериментального метода. 

Следует отметить, что методы прогнозирования и снижения динамической 

нагруженности силовых передач при низкочастотных процессах (менее 200 Гц) 

известны и достаточно разработаны. Однако в современных трансмиссиях, мо-

дернизируемых и вновь разрабатываемых, возникают малоизученные динамиче-

ские явления, такие как параметрические, суб- и супергармонические колебания, 

«биения» и др., вызванные нелинейностью упруго-инерционных характеристик 

сложных мехатронных систем [7; 24; 25; 26; 27; 28]. 

Особую сложность при оценке динамической нагруженности вызывает необ-

ходимость учёта последствий малоизученных волновых процессов в дисках 

фрикционов управления переключением передач, приводящих к возбуждению ре-

зонансов на установившихся режимах и при переходных процессах в силовой пе-

редаче. При проектировании трансмиссии перспективных транспортных машин 

широко применяются компактные планетарные передачи. Управление переклю-

чением передач в такой трансмиссии осуществляется многодисковыми фрикцио-
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нами. Такое решение реализовано в конструкциях трансмиссий мировых лидеров 

«Alison», ZF и многих других [29]. При реализации потенциала бортовой инфор-

мационно управляющей системы (БИУС) современных и перспективных машин 

представляется возможным обеспечить оптимальное управление фрикционами с 

учётом результатов мониторинга технического состояния элементов и требуемых 

режимов движения. Методики проектного расчёта предусматривают выполнение 

условий прочности, ограничения приращения температуры, износа, коробления и 

др. Однако известные методы проектного расчёта не учитывают динамическую 

нагруженность, формируемую неучитываемыми особенностями процесса функ-

ционирования, а также возбуждением резонансных режимов. Анализ характерных 

повреждений дисков опытных образцов трансмиссий, а также серийных кон-

струкций показывает, что наряду с известными видами разрушений дисков 

наблюдаются и малоизученные. В частности, происходит локальный перегрев на 

фрикционных накладках. При этом на поверхностях сопрягаемых дисков проис-

ходит выгорание адгезионных слоёв и их разрушение. Это явление называется 

термоупругой неустойчивостью при изгибных резонансных колебаниях [30–34]. В 

других случаях происходят пластические деформации боковых поверхностей де-

талей, сопрягаемых с ними (барабанов), что приводит к нарушению подвижности 

в осевом направлении, к неполному включению/выключению, и, соответственно, 

к дополнительному нагреву дисков [35]. Кроме того, различные особенности 

условий функционирования элементов конструкции трансмиссии (например, си-

стемы управления) на различных режимах работы могут усугублять вышеописан-

ные процессы, а также приводить к другим неисследованным явлениям, ограни-

чивающим работоспособность конструкции. В частности, нарушение баланса 

давлений приводит к нарушению закона изменения давления в бустере фрикциона 

и существенной вариацией длительности процесса переключения и росту дина-

мической нагруженности или работы буксования. 

Анализ результатов экспериментов и литературных данных показал, что од-

ной из причин ограниченного ресурса дисков может являться их работа на «не-

расчётных режимах». Причиной возникновения таких режимов может являться 



32 

 

неуравновешенность давления в компенсационной камере бустера фрикциона [36; 

37; 38]. Дисбаланс давлений в камерах гидроцилиндра приводит к нарушению 

расчётного закона изменения давления и существенной вариации длительности 

процесса переключения и, как следствие, росту динамической нагруженности при 

самопроизвольном нерасчётном быстром включении фрикциона [39] или повы-

шению работы буксования и перегреву дисков при нерасчётном медленном вклю-

чении фрикциона [40; 41]. При этом приводы, осуществляющие замыкание фрик-

ционных муфт, располагаются в одном из соединяемых вращающихся звеньев, 

что приводит к возникновению «паразитного» центробежного давления, которое 

может приводить к самовключению элемента управления, осложнению опорож-

нения гидроцилиндра и отведению поршня от пакета дисков, пережатию фрикци-

онных накладок на дисках и др. Существуют конструктивные решения, которые 

направлены на обеспечение чистоты работы муфт. Так, известны гидравлические 

клапаны опорожнения [42], открывающиеся при сбросе управляющего давления. 

Однако наибольшее распространение получили компенсационные камеры, созда-

ющие постоянно действующее на поршень усилие, равное центробежной добавке 

давления масла в гидроцилиндре [43]. Таким образом, дальнейшее изучение зако-

номерностей формирования динамической нагруженности элементов конструк-

ции фрикционных устройств трансмиссий по-прежнему является важной задачей. 

Многие отечественные и зарубежные исследователи, изучающие вопросы ди-

намической нагруженности силовых передач автомобиля отмечают в своих рабо-

тах, что методы гашения высокочастотных составляющих динамического момента 

достаточно проработаны. Гашение высокочастотных колебаний достигается введе-

нием демпфирующих элементов, синтезом низкочастотных фильтров колебаний 

[44; 45], установкой динамических маятниковых антивибраторов [47–53] и т.д. В то 

же время способы снижения низкочастотных колебаний (менее 8–10 Гц), имеющих 

определяющее значение при оценке динамической нагруженности трансмиссии, 

комфортабельности автомобиля при трогании с места, переключении передач, 

функционировании системы «старт – стоп» разработаны в меньшей степени. 

Обычно, при оптимизации законов управления переключением передач, ре-
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шается задача минимизации работы буксования, ограничения динамических мо-

ментов, длительности процесса и др. Однако после окончания буксования изме-

няется структура динамической системы и возбуждается так называемый эффект 

«Бонанца», характеризующийся внезапным изменением нагрузки и скачком кру-

тящего момента двигателя [9].  В частности, многими исследователями [54; 55] 

при оценке динамической нагруженности автомобиля установлено, что на пере-

ходных процессах трогания с места и переключениях передач наблюдаются низ-

кочастотные крутильные колебания в трансмиссии, соответствующие первой од-

ноузловой собственной форме. Мощность этих колебаний достаточна для воз-

буждения продольных колебаний кузова автомобиля (амплитуды достигают зна-

чений 2–4 м/с
2
). При этом формируется не только высокая динамическая нагру-

женность элементов трансмиссии, но и снижается уровень комфортабельности, 

что неприемлемо для автомобилей представительского класса. Пассажиры вос-

принимают возникающие колебания как неприятные периодические изменения 

ускорения (рисунок 1.3, кривая а). Уменьшение этих изменений ускоре-

ния/замедления (кривая b) достигается активным демпфированием рывков транс-

миссии. Это осуществляется двумя способами: 

– при внезапных изменениях заданного водителем крутящего момента колебания 

трансмиссии уменьшаются с помощью точно определённой фильтрующей функ-

ции (создание низкочастотного фильтра  для данного диапазона частот, как пра-

вило, нереализуемо); 

– колебания трансмиссии выявляются по сигналу колебаний частоты вращения 

коленчатого вала и демпфируются активным регулированием. Оно сокращает вели-

чину подачи топлива при увеличении частоты вращения и увеличивает её при сни-

жении частоты вращения, чтобы противодействовать возникающим колебаниям. 
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а – без активного демпфирования рывков; b – при помощи активного  

демпфирования  рывков; 1 – функция фильтра; 2 – активная коррекция 

Рисунок 1.3 –  Иллюстрация активного демпфирования рывков трансмиссии 

 

Таким образом, эти методы сводятся к регулированию цикловой подачи 

топлива с одновременным управлением давлением рабочей жидкости в исполни-

тельных цилиндрах фрикционных элементов [9; 56]. Однако во многих случаях 

подобные решения не обеспечивают требуемого качества динамических процес-

сов, которые возникают после замыкания фрикционных элементов включаемой 

передачи (после формирования новой структуры динамической системы). Это 

приводит к снижению эксплуатационных свойств автомобиля. Поэтому проблема 

научного обоснования и разработки новых алгоритмов управления переходными 

процессами в энергосиловом блоке автомобиля после замыкания фрикционных 

элементов включаемой передачи является также актуальной. 
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Трансмиссии перспективных машин конструктивно сложнее. Например, в 

трансмиссии гусеничных машин число передач возросло до шести, а в автомоби-

лях – до девяти, что реализуется увеличением числа степеней свободы с соответ-

ствующим усложнением систем управления. Помимо этого, в трансмиссиях пер-

спективных быстроходных гусеничных машин с насосным колесом гидротранс-

форматора соединено большое количество мощных приводов – системы управле-

ния поворотом, водомётным движителем, охлаждения, смазки и ряд других, что 

порождает новые закономерности, приводящие к повышению динамической 

нагруженности в процессе работы силовой передачи в целом и отдельных её эле-

ментов, оснащённых собственными системами управления (ДВС, электромашина, 

трансмиссия и др.). В транспортных машинах предыдущего поколения, оснащён-

ных двигателями с всережимными регуляторами, механическими и гидромехани-

ческими трансмиссиями подобные явления не наблюдались. В частности, на ма-

шинах предыдущего поколения при пуске двигателя проход через резонансную 

зону обеспечивался простым увеличением цикловой подачи топлива [4; 57]. На 

современных турбированных двигателях во многих случаях данное решение не-

приемлемо [9; 10; 58; 59; 60]. Таким образом, для снижения динамической нагру-

женности в случаях конфликта систем управления различных агрегатов (ДВС, 

трансмиссия, вспомогательные системы) необходимо учитывать особенности ра-

боты каждой из них и разрабатывать новые алгоритмы управления [61; 62].  

Применительно к анализу динамической нагруженности силовых передач 

транспортных средств специального назначения (специальные колёсные шасси, 

транспортные средства на гусеничном ходу, плавающие, авиадесантируемые ма-

шины и т. д.), трансмиссии которых включают в себя планетарные, вально-

планетарные редукторы, приводы водомётных движителей и другое оборудование 

(гидродинамические и гидрообъемные передачи),  решение задачи снижения ди-

намической нагруженности требует существенного уточнения из-за нелинейности 

упругой системы, в которой возбуждаются резонансные колебания вследствие 

проявления ранее не исследованных эффектов – суб- и супергармонических, па-

раметрических колебаний и др. Применительно к СКШ это связано с тем, что оси 



36 

 

двигателя и трансмиссии разнесены по высоте,  что приводит к необходимости 

введения в согласующий редуктор нескольких последовательных зубчатых пере-

дач, упругое взаимодействие которых осуществляется с зазором [26; 27; 63; 64]. 

Данная особенность формирует существенную нелинейность системы типа «за-

зор» и приводит к возбуждению субгармонических параметрических колебаний. 

Применительно к таким системам решение поставленной задачи прогнозирования 

и снижения динамической нагруженности достигается обязательным применени-

ем методов оценки устойчивости периодических решений, на основе которых 

представляется возможным обоснованно управлять динамической нагруженно-

стью за счёт варьирования комплексом параметров, включающих в себя глубину 

модуляции возбуждения, упруго-инерционные и демпфирующие свойства. Из-

вестны работы, в которых реализация подобного подхода позволила вывести ре-

зонансные режимы за пределы рабочего диапазона оборотов двигателя и умень-

шить динамическую нагруженность трансмиссии тягачей МАЗ-537, КЗКТ-7428 в 

5–6 раз, тем самым создать предпосылки повышения ресурса элементов гидроме-

ханической трансмиссии [65–68]. 

Применительно к силовым передачам автомобилей категории N1 и N2 с 

трансмиссиями, выполненными по вально-планетарной схеме с двойным и обыч-

ным сцеплением, введение «тяжёлого», обладающего значительным моментом 

инерции, планетарного демультипликатора на входе или выходе АКП приводит к 

значительным динамическим нагрузкам при включении отдельных передач.  

Особо сложно решение задачи снижения динамической нагруженности фрик-

ционных дисков в трансмиссиях с тремя и более степенями свободы, в которых 

переключение отдельных передач осуществляется управлением двумя парами 

фрикционов (таблица 1.1). Неопределённость приведённого к фрикционам мо-

мента сопротивления движению машины, зависящего от номера включённой пе-

редачи и дорожных условий (тип опорного основания, угол спуска-подъёма и  

т. д.) приводит к ошибочному включению смежных передач. Например, в транс-

миссии ТК2-160 при переключении со 2-й на 3-ю и с 4-й на 5-ю передачи при 

определённых условиях могут кратковременно включаться 1-я и 3-я передачи, со-
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ответственно. В трансмиссии «Синтез» при переключении с 4-й на 5-ю может 

кратковременно включиться 3-я передача. При этом возникают нерасчётные зна-

чительные динамические нагрузки, приводящие к разрушению элементов кон-

струкции трансмиссии. Очевидно, что для обеспечения требуемого качества пере-

ключения необходимо разрабатывать новые алгоритмы управления, предусматри-

вающие вариацию законов управления давлением рабочей жидкости в бустерах 

фрикционов с учётом приведённого момента сопротивления движению в текущих 

дорожных условиях и номера включённой и включаемой передачи [69–72]. Для 

этого необходимо разрабатывать системы идентификации условий движения (со-

противления движению). 

 

Таблица 1.1 – Кинематические схемы трансмиссий опытных машин 

 
Транспортное 

технологическое 

средство 

Кинематическая схема  

трансмиссии 
Схема включения передач 

Снегоболотоход 

ТМ-130, ТМ-140 

(ПАО «Курган-

ский машино-

строительный 

завод»), опыт-

ный образец  
  

 

Трактор ТК2-160 

(ПАО «Курган-

ский машино-

строительный 

завод») 

 
 

 
 

 

Другим проявлением нелинейных эффектов при формировании высокой ди-

намической нагруженности трансмиссий и приводов в составе силовых передач 

специальных машин является возбуждение высокомоментных колебаний в при-

водах водомётных движителей (ПВД) амфибийных гусеничных машин (АГМ), к 
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которым предъявляются высокие требования по уровню надёжности.  

Методы проектного расчёта АГМ основаны на работах А. П. Степанова [73], 

которые в свою очередь, базируются на теории корабля и приведены в работах  

Я. И. Войткунского [74]. Водоходные движители были достаточно подробно рас-

смотрены А. А. Русецким [75], А. Н. Папиром [76], С. В. Куликовым [77]. Из ино-

странных специалистов эти вопросы решались I. R. Ehrlich, I. O. Kamm,  

G. Worden, а также научным коллективом –  D. Sloss, B. Hanamoto, C. J. Nutall под 

руководством I. R. Ehrlichи,  отражены в фундаментальных трудах J.  Carlton  [78] 

и исследовательского центра Marine Jet Power. Однако вопросам динамической 

нагруженности ПВД в этих работах не уделено достаточного внимания. В извест-

ных методиках проектного расчёта номинальные размеры деталей приводов 

определяются из условия обеспечения прочности и долговечности в зависимости 

от нагрузок, рассчитываемых с учётом коэффициента динамичности [79], без учё-

та высокочастотных составляющих динамического процесса. Это приводит к 

ограничению ресурса элементов ПВД. Многими исследователями [80, 81] выдви-

гается гипотеза о возбуждении параметрических резонансов, вызванных асин-

хронностью вращения карданных передач или другими периодическими возму-

щениями. В связи с этим, проблема прогнозирования динамической нагруженно-

сти трансмиссий, вспомогательных агрегатов (в частности ПВД) современных и 

перспективных силовых передач на этапе проектирования является актуальной.  

Необходимо отметить, что решение проблем, приведённых выше, находится в 

низкочастотном диапазоне (200–800 Гц). Математический аппарат, изложенный в 

работах М. Д. Генкина, В. Л. Вейца, А. Е. Кочуры,  Л. Г. Красневского,  

 В. Б. Альгина,  Г. С. Белоутова и др. позволяет получить достоверную оценку ам-

плитудно-частотных характеристик динамических систем с ограниченным числом 

масс. В этом случае, как правило, рассматриваются дискретные модели, для кото-

рых нет необходимости использовать сложный математический аппарат для под-

тверждения модальных характеристик – собственных частот, форм колебаний и 

коэффициентов демпфирования. Для этого эффективно могут быть использованы 

методы, изложенные в работах С. П. Тимошенко [26], В. П. Терских [82],  
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Г. С. Маслова [83], Я. Г. Пановко [84], – итерационные методы определения соб-

ственных частот, построения форм колебаний и т. д. В большинстве случаев при 

решении задач, перечисленных выше, даже не возникает необходимость построе-

ния частотной и импульсной переходной функций. Единственным недостаточно 

проработанным вопросом является оценка энергетической насыщенности отдель-

ных мод (тонов) колебаний. Эта оценка определяет значимость отдельных форм 

колебаний рассматриваемых динамических систем и необходимую сложность ди-

намических моделей для решения конкретных задач. 

При рассмотрении высокочастотных (виброакустических) процессов объектов 

с распределённой массой, описываемых конечно-элементными моделями, остро 

встаёт проблема идентификации модальных характеристик. Это предполагает ис-

пользование специально разработанных методов аналитического и эксперимен-

тального модального анализа, широко применяемого в ведущих отечественных 

[85–87] и зарубежных научных центрах [88–93].  

Прогресс в области вычислительной техники привёл к поразительному увели-

чению практических возможностей модального анализа.  Конечной целью мо-

дального анализа является отладка расчётной модели («модальной модели», «ма-

тематической модели»), позволяющей прогнозировать поведение конструкции в 

разных условиях, а также варианты её возможных доработок. Расчёты, как прави-

ло, относятся к линейным системам и большей частью к описанию в частотной 

области. 

Экспериментальный модальный анализ является обязательной составляющей 

частью при проведении виброакустических исследований и условно делится на 

два вида. Первый – техника «фазового резонанса»  – заключается в поочерёдном 

возбуждении колебаний конструкции на резонансах каждой из «важных» соб-

ственных форм с соответствующими измерениями в малой частотной окрестно-

сти. Второй, в котором возбуждаются и измеряются частотные (и переходные) ха-

рактеристики в одной или многих точках конструкции в широком диапазоне ча-

стот. Первый вид требует более высокой квалификации персонала, но обладает 

максимальной наглядностью и упрощённо даёт непосредственно все основные 
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ответы без последующей сложной обработки данных. Во втором случае  экспери-

мент принципиально простой, «все возбуждается и все измеряется». Однако по-

лученный при этом огромный массив данных требует сложной обработки и высо-

кой квалификации исследователя [89]. В частности, при изучении высокочастот-

ных процессов необходимо выполнение обязательной верификации каждой раз-

рабатываемой модели на основе анализа ее модальных свойств, определения зна-

чимости отдельных форм колебаний (мод, тонов) в интегральном уровне изучае-

мого процесса (динамические моменты, силы, вибрационные и акустические из-

лучения). 

Для успешной реализации технологии расчётно-экспериментального модаль-

ного анализа необходимо творчески использовать все многочисленные разновид-

ности схем и алгоритмов, приведённых выше и изложенных в специальной лите-

ратуре. В итоге, это позволит построить математические модели конструкций с 

характеристиками, близкими к реальным [94]. Использование аппаратной и про-

граммной части технических средств модального анализа (современные CAD-

CAM пакеты: VirtualLab, Simcentr 3D, Actran, Comsol, Star CCM+ и др.) позволит 

получать необходимые решения быстрее и качественнее чем ранее благодаря сво-

им сервисным возможностям, «дружественному» интерфейсу и большому числу 

вспомогательных расчётных программ. 

Изложенный выше метод модального анализа динамических систем позволяет 

определить модальные характеристики, в том числе вклад (значимость) отдель-

ных форм колебаний при известном (заданном) возмущении. В то же время дан-

ный подход, как указывалось выше, ограничен лишь линейными системами. В 

диссертации изложенный выше метод дополняется учётом возмущений, возника-

ющих вследствие проявления нелинейных свойств динамических систем. Такими 

свойствами обладают масляные насосы системы управления трансмиссией при 

вспенивании рабочей жидкости, нелинейная жёсткость в контакте фрикционных 

дисков и сопрягаемых с ними барабанов, а также в зацеплении эвольвентных по-

верхностей зубьев колёс и т. д. Например, при исследовании возмущений, форми-

руемых трудно формализуемыми газогидродинамическими процессами при вспе-
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нивании рабочей жидкости в масляных насосах, учитывается не только гармоника 

основного порядка, но и кратные ей. Аналогичный характер имеет процесс воз-

буждения высокочастотных резонансных колебаний во фрикционных дисках, рас-

сматриваемых как тела с распределённой массой. В следующих главах предлага-

ются пути учёта дополнительных составляющих возмущений известными в меха-

нике методами. 

 

Выводы по главе 1 

 

На основе анализа основных тенденций развития силовых передач перспек-

тивных транспортных машин, характерных повреждений элементов конструкций, 

возникающих в эксплуатации, изучения результатов исследований, посвящённых 

вопросам прогнозирования и снижения динамической и виброакустической 

нагруженности силовых передач транспортных машин, выполненных в нашей 

стране и за рубежом, установлена необходимость разработки метода прогнозиро-

вания динамической и виброакустической нагруженности силовых передач 

транспортных машин (на установившихся режимах работы и при переходных 

процессах) на основе структурно-динамического анализа сложных механических 

систем и совершенствования их модальных свойств с использованием современ-

ных инструментов СAD-CAE (виртуального образца – модальной модели). 

В соответствии с результатами краткого анализа состояния вопроса сформу-

лированы цель и задачи исследования, приведённые выше. 
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ГЛАВА 2. ТЕОРЕТИЧЕСКОЕ ОБОСНОВАНИЕ ПУТЕЙ СНИЖЕНИЯ  

ДИНАМИЧЕСКОЙ  И ВИБРОАКУСТИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ 

ТРАНСМИССИЙ НА УСТАНОВИВШИХСЯ  

И ПЕРЕХОДНЫХ РЕЖИМАХ 

 

 

 

В данной главе излагаются теоретические основы разрабатываемого метода 

прогнозирования динамической и виброакустической нагруженности при модаль-

ном представления динамической системы (МПДС), позволяющего при выполне-

нии модального анализа наиболее полно реализовать технологию исследования и 

оценки параметров, описывающих её динамическое поведение. Суть метода за-

ключается в определении модальных параметров (собственных частот и форм ко-

лебаний, коэффициентов демпфирования и др.) на основе знания частотных харак-

теристик, вычисляемых либо на основе расчёта с использованием матриц распре-

деления масс, жёсткости и демпфирования (1.1), либо по результатам определения 

частотных характеристик по отношению между параметрами реакции и входного 

воздействия как функции частоты при экспериментальном исследовании. 

 

2.1 Стратегия расчётно-экспериментального метода решения научной проблемы 

прогнозирования, снижения динамической и виброакустической нагруженности 

силовых передач транспортных машин на основе модального представления 

 динамических систем 

 

Данная стратегия разработана и как единое целое изложена в работах зару-

бежных специалистов W. Heylen, S. Lammens, P. Sas и др. Развитие в последние 

десятилетия возможностей вычислительной техники позволяет успешно реализо-

вать данный метод и с помощью модального анализа исследовать любые динами-

ческие системы, отвечающие требованиям линейности, инвариантности и наблю-

даемости [89]. Как указывалось выше, в матричном виде подобные системы пред-
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ставляются уравнением (1.1). Это уравнение описывает поведение систем с боль-

шим числом степеней свободы. При условии равенства нулю начальных переме-

щений и скоростей данное матричное уравнение трансформируется из временной 

области в область изображений Лапласа и принимает вид: 

 

(  [ ]{ ̈}   [ ]{ ̇}  [ ]){ ( )}  { ( )}. (2.1) 

 

Уравнение может быть приведено к виду: 
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При равенстве нулю правой части уравнения получаем матрицу собственных 

значений [ ], состоящую из 2N (N – число степеней свободы) комплексно сопря-

жённых пар          , содержащую коэффициенты затухания и собственные 

частоты, определяемые с учётом демпфирования: 
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Полученные собственные значения соответствуют совокупности собственных 

векторов [ ]  (модальных форм колебаний) в соответствии с уравнением: 
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 ]. (2.4) 

 

Собственные векторы и матрицы системы определяют модальную матрицу: 
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(2.5) 

В свою очередь матрица частотной характеристики (ЧХ) с помощью модаль-
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ных параметров определяется уравнением: 

 

[ (  )]  ∑ (
  { } { } 

 

(     )
 

  
 { } 

 { } 
  

(     
 )

) 
   , (2.6) 

 

где матрица коэффициентов нормирования вычисляется в соответствии с 

выражением: 

[ ]  [   ]
    (2.7) 

 

При экспериментальном подходе, а также при верификации моделей опреде-

ляется частотная характеристика. При этом оцениваются модальные параметры 

   { }  и коэффициенты нормировки   . Выражение (2.7) позволяет получить 

модальную матрицу [   ]. 

Принимая во внимание выражения для матрицы коэффициентов модального 

распределения, состоящей из транспонированных собственных форм, умножен-

ных на коэффициенты нормировки, а также матрицы модальных векторов соб-

ственных форм колебаний  [ ]  [{ }  { }       { } 
  { } 

 ], уравнение (2.6) 

можно представить в виде: 

 

[ ( )]  [ ]  [ [ 
 
  ]  [ 

 
  ]]

  

 [ ][ ] . (2.8) 

 

На основании этого уравнения устанавливается связь между реакцией систе-

мы { ( )} и действующими внешними возмущающими силами { ( )}  в виде: 

 

{ ( )}  [ ( )]  { ( )}  [ ]  [ [ 
 
  ]  [ 

 
  ]]

  

 [ ]{ ( )}. (2.9) 

 

Таким образом, реализация расчётно-экспериментального метода позволяет 

получить частотные характеристики (модель) в соответствии с формулами (2.6) и 

(2.8). Следующим важным шагом является верификация математической (мо-
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дальной) модели. Первый уровень подтверждения осуществляется интуитивно 

методом визуальной инспекции собственных форм и сравнением измеренных 

значений частотных характеристик с соответствующими расчётными. Следую-

щим уровнем подтверждения является получение количественной оценки модели, 

для чего используется соответствующий математический аппарат. Существует 

несколько различных способов решения этой задачи. В частности, могут исполь-

зоваться критерий модального участия, определяемый на основе оценки относи-

тельного вклада различных тонов в реакцию конструкции в определённом диапа-

зоне частот; критерий сложности тона; критерий модальной фазовой параллель-

ности и др. [94; 95]. Одним из наиболее эффективных является критерий модаль-

ной достоверности [96], используемый в данной работе. Этот критерий выражает-

ся следующей зависимостью: 

  

   ({ }  { }  )  
|{ } 

  { } |
 

({ } 
  { } )({ } 

  { } )
. (2.10) 

 

Если векторы { }  и { }  являются различными оценками одной и той же фи-

зической формы колебаний, то критерий модальной достоверности должен стре-

миться к единице, а в противном случае к нулю. Критерий модальной достовер-

ности является средством для сравнения различных совокупностей оцениваемых 

собственных форм или для исследования достоверности оценки собственных 

форм в пределах одной совокупности. 

 

2.2 Методы решения нелинейных задач при расчёте спектров возмущения  

рассматриваемых динамических систем 

 

Применяемый математический аппарат, изложенный в предыдущем разделе, 

ограничен рассмотрением линейных систем. В диссертации изложенный выше 

метод дополняется учётом возмущений, возникающих вследствие проявления не-

линейных свойств динамических систем и выражающихся в возникновении суб- и 
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супергармонических составляющих. Такими свойствами обладают масляные 

насосы системы управления трансмиссией при вспенивании рабочей жидкости, 

нелинейная жёсткость в контакте фрикционных дисков и сопрягаемых с ними ба-

рабанов, а также в зацеплении эвольвентных поверхностей зубьев колёс и т. д. 

Дополнительное возмущение, вызванное нелинейностью систем, формализуется в 

виде ряда Фурье. При этом рассматриваются не только основная частота, но и 

кратные ей. Например, при исследовании возмущений, формируемых трудно 

формализуемыми газо- и гидродинамическими процессами при вспенивании ра-

бочей жидкости в масляных насосах, учитывается не только гармоника основного 

порядка (14-го для насоса трансмиссии автомобиля категории М1), но и кратные 

ей – 28-я, 42-я, а в отдельных случаях, в зависимости от режима работы, 56-я и  

70-я. Аналогичный характер имеет процесс возбуждения высокочастотных резо-

нансных колебаний во фрикционных дисках, рассматриваемых как тела с распре-

делённой массой. При этом источником возмущений являются кратные гармони-

ки высших порядков, вызывающие резонансы на частотах 703 Гц и 2800 Гц и воз-

никающие вследствие проявления нелинейности типа «зазор» в сопряжении диска 

и барабана.  

Дополнительные составляющие возмущения могут определяться одним из из-

вестных в механике методов линеаризации [26].  Применительно к решаемым в 

диссертационной работе задачам, представляется целесообразным и предлагается 

использовать метод гармонического баланса [84] или метод гармонической лине-

аризации [97]. В общем случае при несимметричных колебаниях и при наличии 

постоянного или медленно меняющегося внешнего воздействия периодическое 

решение ищется в виде: 

 

        ∑   
 
   , (2.11) 

  

       (  )                (      )      (2.12) 

где            – соответствующие гармоники периодического решения 

 ( ), разложенного в ряд Фурье; 
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   – произвольное положительное целое число, причем гармоники с      

считаются несущественными.  

Через    обозначены относительные амплитуды высших гармоник    (по 

отношению к первой). После разложения нелинейной функции  ( ), используя 

формулу (2.11), в ряд Тейлора 

 

 ( )   (     )  
  

  
(     ) ∑      

 

   

 (2.13) 

 

а затем в ряд Фурье, выражение для полигармонического возмущения вследствие 

проявления существенно нелинейных свойств принимает следующий вид: 
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где: 
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Несмотря на высокую эффективность описанных выше методов выделения 

гармонических составляющих, необходимо иметь в виду, что прогресс в развитии 

программно-аппаратного обеспечения (прежде всего средств CAD-CAE) позволя-

ет исследовать процессы в нелинейных системах на новом уровне. Например, 

формирование гармонических составляющих сил взаимодействия зубчатых колёс 

определять непосредственным решением контактной задачи упругого взаимодей-

ствия. Кроме того, развитие расчётно-экспериментального метода исследования 

динамической и виброакустической нагруженности в трансмиссии позволяет 

определить не только модальные характеристики процесса, но и оценить его 

устойчивость. 
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Выводы по главе 2 

 

Изложенная выше в рамках предлагаемого метода последовательность дей-

ствий позволяет как при аналитическом, так и при экспериментальном подходах, 

а также при их совокупности определить модальные характеристики динамиче-

ской системы, в том числе вклад (значимость) отдельных форм колебаний при из-

вестном (заданном) возмущении. Точное определение этих параметров позволит 

принимать обоснованные решения по совершенствованию математических моде-

лей и модальных свойств системы, достоверно прогнозировать динамическую и 

виброакустическую нагруженность силовых передач транспортных машин на 

ранних стадиях проектирования.  

Использование данного метода при исследовании низкочастотных процессов, 

описываемых дискретными математическими моделями, допускает определённое 

упрощение изложенного выше алгоритма исследования динамических систем. 

Например, в таких моделях количество рассматриваемых масс однозначно опре-

деляет набор собственных частот и форм колебаний. В то же время использование 

коэффициентов модального распределения позволит обоснованно уточнить необ-

ходимое количество учитываемых в расчёте масс при решении конкретных задач. 

Кроме того, с учётом оптимизированных с точки зрения сложности и структуры 

математических (модальных) моделей, использование современных CAD-CAM 

программных пакетов позволит решать задачи прогнозирования нагруженности 

силовых передач с учётом малоизученных динамических явлений. 

Таким образом, предлагаемый метод прогнозирования динамической и вибро-

акустической нагруженности силовых передач транспортных машин на основе 

структурно-динамического анализа сложных механических систем и (вариации) 

оптимизации их модальных свойств с использованием современных инструмен-

тов CAD-CAE, позволяет реализовать: 

– при исследовании высокочастотных процессов – алгоритм структурно-

динамического моделирования, совершенствования модальных свойств и реше-

ния обратной задачи снижения вибраций и шума силовых передач перспективных 
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колёсных и гусеничных машин на этапе разработки виртуального образца (мо-

дальной модели), отличающийся учётом нелинейных свойств сложных мехатрон-

ных систем; 

– при исследовании низкочастотных процессов – алгоритм создания оригиналь-

ных моделей мехатронных нелинейных систем переменной структуры, позволя-

ющий определить динамическую нагруженность на установившихся режимах и 

при переходных процессах, отличающийся учётом малоизученных динамических 

эффектов возбуждения параметрических резонансов и термоупругой неустойчи-

вости в элементах управления (во фрикционах), учётом эффекта «Бонанца» – воз-

буждения низкочастотных энергоёмких колебаний на собственной частоте систе-

мы при управлении переключением передач после окончания фазы кинематиче-

ского выравнивания скоростей ведущих и ведомых элементов и др. 
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ГЛАВА 3. СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ ПАРАМЕТРОВ ДИНАМИЧЕСКОЙ 

НАГРУЖЕННОСТИ СИЛОВЫХ ПЕРЕДАЧ КОЛЁСНЫХ И  

ГУСЕНИЧНЫХ МАШИН 

 

 

 

В данной главе излагается реализация предлагаемого метода прогнозирования 

динамической нагруженности силовых передач транспортных машин (на устано-

вившихся режимах работы и при переходных процессах) на основе разработанно-

го метода модального представления динамических систем (МПДС) – структур-

но-динамического анализа сложных механических систем и совершенствования 

их модальных свойств с использованием современных инструментов СAD-CAE. 

Для решения задач исследования динамической нагруженности в области низ-

ких частот (до 200 Гц  [6]) в соответствии с разработанным методом определяется 

степень сложности (многомассовость) динамических моделей на основе модального 

представления системы и определения значимых форм колебаний. Например, при 

синтезе гасителя крутильных колебаний дотрансформаторной зоны ГМТ рассматри-

вается низшая одноузловая форма колебаний с узлом между двигателем и насосным 

колесом ГТ. Соответственно, в данном случае целесообразно исследовать поведение 

динамической системы, состоящей из двух инерционных масс – момента инерции 

ДВС и насосного колеса ГТ. При необходимости оценки возбуждения динамических 

нагрузок в приводе вентилятора, соединённого с насосным колесом или двигателем, 

необходимо увеличить количество учитываемых инерционных масс, важных с точки 

зрения формирования соответствующих значимых для исследуемого процесса форм 

колебаний (процесса нагружения привода вентилятора). Данный метод реализован 

при исследовании динамической нагруженности силовых передач четырёх типов 

транспортных машин:  легкового автомобиля категории М1, грузовых автомобилей 

категорий N2, N3, перспективной быстроходной гусеничной машины и специально-

го колёсного шасси. Наиболее подробно в работе рассматривается реализация пред-

лагаемого метода определения динамической нагруженности гибридных силовых 

передач при разработке трансмиссии легкового автомобиля категории М1. 
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3.1 Реализация метода совершенствования модальных свойств систем для 

 прогнозирования и снижения динамической нагруженности силовой передачи 

трансмиссии автомобиля категории М1 

 

В разделе приводятся результаты выполнения гармонического анализа по 

определению неравномерности момента двигателей (V8, V12), формируемого га-

зовыми и инерционными силами. Осуществляется построение 3-, 4- и 5-массовых 

динамических моделей системы «двигатель – ротор – трансмиссия – автомобиль», 

результаты определения модальных свойств системы (собственных частот и форм 

колебаний динамической системы). На основе моделирования динамических про-

цессов определяется нагруженность системы на установившихся режимах работы. 

Обосновываются значения параметров упруго-диссипативной характеристики га-

сителя крутильных колебаний, обеспечивающие снижение динамической нагру-

женности трансмиссии. Выполняется оценка эффективности предложенных ре-

шений. Приведённые результаты выполнены автором в рамках совместной науч-

но-исследовательской работы «Расчётная оценка динамической нагруженности 

трансмиссии целевого автомобиля и оптимизация параметров гасителя крутиль-

ных колебаний», выполненной по договору № 2110.Р.Б.НИР.1115.2535 от 19 но-

ября 2015 г. и дополнительному соглашению № 1 от 09 декабря 2015 г. между 

ФГУП «НАМИ» и ООО «Мехмаш». 

Исследуемая силовая передача предназначена для установки на целевой ав-

томобиль (массой от 2975 кг до 6060 кг и двумя V-образными типами двигателей – 

8 и 12 цилиндров). Для проведения расчётного анализа исходными данными яв-

ляются: 

– основные массово-геометрические параметры кривошипно-шатунных меха-

низмов, индикаторные диаграммы и внешние скоростные характеристики двига-

телей V-8 и V-12; 

– кинематическая схема трансмиссии; 

– упруго-инерционные характеристики элементов трансмиссии. 

Требуемые характеристики узлов двигателей и трансмиссии принимаются в 
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соответствии с ориентировочными расчётами и известными рекомендациями. 

Анализ модальных свойств механической системы, определение моторных 

гармоник двигателя и параметров периодических составляющих динамического 

момента на установившихся режимах выполнялись в программном пакете LMS 

Amesim. 

 

3.1.1 Гармонический анализ момента двигателей (V8, V12) 

 

При оценке колебательных процессов в трансмиссии использовался извест-

ный подход, изложенный в работах [6; 99]. В этом случае источником возмуще-

ния являются основные моторные гармоники момента двигателя, определяемые 

как сумма инерционных сил каждого КШМ и газовых сил, рассчитываемых по 

индикаторной диаграмме одного цилиндра (рисунки 3.1, 3.2, формулы 3.1, 3.2). 

Результатом расчёта являются тангенциальные силы на коренных шейках каждо-

го КШМ и их векторная сумма с учётом фазового сдвига составляющих на носке 

коленчатого вала в месте установки маховика. 

 

                     

  

          

  
  

      ( )
  (3.1) 

 

где   – угол поворота коленчатого вала;  

  – радиус кривошипа;   – длина шатуна,  

  – площадь поршня. 

Момент инерции от возвратно-поступательно движущихся масс [2] опре-

деляется выражением: 

 

           (3.2) 

где          (
 

 
     

 

 
      

 

 
      

  

 
        )     
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где m – масса поступательно движущихся частей кривошипно-шатунного ме-

ханизма;  

  – угловая скорость коленчатого вала двигателя;  

  – отношение радиуса кривошипа к длине шатуна.  

 

 

 

Рисунок 3.1 – Расчётная схема для определения газовых сил 
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а 

 
б 

Рисунок 3.2 – Расчётная схема для определения инерционных сил (а) 

 и пример идентификации исходных массово-геометрических параметров 

ДВС в программном пакете (б) 

 

Далее для определения моторных гармоник двигателя суммарный момент на 

носке коленчатого вала в месте установки маховика представлялся в виде триго-

нометрического ряда Фурье: 
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 ( )  
  

 
 ∑       (       )

 
   ,    (3.3) 

где амплитуды гармоник    и фазы    вычисляются по следующим зависимо-

стям: 

 

     ( ),      √(  (  )
    (  )

 ), 

        (  ), 
(3.4) 

где   – комплекснозначный вектор;  

i – индекс гармоники;  

   – фаза комплексного числа. 

Исходные данные для определения моторных гармоник моментов двигателей 

сведены в таблицу 3.1, на рисунке 3.3 приведены трёхмерные изображения КШМ 

рассматриваемых ДВС. 

 

Таблица 3.1 – Исходные данные для расчёта моторных гармоник двигателей 

 

Параметр № цилиндра V8 V12 

1 2 3 4 

Радиус кривошипа, R, мм 1-8/1-12 45 мм 45 мм 

Диаметр цилиндра, w, мм 1-8/1-12 88 мм 88 мм 

Угол развала цилиндров (угол V) 1 45º
 

45º
 

2 45º
 

45º
 

3 45º
 

45º
 

4 45º
 

45º
 

5   -45º 45º
 

6 -45º
 

45º
 

7 -45º
 

-45º
 

8 -45º
 

-45º
 

9 - -45º
 

10 - -45º
 

11 - -45º
 

12 - -45º
 

Угол коленчатого вала (определяющий 

 расположение шеек) 

1 0º 0º 

2 90º 240º 

3 270º 120º 

4 180º 120º 
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Продолжение таблицы 3.1 

1 2 3 4 

 

 

5 0º 240º 

6 90º 0º 

7 270º 0º 

8 180º 240º 

9 - 120º 

10 - 120º 

11 - 240º 

12 - 0º 

Координаты расположения поршней на  

оси коленчатого вала относительно системы  

координат двигателя, мм 
 

 

 

 

 

 

1 144,5 116,5 

2 46,5 214,5 

3 -51,5 312,5 

4 -149,5 410,5 

5 123,5 508,5 

6 25,5 606,5 

7 -72,5 138,5 

8 -170,5 236,5 

9 - 334,5 

10 - 432,5 

11 - 530,5 

12 - 628,5 

Момент инерции коленчатого вала относи-

тельно его центра тяжести, кгм
2 

1-8/1-12 0,041 0,056 

Масса шатуна, кг 1-8/1-12 0,631 0,631 

Момент инерции шатуна относительно его 

центра тяжести, кгм
2 

1-8/1-12 0,003 0,003 

Масса поршня, кг 1-8/1-12 0,39 0,39 

Длина шатуна, L, мм 1-8/1-12 155 155 

Расположение центра тяжести шатуна, мм 1-8/1-12 40 40 

Масса щёк коленчатого вала, кг 1 2,3 1,35 

2 1,3 1,35 

3 0,75 1,35 

4 1,3 1,35 

5 1,3 1,35 

6 0,75 1,35 

7 1,3 1,35 

8 2,3 1,35 

9 - 1,35 

10 - 1,35 

11 - 1,35 

12 - 1,35 
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Продолжение таблицы 3.1 

1 2 3 4 

Расстояние между центром тяжести щёк 

 коленчатого вала и осью вращения, мм 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1 21,3 18,3 

2 26,6 18,3 

3 -12,4 18,3 

4 23,2 18,3 

5 23,2 18,3 

6 -12,4 18,3 

7 26,6 18,3 

8 21,3 18,3 

9 - 18,3 

10 - 18,3 

11 - 18,3 

12 - 18,3 

Расстояние между осью перемещения  

поршня и осью вращения коленчатого вала, 

Д, мм 

1-8/1-12 0 0 

Коэффициент вязкого трения для скорости 

вращения коленчатого вала, Н
.
м/(об/мин) 

1-8/1-12 0 0 

Коэффициент вязкого трения для скорости 

перемещения поршня, Н/(м/сек) 

1-8/1-12 6,7 8,1 

Порядок работы цилиндров 1-8/1-12 1-3-7-26-5-

4-8 

1-7-5-11-3-96-

12-2-8-410 

Индикаторные диаграммы для цилиндров 1-8/1-12 Индикаторная  

диаграмма 

 

 
 

а б 

а – КШМ двигателя V8; б – КШМ двигателя V12 

Рисунок  3.3 – Трёхмерные изображения КШМ рассматриваемых двигателей 
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Соответствующие блок-схемы расчёта приведены на рисунках 3.4 и 3.5. 

 

 
 

Рисунок 3.4 – Блок-схема расчёта момента для ДВС V8 
 

 
 

Рисунок 3.5 – Блок-схема расчёта момента для ДВС V12 
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Результаты расчёта 

На рисунках 3.6, 3.7 приведены результаты определения давления газов в каж-

дом из цилиндров в зависимости от оборотов ДВС с учётом порядка их работы.  

 
 

Рисунок 3.6 – Давления газов в цилиндрах двигателя V8  

 

 
 

Рисунок 3.7 – Давления газов в цилиндрах двигателя V12  
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Ввиду недостаточности исходных данных потери в двигателе учитываются на 

основе ориентировочной оценки значений суммарных потерь, составивших для 

двигателя V8 – 62 кВт, а для двигателя V12 – 81 кВт. Данные величины приве-

дены к значениям коэффициентов диссипации (таблица 3.1). Результаты опреде-

ления основных моторных гармоник сведены в таблицу 3.2. Как следует из табли-

цы, для 8-цилиндрового двигателя основными моторными гармониками являются 

4-я, 8-я и 12-я с амплитудами момента 270, 120 и 60 Н
.
м соответственно. Для 

12-цилиндрового двигателя основными моторными гармониками являются 6-я,  

9-я и 12-я с амплитудами момента 300, 20 и 70 Н
.
м соответственно. При этом зна-

чительные амплитуды гармонических составляющих находятся в диапазоне от  

100 до 800 Гц. 

 

Таблица 3.2 – Пример анализа гармонических составляющих момента  

двигателя V8 

 

Описание Визуальное представление 

1 2 

Т
р
ёх
м
ер
н
ая
 с
п
ек
тр
ал
ь
н
ая
 п
л
о
тн
о
ст
ь
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Продолжение таблицы 3.2 

1 2 
Д
в
у
м
ер
н
ая
 с
п
ек
тр
ал
ь
н
ая
 п
л
о
тн
о
ст
ь
 

 

 
 

С
р
ез
 п
о
 п
о
р
я
д
к
ам
 м
о
м
ен
та
 Д
В
С
 –

 

ам
п
л
и
ту
д
н
о

-о
б
о
р
о
тн
ая
 х
ар
ак
те
р
и
-

ст
и
к
а 

 

 
 

 

3.1.2 Разработка расчётных схем, обоснование динамических моделей.  

Определение модальных характеристик динамической системы.  

Синтез гасителя крутильных колебаний 

 

3.1.2.1 Разработка расчётных схем, обоснование динамических моделей.  

Определение модальных характеристик динамической системы 

 

При разработке расчётных схем были приняты во внимание рекомендации, 

изложенные в работах специалистов Объединённого института НАН Белоруссии 
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(Минск) и ВНИИТрансмаш  [98; 99; 100; 103]. Была выполнена оценка целесооб-

разности использования трех-, четырех- и пятимассовой моделей с учётом ча-

стотных диапазонов источника возмущений (в рассматриваемом случае до 

800 Гц) и собственных частот элементов конструкции трансмиссий, принятых в 

автомобилестроении (до 200 Гц [6]). Во всех случаях моменты инерции и упруго-

сти приводились к валу двигателя с учётом кинематики звеньев на каждой пере-

даче. В трёхмассовой модели инерционный момент двигателя объединён с рото-

ром электромашины, а момент инерции АКП представлен одной массой. Четы-

рехмассовая модель отличается отделением инерционной массы ДВС от ротора, 

что позволяет оценить возможность и эффективность установки гасителя кру-

тильных колебаний между ними. В пятимассовой модели момент инерции АКП 

разделяется на две массы. 

На рисунке 3.8 приведена схема и зависимости для определения модальных 

свойств для каждой передачи. Схематизация расчётных моделей иллюстрируется 

рисунками 3.9, 3.10, 3.11. 

 

 
 

Рисунок  3.8 – Расчёт жёсткости в АКП 
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Рисунок 3.9 – Трёхмассовая динамическая модель 

 

 
 

Рисунок  3.10 – Четырёхмассовая динамическая модель 
 

 
 

Рисунок 3.11 – Пятимассовая динамическая модель 
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Расчёт модальных характеристик системы, т. е. собственных частот и форм 

колебаний динамической модели, выполнен в программном пакете LMS Amesim. 

Результаты определения модальных характеристик для автомобиля массой  

6060 кг  сведены в таблицы 3.3, 3.4, 3.5 и визуализированы на рисунках 3.12, 3.13, 

3.14.  

 

Таблица 3.3 – Собственные частоты по трёхмассовой модели 

 

 

 

Таблица 3.4 – Собственные частоты по четырёхмассовой модели 
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Таблица 3.5 – Собственные частоты по пятимассовой модели 
 

 

 

 
Рисунок 3.12 – Формы колебаний для трёхмассовой модели 
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Рисунок 3.13 – Формы колебаний для четырёхмассовой модели 
 

 
 

Рисунок 3.14 – Формы колебаний для пятимассовой модели 
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Анализ модальных характеристик приведённых выше трёх расчётных схем 

позволяет сделать заключение о нецелесообразности дальнейшего увеличения ко-

личества инерционных масс, поскольку при их увеличении появятся моды с ча-

стотами, превышающими частоты источников возмущения и собственные часто-

ты элементов конструкции трансмиссий при построении твердотельных моделей. 

В то же время при решении локальных задач может возникнуть необходимость 

введения дополнительных инерционных масс, что позволит расширить диапазон 

частот и исследовать новые динамические эффекты. Например, разбиение АКП на 

две инерционные массы приводит к появлению собственных частот в диапазоне 

от 191,4 до 475,2 Гц. Эти частоты совпадают с частотой возмущения ДВС, что 

может привести к возбуждению резонансов фрикционных дисков при рассмотре-

нии их как распределённых систем, т. е. при переходе к гибридным моделям. Тем 

не менее при исследовании динамики силовой передачи трансмиссий рассматри-

ваемых типов целевого автомобиля для дальнейших расчётов принято решение об 

использовании пятимассовой модели.  

Построенные формы колебаний для всего рассматриваемого семейства проек-

тируемых автомобилей на каждой передаче показывают, что их характер иденти-

чен. Поэтому далее приводятся результаты модального анализа для трёх вариан-

тов целевого автомобиля: двух тяжёлых (массой 6060 кг с двенадцатицилиндро-

вым двигателем и массой 6040 кг с восьмицилиндровым двигателем) и автомоби-

ля массой 2975 кг с восьмицилиндровым двигателем. На основе модального ана-

лиза установлено, что наибольшую опасность представляют формы колебаний с 

узлом между ДВС и ротором электромашины (172,6–177,3 Гц), между электро-

машиной и АКП (36,9–79,3 Гц), а также между инерционными массами АКП 

(187,2–475,2 Гц). На рисунке 3.15 приведена совмещённая частотная характери-

стика, иллюстрирующая возможность возникновения резонансов на перечислен-

ных выше частотах в рабочем диапазоне оборотов двигателя. 
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Рисунок  3.15 – Совмещённая характеристика гармоник двигателя  

и диапазонов собственных частот системы 

 

3.1.2.2 Синтез гасителя крутильных колебаний 

 

Результаты, приведённые в предыдущем разделе, позволяют сделать заключе-

ние о необходимости разработки гасителя крутильных колебаний для отстройки 

или гашения прогнозируемых резонансов (рисунок  3.15). Для этого, на основе 

изложенного в главе 2 метода определены полюса системы (собственные значе-

ния) и формы колебаний в диапазоне частот до 800 Гц. Полученные модальные 

характеристики приведены на рисунке  3.16. На рисунке показаны синим цветом 

(колонка слева) амплитуды колебаний инерционных масс рассматриваемой дина-

мической системы. Красным цветом (средняя колонка) обозначена кинетическая 

энергия инерционных масс, зелёный цвет  (правая колонка) соответствует потен-

циальной энергии упругих элементов между инерционными массами. 
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Рисунок 3.16 – Модальные характеристики силовой передачи автомобиля  

категории М1; обозначения #1 – #4 соответствуют формам колебаний;  

номера соответствуют основным инерционным массам: 1 – маховик ДВС;  

2 – ротор ЭМ; 3 – передняя подгруппа АКП; 4 – задняя подгруппа АКП;  

5 – автомобиль 

 

Одновременное рассмотрение форм колебаний в амплитудном и энергетиче-

ском представлении позволяет обосновать пути решение отдельных задач – о ко-

личестве масс, месте установки гасителя, его характеристиках и др.  Например, 

решение задачи определения места установки гасителя крутильных колебаний и 

его упруго-диссипативной характеристики определяется следующим образом:  

–  узел колебаний в системе для третьей формы (столбцы синего цвета в стро-

ке № 3) располагается между двигателем и ротором электромашины; 

– при этом вся кинетическая энергия сосредоточена на этих же инерционных 

массах (столбцы красного цвета), а потенциальная энергия (столбцы зелёного 

цвета) – в упругих элементах между маховиком ДВС и ротором электромашины, а 

также между ротором электромашины и коробкой передач. Таким образом, при-

ведённое и определяет место установки гасителя, а также возможное минималь-

ное число масс рассматриваемой системы (с применением общепринятого метода 

редуцирования [83; 101]). 
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Параметры гасителя крутильных колебаний определяются из условия исклю-

чения резонансных колебаний в трансмиссии в рабочем диапазоне частот враще-

ния вала двигателя. Исходными данными являются результаты определения мо-

торных гармоник момента двигателя и модальные характеристики системы. Ана-

лиз совмещённой частотной диаграммы (рисунок 3.15) с учётом номера включён-

ной передачи (таблицы 3.3–3.5) позволяет сделать заключение о том, что частота 

низкочастотного фильтра должна быть ниже 35 Гц. Для достижения этой величи-

ны податливость между ДВС и ротором электромашины должна быть увеличена 

более чем в 20 раз. Как известно, коэффициент динамичности определяется вы-

ражением: 

  
 

√(    ) 
,     (3.5) 

где    – коэффициент расстройки;  

  – безразмерный коэффициент затухания. 

В этом случае (   4) при рабочей частоте вращения двигателя амплитуда ос-

новных моторных гармоник двигателя на входном валу в АКП уменьшится почти 

в 20 раз. Необходимо отметить, что в случае введения диссипативного элемента в 

конструкцию гасителя его эффективность можно существенно повысить [6]. При 

дальнейших расчётах используются рассчитанные и рекомендованные следующие 

параметры синтезированного гасителя крутильных колебаний: диссипативный 

коэффициент        Н
.
м/рад/с; жёсткость        Н

.
м/рад. 

 

3.1.2.3 Определение частот и форм собственных колебаний динамической 

системы с рекомендованными упруго-диссипативными характеристиками 

 гасителя 

 

Результаты определения модальных характеристик с синтезированным гаси-

телем крутильных колебаний для трёх различных автомобилей приведены ниже 

(таблицы 3.6, 3.7, 3.8 и рисунки  3.17, 3.18, 3.19). 
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Таблица 3.6 – Собственные частоты трансмиссии автомобиля массой 6040 кг 

 

 
 

Таблица 3.7 – Собственные частоты трансмиссии автомобиля массой 2975 кг 

 

 
 

Таблица 3.8 – Собственные частоты трансмиссии автомобиля массой 6060 кг 
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Рисунок 3.17 –  Формы колебаний для автомобиля массой 6040 кг на третьей  

передаче; номера соответствуют основным инерционным массам: 1 – махо-

вик ДВС; 2 –  ротор ЭМ; 3 – передняя подгруппа АКП; 4 –  задняя подгруп-

па АКП; 5 – автомобиль 

 

 
 

Рисунок  3.18 –  Формы колебаний для автомобиля массой 6060 кг на третьей  

передаче; номера соответствуют основным инерционным массам: 1 – маховик 

ДВС; 2 – ротор ЭМ; 3 – передняя подгруппа АКП; 4 – задняя подгруппа АКП; 

 5 – автомобиль 
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Рисунок 3.19 – Формы колебаний для автомобиля массой 2975 кг на третьей  

передаче; номера соответствуют основным инерционным массам: 1 – маховик 

ДВС; 2 – ротор ЭМ; 3 – передняя подгруппа АКП; 4 – задняя подгруппа АКП;  

5 – автомобиль 

 

Характер построенных форм колебаний для всего ряда проектируемых авто-

мобилей на каждой передаче идентичен. Численные значения частот колебаний 

свидетельствуют о существенном их снижении для различных масс системы. 

Анализ результатов моделирования, полученных на совмещённой частотной 

характеристике (рисунок  3.20), свидетельствует о возможности возникновения 

колебаний на трёхузловой форме (44,4–85,3 Гц) с узлом между электромашиной и 

АКП и на четырёхузловой форме (181,6–475,5 Гц) с узлом между массами АКП. 

Но, учитывая высокую эффективность синтезированного гасителя крутильных 

колебаний, ожидаемый коэффициент динамичности не будет превышать величи-

ну 0,06. 
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Рисунок  3.20 – Совмещённая характеристика гармоник двигателя и диапазонов 

собственных частот системы (c = 1300 Н·м/рад) 

 

3.1.2.4  Моделирование динамики системы. Численная оценка эффективности 

синтезированного гасителя крутильных колебаний 

 

В данном разделе приведены результаты численного моделирования динами-

ки системы на каждой передаче и в режиме «нейтраль», а также выполняется 

оценка возможности возникновения резонансных режимов под действием пере-

менных составляющих, формируемых электромашиной. 

 

3.1.2.4.1 Моделирование динамики системы. Определение динамической  

нагруженности системы на установившихся режимах 

 

Имитационное моделирование выполнялось в соответствии с системой диф-

ференциальных уравнений, приведённой ниже: 
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   ̈    ( ̇   ̇ )    (     )    (     )   

   ̈    (     )    (     )   

   ̈    (     )   }
 
 

 
 

  (3.6) 

 

где                – инерционные моменты соответственно двигателя, ротора, ча-

стей коробки передач (КП1 и КП2) и автомобиля, приведённые к валу двигателя; 

       – коэффициенты диссипации гасителя (между маховиком и ротором, 

ротором и АКП); 

             – коэффициенты жёсткости соответствующих соединительных 

валов; 

         ̇   ̇  и  ̈   ̈  – обобщенные координаты и их производные. 

Исследование выполнено в программном пакете LMS Amesim. Ниже приво-

дится сравнительный анализ результатов оценки динамической нагруженности 

автомобиля массой 6060 кг, оснащённого двенадцатицилиндровым двигателем и 

автомобилей массой 6040 кг и 2975 кг, оснащённых восьмицилиндровыми двига-

телями. Имитационная модель приведена на рисунке 3.21. При моделировании 

обороты двигателя плавно увеличивались от 500 об/мин до 6000 об/мин. 

 

 
 

 

Рисунок 3.21 – Имитационная модель 
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Результаты моделирования представлены в виде ускорений инерционных масс 

динамической модели во временной и частотной областях. На рисунках 3.22, 3.23 

приведены амплитуды ускорений на 3-й передаче для системы с исходным вари-

антом жёсткости (75890 Н
.
м/рад) в соединении «маховик – ротор» и рекомендуе-

мым (1300 Н
.
м/рад). На рисунках 3.24 и 3.25 приведены соответствующие частот-

ные спектры ускорений. Результаты обработки сведены в таблицы 3.9, 3.10, 3.11. 

 

 
 

 

Рисунок  3.22 – Представление ускорений на 3-й передаче во временной области 

(   75890 Н
.
м/рад) 
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Рисунок 3.23 – Представление ускорений на 3-й передаче во временной области   

(   1300 Н·м/рад) 

 

 
 

Рисунок 3.24 – Частотное представление ускорений на 3-й передаче 

(   75890 Н·м/рад) 
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Рисунок 3.25 – Частотное представление ускорений на 3-й передаче 

 (   1300 Н·м/рад) 

 

Таблица 3.9 – Оценка динамической нагруженности автомобиля массой  

2975 кг по ускорениям 

 
№ Инерционные массы

 

передачи Маховик Ротор ЭМ  АКП АКП2 Авто 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

1 2 3 4 5 6 

1 12000 / 1200 7000 / 400 9000 / 1000 9000 / 1000 7,0 / 1,0 

2 12000 / 1200 7000 / 1000 2500 / 800 2500 / 800 3,5 / 1,0 

3 12000 / 1200 7000 / 800 4000 / 800 4500 / 900 5,0 / 0,8 

4 12000 / 1200 5000 / 800 30000 / 400 4000 / 1200 5,0 / 1,6 

5 12000 / 1200 7000 / 1200 3500 / 600 2000 / 1000 5,0 / 1,6 

6 12000 / 1200 7000 / 1200 800 / 600 900 / 600 2,0 / 1,0 

7 12000 / 1200 6000 / 1200 5000 / 400 1200 / 600 2,5 / 1,6  



80 

 

Продолжение таблицы 3.9 

1 2 3 4 5 6 

8 12000 / 1200 6000 / 1200 20000 / 200 800 / 500 1,2 / 1,2 

9 12000 / 1200 6000 / 1500 3000 / 200 600 / 400 2,0 / 0,8 

ЗХ 10000 / 1200 6000 / 400 5500 / 800 6000 / 800 5,0 / 3,0 

 

Таблица 3.10 – Оценка динамической нагруженности автомобиля массой  

6060 кг по ускорениям 

 

№ Инерционные массы 

передачи Маховик Ротор ЭМ  АКП АКП2 Авто 

U, рад/с
2
 U, рад/с

2
 U, рад/с

2
 U, рад/с

2
 U, рад/с

2
 

1 25000 / 4000 14000 / 500 10000 / 1200 10000 / 1200 4,0 / 2,0 

2 25000 / 3500 14000 / 500 2500 / 600 2500 / 600 2,0 / 1,6 

3 25000 / 3500 14000 / 600 4000 / 800 4500 / 1000 2,5 / 1,6 

4 25000 / 3500 14000 / 600 60000 / 1200 10000 / 800 3,0 / 1,5 

5 25000 / 3500 14000 / 600 10000 / 800 3000 / 500 2,0 / 1.5 

6 25000 / 3500 14000 / 700 1800 / 200 14000 / 250 1,2 / 1,0 

7 25000 / 3500 14000 / 700 14000 / 400  2000 / 300 1,6 / 0,8 

8 25000 / 3500 14000 / 700 60000 / 1000 2500 / 300 1,6 / 0,6 

9 25000 / 3500 14000 / 700 12000 / 600 800 / 200 1,0 / 0,6 

ЗХ 25000 / 4000 14000 / 500 7000 / 1200 7000 / 1200 3,5 / 2,0 

 

 

Таблица 3.11 – Оценка динамической нагруженности автомобиля массой 

6040 кг по ускорениям 

 

 

№ 

Инерционные массы
 

передачи Маховик Ротор ЭМ  АКП1 АКП2 Авто 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

U, рад/с
2 

1 2 3 4 5 6 

1 12000 / 1200 7000 / 400 8000 / 1000 9000 / 1000 5,0 / 2,0 

2 12000 / 1200 7000 / 600 2500 / 400 2500 / 400 2,0 / 1.2 
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Продолжение таблицы 3.11 

1 2 3 4 5 6 

3 12000 / 1200 7000 / 500 4000 / 500 4500 / 700 3,0 / 1,0 

4 12000 / 1200 7000 / 500 30000 / 400 4000 / 700 3,0 / 1,0 

5 12000 / 1200 7000 / 500 3500 / 300 2000 / 400 1,8 / 0,8 

6 12000 / 1200 7000 / 500 1000 / 200 1000 / 200 1,2 / 0,8 

7 12000 / 1200 7000 / 500 5000 / 150 1200 / 150 1,2 / 0,5 

8 12000 / 1200 7000 / 600 30000 / 400 1000 / 400 1,0 / 0,8 

9 12000 / 1200 7000 / 600 4000 / 200 700 / 200  1,0 / 0,6 

ЗХ 12000 / 1200 8000 / 500 6000 / 1000 7000 / 1000 5,0 / 2,0 

 

Анализ результатов моделирования показал высокую эффективность предла-

гаемого гасителя крутильных колебаний. Уровень виброускорений удалось сни-

зить от 10 до 50 раз, достигнув почти на всех инерционных массах целевого зна-

чения 500 рад/с
2
. Оценка эффективности виброзащиты выполнялась по коэффи-

циенту динамичности, рассчитываемому по зависимости: 

   
  

  
⁄ ,     (3.7) 

где    и    переменные составляющие момента на i-ой инерционной массе и 

носке коленчатого вала двигателя, на котором установлен маховик (таблица 3.12, 

 рисунок 3.26). 

 

Таблица 3.12 – Значение коэффициента динамичности момента для инерционных 

масс модели 

 

Тип 

двигателя 

  
 

Маховик Ротор ЭМ АКП1 АКП2 Авто 

V8 0,28–0,31 0,50–0,80 0,16–0,80 0,05–0,25 <<0,10 

V12 0,30–0,35 0,45–0,75 0,11–0,70 0,05–0,25 <<0,10 
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Рисунок 3.26 – Значения переменных составляющих моментов на инерционных 

массах модели: красный цвет – момент на последней коренной шейке КВ;  

зелёный цвет – момент на маховике ДВС; синий цвет – момент на роторе  

электромашины; голубой цвет – момент на массах АКП1 и АКП2 

 

Установлено, что в рабочем диапазоне частот на всех передачах возникнове-

ние резонансных режимов маловероятно, коэффициент динамичности не превы-

шает значения     0,2 (рисунок 3.26). 

Для определения оптимального размещения гасителя крутильных колебаний 

выполнена оценка его эффективности при размещении в различных точках дина-

мической системы. Результаты сведены в таблицу 3.13. В таблице приведены аб-

солютные значения амплитуд угловых ускорений, представляющие векторные 

суммы различных периодических составляющих ускорения. На рисунках 3.27 и 

3.28 приведены осциллограммы, полученные для варианта установки ГКК в со-

единении «маховик – ротор». Кроме того, анализ трёхмерных спектров амплитуд 

угловых ускорений (рисунки 3.24 и 3.25) показал, что незначительные колебания 

могут возбуждаться при совпадении собственных частот системы с остаточными 

возмущающими моментами на 6-й и 12-й гармониках для 12-цилиндрового и  

4-й и 8-й для 8-цилиндрового двигателей после их прохождения через низкоча-

стотный фильтр, образованный инерционными массами маховика, ротора элек-

тромашины и жёсткостью ГКК. 
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Таблица 3.13  –  Динамическая нагруженность автомобиля категории М1 при 

 различных вариантах установки гасителя крутильных колебаний 

 

Расположение  гасителя 

Амплитуда углового ускорения на 

массах системы, рад/с
2
 

КП Ротор Маховик 

Без гасителя 2300 1000 3500 

Гаситель между маховиком и  ротором 450 250 3500 

Гаситель между маховиком и  

ротором и между ротором и КП 
500 300 3500 

 

  
а б 

а – ускорение на роторе;  б – ускорение на АКП 

Рисунок  3.27 –Ускорения на звеньях АКП при установке гасителя  

крутильных колебаний между маховиком и ротором (   1300 Н·м/рад) 

  

  
а б 

а – угловая деформация между ротором  и маховиком; б – угловая деформа-

ция между ротором и АКП 

Рисунок 3.28 – Угловая деформация между звеньями силовой передачи при 

установке гасителя крутильных колебаний между маховиком и ротором 

(   1300 Н·м/рад) 
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3.1.2.4.2 Определение динамической нагруженности системы в режиме 

«нейтраль» 

 

Для определения динамической нагруженности трансмиссии в режиме 

«нейтраль» (включён тормоз Т4) разработана расчётная схема и математическая 

модель. На рисунке 3.29 приведена таблица включения фрикционов, расчётная 

схема, параметры динамической системы и формы колебаний для полученных 

собственных частот. Результаты моделирования визуализированы на  

рисунках 3.30, 3.31. Установлено, что амплитуда ускорений инерционных масс 

системы не превышает 200 рад/с
2
, что соответствует целевым показателям. 

 

 
 

Рисунок 3.29 – Схема включения, расчётная схема, упруго-инерционные  

параметры и формы колебаний для режима «нейтраль» (   1300 Н·м/рад) 
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Рисунок  3.30 – АЧХ ускорений на режиме «нейтраль» (   1300 Н·м/рад,  

двигатель V8) 
 

 
Рисунок  3.31 – АЧХ ускорений на режиме «нейтраль» (   1300 Н·м/рад,  

двигатель V12) 
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3.1.2.4.3 Оценка влияния на динамическую нагруженность трансмиссии  

периодических составляющих момента, формируемого электромашиной 

 

На рисунке 3.32 (сверху) представлен фрагмент осциллограммы временной 

функции момента электромашины, рассчитанного по исходным данным, предо-

ставленным производителем электромашины для частоты вращения 

n = 2200 об/мин. 

Спектральный анализ момента машины выполнен на основе анализа времен-

ной функции момента. Для обеспечения требуемого разрешения по частоте при 

определении спектральной плотности момента выполнена аппроксимация функ-

ции, приведённой на рисунке 3.32 (сверху). Подготовлен массив данных (дис-

кретных значений) и определены коэффициенты тригонометрического ряда, соот-

ветствующие гармоникам момента электромашины.  

 

 
 

Рисунок 3.32 – Фрагмент осциллограммы временной функции момента  

электромашины и его спектр на режиме 2200 об/мин  

 

Из спектра момента (рисунок  3.32 (снизу)) следует, что порядки гармоник 

электромашины соответствуют № 55 (2034 Гц), № 110 (4068 Гц) и № 330 относи-



87 

 

тельно частоты вращения ротора, соответствующие амплитуды гармонических 

составляющих не превышают 5 Н
.
м, что не представляет опасности с точки зре-

ния динамического нагружения элементов конструкции АКП.  В то же время ча-

стоты гармоник электромашины находятся в акустическом диапазоне, и требуется 

отдельная оценка виброакустического излучения трансмиссии. 

Основные результаты и выводы по разделу 3.1.2 представлены ниже. 

1. Основными моторными гармониками двигателей V8 и V12 являются 4-я и  

6-я соответственно. Тем не менее при динамическом (имитационном) моделиро-

вании необходимо учитывать гармоники 8-го и 12-го порядков для двигателя V8 и 

9-го и 12-го порядков для двигателя V12. 

2. Для выполнения имитационного моделирования целесообразно использо-

вать пятимассовую динамическую модель, диапазон собственных частот которой 

в наибольшей мере соответствует диапазону частот возмущений ДВС. 

3. По результатам проведённого исследования установлены требуемые харак-

теристики ГКК: жёсткость не должна превышать 3000 Н·м/рад, а приведённое 

значение коэффициента диссипации  должно составлять 7–8 Н·м·c/рад. В этом 

случае удаётся достичь целевых показателей по значению ускорений инерцион-

ных масс 500 рад/с
2
. 

4. Установлено, что высокие значения коэффициентов динамичности на рото-

ре электромашины на массах АКП1 и АКП2 наблюдаются в диапазоне частот  

500–1300 об/мин на высших передачах (6–9) вследствие возникновения резонанс-

ных колебаний, вызванных совпадением собственных частот системы с частотами 

основных моторных гармоник двигателя. В зарезонансном диапазоне  

(    1500 об/мин) коэффициент динамичности  не превышает значения 

    0,2. 

5. Результат анализа трёхмерных спектров амплитуд угловых ускорений си-

стемы с предложенным гасителем показал, что существенные колебания возбуж-

даются при совпадении собственных частот системы с остаточными возмущаю-

щими моментами на гармониках № 6 для 12-цилиндрового и № 4, № 8 для  

8-цилиндрового двигателей после их гашения низкочастотным фильтром, образо-
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ванным маховиком, жёсткостью ГКК и ротором электромашины. При этом огра-

ниченная величина амплитуд остаточных возмущающих моментов создаёт пред-

посылки синтеза динамического гасителя, целенаправленно подавляющего воз-

мущающий момент (гармонические составляющие) во всем диапазоне частот 

вращения двигателя. 

6. Величина виброускорений системы в положении «нейтраль» не превышает 

нормируемых значений – 200 рад/с
2
.  

7. Основными возмущающими, формируемыми электромашиной   являются 

гармоники 55-го, 110-го и 330-го порядков с амплитудами, не превышающими 

5 Н·м, что является недостаточным для возбуждения резонансных колебаний. 

Таким образом, выполненная оценка динамической нагруженности силовых 

передач рассматриваемой трансмиссии на установившихся режимах, оценка эф-

фективности предложенного гасителя крутильных колебаний показали удовле-

творительные результаты по величинам виброускорений инерционных масс си-

стемы (500–1000 рад/с). В то же время оценка достоверности полученных резуль-

татов, корректность принятых допущений могут быть определены только при 

экспериментальном исследовании.  

 

3.1.3 Экспериментальное определение динамической нагруженности силовой  

передачи целевого автомобиля на переходных и установившихся режимах работы 

 

В разделе приводятся разработанная программа-методика испытаний, особен-

ности монтажа измерительного оборудования, результаты калибровочных испы-

таний отдельных датчиков и настройки измерительных каналов, результаты экс-

периментального определения источников вибрации, результаты обработки экс-

периментальных данных и рекомендации по устранению источников вибро-

нагруженности трансмиссии и автомобиля. 
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3.1.3.1 Разработка программы-методики испытаний по определению 

динамической нагруженности силовой передачи целевого автомобиля 

 на переходных и установившихся режимах работы 

 

Объектом испытаний является прототип автомобиля категории М1 (далее –

Прототип). В разработанной программе-методике определены объем испытаний, 

оцениваемые характеристики, условия и режимы проведения испытаний. Краткое 

содержание методики изложено ниже. 

Материально-техническое обеспечение испытаний: 

–  прототип автомобиля; 

– измерительный комплекс на базе регистратора RACELOGIC VBOX–3i  

(тензоусилитель телеметрический ТТ01, АЦП L-Card E14-440). 

Оцениваемые характеристики, измеряемые параметры и средства измерения 

при проведении лабораторно-дорожных испытаний образца автомобиля приведе-

ны в таблице 3.14. 

 

Таблица 3.14 – Характеристики измеряемых параметров и технических средств 

измерения                        

Измеряемые параметры 
Диапазон 

изменения 

Полоса  

пропускания 

Средства измерения, тип 

датчика, технические  

характеристики 

1 2 3 4 

Крутящий момент на 

карданных валах 

0–3000 

Н·м 
500 Гц 

Тензометрический мост 

ECF350-3HA-B-(11)-N1-

SP, тензоусилитель  

телеметрический Т01 

 (регистрация на комплекс 

RACELOGIC) 

Частота вращения вала 

двигателя 

0–3000 

об/мин 
500 Гц 

Преобразователь  

«импульс – частота –

напряжение» 

(регистрация на  

комплекс RACELOGIC) 

Частота вращения 

входного вала АКП 

Частота вращения  

выходного вала АКП 
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Продолжение таблицы 3.14 

1 2 3 4 

Давления управления в 

исполнительных 

 серводвигателях 

 системы управления 

трансмиссией 

0–2 МПа 100 Гц 

CAN – шина бортовой 

ИИУС автомобиля  

(регистрация на комплекс 

RACELOGIC) 

Виброускорения кузова 

автомобиля по двум 

осям (X и Z), скорость 

поступательного  

движения, угловая  

скорость кузова  

относительно 

 поперечной оси 

±1,5 g; 

0–60 

град/с 

100 Гц 

CAN – шина бортовой 

ИИУС автомобиля  

(регистрация на комплекс 

RACELOGIC) 

Виброускорения 

 корпуса силового  

блока автомобиля 

±20 g  

 
2 кГц 

Измерительный  

комплекс на базе АЦП  

L-Card E14-440 

 

Условия проведения экспериментальных испытаний 

Экспериментальные исследования проведены на полигоне испытательного 

центра НИЦИАМТ ФГУП «НАМИ», г. Дмитров. Испытания проводились на двух 

видах дорог: с асфальтовым покрытием и на дороге, покрытой мелким щебнем. 

Типовой режим движения – прямолинейное. Продолжительность, количество и 

порядок этапов испытаний варьировались в зависимости от полученных результа-

тов, погодных условий, доступности требуемых дорог. Испытания проводились в 

двух режимах движения. 

Режим программного управления переключением передач в АКП 

1.  Запуск и остановка двигателя, переключение с режима N на режимы Rear 

и Drive. 

2.  Старт с места на 1-й, 2-й передачах переднего хода и передаче заднего 

хода. 

3. Старт с места с последующим разгоном с различной интенсивностью до 

заданной передачи с последующим замедлением до полной остановки (без ис-

пользования тормозов). 
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4. Старт и разгон до заданной передачи с последующим замедлением, со-

здаваемым кратковременным включением остановочных тормозов (без пере-

ключения передачи вниз и уменьшения подачи топлива для обеспечения крат-

ковременного закручивания валов трансмиссии). 

5.  Старт и разгон до заданной передачи с последующим ускорением, по-

средством резкого увеличения подачи топлива до заданного уровня 

 (на 20–40 % полного хода). 

Режим принудительного удержания передачи в АКП 

1. Равномерное движение с минимально устойчивой скоростью на первой 

передаче, в процессе которого периодически осуществляется ускорение посред-

ством резкого изменения положения педали подачи топлива от нуля до 100 %. 

2. Движение на принудительно удерживаемой передаче и максимальной ча-

стоте вращения вала двигателя Равномерное движение с минимально устойчи-

вой скоростью на 6–7 передачах, в процессе которого периодически осуществ-

ляется ускорение посредством резкого изменения положения педали подачи 

топлива от нуля до 100 %. 

 

3.1.3.2 Экспериментальное определение динамической нагруженности силовой 

передачи автомобиля на переходных режимах работы 

 

3.1.3.2.1 Подготовка и монтаж измерительного оборудования 

 

При проведении экспериментального исследования использовался комплекс 

информационно-измерительной аппаратуры, включающий в себя регистраторы 

RACELOGIC VBOX–3i, АЦП L-Card Е14-440, тензоусилитель телеметрический 

Т01, преобразователи ПЧН (преобразователь «частота – напряжение») и первич-

ные преобразователи измеряемых параметров: датчик момента кардана заднего 

моста на основе тензометрических датчиков, индуктивные преобразователи для 

определения частот вращения коленчатого вала, входного и выходного валов ав-

томатической коробки передач, трехосевой инерциальный сенсор IMU04, акселе-
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рометр  АТ1105-20А. Схема установки регистрационно-измерительной аппарату-

ры приведена на рисунке 3.33. 

 
 

1 – датчик частоты вращения ИС-445; 2 – тензомосты на карданных валах;  

3 – датчик частоты вращения входного вала АКП; 4 – датчик частоты вращения 

вала двигателя; 5 – регистратор RACELOGIC VBOX–3i; 6 – трехосевой инерци-

альный сенсор IMU04; 7 – акселерометр АТ1105-20А 

Рисунок  3.33 – Схема размещения измерительных датчиков 

 

3.1.3.2.2 Экспериментальное определение динамической нагруженности силовой 

передачи автомобиля на переходных режимах работы.  

Обработка экспериментальных данных 

 

Результаты испытаний 

Экспериментальные исследования проведены в соответствии с техническим 

заданием и разработанной и согласованной программой-методикой испытаний. 
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Определение динамической нагруженности системы при пуске двигателя,  

заглохании и переключениях трансмиссии с режима N на режимы Rear и Drive 

при заторможённых колёсах автомобиля 

Фрагмент осциллограммы изменения параметров указанных процессов приве-

ден на рисунке 3.34. Из осциллограммы следует, что установившееся значение 

момента двигателя при пуске/заглохании составляет 110 Н·м, максимальный мо-

мент – 190 Н·м.  При переключении АКП из положения N в Rear и N в Drive ди-

намический момент на выходном валу АКП не превышает 267 Н·м и 150 Н·м на 

кардане привода переднего моста. При этом установившиеся значения моментов 

на выходном валу АКП и кардане переднего моста составляют 135–160 и  

35–40 Н·м соответственно, амплитуда продольных виброускорений автомобиля 

не превышает 0,04 g. Величина динамической составляющей момента определя-

ется инерционностью вращающихся масс. 

Старт автомобиля с места с последующим разгоном до заданной передачи и  

замедлением (выбегом с последовательным переключением вниз) до полной 

остановки автомобиля (без использования тормозов) 

Фрагменты осциллограмм изменения параметров указанных процессов приве-

дены на рисунках 3.35 а,  3.35 б. Результаты обработки сведены в таблицу 3.15. 

Максимальные значения моментов наблюдаются при старте и переключении на 

вторую передачу и составляют 1350 Н·м и 780 Н·м соответственно. Следует отме-

тить, что процессы переключения передач сопровождаются возбуждением колеба-

тельных процессов на собственной частоте системы.  При последующих переклю-

чениях величина амплитуды динамического момента уменьшается.  Частота коле-

баний данного процесса определяется жёсткостью полуосей ведущих мостов  и ха-

рактеризуется синхронными колебаниями инерционной массы двигателя, инерци-

онных масс двухмассового маховика (гасителя), ротора электромашины, инерци-

онных масс АКП относительно массы автомобиля, что соответствует низшей одно-

узловой форме колебаний (рисунок 3.36). При этом отключение переднего моста 

(снижение жёсткости системы на участке от колёс до выходного вала АКП в  
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2–2,5 раза) приводит к уменьшению собственной частоты системы и увеличению её 

восприимчивости к внешним низкочастотным возмущениям (рисунок  3.37). Отсюда 

следует целесообразность отключения переднего моста не ранее, чем после включе-

ния 4-й передачи (или после достижения автомобилем скорости 35–45 км/ч).   

 

Таблица 3.15  – Результаты определения максимальных моментов на выходном 

валу АКП и ускорения автомобиля при его разгоне до заданной передачи 

 

 

 

 

Старт и разгон до заданной передачи с последующим замедлением, создаваемым 

кратковременным включением остановочных тормозов (без переключения  

передачи вниз и без уменьшения подачи топлива для обеспечения  

кратковременного закручивания валов трансмиссии) 

Фрагмент осциллограммы изменения параметров указанных процессов приве-

ден на рисунке 3.38.  Данный эксперимент проведён с целью оценки влияния си-

стемы управления частотой вращения теплового и электрического двигателей на 

качество динамического процесса. Из рисунка следует, что кратковременное тор-

можение автомобиля (177-я, 184-я секунды) не приводит к развитию больших ам-

плитуд колебаний динамического момента. В отдельных случаях (185-я секунда) 

кратковременное торможение привело к вынужденному переключению передачи 

вниз. При этом на начальном этапе процесса движения (при приложении тормоз-

ного момента, до переключения передачи с 7-й на 6-ю амплитуды) колебаний 

Передача 

№ 

max M/W 

[ Н·м ]/[Гц] 

max Acc/W 

[g]/[Гц] 

I 1370/1,8–2,0 0,40/1,8–2,0 

II  840/1,95–2,44 0,24/1,95–2,44 

III 760/3,2–3,4 0,22/3,2–3,4 

IV 550/3,9–4,1 0,17/3,9–4,1 

V 450/4,5–4,7 0,14/4,5–4,7 

VI 345/4,63–4,88 0,1/4,63–4,88 

VII 340/5,4–5,7 0,95/5,4–5,7 

VIII 250/5,8–6,0 0,065/5,8–6,0 

IX 150/6,2–6,5 0,036/6,2–6,5 

R 1300/1,8–2,0 0,38/1,8–2,0 
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ограничены. В дальнейшем после отработки системой переключения передач (пе-

реключение с 7-й на 6-ю) амплитуда колебаний динамического момента возраста-

ет в 8–10 раз. Частота колебаний при этом соответствует собственной частоте си-

стемы на данной передаче.  

Таким образом, установлено, что крутильные колебания валов силового блока 

после их кратковременной закрутки не развиваются, что может свидетельствовать 

о том, что природа возбуждения колебаний вызвана не упруго-инерционными 

свойствами системы, а особенностями функционирования системы топливопода-

чи теплового двигателя или управления частотой вращения электромашины. На 

основе анализа данных осциллограмм выдвинуто предположение о формировании 

возмущающего воздействия системой управления тепловым или электрическим 

двигателями при реализации алгоритма стабилизации частоты их вращения. 

Старт и разгон автомобиля до заданной передачи с последующим ускорением  

посредством резкого увеличения подачи топлива от 0 до 100 % 

Фрагмент осциллограммы изменения параметров указанных процессов приве-

ден на рисунке 3.39.  Анализ кривой изменения момента на осциллограмме пока-

зывает, что амплитуда динамического момента на 5-й, 6-й передачах находится в 

диапазоне от 140 до 340 Н·м, совершая от одного до трёх колебаний, при этом 

амплитудное значение ускорения автомобиля достигает величины 0,2 g. Из ос-

циллограммы следует, что характер изменения параметров динамического про-

цесса также соответствует низшей форме колебаний системы. При этом при сбро-

се педали газа колебательный процесс длится от 1,5 до 2,3 секунд. Амплитуда и 

длительность этого процесса сопоставимы с аналогичными параметрами колеба-

тельного процесса при переключении передач. 

Для оценки динамической нагруженности в режиме принудительного удер-

жания передачи в АКП выполнено два эксперимента. 

Первый эксперимент выполнялся при равномерном движении с минимально 

устойчивой скоростью на первой передаче, в процессе которого периодически 

осуществлялось ускорение посредством резкого изменения положения педали по-

дачи топлива от нуля до 100 %.  Фрагмент осциллограммы изменения параметров 
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указанных процессов приведен на рисунке  3.40. Из осциллограммы следует, что 

характер изменения параметров динамического процесса также соответствует 

низшей форме колебаний силового блока (на частоте свободных колебаний). 

При движении автомобиля на 1-й передаче с минимальной подачей топлива 

наблюдаются слабоощутимые продольные колебания. После резкого перемеще-

ния педали подачи топлива (до 100 %) ощущается рывок и начинаются интенсив-

ные колебания. Амплитуда момента составляет 570 Н·м при абсолютной вели-

чине 1730 Н·м, при этом регистрируются синхронные продольные ускорения с 

амплитудой колебаний достигающей 0,182 g при абсолютной величине 0,477 g. 

После резкого сброса педали подачи топлива также происходят колебания момен-

та и продольного ускорения, достигающие значений минус 420 Н·м и минус  

0,117 g соответственно. Во время остановки автомобиля (выключение фрикцио-

нов) также фиксируются колебания момента и ускорения. 

Второй эксперимент выполнялся при движении на принудительно удержива-

емой передаче и максимальной частоте вращения вала двигателя.  

Фрагмент осциллограммы изменения параметров при движении автомобиля 

на пятой передаче приведён на рисунке 3.41 (с 51-й по 59-ю секунды). В данном 

режиме вибрации по моменту на выходном валу АКП и по продольным ускорени-

ям корпуса автомобиля на всех оборотах, предусмотренных программой управле-

ния электронного блока управления АКП (ЭБУ АКП), не выявлены. Это объясня-

ется высоким уровнем фильтрующих свойств гасителя крутильных колебаний 

(двухмассового маховика). В то же время при снижении оборотов двигателя ниже 

уровня, предусмотренного программой управления (1200 об/мин при движении на 

6-й, 7-й передачах), возбуждается резонансный режим (рисунок 3.42). Установле-

но, что при данных оборотах двигателя возникают резонансные колебания на ча-

стоте 4,6–5,6 Гц, которые соответствуют низшей одноузловой форме колебаний 

(рисунок 3.36). При этом ближайшая моторная гармоника (1-я) имеет частоту в 

пять раз выше (1200/60 = 20 Гц). Проведённые эксперименты по оценке частоты 

возмущения со стороны подвески при движении по различным типам дорог не 

выявили возбуждения в диапазоне частот, соответствующем низшей форме коле-
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баний (2–6,5 Гц). Таким образом, можно предположить, что фактором, «разгоня-

ющим» динамическую систему до резонансных амплитуд колебаний, являются 

процессы автоматического регулирования в системе управления тепловым двига-

телем, либо в системе управления электромашиной. Для подтверждения данной 

гипотезы проведены дополнительные экспериментальные исследования, при ко-

торых регистрировались отдельные параметры системы управления двигателем. 

На рисунке 3.42 приведены фрагменты осциллограмм, характеризующих взаимо-

связь между кинематическими и силовыми параметрами динамических процессов 

в трансмиссии и параметрами управления системы стабилизации оборотов сило-

вой установки. 

Из сопоставления характера изменения угловых скоростей, моментов тепло-

вого двигателя и электромашины с параметрами управления следует, что возбуж-

дение резонансных явлений вызвано процессами управления подачей топлива 

(положение дроссельной заслонки) и углом впрыска (регулируемый угол опере-

жения зажигания) топлива. Необходимо отметить, что аналогичный характер 

имеют колебательные процессы при трогании автомобиля с места и переключе-

нии на низших передачах. Во всех этих случаях происходит возбуждение колеба-

ний на собственной частоте, соответствующей включаемой передаче и низшей 

форме колебаний (рисунок 3.36). Таким образом, сложное, во многих случаях не-

достаточно формализованное взаимодействие различных элементов мехатронной 

системы управления двигателями и трансмиссией приводит к высокой динамиче-

ской нагруженности силовых передач (рисунок  3.43). Данный результат говорит 

о необходимости тщательной проработки законов управления двигателем, элек-

тромашиной и трансмиссией. 

Определение уровня виброускорений корпуса трансмиссии и кузова  

автомобиля 

Виброускорения автомобиля фиксировались на всех режимах движения по 

оси z на корпусе трансмиссии и по осям X, Y, Z кузова автомобиля (датчик распо-

ложен под сидением водителя). Характер изменения виброускорений в салоне ав-
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томобиля и на корпусе трансмиссии приведен на рисунках  3.44, 3.45 а. Из фраг-

ментов осциллограмм следует, что абсолютные значения вертикальных ускорений 

корпуса трансмиссии не превышают 6 g, а из соответствующего амплитудного 

спектра виброускорений (рисунок 3.45 б, таблица 3.16) следует, что наибольшая 

плотность процесса сосредоточена в диапазоне частот от 120 Гц и выше.  

 

Таблица 3.16 – Результаты определения уровня виброускорений по оси Z на 

 корпусе трансмиссии в октавных полосах частот  

Fb, Гц 62,5 125 250 500 1000 1957,107 

Z_Acc, g 0,0096 0,08702 0,44366 0,1162 0,01784 0,00662 

 

При этом существенные значения амплитуд виброускорения составляют 

0,45 g и 0,12 g в октавных полосах частот со среднегеометрическими значениями 

250 Гц и 500 Гц. Данные виброускорения определяются процессами, не связан-

ными с крутильными колебаниями в рассматриваемой динамической системе 

«двигатель – двухмассовый маховик – ротор электромашины – АКП – автомо-

биль» и не передаются на кузов автомобиля через виброизоляторы моторно-

трансмиссионной установки, выполняющие функцию фильтра низкочастотных 

колебаний. Характер изменения виброускорений в салоне автомобиля, спектраль-

ная плотность процесса свидетельствуют, что виброускорения по осям Y и Z 

имеют ограниченное значение амплитуд (по оси Y не превышают 0,05 g, по оси Z 

не превышают 0,1 g) и не оказывают влияния на эксплуатационные свойства и 

уровень комфортабельности автомобиля (на рассматриваемых режимах движе-

ния). Частотный спектр данных ускорений определяется характером взаимодей-

ствия автомобиля с грунтом, свойствами подвески в вертикальном и боковом 

направлениях. В то же время установлено, что продольные ускорения по оси X 

имеют высокий уровень амплитуд при переходных процессах переключения пе-

редач, управления топливоподачей и  торможением. Данные процессы полностью 

коррелированы с крутильными колебаниями на выходном валу трансмиссии. Ча-
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стота колебаний соответствует низшей одноузловой форме крутильных колеба-

ний в трансмиссии на каждой передаче, а амплитуды продольных ускорений до-

стигают в отдельных случаях 0,182  g при максимальных абсолютных значениях, 

достигающих 0,4 g. Таким образом, вибронагруженность салона автомобиля на 

рассматриваемых режимах движения определяется крутильными колебаниями в 

трансмиссии (соответствует низшей одноузловой форме крутильных колебаний). 
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Рисунок 3.36 – Низшая одноузловая форма колебаний; номера соответствуют 

основным инерционным массам: 1 – маховик ДВС; 2 – ротор ЭМ; 3 – передняя 

подгруппа АКП; 4 – задняя подгруппа АКП; 5 – автомобиль 
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Рисунок  3.43 – Фрагмент осциллограммы, характеризующий влияние  

параметров системы управления двигателем и электромашиной  

на динамические процессы в трансмиссии автомобиля. Движение на 

 VI-й передаче в диапазоне оборотов двигателя 1200–1450 об/мин:  

резонансные колебания происходят на собственной частоте динамической  

системы, соответствующей первой одноузловой форме колебаний; источником 

возмущения является процесс регулирования угла опережения зажигания 
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В результате выполненных экспериментальных исследований были получены  

следующие результаты. 

  1. Установившееся значение момента двигателя при пуске/заглохании со-

ставляет 110 Н·м, максимальный момент – 190 Н·м.  При переключении АКП из 

положения N в Rear и N в Drive амплитуда периодической составляющей дина-

мического момент на выходном валу АКП не превышает 267 Н·м и 150 Н·м на 

кардане привода переднего моста. При этом установившиеся значения моментов 

на выходном валу АКП и кардане переднего моста составляют 135–160 и  

35–40 Н·м соответственно, амплитуда продольных виброускорений автомобиля 

не превышает 0,04 g. 

2. При старте автомобиля с места с последующим разгоном до заданной пере-

дачи и замедлением (выбегом с последовательным переключением вниз) до пол-

ной остановки автомобиля (без использования тормозов) установлено, что макси-

мальные значения моментов наблюдаются при старте и переключении на вторую 

передачу и составляют 1350 Н
.
м и 780 Н·м соответственно. При этом колебания 

происходят на собственной частоте системы и соответствуют низшей одноузло-

вой форме колебаний. Отключение переднего моста (снижение жёсткости систе-

мы на участке от колёс до выходного вала АКП в 2–2,5 раза) приводит к умень-

шению собственной частоты системы и уменьшению её восприимчивости к 

внешним возмущениям. Отсюда следует целесообразность отключения переднего 

моста не ранее, чем после включения 4-й передачи (или после достижения авто-

мобилем скорости 35–45 км/ч).   

3. При старте и разгоне до заданной передачи с последующим замедлением, 

создаваемым кратковременным включением остановочных тормозов, установле-

но, что кратковременное торможение автомобиля не приводит к развитию боль-

ших амплитуд колебаний динамического момента. Установлено, что крутильные 

колебания валов силового блока после их кратковременной закрутки не развива-

ются, что может свидетельствовать о том, что природа возбуждения колебаний 

вызвана не упруго-инерционными свойствами системы, а особенностями функци-

онирования системы топливоподачи теплового двигателя или управления часто-



115 

 

той вращения электромашины. На основе анализа данных осциллограмм выдви-

нуто предположение о формировании возмущающего воздействия системой 

управления тепловым или электрическим двигателями при реализации алгоритма 

стабилизации частоты их вращения.  

4. При старте и разгоне автомобиля до заданной передачи с последующим 

ускорением посредством резкого увеличения подачи топлива от 0 до 100 % уста-

новлено, что амплитуда динамического момента на 5-й, 6-й передачах находится 

в диапазоне от 140 до 340 Н·м, совершая от одного до трёх колебаний. Характер 

изменения параметров динамического процесса также соответствует низшей 

форме колебаний системы. При этом при сбросе педали газа происходят колеба-

ния момента длительностью от 1,5 до 2,3 секунд. Амплитуда и длительность этого 

процесса сопоставимы с аналогичными параметрами колебательного процесса 

при переключении передач. 

5. При оценке динамической нагруженности в режиме принудительного удер-

жания передачи в АКП установлено, что характер изменения параметров динамиче-

ского процесса также соответствует низшей форме колебаний силового блока. 

При движении автомобиля на 1-й передаче после резкого увеличения подачи 

топлива (до 100 %) амплитуда момента составляет 570 Н
.
м при абсолютной вели-

чине 1730 Н
.
м, при этом регистрируются синхронные продольные ускорения с 

амплитудой колебаний, достигающей 0,182 g при абсолютной величине 0,477 g. 

После резкого сброса педали подачи топлива также происходят колебания момен-

та и продольного ускорения, достигающие значений минус 420 Н·м и  

минус 0,117 g соответственно. Во время остановки автомобиля (выключения 

фрикционов) также фиксируются колебания момента и продольного ускорения. 

При движении на принудительно удерживаемой передаче и максимальной частоте 

вращения вала двигателя (kick-down) колебаний момента на выходном валу АКП 

и продольных ускорений салона автомобиля на всех оборотах, предусмотренных 

программой управления ЭБУ АКП, не выявлено. Это объясняется высоким уров-

нем фильтрующих свойств гасителя крутильных колебаний (двухмассового махо-

вика). При снижении оборотов двигателя ниже уровня, предусмотренного про-
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граммой управления (1200 об/мин при движении на 6-й, 7-й передачах) возбужда-

ется резонансный режим. На данных оборотах двигателя возникают резонансные 

колебания на частоте 4,6–5,6 Гц, которые соответствуют низшей одноузловой 

форме колебаний. Таким образом, установлено, что фактором, «раскачивающим» 

динамическую систему до резонансных амплитуд колебаний являются процессы 

автоматического регулирования в системе управления тепловым двигателем и в 

системе управления электромашиной. 

6. При определении уровня виброускорений корпуса трансмиссии и кузова ав-

томобиля установлено, что абсолютные значения вертикальных ускорений корпу-

са трансмиссии не превышают 6 g; из амплитудного спектра виброускорений сле-

дует, что наибольшая плотность процесса сосредоточена в диапазоне частот от 

120 Гц. При этом существенные значения амплитуд виброускорения составляют 

0,45 g и 0,12 g в октавных полосах частот со среднегеометрическими значениями 

250 Гц и 1000 Гц. Данные виброускорения определяются процессами, не связан-

ными с крутильными колебаниями в рассматриваемой динамической системе 

«двигатель – двухмассовый маховик – ротор электромашины – АКП – автомо-

биль»,  и не должны передаваться на кузов автомобиля через виброизоляторы мо-

торно-трансмиссионной установки. Данный вопрос требует дополнительного экс-

периментального исследования. 

 7. Характер изменения виброускорений кузова автомобиля, спектральная 

плотность процесса свидетельствуют, что виброускорения по осям Y и Z имеют 

ограниченное значение амплитуд и не оказывают влияния на эксплуатационные 

свойства и уровень комфортабельности автомобиля. В то же время установлено, 

что продольные ускорения по оси X имеют высокий уровень амплитуд при пере-

ходных процессах переключения передач, управления топливоподачей и тормо-

жением. Данные процессы полностью коррелированы с крутильными колебания-

ми на выходном валу трансмиссии. Таким образом, вибронагруженность кузова 

автомобиля  на рассматриваемых режимах движения определяется крутильными 

колебаниями в трансмиссии (соответствует низшей одноузловой форме крутиль-

ных колебаний). 
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3.1.4 Обоснование и разработка метода перераспределения управляющего  

силового воздействия при переходных режимах движения 

 

В разделе представлены результаты научного обоснования и разработки мето-

да перераспределения управляющего силового воздействия при переходных ре-

жимах движения в силовой передаче автомобиля после кинематического вырав-

нивания элементов при переключении передач с целью снижения динамической 

нагруженности, экспериментально установленной в разделе 3.1.3. 

На основе анализа результатов экспериментальных исследований динамики 

трансмиссии 3-тонного автомобиля и изучения литературных источников уста-

новлено, что динамическая нагрузка трансмиссии после кинематической стадии 

переключения (т. е. синхронизация скоростей ведущего и ведомого элементов в 

коробке передач) определяется величиной колебательного процесса, соответ-

ствующего одноузловой форме колебаний трансмиссии. Решение задачи повыше-

ния качества переходных процессов достигается применением метода силового 

перераспределения управляющего воздействия. С использованием разработанных 

имитационных моделей разной степени сложности выполнена оценка эффектив-

ности применения различных алгоритмов перераспределения управляющего воз-

действия. По результатам моделирования динамики системы установлено, что их 

эффективность определяется точностью идентификации начальных условий ис-

следуемого процесса в конце этапа кинематического выравнивания. Изложен раз-

работанный и запатентованный метод идентификации начальных условий, осно-

ванный на определении сигнатуры крутящего момента и его производных.  

По результатам исследований установлено, что предпочтительнее реализовать 

алгоритм ZVD (zero vibration derivation) перераспределения управляющего воз-

действия для низких передач (ниже 4-й) с точки зрения наилучших характеристик 

перерегулирования, устойчивости и удовлетворительного уровня быстродействия. 

Рекомендуется использовать алгоритм Ramp (линейное увеличение входного сиг-

нала управления) для случаев, когда скорость реакции не превышает периода од-

ноузловой формы колебаний динамической системы силового блока на заданной 
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передаче. Реализация предложенных алгоритмов позволяет не только снизить ди-

намическую нагрузку трансмиссии, но и повысить комфортность автомобиля. 

Применение современных высокомоментных двигателей приводит к возбуж-

дению интенсивных вибраций в трансмиссии транспортного средства в режиме 

начала движения и при переключении передач. Это снижает уровень комфорта-

бельности машины. Низкочастотные колебания в трансмиссии вполне закономер-

ны и возбуждаются при резком увеличении движущего момента в динамической 

системе на низшей собственной частоте в соответствии с первой, одноузловой 

формой колебаний. Данное явление в полной мере проявилось при эксперимен-

тальном исследовании транспортной машины массой 2975 кг, оснащённой ги-

бридной силовой установкой с восьмицилиндровым двигателем мощностью  

650 л. с. При оценке динамической нагруженности транспортного средства уста-

новлено, что низкочастотные крутильные колебания в трансмиссии приводят к 

возникновению интенсивных продольных колебаний кузова автомобиля с ускоре-

ниями до 2–4 м/с
2
, что не соответствует требованиям комфортабельности автомо-

биля и позволяет прогнозировать ограниченный ресурс элементов конструкции 

трансмиссии. Приведённое определяет актуальность выполненных исследований. 

В соответствии с этим объектом исследования является процесс управления пере-

ключением передач в трансмиссии транспортной машины. Цель исследования – 

повышение качества переходных процессов в трансмиссии автомобиля. 

 

3.1.4.1 Анализ низкочастотных колебаний при переходных процессах начала  

движения с места и при переключении передач 

 

В ходе эксперимента были измерены кинематические и силовые параметры, 

которые характеризуют динамику как силового агрегата, так и транспортного 

средства. Фрагмент осциллограммы, характеризующей динамику системы «дви-

гатель – трансмиссия» при разгоне автомобиля, показан на рисунке 3.46. На ри-

сунке также показаны изменения скорости вращения входного вала коробки пере-

дач, скорости автомобиля, продольного ускорения кузова автомобиля.  
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На приведённом ниже рисунке показано, что переключение передач с 1-й по 

5-ю приводит к возникновению низкочастотных колебаний в трансмиссии. При 

этом амплитуда крутящего момента достигает значений 1,3–1,5 от максимального 

крутящего момента двигателя. Одновременно значения продольного ускорения 

кузова автомобиля достигают 2–4 м/с
2
. Следует отметить, что на параметры пере-

ходного процесса существенно влияет изменение собственной частоты динамиче-

ской системы в зависимости от номера включённой передачи в трансмиссии. При 

увеличении номера включённой передачи собственная частота возрастает с 1,6 до 

6,9 Гц (таблица  3.17, строка 4). Значения собственных частот, полученные по ре-

зультатам обработки экспериментальных данных, приведены в строке 3  

таблицы 3.17 и варьируются в диапазоне от 1,5 до 7,0 Гц. Незначительное несоот-

ветствие вычисленных и полученных экспериментально значений собственных 

частот (например, от 2,1 до 2,5 Гц на второй передаче) может быть вызвано нели-

нейностью динамической системы, изменением массы транспортного средства в 

зависимости от степени его загрузки (количество пассажиров, топлива, колебания 

подрессоренной массы), температурой и давлением в шинах и т. д. В то же время 

изменение значений собственной частоты в зависимости от номера переключае-

мых передач определяется величинами приведённых моментов инерции двигателя 

до массы автомобиля. Таким образом, эффект изменения собственных частот 

должен учитываться при разработке алгоритма демпфирования колебаний и дол-

жен оцениваться с помощью параметра робастности динамической системы. 
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Рисунок  3.46 –  Фрагмент осциллограммы изменения параметров движения 

при трогании с места и разгоне автомобиля 

 

Таблица 3.17 – Собственные частоты динамической системы 

 

Номер  

включённой 

передачи 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

Передаточное 

число  

трансмиссии 

5,72 3,02 2,05 1,51 1,2 1 0,86 0,75 0,66 

Собственная 

частота (экс-

перимент), Гц 1
,5
–

1
,8

 

2
,1
–

2
,5

 

3
,2
–

3
,4

 

3
,9
–

4
,4

 

4
,4
–

4
,8

 

4
,6
–

5
,0

 

5
,0
–

5
,6

 

5
,5
–

6
,1

 

6
,7
–

7
,0

 

Собственная 

частота 

 (расчёт), Гц 

1,6 2,3 3,3 4,2 4,8 5,1 5,9 6,3 6,9 
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Следует отметить, что согласно результатам численного моделирования и 

экспериментальным данным процесс выравнивания угловых скоростей скользя-

щих фрикционных элементов также сопровождается колебаниями крутящего мо-

мента на более высоких частотах, но с меньшими амплитудами (рисунок  3.46: 

 от 37,5 до 38,8 с, от 40,6 до 41,5 с, от 43,2 до 43,8 с). Это связано с неопределён-

ностью структурного состояния динамической системы в процессе проскальзыва-

ния фрикционных элементов, при котором приведённый момент инерции дина-

мической системы значительно меньше. Эти колебания в меньшей степени влия-

ют на уровень динамической нагрузки и комфорт автомобиля (уровень продоль-

ного ускорения) из-за более высоких частот и незначительных амплитуд момента. 

В то же время такое затухание колебаний требует дополнительного исследования. 

Что касается проблемы изучения переходных процессов при начале движения 

и переключении передач, управляющее действие можно рассматривать как еди-

ничную функцию, поскольку при ускорении транспортного средства после вы-

равнивания угловых скоростей элементов управления, требуемая удельная дви-

жущая сила определяется по следующей формуле: 

 

   
 ̇

    
          (3.8) 

 

где   ,    – удельная движущая сила и сопротивление движению соответ-

ственно; 

 ̇ – необходимое ускорение,    = 0,02;  

g – ускорение свободного падения (g = 9,81 м/с
2
); 

   – коэффициент инерции вращения на j-й передаче.  

Таким образом, когда транспортное средство ускоряется на первой передаче с 

ускорением 2,5 м/с
2
, отношение 

  
  

⁄      , то есть требуемое управляющее 

воздействие превышает крутящий момент сопротивления качению почти в десять 

раз. Реакция системы на данное управляющее действие может рассматриваться 

как реакция на единичную управляющую функцию. 
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Наиболее выраженная генерация этих колебаний наблюдается при резком 

увеличении подачи топлива в режиме kick-down. Это утверждение чётко отраже-

но в графиках на рисунке 3.47 а. При движении на первой передаче резкое увели-

чение подачи топлива на 78-й и 82-й секундах приводит к изменению крутящего 

момента на выходном валу трансмиссии с амплитудой до 1760 Н·м. Этот процесс 

сопровождается продольными колебаниями кузова транспортного средства с ам-

плитудой 4,5 м/с
2 
на частоте f = 1,6 Гц, что соответствует первой одноузловой 

форме. Таким образом, на основе анализа результатов эксперимента выявлено, 

что динамические и инерционные нагрузки в требуемом диапазоне частот форми-

руются в соответствии с одноузловой формой колебаний с узлом в зоне «полу-

оси».  

 

 
а 
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б 

а –  фрагмент осциллограммы, показывающий изменения параметров при дви-

жении с минимально устойчивой скоростью на первой передаче, в процессе ко-

торого движение периодически ускорялось путём резкого изменения положения 

педали газа (ускорения) с 0 до 100 %; б – варианты проявления Bonanza effect  

(эффект «Бонанца») 

Рисунок 3.47 – Возникновение низкочастотных колебаний в трансмиссии 

 

3.1.4.2 Обоснование метода гашения низкочастотных колебаний 

 

Энергия низкочастотных колебаний пропорциональна квадрату момента, де-

лённому на удвоенное значение угловой жёсткости системы. В процессе пере-

ключения передач (особенно низших) в трансмиссии транспортной машины дей-

ствующий момент имеет максимальные значения, а приведённая угловая жёст-

кость ограничена. Это приводит к интенсивному накоплению энергии колебаний 

с низкими собственными частотами при переключении на низших передачах. 

Энергия и амплитуда колебаний могут быть уменьшены при вариации параметров 

системы, повышающих собственную частоту. Однако это трудно реализуемо в ре-
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альных конструкциях. Наиболее близким по технической сути и достигаемым ре-

зультатам является способ гашения колебаний, изложенный в работах [54–56]. 

Данный способ заключается в гашении низкочастотных колебаний в трансмиссии 

транспортной машины на стадии после кинематического выравнивания скоростей 

ведущих и ведомых частей созданием противофазного управляющего воздействия 

на собственной частоте динамической системы  и в оценке качества переходных 

процессов, т. е. перерегулирования и длительности процесса на основе моделиро-

вания динамики системы при приложении единичного управляющего воздействия 

(быстрое приложение момента двигателя). Таким образом, эффективным путём 

решения описанной выше проблемы может является корректировка функции 

управляющего сигнала (в данном случае крутящего момента): делать её наклон-

ной (Ramp – плавное повышение во времени момента двигателя) или ступенча-

той, увязав длительность стадий управляющей функции с периодом (частотой) 

собственных колебаний динамической системы.  

Известно, что при исследовании крутильных колебаний в трансмиссиях 

транспортных машин, соответствующих первой собственной форме колебаний на 

установившихся и переходных режимах движения, является обоснованным при-

менение двух (или даже одномассовых) математических моделей [54], адекватно 

имитирующих реальный процесс. Данная собственная форма имеет один узел ко-

лебаний, расположенный в зоне «полуось – шина». Собственная частота и точное 

положение узла колебаний определяются номером включённой передачи. Эта 

собственная форма соответствует двухмассовому осциллятору, имитационная мо-

дель которого использовалась ниже для оценки эффективности предлагаемого си-

лового перераспределения управляющих воздействий. Такая модель позволяет 

исследовать эффект возбуждения низкочастотных колебаний при запуске двига-

теля, переключении передач и разгоне автомобиля. Рисунок  3.47 б демонстрирует 

суть исследуемой проблемы (верхняя диаграмма).  

При пуске двигателя, разгоне автомобиля инициируется резкое приложение 

момента М1. Из-за отсутствия затухания трансмиссия вибрирует бесконечно. 

Момент М2 колеблется между нулём и удвоенным значением M1. В этом и за-
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ключается Bonanza effect (эффект «Бонанца»). При этом вибрации воспринимают-

ся как тревожные, потому что они увеличивают нагрузку на компоненты транс-

миссии и ухудшают комфорт. Ослабление проявления данного эффекта может 

быть достигнуто введением эффективного демпфирования или отстройкой систе-

мы – переводом собственной частоты в диапазоны, не являющиеся критическими 

для пассажиров и элементов трансмиссии. К сожалению, оба решения являются 

трудно реализуемыми на практике в связи с существенными компоновочными и 

конструктивными ограничениями.  

В качестве альтернативы импульс, который вызывает вибрацию  

(прикладываемый крутящий момент) может быть изменён, чтобы предотвратить 

или уменьшить образование свободных колебаний. Процедура может быть доста-

точно чётко объяснена с помощью практического примера, описанного выше. На 

рисунке 3.47 б иллюстрируются три различных варианта приложения крутящего 

момента M1 в этом процессе. 

В первом варианте M1 увеличивается линейно, т. е. управляющее воздействие 

имеет рампа-образную форму (вторая диаграмма на рисунке 3.47 б). Если про-

должительность рампы более одного периода собственных колебаний, то вибра-

ция почти полностью исчезает. Другим вариантом может быть ступенчатое уве-

личение М1 в пределах длительности полупериода (третья диаграмма на рисунке 

3.47  б). В этом случае также можно почти полностью избежать вибрации силово-

го агрегата. Возможен и третий вариант, как разновидность второго – резкое при-

ложение момента M1 (четвертая диаграмма на рисунке  3.47 б). В этом случае 

можно ожидать более эффективного использования потенциала двигателя за счёт 

уменьшения крутящего момента после первого периода колебаний. По сравнению 

с предыдущими вариантами можно ожидать более динамичного разгона автомо-

биля. 

Изложенный выше подход базируется на идее гашения колебаний путём фор-

мирования корректирующих импульсов в противофазе к колебательному процес-

су, т. е. силового перераспределения управляющего воздействия с учётом частот-

ных характеристик динамической системы. Данная идеология реализована в ме-
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тоде так называемых входных формирователей (Input Shapers) и нашла широкое 

распространение в различных промышленных задачах. 

Основная идея Input Shapers заключается в формировании управляющего сиг-

нала путём свёртки задающего управляющего воздействия с последовательностью 

импульсов в виде дельта-функции Дирака. Алгоритм работы Shaper-

формирователя основан на перераспределении во времени силового воздействия 

на объект управления при сохранении неизменной величины суммарного воздей-

ствия. За счёт относительного увеличения времени перехода системы из одного 

состояния в другое обеспечивается компенсация возникающих колебаний, а сдвиг 

управляющего воздействия на долю периода вычисленных колебаний объекта 

управления обеспечивает в идеальном случае полное их подавление. При этом за-

дающий сигнал принимается таким, чтобы суммарное воздействие на систему 

осталось неизменным: 

∑     

 

   

 (3.9) 

 

где n – количество импульсов;  

   – амплитуда i-го импульса. 

Основным параметром, определяющим качество работы Shaper-алгоритма, 

является степень подавления колебаний. Оценку подавления целесообразно про-

изводить в виде отношения амплитуды остаточных колебаний в системе, в кото-

рой входной сигнал был сформирован Shaper-фильтром, к амплитуде остаточ-

ных колебаний, которые возникли бы в той же системе без преобразования 

входного сигнала. Степень подавления колебаний определяется следующими 

выражениями: 
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 (3.10) 

 

где   – частота колебаний;  

  – коэффициент демпфирования; 

   – время i-го импульса. 

Параметры Shaper-фильтра    и    получают путём решения уравнений (3.9) и 

(3.10), задаваясь максимально допустимым уровнем колебаний  (   )   . При 

этом значения   и   обычно выбирают равными естественным частоте и коэффи-

циенту демпфирования объекта управления, которые могут быть определены по 

математической модели или по результатам экспериментальных исследований. 

Необходимо учитывать, что реальные объекты управления (в частности рассмат-

риваемая в статье система управления переключением передач) являются нели-

нейными, с одной стороны;  с другой стороны их частотные характеристики су-

щественно зависят от номера включённой передачи. Это приводит к вариациям 

указанных параметров. Таким образом, возникает задача формирования такого 

входного сигнала, при котором в системе будет обеспечена робастность по от-

ношению к неопределённости частоты возникающих колебаний (собственной ча-

стоты) и коэффициента демпфирования объекта управления. Одним из путей ре-

шения этой задачи является введение дополнительного условия: 

 

 

  
(      √     )   . (3.11) 

 

Равенство нулю частной производной выражения (3.11) по частоте позволяет 

увеличить диапазон частот, в котором обеспечивается желаемая степень подавле-

ния колебаний, и тем самым добиться приемлемой работы Input Shaper даже при 
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значительной ошибке в определении собственной частоты объекта управления.  

Другим важным свойством, характеризующим качество работы Input Shapers, 

является быстродействие, которое определяется временем последнего импульса 

tn. Поэтому при расчёте алгоритма обычно вводится условие минимизации tn. При 

этом следует вводить ограничения на амплитуду импульсов, поскольку миними-

зация времени может приводить к необходимости формирования импульсов с 

бесконечной амплитудой. Выполнение приведённых условий определяется дина-

микой исследуемого объекта и выбором вида Shaper-алгоритма. 

Input Shapers нашли широкое распространение в различных промышленных 

приложениях [104], что позволило значительно повысить производительность 

различных устройств: подъёмных кранов [105; 106], координатно-измерительных 

машин [108], спутниковых систем [109], фрезерных станков [110], приводов дис-

ководов [111], в системах управления движением транспортных машин [112] и 

других. В вышеприведённых работах приводятся типы Shaper-формирователей, 

зависимости по определению их параметров, оценка эффективности для различ-

ных промышленных приложений и рекомендации по применению.  

Однако применительно к транспортным машинам такие алгоритмы управле-

ния, которые потенциально могут обеспечить быстродействие, требуемый уро-

вень остаточных колебаний и робастность, не нашли должного применения. Для 

оценки возможности применения этого метода повышения качества переходного 

процесса после переключения передач построена математическая модель механи-

ческой системы, включающая в себя блок формирования силового управляющего 

воздействия; объединённую инерционную массу двигателя, элементов трансмис-

сии и главной передачи, приведённую к полуоси автомобиля; инерционную массу 

автомобиля, также приведённую к полуоси автомобиля, и упруго-диссипативную 

связь между ними.  

По результатам имитационного моделирования установлено, что частота ко-

лебаний меняется в диапазоне от 1,6 до 6,9 Гц. Результаты численного моделиро-

вания для исходной схемы с различными вариантами силового перераспределения 

управляющего воздействия сведены в таблицу 3.18, а на рисунке 3.48 приведён 
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фрагмент осциллограммы, характеризующий динамику процесса после включе-

ния первой передачи. 

 

 

 

Рисунок  3.48 – Графическое представление параметров, характеризующих 

динамику исследуемых процессов при разгоне автомобиля после включения 

первой передачи 

 

Как следует из рисунка, при отсутствии Input Shaper заброс реакции состав-

ляет 91 %, быстродействие – 0,15 с. Введение ZV-Shaper улучшает качество пере-

ходного процесса (заброс реакции – 9,1 %, быстродействие – 0,24 с). Введение 

ZVD-Shaper демонстрирует хорошее быстродействие – 0,6 с, при этом на первом 

полупериоде колебания (до величины 0,65 требуемого момента Mтр), быстродей-

ствие сопоставимо с ZV-Shaper. При этом заброс реакции составляет 0,9 %. Гаше-

ние возникающих колебаний, возбуждаемых после включения передачи при 

нарастании управляющего момента по закону Ramp, характеризуется перерегули-

рованием на первой передаче 2,6 % и быстродействием 0,6 с, как и при  

ZVD-Shaper. Характер распределения перерегулирования для различных законов 

управления в зависимости от собственной частоты рассматриваемой системы 

(номера включённой передачи) иллюстрируется на рис. 3.49 а, б. 
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а – перерегулирование;  б – быстродействие 

Рисунок 3.49 – Характер распределения показателей перерегулирования и 

быстродействия для различных законов управления в зависимости от номера 

включённой передачи (от собственной частоты системы) 

 

Как следует из рисунка, закон управления Ramp демонстрирует последова-

тельное увеличение перерегулирования от 2,6 % до 9,3 % при увеличении соб-

ственной частоты от 1,6 до 6,9 Гц. Алгоритм управления по ZV-Shaper и  

ZVD-Shaper обеспечивает минимум перерегулирования на 3-й и 4-й передачах 

(частота 3,3–4,2 Гц). За пределами указанного диапазона частот перерегулирова-

ние возрастает, что может быть вызвано меньшей степенью устойчивости дина-

мической системы в данном диапазоне частот. 

Другим параметром оценки эффективности Shaper-алгоритмов является обес-

печение робастности при заданном уровне остаточных колебаний. Результаты 

выполненного расчёта по зависимости (3.11) для определённых заранее амплитуд 

управляющего воздействия в соответствии с рассматриваемыми Shaper-

алгоритмами приведён на рисунке  3.50.  

Результаты совместного анализа перерегулирования, быстродействия и ро-

бастности различных Input Shapers позволяют сделать заключение о неоднознач-

ности оценки по отдельным параметрам. Например, лучшее быстродействие де-

монстрирует ZV-Shaper. 
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Рисунок  3.50 – Оценка робастности различных Input Shapers при заданном  

уровне остаточных колебаний 

 

При этом он же является наихудшим с точки зрения робастности, т. е. при ва-

риации собственной частоты эффективность алгоритма существенно снижается. 

Сопоставимое значение показателя робастности демонстрирует RAMP-алгоритм, 

но при этом его показатели быстродействия равны соответствующим показателям 

ZVD-алгоритма и существенно уступают ZV-алгоритму. Лучшие показатели пе-

ререгулирования демонстрирует ZVD-алгоритм, худшие ZV-алгоритм и сопоста-

вимые с ним RAMP-алгоритм. Для наглядной оценки эффективности различных 

алгоритмов результаты совместного анализа перерегулирования, быстродействия 

и робастности сведены в таблицу 3.18. 

 

Таблица 3.18 – Оценка эффективности рассматриваемых алгоритмов  

 

Тип алгоритма  

регулирования 

 (перераспределе-

ния) 

Показатели качества регулирования 

Быстродействие Перерегулирование Робастность 

ZV-Shaper 1 3 3 

ZVD-Shaper 3 1 1 

RAMP 3 2 2 
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Из приведённых результатов следует, что ни один из рассмотренных алгорит-

мов не обеспечивает наилучшего качества по всем трём параметрам. Выбор типа 

алгоритма может быть осуществлён в зависимости от приоритета параметра 

оценки качества переходного процесса. В то же время из результатов моделиро-

вания динамики силовой передачи рассматриваемого объекта следует, что для 

первых трёх передач целесообразно применение ZVD-Shaper. При требовании бо-

лее высокого быстродействия возможно применение ZV-Shaper. Для этого необ-

ходимо исследовать возможность включения в цепь обратной связи PID-

регулятора. Для передач, начиная с 4-й и выше, целесообразно применение Ramp-

алгоритма. При этом время нарастания управляющего воздействия должно соот-

ветствовать периоду собственной частоты для данной передачи. Приложение 

управляющего воздействия за время, меньшее длительности периода, приводит к 

резкому ухудшению показателей перерегулирования и робастности. Приложение 

управляющего воздействия за время, превышающее длительность периода соб-

ственных колебаний, приводит к неприемлемому снижению динамики разгона.  

Приведённые выше результаты получены для упрощённой динамической си-

стемы и при многих допущениях. В частности, при искусственно смоделирован-

ном процессе управления. Более точное определение начальных условий требует 

более полной модели, позволяющей имитировать связное управление двигателем 

и коробкой передач. Это требует рассмотрения более полной модели системы. 

 

3.1.4.3 Оценка эффективности предложенного метода при применении  

расширенной многомассовой модели динамической системы 

 

Для оценки эффективности входных формирователей применительно к объекту 

исследований разработана более сложная имитационная модель, которая приведена 

ниже. Эта модель состоит из двух основных групп компонентов. 

Первая группа показана на рисунке 3.51 и описывает взаимодействие механиче-

ских элементов силовой передачи: двигателя, трансмиссии, дифференциала, кардан-

ного вала и полуосей. Также есть отдельный компонент, имитирующий кузов авто-

мобиля. 
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Рисунок  3.51 – Структурная схема механической системы  

(имитационная модель) 

 

В математической модели двигатель внутреннего сгорания моделируется как 

трёхмерная зависимость крутящего момента от частоты вращения коленчатого 

вала в об/мин и подачи топлива в процентах (рисунок 3.52). Эта зависимость поз-

воляет моделировать двигатель в режиме тяги с использованием внешних и ча-

стичных характеристик, а также в режиме торможения. 

 

 

 

Рисунок 3.52 – Многопараметрическая характеристика двигателя  

 

Вторая группа элементов модели описывает работу блока управления короб-

кой передач и блока управления двигателем. Логика управления коробкой пере-

дач реализуется двумя исполнительными механизмами: блоками управления ко-
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робкой передач и блоками управления трением двойного сцепления. Блок управ-

ления коробкой передач использует текущие значения механической модели ко-

робки передач (переключаемая передача, положение селектора, текущая скорость 

транспортного средства) для генерации запроса на переключение передач в соот-

ветствии с настроенной картой переключения передач. 

Блок управления с двойным сцеплением определяет необходимое состояние 

фрикционных элементов управления на разных этапах переключения передач. Ре-

ализованы пять состояний фрикционных элементов управления: полностью вы-

ключен (Open), линейное нарастание момента трения во фрикционе на стадии пе-

рекладки крутящего момента от фрикциона выключаемой передачи к фрикциону 

включаемой передачи (Torque ramp up), линейное нарастание момента трения на 

стадии кинематического изменения передаточного отношения в коробке передач 

(Kinematic ramp), полностью включён (Close),  линейное снижение момента тре-

ния во фрикционе на стадии перекладки крутящего момента от фрикциона вы-

ключаемой передачи к фрикциону включаемой передачи (Ramp down). 

Рисунок 3.53 иллюстрирует изменение крутящего момента во фрикционных 

элементах при переключении передач. Используемая логика управления позволя-

ет выполнять переключение на основе разделения процесса переключения на си-

ловую и кинематическую фазы. 

 

 

 

Рисунок  3.53 – Изменение крутящего момента в процессе  переключения 

фрикционов 
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Логика управления двигателем заключается в переключении режимов его ра-

боты, характеризующих три состояния системы управления подачей топлива: ре-

жим водителя, электронное удержание крутящего момента, режим перехода 

управления топливом от электронного к водителю. Когда двигатель находится в 

режиме управления водителем, топливо подаётся в соответствии с движением пе-

дали акселератора. Управление двигателем в режиме удержания крутящего мо-

мента происходит во время переключения передач, когда необходимо обеспечить 

уникальность условий переключения. В существующих системах водитель практи-

чески не замечает кратковременного переключения режима управления от водителя 

к электронному блоку. В то же время это существенно экономит вычислительные 

ресурсы электронного блока управления коробкой передач. Сигнал на изменение 

режима работы двигателя формируется блоком управления коробкой передач во 

время переключения крутящего момента и кинематического выравнивания. 

Чтобы передать управление двигателем от электронного блока обратно води-

телю, существует переходный режим, который следует определённому закону. 

Такой закон управления может применяться, когда переключение передач завер-

шено или когда водитель резко меняет положение педали акселератора и когда 

происходит значительное продольное ускорение с колебаниями кузова транс-

портного средства. В качестве закона управления можно использовать 

ZV-формирователь, ZVD-формирователь и линейное изменение различной дли-

тельности, равное доле периода (T/2, T, 1,5xT), как показано на рисунке 3.54. 

 

 

 

Рисунок 3.54 – Различные законы управления двигателем  
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Полная модель системы реализована в программном комплексе LMS 

Imagine.LAB Amesim. На рисунке 3.55 приведены результаты моделирования на 

режимах Tip-in и Tip-out с использованием формирователей ZV и ZVD. Как пока-

зано на рисунке, система управления коробкой передач применяет формирователи 

в случае, если водителю требуется быстрое изменение положения педали акселе-

ратора. При этом включается режим электронной педали, который работает по ал-

горитму перераспределения мощности управляющего момента в соответствии с 

заданным формирователем. Анализ полученных результатов свидетельствует об 

эффективности перераспределения мощности момента переключения передач 

(верхние графики на рисунке  3.55).  

Эффективность результатов иллюстрируется графиками в нижней части ри-

сунка 3.55. Из анализа результатов моделирования следует, что 

ZVD-формирователь демонстрирует наивысшую эффективность в ограничении 

перераспределения при приемлемых значениях быстродействия и робастности. В 

целом анализ полученных результатов свидетельствует об эффективности пере-

распределения мощности крутящего момента при переключении передач. 

 

 

Рисунок  3.55 – Устойчивость процесса динамического переключения передач 

 в трансмиссии автомобиля с входным формирователем 

 

В то же время результаты моделирования при использовании расширенной 
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многомассовой модели динамической системы показали, что эффективность ис-

пользования входных формирователей, как и в способе, изложенном Фишером, 

обеспечивается лишь при нулевых начальных условиях. В реальных системах 

управления переключением передач транспортной машины начальные условия 

после кинематического выравнивания скоростей ведущих и ведомых элементов 

не являются нулевыми, формируются случайным образом в зависимости от сово-

купности факторов, определяемых крутящими моментами двигателя, сопротивле-

ния движению, а также колебательными процессами динамической системы.   

Для повышения эффективности синтезируемых регуляторов разработан алго-

ритм идентификации начальных условий по величине момента двигателя и его 

производных [113]. Существо предлагаемого метода заключается в следующем: 

по знакам (сигнатурам) первой и второй производной крутящего момента в 

трансмиссии необходимо определить, в какой четверти периода собственного ко-

лебания (квартиле) происходит колебательное движение динамической системы 

(таблица на рисунке 3.56). Например, если процесс осуществляется в первом 

квартиле, то знак первой производной момента положительный, а знак второй 

производной отрицательный. Если процесс осуществляется во втором квартиле, 

то знаки первой и второй производной момента отрицательные. Если процесс 

происходит в третьем квартиле, то знак первой производной отрицательный, а 

знак второй производной положительный. Если процесс происходит в четвертом 

квартиле, то знаки первой и второй производной момента положительные. Дан-

ные соотношения приведены в таблице под рисунком 3.56. При этом момент вре-

мени включения регулятора определяется также по значениям сигнатур (измене-

нию знаков сигнатур), соответствующих производных динамического момента. 

Например, при нахождении в первой четверти периода момент времени включе-

ния регулятора (
 

 
) определяется нулевым значением первой производной момента 

(знак производной меняется с плюса на минус); при нахождении во второй четверти 

периода,  момент времени включения регулятора ( ) определяется нулевым значе-

нием второй производной момента (знак производной меняется с минуса на плюс); 

при нахождении в третьей четверти периода, момент времени включения регулятора  

(
  

 
) определяется нулевым значением первой производной момента (знак производ-



138 

 

ной меняется с минуса на плюс); при нахождении в четвертой четверти периода,  

момент времени включения регулятора (  ) определяется нулевым значением вто-

рой производной момента (знак производной меняется с плюса на минус).  

 

 

 

 

Рисунок 3.56 –  Схема идентификации начальной фазы колебаний крутящего 

момента, нагружающего трансмиссию после окончания стадии кинематического 

выравнивания ведущих и ведомых частей трансмиссии 



139 

 

После определения момента времени включения регулятора предлагаемая си-

стема управления работает по разработанной схеме алгоритма. При этом про-

грамма управления предусматривает определение собственной частоты системы 

как функции номера включенной передачи и схемы включения ведущих мостов. 

Кроме того, измеряется относительная угловая скорость ведущих и ведомых эле-

ментов трансмиссии, позволяющая идентифицировать окончание стадии кинема-

тического выравнивания. После достижения кинематического выравнивания 

    0 осуществляется запрос информационно-измерительной управляющей си-

стемой (ИИУС) машины требуемого момента двигателя    , определяется рас-

четный крутящий момент в трансмиссии как реакция на единичное управляющее 

воздействие (уравнение 3.4, приведённое выше). Далее осуществляется сравнение 

степени перерегулирования   с допустимым значением. Если перерегулирование 

превышает допустимое значение, то выполняется расчёт параметров силового пе-

рераспределения управляющего сигнала          (амплитуды и длительности их 

действия) для типа регулятора (Shaper-фильтра), обеспечивающего требуемое 

значение приоритетного параметра качества переходного процесса (перерегули-

рование, быстродействие или робастность). Для выделения функции момента (из-

меренного), соответствующего первой одноузловой форме колебаний, осуществ-

ляется фильтрация применением режекторного фильтра на собственной частоте 

   системы с полосой пропускания   (  )    . В этом выражении    – учиты-

вает возможность варьирования собственной частоты системы и определяет при-

оритетность выбранного регулятора по степени его робастности. Например, как 

показывают результаты моделирования для первой передачи автомобиля массой  

3 т, для ZV-Shaper при заданном уровне перерегулирования 10 % полоса пропус-

кания     5; для ZVD-Shaper при заданном уровне  перерегулирования 10 % 

полоса пропускания составляет      20%; для ZVDD-Shaper  при заданном 

уровне  перерегулирования 10% полоса пропускания      30%. 

Далее по сигнатурам полученного (отфильтрованного) момента, его первой и 

второй производных, определяется номер текущего квартиля колебательного 

процесса и его временных границ. Правая граница интервала определяет момент 
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времени приложения управляющего силового воздействия синтезированного ре-

гулятора. 

После этого осуществляется передача параметров синтезированного регуля-

тора в систему управления подачей топлива двигателя. На этом работа алгоритма 

заканчивается. 

На рисунке  3.57 представлены результаты моделирования динамики системы 

при управлении тремя регуляторами.  

Результаты моделирования иллюстрируют эффективность синтезируемых ре-

гуляторов для гашения низкочастотных колебаний. Из графиков на рисунке  3.57 

следует, что ZVD-алгоритм обеспечивает наивысшую эффективность по ограни-

чению перерегулирования при приемлемых значениях быстродействия и робаст-

ности. В целом анализ полученных результатов свидетельствует об эффективно-

сти перераспределения управляющего крутящего момента при переключении пе-

редач. 

В то же время из результатов моделирования динамики силовой передачи рас-

сматриваемого объекта исследования следует, что для первых трёх передач целе-

сообразно применение ZVD-Shaper. При требовании более высокого быстродей-

ствия возможно применение ZV-Shaper. Для передач, начиная с 4-й и выше, целе-

сообразно применение Ramp-алгоритма. При этом время нарастания управляюще-

го воздействия должно соответствовать периоду собственной частоты для данной 

передачи. Приложение управляющего воздействия за время, меньшее длительно-

сти периода, приводит к резкому ухудшению показателей перерегулирования и 

робастности. Приложение управляющего воздействия за время, превышающее 

длительность периода собственных колебаний, приводит к неприемлемому сни-

жению динамики разгона.  
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Рисунок  3.57 – Результаты моделирования динамики системы при различных 

вариантах управления, иллюстрирующие эффективность синтезируемых 

регуляторов для гашения низкочастотных колебаний 

 

Таким образом, в разделе 3.1.4 представленного исследования научно обосно-

ван и разработан метод силового перераспределения противофазного управляю-

щего воздействия для гашения низкочастотных колебаний в силовой передаче с 

учётом модальных свойств динамической системы и неопределённости началь-

ных условий. Амплитуда и длительность ступеней управляющей функции (управ-

ляющего момента), а также время активации алгоритма управления, определяют-

ся начальными условиями колебательного процесса динамической системы, кото-

рые идентифицируются по сигнатурам первой и второй производных крутящего 

момента. Тип регулятора (Shaper-фильтр: ZV (Zero Vibration), ZVD (Zero Vibration 

and Derivative),  ZVDD (Zero Vibration and Double  Derivative), Ramp и др.) опре-

деляется на основе выбора приоритетного параметра, характеризующего качество 

переходного процесса – перерегулирования, быстродействия или робастности. 
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Установлено, что для гашения низкочастотных колебаний применительно к 

процессу переключения передач в трансмиссии транспортной машины  

ZVD-алгоритм обеспечивает наивысшую эффективность по ограничению перере-

гулирования при приемлемых значениях быстродействия и робастности. При тре-

бовании более высокого быстродействия возможно применение ZV-Shaper. При 

значениях собственной частоты низшей одноузловой формы колебаний 4 Гц и 

выше целесообразно применение RAMP-алгоритма. 

Анализ полученных результатов свидетельствует о высокой эффективности 

перераспределения силового управляющего воздействия на стадии после кинема-

тического выравнивания в процессе переключения передач в трансмиссии транс-

портной машины. 

Эффективность предлагаемого способа определена применительно к исследу-

емому объекту – транспортной машине массой 3000 кг, оснащённой двигателем 

мощностью 650 л. с. Разработанный алгоритм противофазного управляющего 

воздействия, настроенный на собственную частоту динамической системы, соот-

ветствующую низшей одноузловой форме колебаний, позволяет обеспечить су-

щественное повышение эксплуатационных свойств машины, таких как интенсив-

ность разгона, уровень комфортабельности и др. 

 

3.2 Прогнозирование и снижение динамической нагруженности силовых передач 

гусеничных машин на основе совершенствования модальных свойств систем 

 

3.2.1 Расчёт крутильных колебаний в силовой передаче гусеничной машины,  

прогнозирование динамической нагруженности, вероятности возникновения  

резонансных режимов в силовых элементах трансмиссии 

 

3.2.1.1 Разработка динамической модели силовой передачи перспективной 

 быстроходной гусеничной машины 

 

При расчёте крутильных колебаний в гидромеханической трансмиссии, про-

гнозировании динамической нагруженности, вероятности возникновения резо-
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нансных режимов в силовых элементах трансмиссии на основе подхода, изложенно-

го в главе 2, выполнен модальный анализ моторно-трансмиссионной установки 

(МТУ) перспективной БГМ. При схематизации и построении расчётной динамиче-

ской   схемы учтена структурная неоднозначность динамической модели МТУ [107]. 

Динамическая систематизация основных элементов МТУ строится с исполь-

зованием метода редуцирования к звену приведения (турбинному валу), так как 

это целесообразно при выполнении частотного анализа. Поэтому, на динамиче-

ской схеме МТУ отражаются кинематические связи основных элементов транс-

миссии, включая как простые редукторные, так и дифференциальные связи, когда 

скорость одного из элементов выражается через скорости двух других элементов, 

перемещения которых приняты в качестве обобщённых координат. Расчётная ди-

намическая схема МТУ структурно соответствует кинематической схеме и состо-

ит из элементарных структурных звеньев.  

Динамическая схема моторно-трансмиссионной установки ГМ начинается с 

двигателя и оканчивается ведущими колёсами. Основными структурными эле-

ментами динамической схемы МТУ являются: независимые сосредоточенные 

массы, дифференциальные связи, простые редукторные связи и упругие соедине-

ния на каждой передаче.  Пример разветвлённой динамической схемы и приведе-

ние ее к простой цепной для первой передачи приведён на рисунке 3.58.  

 

 

а 

 

б 

а –  разветвлённая динамическая схема; б – цепная динамическая схема 

Рисунок 3.58 – Динамическая схема, соответствующая первой передаче 
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Моменты инерции элементов цепной динамической схемы приведены в таб-

лице 3.19. 

 

Таблица 3.19 – Моменты инерции масс трансмиссии на передачах, кг
.
м

2 

 

Номер пере-

дачи 

Момент 

инерции дви-

гателя, 

JД  

 

Момент 

инерции тур-

бины, 

JТ 

 

Момент 

инерции де-

талей делите-

ля, приведен-

ных к эпи-

циклу плане-

тарного ряда 

делителя –

левый конец 

трубы, 

J1 

Момент 

инерции де-

талей плане-

тарного ре-

дуктора, при-

веденных к 

солнцам, 

J2 

 

Момент инер-

ции машины, 

приведенный к 

водилу сумми-

рующего ряда, 

JМ 

 

1 2 3 4 5 6 

I 

1,382 
0,371 

(+2,2) 

0,652 0,176 3,996 

II 0,488 0,367 8,352 

III 0,652 0,26 15,79 

IV 0,488 0,541 32,85 

V 0,652 0,234 70,24 

VI 0,488 2,493 146,46 

 

3.2.1.2 Оценка динамической нагруженности и прочности элементов  

гидромеханической передачи 

 

Результаты кинематического анализа показали, что частота вращения боль-

шинства звеньев находится в допустимых пределах и не превышает максималь-

ную частоту вращения вала двигателя. Только частота вращения эпицикла сум-

мирующего ряда (СР) на высшей передаче может достигать 3630 об/мин. Частота 

вращения сателлитов 2-го планетарного ряда на второй передаче, а у СР на выс-

шей передаче максимальная и равная 4233 об/мин. Однако указанные максималь-

ные значения частоты вращения вполне характерны и допустимы для рассматри-

ваемого класса передач. 

Частоты вращения дисков всех фрикционных узлов практически не превыша-

ют максимальную частоту вращения вала двигателя, а их линейная скорость ме-

нее 49,0 м/с, что вполне допустимо. У всех фрикционов на всех передачах отсут-
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ствует режим противовращения сопрягаемых дисков. 

Как показывают результаты силового анализа, нагруженность всех звеньев 

ГМП на передачах переднего хода невысокая и функционально обоснована. На 

всех передачах отсутствует циркуляция мощности. Наибольшую нагруженность 

все звенья ГМП имеют на передачах заднего хода. Наибольшую нагрузку имеет 

тормоз Т1, работающий на первой ступени, т. е. при движении на малых скоро-

стях. Фрикцион Фпх (все передачи переднего хода) блокирует солнечную ше-

стерню и водило первого планетарного ряда, что приводит к увеличенной его 

нагрузке. Однако данный фрикцион постоянно включён на передачах переднего 

хода и не участвует в работе при переключениях передач, что не приводит к про-

блемам при обеспечении его долговечности. 

Применённая в ГМП схема обеспечивает практически равномерную разбивку 

передаточных чисел и хорошее распределение скоростей движения по передачам. 

Потери мощности холостого хода на передачах вполне умеренные, что обу-

словлено относительно невысокими значениями частоты вращения звеньев ГМП. 

Следует отметить, что при оценке данного показателя по программе не учитыва-

ются барботажные потери, которые в данном конструктивном исполнении могут 

быть значительны. 

Нагрузочные потери мощности находятся на среднем уровне для данного 

класса передач. Оценивая в целом потери мощности в ГМП, можно сказать, что 

суммарный КПД передачи фактически будет несколько ниже расчётных значе-

ний. 

Расчётные значения удельной силы тяги свидетельствуют, что ГМП обеспечит 

движение машины в любых дорожных условиях. 

 

3.2.1.3 Оценка вероятности резонансных режимов от крутильных колебаний 

 

Двигатель ЯМЗ-7801 с максимальной мощностью 552 кВт – шестицилиндро-

вый, рядный, с равномерным чередованием вспышек и порядком работы цилин-

дров 1–5–3–6–2–4. Размерность двигателя – 130×156. Степень сжатия – 17,5. Дав-
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ление наддува – 0,30 МПа. Расчёт возмущающих моментов на массах двигателя 

выполнен программным путём. Наиболее опасными для элементов трансмиссии 

являются «главные» гармоники порядков   = 3 и   = 6. 

На рисунке 3.59 приведена расчётная амплитудно-частотная характеристика – 

зависимость амплитуд динамических нагрузок в торсионном вале при вынужден-

ных крутильных колебаниях от частоты вращения коленчатого вала двигателя 

(распечатка с экрана монитора). Расчёт выполнен для варианта работы с разбло-

кированным гидротрансформатором. 

Как следует из приведённого рисунка, реализуется только один резонанс в 

зоне частот вращения вала двигателя 600–900 об/мин. Это основной резонанс 

главной гармонической составляющей возмущающих моментов порядка v = 3.   

Максимальная расчётная амплитуда резонансных динамических нагрузок при 

проходе резонансной зоны составляет 5,12 кН·м. Без учёта скорости прохода че-

рез резонансную зону (стационарные колебания) уровень резонансных амплитуд 

динамических нагрузок составляет 7,24 кН·м. 

Данный резонанс представляет безусловную опасность для торсионного вала, 

особенно учитывая, что минимальная частота вращения на холостом ходу у дви-

гателя ЯМЗ-7801 составляет 700 об/мин. Для исключения самой возможности от-

носительно длительной работы двигателя в резонансной зоне необходима будет 

перерегулировка двигателя с повышением минимальной частоты на холостом хо-

ду до 1000–1200 об/мин. 

Другой способ снижения динамической нагруженности элементов ГМП за-

ключается в том, что в диапазоне скоростного режима работы двигателя, при ко-

тором возможно возникновение резонансного режима вала, соединяющего двига-

тель с насосным колесом гидротрансформатора, снижается собственная частота 

дотрансформаторной зоны увеличением приведённого момента инерции враща-

ющейся деталей при нейтрали в трансмиссии путём принудительной блокировки 

гидротрансформатора. Резонансный режим может быть также исключён синтезом 

эластичного гасителя (например, фирмы «Centa»  [107]). 
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Рисунок 3.59 – Расчётная кривая амплитуд динамических нагрузок от крутильных 

колебаний в торсионном вале 

 

Режим работы с заблокированным гидротрансформатором (ГТ) рассчитан для 

диапазона частот вращения выше 1200 об/мин. Наибольшую опасность для эле-

ментов турбинной части представляет форма колебаний с узлом в соединении 

«турбинный вал – коническая пара».  На рисунке 3.60 приведена расчётная зави-

симость амплитуд динамических нагрузок в турбинном вале при вынужденных 

крутильных колебаниях от частоты вращения коленчатого вала двигателя.  

Расчётная частота резонансных колебаний составляет 130 Гц. Соответствую-

щая резонансная частота вращения гармоники v = 3 составляет 2600 об/мин, а 

гармоники v = 6 – 1300 об/мин. Наиболее опасен резонанс  гармоники v = 3, так 

как резонансная зона близка к максимальной рабочей частоте вращения вала дви-

гателя (2500 об/мин), а уровень расчётных резонансных амплитуд динамических 

нагрузок в турбинном вале составляет 5,20 кН·м. Следует отметить также, что 

фактическое положение резонансной зоны может быть ниже расчётной и переме-
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стится в диапазон частот вращения 2200–2500 об/мин, так как точный расчёт по-

датливости конической пары, шлицевых соединений и др. затруднителен. 

 

 
Рисунок 3.60 – Расчётная кривая амплитуд динамических нагрузок от крутильных        

колебаний в турбинном вале ГМП 

 

В целом следует признать, что в отношении крутильных колебаний конструк-

ция ГМП является удовлетворительной. В то же время при заблокированном ГТ 

достаточно высокий уровень динамической нагруженности от крутильных коле-

баний элементов коробки передач является недостатком конструктивного испол-

нения ГМП. Оптимальным решением является установка упруго-фрикционного 

демпфера в ступице внутреннего барабана блокировочного фрикциона ГТ, как, 

например, в ГМП фирмы «Алиссон». По предварительной оценке эквивалентная 

податливость такого демпфера может составить не менее 20·10
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. На ри-

сунке 3.61 приведена расчётная кривая амплитуд динамических нагрузок в тур-

бинном вале при этой податливости демпфера.  
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Рисунок 3.61 – Расчётная кривая амплитуд динамических нагрузок от крутильных 

колебаний в турбинном вале ГМП при установке упруго-фрикционного демпфера 

 

Очевидно, что уровень динамической нагруженности элементов ГМП от кру-

тильных колебаний, возбуждаемых двигателем, при установке упруго-

фрикционного демпфера существенно снижается. Даже в небольшом резонансе 

гармоники v = 3 в зоне частот вращения 1600–1700 об/мин уровень расчётных 

нагрузок существенно ниже, чем в исходном варианте ГМП. 

На основе выполненного модального анализа и расчёта динамики системы 

установлено: 

1) рассмотренная ГМП имеет удовлетворительную кинематику, обеспечива-

ющую на всех передачах приемлемые значения частот вращения всех звеньев, от-

сутствие режимов противовращения у всех фрикционов, отсутствие циркуляции 

мощности, приемлемый уровень потерь мощности и других функциональных ха-

рактеристик; 
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2) максимальные контактные и изгибные напряжения во всех зубчатых зацеп-

лениях планетарных рядов коробки передач находятся в допустимых пределах, а 

расчётные долговечности их не менее чем с трёхкратным запасом превышают 

требуемый ресурс; 

3) максимальные нагрузки на подшипники сателлитов планетарных рядов 

находятся в допустимых пределах, а расчётные долговечности подшипников с до-

статочным запасом превышают требуемый ресурс; 

4) все фрикционные узлы имеют достаточные запасы на срыв при действии 

максимальных нагрузок, а расчётные долговечности их, обусловленные износом 

дисков трения, выше требуемого ресурса. К недостаткам можно отнести лишь вы-

сокое удельное давление фрикциона Фпх  – 7,48 МПа, что существенно выше 

предельно допустимого значения для металлокерамических накладок, равного  

6,0 Мпа; 

5) конструкция ГМП удовлетворительна в отношении крутильных колебаний;  

6) в дотрансформаторной зоне при разблокированном гидротрансформаторе 

реализуется резонанс в зоне частот вращения вала двигателя 600–900 об/мин. Это 

основной резонанс главной гармонической составляющей возмущающих момен-

тов порядка v = 3.   Максимальная расчётная амплитуда резонансных динамиче-

ских нагрузок при проходе резонансной зоны составляет 5,12 кН·м. Без учёта 

скорости прохода через резонансную зону (стационарные колебания) уровень ре-

зонансных амплитуд динамических нагрузок составляет 7,24 кН·м; 

7) указанный резонанс представляет опасность для торсионного вала и других 

деталей дотрансформаторной зоны. Для исключения самой возможности относи-

тельно длительной работы двигателя в резонансной зоне необходима перерегули-

ровка двигателя с повышением минимальной частоты на холостом ходу до  

1000–1200 об/мин или разработка конструкции гасителя с использованием упру-

гого элемента. Другой способ снижения динамической нагруженности элементов 

ГМП заключается в том, что в диапазоне скоростного режима работы двигателя, 

при котором возможно возникновение резонансного режима вала, соединяющего 

двигатель с насосным колесом гидротрансформатора, снижается собственная ча-
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стота дотрансформаторной зоны увеличением приведённого момента инерции 

вращающихся деталей при нейтрали в трансмиссии путём принудительной бло-

кировки гидротрансформатора. Резонансный режим может быть также исключён 

синтезом эластичного гасителя (например, фирмы «Centa»). Рекомендуемая жёст-

кость гасителя крутильных колебаний 28000–30000 Н·м/рад; 

8) достаточно высокий уровень динамической нагруженности от крутильных 

колебаний элементов коробки передач при заблокированном ГТ также является 

недостатком конструктивного исполнения ГМП. Оптимальным решением являет-

ся установка упруго-фрикционного демпфера в ступице внутреннего барабана 

блокировочного фрикциона ГТ, как, например, в ГМП фирмы «Алиссон». 

 

3.2.2 Особенности динамического нагружения силовой передачи гусеничной  

машины при возникновении нерасчётных режимов работы 

 

Опыт создания и эксплуатации гусеничных машин показал, что при использо-

вании многоцилиндровых двигателей могут быть использованы альтернативные 

технические решения защиты трансмиссии от крутильных колебаний, не требую-

щие увеличения массово-габаритных показателей. Одним из таких решений явля-

ется использование упругого торсионного вала между двигателем и трансмисси-

ей. Наиболее эффективно это реализовано в конструкциях колёсных машин Мин-

ского завода колёсных тягачей, в том числе оснащенных гидромеханической 

трансмиссией Allison, на гусеничных машинах различных производителей – сне-

гоболотоходах и др. В этих конструкциях торсионный вал располагается внутри 

центрального отверстия шестерни согласующего редуктора или в длинной трубе, 

расположенной внутри гидротрансформатора. Данное техническое решение при-

менительно к рассматриваемой гусеничной машине (см. предыдущий раздел) 

должно было решить проблему фильтрации крутильных колебаний для рассмат-

риваемой гидромеханической трансмиссии. При этом защитный торсионный вал 

не является демпфером в буквальном смысле этого слова. Его роль заключается в 

выводе основного резонанса главной гармоники в «проходную», нерабочую зону 
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частот вращения вала двигателя 350–500 об/мин, лежащую ниже оборотов холо-

стого хода двигателя. На расчётных режимах работы возбуждение резонансных 

колебаний происходит лишь при пуске двигателя в кратковременный период 

«прохода» резонансной зоны. Подобное или близкое к этому техническое реше-

ние в настоящее время используется на большинстве гусеничных машин  России 

и Белоруссии [117]. В работе [61] исследована возможность применения торсион-

ных валов в качестве демпфирующих элементов при увеличении мощности ди-

зельного двигателя с учётом ускорения вала в процессах пуска и заглохания, оце-

нивается величина максимальных амплитуд динамического момента.  

В то же время результаты эксплуатации опытных образцов машин с увели-

ченной мощностью двигателей и оснащенных новыми интеллектуальными систе-

мами управления показал, что в отдельных случаях наблюдаются повторяющиеся 

отказы и разрушения упругих валов (рисунок  3.62) на входе в трансмиссию, со-

прягаемых с ними различных агрегатов двигателя и трансмиссии.  

 

  

Рисунок  3.62 –  Малоцикловое разрушение упругих валов трансмиссий при 

работе на нерасчётных режимах (на резонансных режимах, вызывающих 

пластические деформации) 

 

Из-за разрушения упругих валов в вышеприведённых условиях отдельными 

специалистами выражается сомнение о возможности применения таких гасителей 

в силовых передачах с двигателями повышенной мощности. В то же время ре-
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зультатами собственных исследований доказано, что сомнения необоснованны, а 

долговечность торсионных валов определяется особенностями формирования 

нагрузочных режимов силовых передач современных машин. Ограниченный ре-

сурс упругих валов определяется особенностью их функционирования, заключа-

ющейся в возникновении нерасчётных резонансных режимов работы. В суще-

ствующих методиках проектирования и испытаний трансмиссий эти режимы не 

учитываются. Анализ результатов исследований не позволяет сделать однознач-

ных выводов о возможности или невозможности применения торсионных валов в 

трансмиссиях с увеличенной мощностью. 

Особенно остро эффект возбуждения резонансных колебаний проявляется при 

пуске двигателя с современными интеллектуальными мехатронными системами 

управления подачей топлива.  Создание перспективных силовых установок требу-

ет разработки новых алгоритмов управления и их программной реализации.   

Для оценки и анализа динамических нагрузок в режиме пуска двигателя необ-

ходима модель, учитывающая реальное состояние, свойства элементов системы, в 

том числе нелинейность упруго-диссипативных характеристик гасителей колеба-

ний. Учитывая неопределённость параметров при численном моделировании про-

цесса пуска необходимо применение большого количества допущений. В связи с 

этим временные функции кинематических и силовых параметров определяются 

экспериментально по кодам диагностического разъёма информационно-

измерительной и управляющей системы управления двигателем. На  

рисунках 3.63, 3.64 приведен характер изменения параметров двигателя, осна-

щённого указанной системой: угловой скорости вала, его расчётного момента, 

цикловой топливоподачи и угла опережения впрыска. 
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Рисунок 3.63 – Фрагмент осциллограммы с записью действующего момента (1) 

и оборотов коленчатого вала (2) на режиме пуска и холостого хода 

 

В период времени от t0 до t1 (рисунок  3.63) стартер вращает вал двигате-

ля до достижения пусковой частоты (18–22 рад/с) без подачи топлива. После 

этого при         начинается подача топлива для осуществления пуска 

двигателя и в течение 0,7–0,8 с происходит интенсивное нарастание угловой 

скорости вала двигателя. Далее при совпадении третьей моторной гармоники 

момента двигателя с собственной частотой механической системы возбуж-

даются резонансные колебания вала двигателя на частоте 26–28 Гц, что при-

водит к замедлению ускорения разгона двигателя. Следует отметить, что ча-

стота опроса датчика угловой скорости вращения вала по протоколу 

SAEJ1939-71 составляет 20 Гц при требуемой минимальной частоте опроса, в 

соответствии с теоремой Котельникова – 60 Гц [114]. В связи с этим колеба-

тельный процесс можно рассматривать как качественную иллюстрацию. Для 

корректного определения частоты колебательного процесса в диапазоне, 

превышающем возможности CAN-шины (по частоте опроса), параллельно  
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CAN-шине в аналоговом режиме фиксировались колебания выходных им-

пульсов штатного индукционного датчика оборотов вращения коленчатого 

вала двигателя.  

 

 
Рисунок  3.64 – Фрагмент осциллограммы с записью угла опережения  

впрыска основного импульса (1) и цикловой топливоподачи (2) на режиме 

пуска и холостого хода 

 

Высокая частота опроса позволяет фиксировать неравномерность вращения 

коленчатого вала и с использованием циклических функций прикладного про-

граммного обеспечения [115; 116] осуществлять выделение гармонических со-

ставляющих исследуемого колебательного процесса. В рассматриваемом случае 

это резонансные колебания на собственной частоте механической системы при 

совпадении с третьей моторной гармоникой. Описываемый процесс продолжается 

в течение 1,5–2,0 с до момента времени t3. При этом на момент сопротивления 

вращению накладывается динамический момент со значительной амплитудой 
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            (при    6–7 град М дин составляет   3–4 кН·м, а угловое ускоре-

ние достигает величин 1500–3000 рад/с
2
.  

Во время колебаний цикловая подача топлива остаётся неизменной  

(рисунок  3.64) и недостаточной для продолжения разгона двигателя. Из-за повы-

шения требуемого уровня энергозатрат среднее значение скорости вала двигателя 

на данном режиме увеличивается недостаточно быстро (ускорение прохождения 

резонансной зоны не превышает 8,5 рад/с
2
.) После выхода угловой скорости за 

пределы резонансной зоны ее значение резко возрастает и достигает величины 

холостого хода (   750 об/мин). Из-за нестабильности частоты вращения вала 

двигателя алгоритм работы системы подачи топлива нарушается. При этом со 

смещением по фазе система регулирует угол впрыска и цикловую подачу топлива, 

что дополнительно дестабилизирует процесс. В дальнейшем цикловая подача ста-

билизируется на уровне, соответствующем режиму холостого хода. 

Возбуждение энергоёмких резонансных колебаний торсионного вала в про-

цессе пуска двигателя с современной интеллектуальной мехатронной системой 

растягивает процесс пуска в результате зависания электронной системы – возник-

новения так называемого «конфликта задач» [9]. При этом происходит накопле-

ние числа циклов нагружения механической системы на резонансном режиме, в 

том числе и упругого элемента – торсионного вала. Этот режим является нерас-

чётным и приводит к разрушению торсиона. В работе [117] подробно исследован 

процесс пуска классического дизеля (с традиционной системой подачи топлива). 

Автором установлена зависимость максимальных динамических нагрузок на тор-

сионном вале от ускорения прохода через резонанс. Как следует из результатов 

автора, при увеличении ускорения прохода через резонансную зону уровень мак-

симальных динамических нагрузок на торсионном вале снижается на 10–20 % по 

сравнению со стационарным режимом резонансных колебаний (при полном сов-

падении собственной частоты системы с третьей гармоникой дизеля). При этом 

исследуется диапазон от 50 до 200 рад/с
2
. В рассматриваемом случае ускорение 

прохода резонансной зоны находится в диапазоне от 6 до 8,5 рад/с
2
, т. е. пуск 

происходит в крайне неблагоприятных условиях (в интервале времени от  
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 t2  до  t3) и механическая система находится, по существу, в состоянии резонанса 

на установившемся режиме. Следует отметить, что уровень реализуемых резо-

нансных нагрузок существенно зависит от ускорения механической системы и 

колеблется в широких пределах, определяемых тепловым состоянием двигателя, 

способом его пуска (электростартером или пневмосистемой). 

Полученные результаты позволяют построить математическую модель для 

анализа возможностей снижения динамической нагруженности упругого вала. На 

рисунке 3.65 приведена расчётная схема, полученная на основе анализа модальных 

свойств системы. Расчётная схема представлена в виде двух сосредоточенных  

масс – маховика с моментом инерции     и момента инерции насосного колеса с 

моментом инерции   , соединенных между собой упруго-диссипативной нелиней-

ной связью с жесткостью   29 кН·м/рад и моментами предварительного поджа-

тия  п   0,35 кН
.
м и моментом трения   тр   0,33 кН·м. Движение двухмассовой 

системы описывается дифференциальными уравнениями второго порядка: 

   ̈   (   ̇)     

   ̈   (   ̇)    
 

(3.12) 

  

где  (   ̇) – упругий момент, являющийся функцией угла закрутки вала   и 

направления скорости относительного перемещения  ̇, учитывающий явление 

нелинеаризованного «сухого» трения гасителя колебаний;  

   – полигармонический возмущающий момент двигателя. Имитационная 

модель, выполненная в пакете LMS Amesim, приведена на рисунке 3.66. 

 

 
 

Рисунок 3.65 – Расчётная схема динамической системы 
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Рисунок  3.66 – Имитационная модель динамической системы для исследования 

процесса пуска двигателя 

 

Модель включает в себя блок формирования управляющего воздействия (поз-

воляет задавать ускорение разгона двигателя в процессе пуска), блок двигателя – 

источника возмущающего момента, позволяющего задавать периодическую и по-

стоянную составляющие; блок гасителя крутильных колебаний и собственно 

инерционные массы динамической системы. Результаты моделирования для раз-

личных алгоритмов разгона в процессе запуска сведены в таблицу 3.20 и приведе-

ны на рисунке 3.67. 

 

Таблица 3.20 – Результаты моделирования динамической нагруженности механи-

ческой системы при пуске двигателя 

№ 

пп 
Параметры динамической системы Амплитуда момента  кН·м 

 Угловое ускорение при пуске  ̇, рад/с2
 6 50 100 

1 

Жёсткость        кН·м/рад 

Параметры петли гистерезиса 

             
3,0 2,5 2.0 

2 

Жёсткость        кН·м/рад 

Параметры петли гистерезиса 

          кН·м,          кН·м 
1,0 0,88 0,8 
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Результаты вычислительного эксперимента, выполненного для исследуемой 

механической системы, показывают, что снижение динамического момента может 

быть ещё более значительным по сравнению с приведённым в [117]. Это объясня-

ется более низкими значениями резонансной частоты и порядком основной мо-

торной гармоники двигателя (резонансная частота 26–28 Гц вместо 52–56 Гц и 

третья основная моторная гармоника вместо шестой). 

Таким образом, из результатов выполненной работы следует, что основным 

способом снижения динамической нагруженности механической системы при 

пуске двигателя с современной системой управления подачей топлива является 

обоснованная корректировка алгоритма работы системы управления в режиме 

«пуск», обеспечивающая быстрый разгон при прохождении через опасную резо-

нансную зону. 

  



160 

 

 

 

6
 р
ад
/с

2
 

 

5
0
 р
ад
/с

2
 

 

1
0
0
 р
ад
/с

2
 

Р
и
су
н
о
к
  
3

.6
7

 –
 Р
ез
у
л
ьт
ат
ы
 м
о
д
ел
и
р
о
в
ан
и
я
 д
и
н
ам
и
к
и
 м
ех
ан
и
ч
ес
к
о
й
 с
и
ст
ем
ы

 

  
 

  
 

 

 

 



161 

 

Таким образом, по результатам расчётно-экспериментального исследования 

нерасчётного режима нагружения рассматриваемой силовой передачи установлено: 

1) одним из возможных направлений снижения динамической нагруженности 

механической системы при пуске двигателя с современной системой управления 

подачей топлива является обоснованная корректировка алгоритма работы систе-

мы управления в режиме «пуск», обеспечивающая быстрый разгон при прохож-

дении через опасную резонансную зону; 

2) снижение динамической нагруженности силовой передачи при пуске двига-

теля может быть достигнуто введением в конструкцию демпфирующего устрой-

ства, например, в виде фрикциона, располагаемого между маховиком и насосным 

колесом гидротрансформатора. Также требуемый эффект может быть достигнут 

смещением резонансной частоты до величины 23–24 Гц (450–460 об/мин). Это 

может быть достигнуто уменьшением диаметра торсионного вала при исключе-

нии «конфликта задач»; 

3) учитывая, что при пуске двигателя требуются существенные затраты мощно-

сти на привод системы моторной установки и других потребителей, представляется 

целесообразным их отключение в период пуска.  При этом необходимо принять во 

внимание увеличение собственной частоты механической системы и соответствен-

но опасность смещения собственной частоты в зону холостых оборотов двигателя;  

4) комплекс условий, приводящий к разрушению упругих валов, возникает 

вследствие несогласованности алгоритмов работы контроллера управления двига-

телем, оснащённого системой управления подачей топлива и контроллера управ-

ления трансмиссией (TCU), в результате чего возникает явление, называемое 

«конфликтом задач (систем)». 

 

3.2.3 Снижение динамической нагруженности привода водометных движителей 

амфибийных гусеничных машин 

 

В конструкциях амфибийных гусеничных машин (АГМ) вращение водомет-

ных движителей осуществляется через механический привод, содержащий про-
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странственно расположенные карданные передачи. К конструкции привода водо-

метных движителей (ПВД) предъявляются высокие требования по уровню надеж-

ности. Это связано с тем, что отказ одного элемента привода исключает возмож-

ность движения АГМ. Опыт эксплуатации таких машин и результаты экспери-

ментального исследования свидетельствуют об ограничении долговечности эле-

ментов ПВД. До 85 % нарушений функционирования происходят вследствие воз-

буждения колебательных процессов. В то же время известные методики проект-

ного расчёта, изложенные в открытых отечественных и зарубежных источниках, 

предусматривают обеспечение прочности и долговечности при действии нагру-

зок, которые определяются коэффициентом динамичности без учёта частотных 

характеристик процесса нагружения, определяемых высокомоментными колеба-

тельными процессами. Это приводит к ограничению ресурса элементов ПВД, что 

и определяет актуальность проведения исследований, направленных на снижение 

динамической нагруженности ПВД АГМ. 

В разделе излагается решение следующих задач. 

1.  Теоретическое исследование системы «двигатель – трансмиссия – водо-

мётный движитель – машина» на основе разработки математических и имитаци-

онных моделей, учитывающих необходимые конструктивные параметры ПВД, 

влияющие на его динамическую нагруженность.  

2. Экспериментальное исследование динамической нагруженности системы 

«двигатель – трансмиссия  – водомётный движитель – машина» при ходовых ис-

пытаниях АГМ, оценка адекватности математических и имитационных моделей 

привода водометных движителей. 

3. Обобщение результатов теоретического и экспериментального исследова-

ния. Обоснование конструкторско-технологических решений, обеспечивающих 

снижение динамической нагруженности привода водометных движителей.  

Решение вышеуказанных задач, позволило снизить динамическую нагружен-

ность привода водометных движителей амфибийных гусеничных машин и тем 

самым обеспечить требуемый ресурс. 

В работе устанавливаются причины ограниченной долговечности элементов 
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конструкции ПВД.  

На начальном этапе выполнен предварительный анализ динамики ПВД на ос-

нове упрощённой динамической модели и уравнения, описывающего возникнове-

ние параметрических резонансных колебаний: 

 

    ̈   (  
  

   
   (  ̇ ))       , (3.13) 

 

где      и    – приведенные момент инерции ПВД и его жесткость;  

    ̇  ̈  – обобщенная координата, ее первая и вторая производные;   

       – постоянная и переменная составляющая угла поворота входного ва-

ла редуктора;  

      – движущий момент и момент сопротивления среды. 

Это дифференциальное уравнение соответствует форме уравнения Матье, так 

как в состав упругого момента входит периодически изменяемый параметр. Для 

определения области устойчивости с помощью диаграммы Айнса-Стретта, урав-

нение Матье приводится к следующему виду и форме параметров a и h: 

 

 ̈    
 [       (  )]   . (3.14) 

 

Отношение собственной и возмущающей частот определяет абсциссу 

   (
   

 
)
 
 ,    

  
 

   
,   22  . Функция       является ординатой, где   – глу-

бина модуляции,    
  

   
 ,     

     

 
. 



164 

 

 

Рисунок  3.68 – Иллюстрация диаграммы Айнса-Стретта (заштрихованные 

 области соответствуют устойчивому состоянию) 

 

По зависимости h = aμ проводится исследование устойчивости периодическо-

го решения. Линия на диаграмме отображает функцию с параметрами, соответ-

ствующими приводу левого борта,   
1
=7 29 , с=1068  Н·м/рад. Она поочерёдно 

пересекает устойчивую и неустойчивую области. В области неустойчивости воз-

можно возникновение параметрических резонансов. По расположению на диа-

грамме линии видно, что имеем случай пересечения довольно широкой области 

неустойчивости (незаштрихованные области). Это говорит о большой вероятности 

потерять динамическую устойчивость фактически при любой технически возмож-

ной частоте возмущения. Наиболее опасными являются приведённые на графике 

резонансы при а равном 1 и 4. В этих случаях частоты возмущения и собственная 

частота системы соотносятся как         и        соответственно. 

Приведённое выполняется при условии отсутствия диссипации энергии. Это 

происходит во время переходных процессов работы ПВД в процессе входа и вхо-

да из воды. Во время перемещения по воде работу водомётов сопровождает суще-

ственная диссипация энергии. В этом случае границы устойчивости определялись 

для наиболее опасных зон при    1 и    4 по следующим зависимостям: 
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для зоны неустойчивости    ,   т. е.   (
   

 
)   : 
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(3.15) 

 

(3.16) 

где   – логарифмический декремент колебаний, определяющий диссипатив-

ные свойства системы объекта. 

Критическое значение коэффициента возбуждения определяется выражением: 

       (
 

 
)
   

,                          (3.17) 

где    – номер области параметрического резонанса. 

Проведённый анализ современного состояния вопроса по динамической 

нагруженности ПВД АГМ и выполненная предварительная оценка позволили 

обосновать цель исследования и необходимость решения ряда научных задач для 

ее достижения. 

 

3.2.3.1 Теоретическое исследование динамической нагруженности привода  

водометного движителя амфибийной гусеничной машины 

 

Расчётная схема системы «двигатель – трансмиссия – водоходный движитель-

машина» составлена в соответствии с кинематической схемой. Определены ис-

ходные данные и характеристики структурных составляющих: дизельного двига-

теля УТД-29В, передаточные числа трансмиссии и угловых редукторов, углы, ха-

рактеризующие расположение валов карданных передач в пространстве, водомё-
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ты с учётом присоединённых масс воды и собственно АГМ. Общий вид привода 

водометных движителей АГМ представлен на рисунке 3.69.  

Сложность и многомассовость динамической модели определена на основе 

метода модального представления динамических систем, изложенном в главе 2. 

Установлены исходные данные и характеристики структурных составляющих: 

параметры дизельного двигателя, передаточные числа трансмиссии и угловых ре-

дукторов, углы, характеризующие расположение валов карданных передач в про-

странстве, параметры водометного движителя с учётом присоединённых масс во-

ды и собственно АГМ. Динамическая модель приведена на рисунке  3.70, имита-

ционная модель системы (рисунок  3.71) выполнена на основе программной плат-

формы LMS Imagine.Lab Amesim. 

Проведён кинематический и силовой расчёт привода водометных движителей. 

Рассчитаны частоты вращения элементов привода водомётов, крутящие момен-

тов, нагружающих элементы привода водомётов, определены напряжения в зуб-

чатых колёсах, валах, шлицевых соединениях при действии максимальной крат-

ковременной нагрузки. Установлено, что расчётные напряжения не превышают 

допускаемых значений. Нагрузки на опоры валов и зубчатых передач ниже до-

пускаемых значений, минимальный коэффициент запаса по статической грузо-

подъёмности – 1,21. 

 

  

Рисунок  3.69 – Трёхмерная модель  

привода водометных движителей 

АГМ 

Рисунок  3.70 – Динамическая модель 

привода водомётов 

 



167 

 

Динамическая нагруженность ПВД определялась при следующих переходных 

процессах: разгон водомётов на суше и на воде; вход и выход машины из воды 

при одновременной работе гусеничного и водометного движителей; включение 

реверса и др., а также на установившихся режимах движения машины с постоян-

ной скоростью. В качестве примера результатов имитационного моделирования 

приведены временная функция динамического момента на валу ПВД при движе-

нии задним ходом, выключении механизма реверса и при последующем разгоне 

амфибийной машины (рисунок  3.72). 

 

 
 

Рисунок 3.71 –  Имитационная модель привода водометных движителей 

 

 
 

Рисунок 3.72 – Временная функция динамического момента на карданных валах 

ПВД на установившемся режиме и в процессе изменения состояния механизма 

реверса 
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Полученные результаты моделирования иллюстрируют возможность возник-

новения особых форм колебательных процессов в системе (биения на установив-

шихся режимах и колебания на переходных). Из спектральной плотности процес-

са изменения динамического момента (рисунок  3.73) следует, что максимальная 

амплитуда спектральной плотности процесса соответствует «карданной», т. е. 

двойной частоте вращения приводного вала. Боковые лепестки данного пика от-

стоят на ±6,45 Гц и соответствуют колебаниям (биениям), вызванным близким 

совпадением частот вращения валов угловых редукторов (их передаточное число 

составляет 17/19). Таким образом, действительная амплитуда и частота динамиче-

ского момента существенно превышает расчётные. При переходных процессах 

выключения механизма реверса на плаву и последующего  разгона коэффициент 

динамичности возрастает до 1,9–3,0.  

 
а 

 
б 

Рисунок 3.73 – Осциллограмма (а) и график спектральной плотности (б) процесса 

динамического момента ПВД в процессе работы на установившихся режимах 

 

Анализ результатов имитационного моделирования позволяет утверждать, что 

одной из главных причин ограничения долговечности элементов ПВД является 

параметрический резонансный режим при проявлении явления «биения». Источ-
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ником возмущения для возбуждения является свойство асинхронности шарниров 

Гука, когда при постоянной угловой скорости ведущей вилки шарнира скорость 

вращения входного вала углового редуктора изменяется дважды за оборот. Разра-

ботанная имитационная математическая модель позволяет не только определить 

динамическую нагруженность, но и оценить устойчивость возникающих колеба-

тельных процессов. 

 

3.2.3.2 Экспериментальное исследование динамической нагруженности привода 

водометного движителя амфибийной гусеничной машины 

 

При выполнении имитационного моделирования динамики ПВД принят ряд 

допущений, корректность которых, а также идентификация отдельных парамет-

ров системы, определялись при экспериментальном исследовании в процессе 

движения амфибийной машины. Основной целью экспериментального исследо-

вания являлось определение силовых и кинематических параметров, характери-

зующих зависимость динамического момента от частоты вращения вала двигате-

ля. А также решались следующие задачи: 

1) определение динамических моментов, их частотных характеристик на валах 

ПВД при движении АГМ на плаву; 

2) определение параметров вибронагруженности элементов конструкции при-

вода; 

3) определение инерционных параметров рабочих колёс водомётов с учётом 

присоединённых масс воды. 

При проведении экспериментальных исследований использован комплекс ин-

формационно-измерительной регистрирующей аппаратуры, состоящий из ЭВМ  

(ноутбук GETAC), многоканальной системы регистрации данных  

L-Card E14-440, усилительных ячеек – нормирующих преобразователей низкого 

уровня и источника питания (стабилизированный источник для питания системы 

регистрации данных, усилителей, тензомостов и датчиков). При этом в процессе 

эксперимента определялись следующие параметры: 
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1) крутящий момент на карданных валах ПВД; 

2) частота вращения вала двигателя; 

3) виброускорения по трём осям на корпусе углового редуктора. 

Экспериментальное исследование выполнялось в соответствии с основными 

положениями типовой методики испытаний на плаву ПМ-796118 «БТТ. Машины 

плавающие гусеничные и колёсные». На установившихся режимах работы часто-

та вращения вала двигателя дискретно изменялась в диапазоне от минимально 

устойчивых 800 до 2370 об/мин с интервалом 200 об/мин. Фрагмент осцилло-

граммы изменения динамического момента на установившемся режиме и его ча-

стотный спектр приведены на рисунке 3.74.  

 

 
 

Рисунок 3.74 – Фрагмент осциллограммы изменения динамического момента и 

амплитудно-частотная характеристика при работе водомёта на установившемся 

режиме 

 

Анализ экспериментальных данных подтверждает правильность имитацион-

ной модели и свидетельствует о том, что колебательный процесс носит характер 

«биений», что вызвано суммированием близких по частоте периодических со-

ставляющих момента. Это определяется величиной передаточного числа углового 

редуктора (19/17), в связи с чем частоты периодических составляющих двух кар-

данных валов одного борта на всех скоростных режимах работы двигателя отли-

чаются друг от друга на 11,7 %. Из спектральной плотности процесса изменения 
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динамического момента следует, что максимальная амплитуда спектральной 

плотности процесса соответствует «карданной», т. е. двойной частоте вращения 

приводного вала. Боковые лепестки данного пика отстоят на ±6,45 Гц и соответ-

ствуют колебаниям, вызванным близким совпадением частот вращения валов уг-

ловых редукторов (их передаточное число составляет 19/17). Таким образом, дей-

ствительная амплитуда динамического момента и частота существенно превыша-

ет расчётные. При переходном процессе включения и выключения механизма ре-

верса коэффициент динамичности возрастает до 1,9–3,0. Кроме режима биения, 

в ПВД происходят также параметрические колебания, формируемые карданными 

передачами с асимметричными шарнирами Гука. При постоянной угловой скоро-

сти ведущей вилки шарнира  у входного вала углового редуктора дважды за обо-

рот изменяется угловая скорость.  

Наибольшее значение виброускорения на корпусе углового редуктора наблю-

дается по оси y (в поперечном направлении). Максимальное пиковое значение 

виброускорения на частоте, соответствующей двойной частоте водомёта состав-

ляет 271 м/с
2
.  

Статистическая обработка результатов имитационного моделирования дина-

мики системы и экспериментальных данных о динамической нагруженности эле-

ментов конструкции ПВД при движении АГМ на плаву свидетельствуют о досто-

верности разработанной имитационной модели. Результаты моделирования и экс-

периментальные данные (амплитуды колебаний динамического момента, частота 

процесса, параметры спектральной плотности процесса нагружения –  

рисунок  3.75) отличаются не более чем на 5–10 %.  

Результаты выполненных расчётно-экспериментальных исследований позво-

ляют утверждать, что основной причиной ограничения долговечности конструкции 

ПВД является несовершенство методики проектного расчёта, в которой не учиты-

вается динамическая составляющая момента и колебательный характер процесса 

нагружения в форме биений, вынужденных и параметрических колебаний. За 50 

часов работы ПВД на оборотах вала двигателя 1500 об/мин число дополнительных, 

не учитываемых при проектном расчёте циклов нагружения при реальных значени-

ях амплитуд и частот динамического момента составляет более 11
.
10

6
 циклов. 
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В связи с этим обоснована необходимость дополнения и изменения суще-

ствующего алгоритма и разработана усовершенствованная методика проектного 

расчёта, отличающаяся тем, что ПВД рассматривается как система «двигатель  – 

трансмиссия  – водомётный движитель  – машина», учитывающая кинематиче-

ские и силовые периодически изменяемые, свойства пространственно располо-

женных карданных передач, возбуждающих колебания, а также учитывающая не-

линейные характеристики соединений опор углового редуктора привода водомет-

ных движителей с корпусом машины, приводящие к ослаблению болтовых соеди-

нений крепления опор, кроме того, дополнительно введены в методику блоки 

расчёта условий возбуждения резонансных режимов в ПВД и оценки их устойчи-

вости, блоки условий оценки ослабления болтовых соединений  картера редукто-

ра с опорами крепления, а также блоки корректировки конструкции элементов 

привода. 

 

 
 

1 – момент, полученный при имитационном моделировании; 2 – динамическая со-

ставляющая; 3 – средний момент левого вала; 4 – динамический момент, полу-

ченный при эксперименте 

Рисунок  3.75  – Сопоставление зависимости динамического момента в ПВД от 

частоты вращения вала двигателя 
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В работе предложены технические решения, обеспечивающие снижение ди-

намического момента, в частности введением в конструкцию гасителя колебаний, 

позволяющего отстроить резонансные режимы. Эффективным путём исключения 

параметрических колебаний является сокращение параметра глубины модуляции 

введением в конструкцию шарниров равных угловых скоростей, у которых нерав-

номерность вращения на порядок меньше, чем у асинхронных шарниров. Для 

предотвращения разрушения углового редуктора обоснована необходимость по-

вышения жёсткости опоры и разработка технологии фиксации болтовых соедине-

ний, предотвращающих самопроизвольное ослабление болтовых соединений в 

условиях вибронагруженности. 

В результате сделаны следующие выводы по разделу 3.2.3. 

1.  На основе выполненного теоретического и экспериментального исследова-

ния динамической нагруженности системы «двигатель – трансмиссия – водомёт-

ный движитель – машина» на установившихся и переходных режимах установле-

но, что динамические нагрузки в ПВД имеют резонансный характер и формиру-

ются вследствие возбуждения в системе высокочастотных параметрических коле-

баний и низкочастотных «биений». При этом амплитуда высокомоментных и вы-

сокочастотных колебаний превышает расчётные значения в 2,0–2,5 раза.  

2.  Установлено, что эффективным способом исключения параметрических 

резонансов является снижение глубины модуляции переменного параметра – 

жёсткости элементов привода, путём уменьшения асинхронности вращения вилок 

карданных валов ПВД (снижение глубины модуляции в 3 раза позволило умень-

шить переменную составляющую крутящего момента в 2 раза, а ресурс привода 

водометного движителя увеличить в 3 раза по сравнению с определённым в ТТХ 

на изделие). 

3. На основе результатов исследования усовершенствована методика проект-

ного расчёта привода водометных движителей, реализующая разработанный ме-

тод исключения резонансов на установившихся и переходных режимах работы, 

отличающаяся введением в алгоритм расчёта блока прогнозирования и исключе-
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ния резонансных колебаний, блока оценки возможности ослабления соединений 

картера редуктора с опорами крепления и блока корректировки конструкции эле-

ментов привода. 

 

3.3 Снижение динамической нагруженности фрикционных элементов управления 

трансмиссий транспортных машин 

 

Для перспективных многоцелевых гусеничных и колёсных транспортных ма-

шин, эксплуатируемых в особо трудных условиях, разрабатываются все более со-

вершенные конструкции гидромеханических, электромеханических и гибридных 

трансмиссий. Испытания опытных образцов машин, в том числе рассмотренных 

выше, свидетельствуют о высокой динамической нагруженности, ограничиваю-

щей долговечность деталей, в частности фрикционных дисков (ФД) элементов 

управления и деталей, сопрягаемых с ними. В данном разделе, возможности раз-

работанного метода МПДС реализуются для решения задачи прогнозирования и 

снижения динамической нагруженности фрикционных элементов управления 

трансмиссиями транспортных машин. Рассматривается недостаточно исследо-

ванный ранее вид разрушения – разрыв дисков и пластические деформации эле-

ментов сопряжения с другими деталями, которые наблюдаются в проектируемых 

и существующих трансмиссиях, в том числе в конструкциях мировых лидеров. 

Анализ разрушенных дисков показывает, что пластические деформации и 

трещины носят усталостный характер, проявляются за ограниченное время экс-

плуатации, что возможно вследствие возникновения высокочастотных колебаний 

в процессе функционирования в неисследованном ранее диапазоне частот. В ра-

боте показано, что разрушение дисков возможно вследствие резонансных режи-

мов, генерируемых гидродинамическими процессами в межлопаточном простран-

стве и пульсацией рабочей жидкости в системе подпитки, и обоснованы основные 

направления повышения долговечности дисков. Однако, из-за нелинейной упру-

гой характеристики взаимодействия диска с барабаном при раскрытии зазора 

возбуждаются параметрические колебания и резонансы, которые более опасны и 
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не устраняются обычными методами. Это определяет актуальность проведения 

комплекса расчётно-экспериментальных исследований, представленных ниже. 

Снижение динамической нагруженности фрикционных элементов управления 

достигается на основе исследования частотных модальных свойств динамической 

системы в целом и отдельных элементов ее конструкции, процессов формирова-

ния резонансных колебаний дисков, оценки их динамической устойчивости и 

обосновании основных направлений отстройки параметрических колебаний. 

Для достижения поставленной цели решаются следующие задачи. 

1. Обоснование и разработка расчётной схемы и математической модели 

нелинейной системы «энергетическая установка – преобразователь момента – 

элементы механической трансмиссии (барабан и фрикционный диск)». Имита-

ционное моделирование динамики нелинейной системы и расчёт характеристик 

возмущающих факторов, действующих на фрикционный диск. 

2. Создание метода определения модальных характеристик дисков трения 

как неоднородной системы с распределённой массой. 

3. Анализ динамической устойчивости нелинейной системы «барабан – 

диск» на основе аппарата исследования параметрических колебаний. 

4. Экспериментальная оценка условий возбуждения резонансных режимов в 

дисках фрикционов при ходовых и стендовых испытаниях, определение ча-

стотных характеристик возмущений, действующих в системе, и модальных ха-

рактеристик фрикционных дисков. 

5. Обобщение результатов исследования, обоснование путей отстройки пара-

метрических резонансов, обеспечивающих повышение долговечности дисков. 

Отличительная особенность представленных в разделе материалов заключает-

ся в разработке комплекса математических моделей существенно нелинейной си-

стемы, отличающихся тем, что при расчёте учитываются модальные характери-

стики дисков трения как объектов с распределённой массой и неоднородными фи-

зико-механическими свойствами, а аналитическое определение собственных ча-

стот дисков выполнено на основе уравнения волновых процессов. Выдвинута и 

обоснована гипотеза о причинах малоизученного явления усталостного разруше-
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ния металлической основы фрикционных дисков вследствие резонансов, пласти-

ческих деформаций сопрягаемых деталей. Изучены и установлены новые законо-

мерности возбуждения параметрических резонансов на основе исследования ди-

намики нелинейной системы, обоснован способ исключения резонансов при вы-

нужденных и параметрических колебаниях. Новизна технических решений под-

тверждена патентами РФ на изобретения и полезные модели. 

 

3.3.1 Анализ методов проектирования дисков и характерных повреждений 

 

В настоящее время разработаны отраслевые методики и стандарты проектного 

расчёта фрикционных элементов трансмиссий транспортных машин, которые 

предусматривают расчёт следующих параметров: 

– геометрические размеры дисков, их число в пакете в зависимости от переда-

ваемого момента, выбранных материалов; 

– коэффициент запаса в буксующем и включённом фрикционе; 

– долговечности фрикциона по износу дисков трения; 

– термодинамический расчёт дисков трения; 

– расчёт термических деформаций, приводящих к формоизменению дисков 

трения (коробление и усадка и др.); 

– необходимый удельный расход масла для смазки дисков трения; 

– момент сопротивления и потери мощности в разомкнутом фрикционном уз-

ле, работающем в масле. 

Исходными данными для расчёта являются режимы нагружения фрикциона, 

определяемые динамикой переходных процессов с учётом выбранного закона 

управления. Тем не менее фрикционы трансмиссий транспортных машин имеют 

минимальную долговечность. Опыт эксплуатации трансмиссий транспортных 

машин и испытания опытных образцов свидетельствуют о высокой динамической 

нагруженности, ограничивающей долговечность деталей, в частности фрикцион-

ных дисков. Анализ характерных повреждений фрикционов показал, что разру-

шения происходят вследствие изнашивания, а также изменения формы (коробле-

ние) дисков из-за их перегрева. Наряду с этим, в отдельных случаях, в конструк-
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циях опытных трансмиссий, а также серийно выпускаемых, в том числе мировы-

ми лидерами, наблюдаются усталостные разрушения дисков и повышенные пла-

стические деформации на сопрягаемых поверхностях, приводящие к нарушению 

их функционирования. Такое явление наблюдается в серийно выпускаемых и пер-

спективных гидромеханических трансмиссиях отечественного производства 

 (рисунок 3.76), а также в конструкциях зарубежных производителей [118]. 

 

  

а б 

  
в г 

 
 

д е 

а – опытная трансмиссия; б – трансмиссия фирмы Allison;  

в – автомобиль БелАЗ-7555; г – средний танк «Объект 432»;  

д, е – снегоболотоход 

Рисунок  3.76 – Разрыв дисков трения  
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Следует отметить, что данный вид разрушений также наблюдается в транспорт-

ных машинах, оснащенных ступенчатыми трансмиссиями и дизельными двигателя-

ми. Данный вопрос исследовался в работах специалистов ВНИИТМ  А. П. Крюкова,  

М. Г. Жучкова, В. А. Зайцева, Г. Б. Левита, Б. М. Сарычева  [119–122]. 

Помимо этого, как указано выше, при функционировании трансмиссий, обору-

дованных многодисковыми фрикционными муфтами, имеет место смятие и среза-

ние шлицов дисков трения. Возможна также и выработка канавок на сопрягаемых 

шлицах барабана муфты. Указанное явление отмечалось для металлокерамических 

дисков трансмиссий опытных тракторов Т-150 (Харьковский тракторный завод), а 

также на дисках гидромеханических трансмиссий (ГМТ) автобусов ЛАЗ. 

Стендовые исследования работы шлицевых соединений дисков муфт прово-

дились в подмосковном филиале НАТИ. Исследования показали, что колебатель-

ные процессы дисков выключенных муфт вызывают больший износ шлицевых 

соединений барабанов (пластические деформации), сопряжённых с ними, чем пе-

редача крутящего момента, о чем свидетельствуют не только результаты указан-

ных экспериментальных исследований, но и статистика отказов при эксплуатации 

как транспортных средств большой грузоподъёмности, так и легковых автомоби-

лей (рисунок  3.77). Образование канавок на боковых поверхностях шлицев пре-

пятствует свободному перемещению дисков внутри фрикциона при его включе-

нии и выключении. Это означает неполное замыкание фрикциона при включении 

той или иной передачи, что является причиной перегрева и последующего выхода 

из строя как фрикционных дисков, так и коробки передач в целом. 

Металлографический анализ разрушенных дисков показывает, что образова-

ние трещин носит усталостный характер, который проявляется за ограниченное 

время опытной эксплуатации, что возможно вследствие возникновения высокоча-

стотных колебаний. Установлено, что разрушение дисков возможно вследствие 

резонансных режимов, генерируемых энергетической установкой и гидродинами-

ческими процессами в трансмиссии. В реальных конструкциях ведущий барабан 

элементов планетарных рядов (эпицикл, солнечная шестерня или водило) транс-

миссии соединяется с дисками по подвижной посадке, обеспечивающей осевое 

перемещение дисков в процессе включения/выключения фрикционов. Раскрытие 

зазора в зубчатом соединении приводит к нелинейности характеристики упругого 
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взаимодействия ведущего барабана с диском. Как известно, высокочастотное 

ударное взаимодействие диска с барабаном порождает колебания в широком 

спектре частот, что приводит к высокой динамической нагруженности дисков и ее 

цикличности. Таким образом, в данном разделе излагаются результаты исследо-

вания условий возбуждения резонансов в рассматриваемой нелинейной системе, 

обосновываются направления их исключения. 

 

 

 

 
а б 

 

 

 
в г 

а – трактор Т-150К; б – Ford Explorer; в – МАЗ-537, КЗКТ-7428;  

г – Rolls-Royce, Bentley, Dodge с АКПП ZF 8HP90 

Рисунок 3.77 – Следы износа и образование канавок на барабанах  

трансмиссий различных транспортных средств   
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3.3.2 Аналитическое исследование динамики нелинейной системы 

 

Исследованием динамики существенно нелинейной системы «энергетическая 

установка – преобразователь момента – элементы механической трансмиссии (ба-

рабан и фрикционный диск)» ведётся на основе расчётной схемы ВНИИТМ, при-

ведённой на рисунке 3.78 а. 

 

 
 

а б 

 

а – структура системы; б – соединение барабана с диском 

Рисунок 3.78 – Расчётная схема нелинейной системы 

 

На схеме введены следующие обозначения: JД, JГ , JБ, J  – моменты инерции 

двигателя, гидротрансформатора, барабана и диска; с1,с2 – жёсткость гасителя до-

трансформаторной зоны и входного вала трансмиссии, соответственно;  

М(     ) – нелинейная упругая характеристика взаимодействия диска с веду-

щим барабаном; φ1, φ2, φ3, φ4 – соответствующие обобщённые координаты инер-

ционных масс. При этом движение элементов описывается следующей системой 

дифференциальных уравнений: 
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   ̈   ( ̇   ̇ )    (     )   (     )    
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(3.18) 

 

где  Нi,ωi,αi – соответственно амплитуды, частоты и начальные фазы мотор-

ных гармоник двигателя;  

МС  – приведённый момент сопротивления движению;  

М  – момент ведения фрикциона при вращении диска  (рисунок  3.78 а).  

Отличие предложенной модели определяется введением периодической со-

ставляющей момента МГ , формируемой турбиной гидротрансформатора. 

В расчётной схеме соединение фрикционных дисков с барабаном осуществля-

ется по подвижной посадке с центрированием по диаметру делительной окружно-

сти зубьев с гарантированным зазором, обеспечивающим осевое перемещение 

дисков относительно барабана при включении/выключении. Расчётная схема зуб-

чатого соединения диска с барабаном приведена на рисунке 3.78 б. 

Нелинейная функция – зависимость момента от угловой координаты, схема-

тизирована и принимается симметричной с зазором: 

 

 (     )  {
     |     |    

   |     |      (     )   |     |    
 (3.19) 

 

где    определяется по чертежно-технической документации 

(  = 0,3 град); 

    – жесткость пары «зуб диска – зуб барабана» (   = 6,845·105 H·м/рад на 

основе моделирования напряжённо-деформированного состояния зубчатого за-

цепления диска с барабаном тормоза Т2 опытной трансмиссии «Синтез» для гру-

зового транспортного средства с колёсной формулой 6×6 и 8×8 c коэффициентом 

неравномерности распределения нагрузки между зубьями зацепления).  

Результаты моделирования динамики системы приведены на рисунке 3.79. 
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Рисунок 3.79 – Результаты моделирования динамики системы 
 

Результаты численного решения системы (3.18) показывают, что нелинейное 

высокочастотное ударное взаимодействие диска с барабаном как сплошных твёр-

дых тел с моментами инерции JБ, J , порождает широкий спектр частот возмуще-

ния (от 0 до 6000 Гц) со значительной мощностью.  При этом спектр частот пере-

крывает диапазон собственных частот и форм колебаний диска как системы с 

распределёнными параметрами. Это может привести к возникновению резонанс-

ных колебаний диска. Для определения путей исключения возможных резонансов 

проводится соответствующий анализ. Эта задача решается на основе исследова-

ния математической модели системы как нелинейной двухмассовой системы, 

включающей барабан с приведёнными к нему моментами инерции турбины и де-

талей планетарного ряда  – комплект i дисков, соединённых зубчатым зацеплени-

ем с зазором. Введением координаты относительного углового перемещения 

        модель приводится к виду нелинейного дифференциального уравне-

ния: 

 

    ̈    ̇   ( )   ( ), (3.20) 

  

где JПР – приведённый момент инерции (    
        

        
); 
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b – коэффициент диссипации, зависящий от частоты, амплитуды колебаний 

и площади петли гистерезиса, возникающей вследствие не вполне упругого со-

ударения диска о барабан (b = 4,5Н·м·с);  

M(t) – временная функция момента возмущения, формируемого дизельным 

двигателем, гидродинамическими процессами в межлопаточном пространстве 

трансформатора, а также пульсацией давления рабочей жидкости в системе под-

питки;  

JД – момент инерции диска;  

i – количество дисков.  

Момент инерции JБ, приведённый к барабану, включает инерционность 

турбины, вращающихся деталей планетарных рядов трансмиссии и элементов 

управления. При расчёте этого параметра принимается ряд допущений. В связи с 

этим  значение JБ  определяется по экспериментальным данным – по частоте соб-

ственных колебаний в динамической системе. 

 

3.3.3 Анализ устойчивости периодических решений нелинейной системы 

 

Решение нелинейного уравнения (3.20) является неоднозначным и возможно 

существование нескольких стационарных режимов с различными амплитудами 

     ( ), в том числе неустойчивых. 

Анализ устойчивости выполняется с использованием аппарата параметриче-

ских колебаний. Для этого математическая модель (3.20) приводится к форме 

уравнения Матье: 

 

 ̈     ̇    
 [  

(    с )    (  )

   
]      (3.21) 

 

гду   
 

    
 – параметр диссипации; 

   
  – квадрат частот свободных колебаний нелинейной системы, соответ-
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ствующий значению коэффициента гармонической линеаризации qст; 

p – частота внешнего возмущения. 

Параметр глубины модуляции жёсткости    
 д(А)- ст(А)

   ( )
, где числитель пред-

ставляет собой жёсткость упругого взаимодействия «барабан – диск» при ампли-

туде колебаний барабана, определяемой по экспериментальным данным, а знаме-

натель представляет собой жёсткость упругого взаимодействия «барабан – диск» 

при амплитуде, соответствующей моменту ведения вращающихся дисков. Значе-

ния   ( ) и     ( ) определяются методом гармонической линеаризации характе-

ристики нелинейного упругого взаимодействия диска с барабаном. 

Вводя параметры глубины модуляции жёсткости μ и частоты  ее изменения p, 

уравнение Матье без учёта диссипации приводим к виду: 

 

 ̈  [        (  )]   , (3.22) 

  

где a и h –  параметры (абсцисса и ордината) диаграммы Айнса-Стретта, 

  (
  

 
)
 
;  

h    ; 

     . 

 Такое представление позволяет анализировать устойчивость параметриче-

ских колебаний по диаграмме Айнса-Стретта (рисунок 3.80) по расположению на 

диаграмме точек с известными координатами a и h. На рисунке прямая 1 характе-

ризует функцию h     рассматриваемой динамической системы (  = 1200 и  

680 Гц,   1,275). 
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Рисунок 3.80 – Диаграмма Айнса-Стретта для исследуемой системы 

 

Как следует из диаграммы, практически во всем диапазоне частот линия 1 

находится в области неустойчивости (на рисунке 3.80 эта область заштрихована). 

Для более корректной оценки возможности резонансных колебаний при исследо-

вании учтено затухание, связанное с диссипацией в системе. При этом установле-

но, что с увеличением затухания области неустойчивости смещаются выше оси 

абсцисс, и, используя демпфирование, можно полностью исключить параметри-

ческие колебания, если глубина модуляции не достигает областей неустойчиво-

сти. Для исследуемой системы наиболее реальным путём является снижение па-

раметра глубины модуляции   до 0,1.  

Собственные частоты фрикционного диска (ФД) как кругового металлическо-

го кольца определены на основе волновой теории по уравнению: 

 

 
4

0
2

2

1

1

Rm

EI

K

KK
k




 , (3.23) 

 

где K – целое число, определяющее количество волн, укладывающихся на 

длине кольца R2 (K = 1,2,..N);  

I – моментом инерции прямоугольного сечения кольца; 

 о – погонная масса;  
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E – модуль упругости второго рода;  

R – средний радиус кольца.  

Однако  конструкция ФД является многокомпонентной, сочетающей в себе 

металлический диск, металлокерамические накладки, адгезионные слои, то есть 

разнородные материалы с различными нелинейными физико-механическими 

свойствами. Кроме того, на одной из торцевых поверхностей ФД выполняется 

зубчатый венец. Собственные частоты ФД, состоящих из неоднородных материа-

лов, определены на основе численного моделирования с использованием про-

граммных пакетов SolidWorks и ANSYS Workbench. Формы колебаний диска при 

К = 2   К = 3 приведены на рисунке 3.81. 

 

  
 

Рисунок 3.81 –  Формы колебаний металлокерамического диска 
 

Из приведённых данных следует, что собственные частоты ФД находятся в 

диапазоне частот возмущений рассматриваемой системы и, следовательно, резо-

нанс дисков возможен. Достоверность построения модели ограничивается точно-

стью описания нелинейного взаимодействия между элементами ФД (стальным 

кольцом и металлокерамическими накладками), формируемого адгезионными 

слоями. В связи с этим результаты численной оценки собственных частот ФД 

необходимо корректировать с учётом экспериментальных данных, полученных 

при испытаниях на специальном стенде с использованием метода неразрушающе-

го контроля – по реакции диска на гармонический сигнал регулируемой частоты. 
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Анализ результатов численного моделирования позволяет прогнозировать 

возможность возникновения резонансных режимов ФД гидромеханических 

трансмиссий, уточнять методику проектного расчёта, а также решать обратную 

задачу по исключению резонансных режимов. 

 

3.3.4 Экспериментальное исследование динамической нагруженности 

трансмиссии и определение модальных характеристик фрикционных дисков 

 

Экспериментальные исследования динамической нагруженности опытной 

гидромеханической трансмиссии выполнены в процессе ходовых испытаний 

транспортной машины с колёсной формулой 6×6. Спектры частот возмущения, 

формируемых гидромеханической трансмиссией, и модальные характеристики 

ФД определены при стендовых испытаниях. 

Проведённые испытания образцов колёсной машины с опытной трансмиссией 

свидетельствуют о высокой динамической нагруженности, ограничивающей дол-

говечность деталей, в частности ФД,  из-за резонансов на установившихся режи-

мах. При этом на установившемся режиме при движении на 5–6 передачах 

наблюдаются колебания картера трансмиссии с амплитудой 9,8–15,0 м/с
2
, ос-

новные колебания сосредоточены в не исследованном ранее диапазоне частот  

700–730 Гц. Выдвинутая выше гипотеза о возбуждении гидротрансформатором 

высокочастотных резонансных колебаний подтверждается тем, что при блоки-

ровке гидротрансформатора спектральная плотность виброускорений является 

«белым» шумом, т. е. колебания происходят в широком спектре частот, без резо-

нансов. 

Оценка корректности допущений, принятых при аналитическом определении 

модальных характеристик ФД, осуществляется на основе сопоставления с экспе-

риментальными данными. Для этого разработаны конструкции стендов, функцио-

нирование которых основано на методе неразрушающего контроля. Особенно-

стью первого способа является использование пьезоакселерометров для опреде-

ления частот и форм колебаний в одной плоскости (патент № 122171). Особенно-
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стью второго способа является использованием для определения модальных ха-

рактеристик дисков в пространстве сканирующего лазерного доплеровского 

виброметра, выполненного в виде трёх лазерных головок (патент № 157159).   

Результаты расчётного и экспериментального определения модальных харак-

теристик диска приведены на рисунке 3.82. 

 

  
а б 

а –  результат расчетного определения (собственная частота 1169 Гц); 

б – результат экспериментального определения (собственная частота 1100 Гц) 

Рисунок 3.82 – Пространственные модальные характеристики диска  

 

Установленная разность значения частот (до 5%) является основанием для 

уточнения параметров нелинейных характеристик взаимодействия фрикционных 

накладок с металлической основой диска и корректировки математической моде-

ли нелинейного взаимодействия барабана с диском при прогнозировании возбуж-

дения параметрических резонансов. 

Корректность определения спектра высокочастотного возмущения, формиру-

емого гидротрансформатором, выполнена при исследовании двух гидротранс-

форматоров различной конструкции и типоразмеров, но с одинаковым числом ло-

паток колёс (ГТК XV-380 и ГТ-430) на стенде тормозного типа, используемого 

для определения преобразующих свойств гидротрансформатора. В процессе ис-

пытаний регистрировались следующие параметры: вращающие моменты на входе 

и выходе, давление рабочей жидкости и частота его пульсаций на входе в ГТ. 

Установлено, что ГТ является источником высокочастотного возмущения, фор-

мируемого в межлопаточном пространстве, и давления пульсации, порождаемо-
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го насосом его подпитки (например, при частоте вращения турбины  

1500 об/мин, частоте вращения двигателя 1800 об/мин, числе лопаток турбинно-

го колеса kТ = 22, числе лопаток насосного колеса kН = 28; частота возмущающе-

го момента от пульсаций рабочей жидкости системы подпитки ГТ составляет  

225 Гц, частота возмущающего момента от межлопаточного взаимодействия со-

ставляет 1540 Гц). 

 

3.3.5 Обобщение результатов теоретического и экспериментального исследований 

 

При сравнении результатов имитационного моделирования по математиче-

ской комбинированной модели моторно-трансмиссионной установки транспорт-

ной машины с экспериментальными данными, полученными при ходовых испы-

таниях грузового транспортного средства с колёсной формулой 6×6 установлено, 

что наибольшие значения динамического момента наблюдаются при переходных 

процессах трогания с места, блокировки гидротрансформатора и переключения 

передач. Отклонение амплитудных значений момента отличается на величину не 

более 8 %, что связано с точностью задания начальных условий. При движении 

транспортной машины в трансмиссии наблюдаются резонансные режимы в до-

трансформаторной зоне (установившийся режим), во фрикционных элементах 

трансмиссии при переходных процессах переключения передач и блокировке 

гидротрансформатора, вызванных периодической составляющей момента двига-

теля и изменением упруго-инерционных характеристик в процессе изменения 

структуры трансмиссии (при переключении передач). Однако из анализа резуль-

татов моделирования по данной модели не удалось объяснить причины возникно-

вения резонансов во фрикционных дисках в выключенном состоянии последних. 

В то же время значения динамических моментов, действующих на ФД, использу-

ются при определении параметра глубины модуляции при оценке устойчивости 

параметрических колебаний дисков. Условия возбуждения резонансных режимов 

определяются на основе сопоставления результатов экспериментального исследо-

вания с результатами исследования математической модели существенно нели-
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нейной системы «энергетическая установка – преобразователь момента – элемен-

ты механической трансмиссии (барабан и фрикционный диск)». 

Из результатов ходовых испытаний транспортной машины с опытным образ-

цом гидромеханической трансмиссии следует, что резонансные режимы во фрик-

ционах возбуждаются на собственных частотах ФД. Источником возбуждения 

высокочастотных крутильных колебаний существенно нелинейной системы яв-

ляются периодические составляющие момента, формируемые ДВС (при заблоки-

рованном ГТ), гидродинамические процессы в ГТ, в том числе в системе его под-

питки (при разблокированном ГТ) и др. Это соответствует результатам моделиро-

вания четырёхмассовой существенно нелинейной системы и является причиной 

ограничения долговечности ФД. 

Совпадение с приемлемой точностью результатов теоретического и экспери-

ментального определения возмущений в системе, модальных характеристик ФД, 

результаты анализа устойчивости параметрических колебаний по диаграмме Айн-

са-Стретта позволяют предложить следующее направление исключения резо-

нансных режимов: варьирование собственных частот дисков и (или) отстройка 

возмущений на основе введения низкочастотных фильтров колебаний. 

Варьирование собственных частот ФД возможно в соответствии с приведён-

ным уравнением (3.12). Однако физико-механические свойства (модуль упругости 

Е, плотность материала ρ, определяющая погонную массу m0, и скорость звука в 

материале E/ρ соответственно) для используемых материалов диска стабильны, а 

варьирование геометрических параметров (J, R) ограничено условиями компонов-

ки фрикционных дисков в картере трансмиссии.  

Эффективным путём варьирования собственной частоты является «разру-

шение» кратности числа волн, укладываемых на длину диска, например, выпол-

нением радиальных надрезов. Также возможно изменение собственных частот 

диска путём выполнения равномерных сверлений по площади, что не приведёт 

к изменению формы колебаний, однако снизит собственные частоты (патент на 

изобретение № 2499927). Эффективность выполнения надрезов определена 

экспериментально и теоретически. Установлено, что при выполнении данных 
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мероприятий спектр собственных частот дисков существенно изменяется.  

При теоретическом исследовании установлено, что динамическая устойчи-

вость нелинейной системы может быть обеспечена при снижении параметра глу-

бины модуляции жёсткости до 0,1. Это возможно реализовать введением фильтра 

низкочастотных колебаний, который не пропустит на барабан высокочастотные 

возмущения, сгенерированные двигателем, гидротрансформатором либо другим 

источником возмущения. Данный аналитический вывод, полученный на основе 

анализа диаграммы Айнса-Стретта, подтверждается при выполнении численного 

моделирования по модели (3.18).  

При этом установлены требуемые значения параметров глубины модуляции и 

собственной частоты системы, обеспечивающие расширение области устойчиво-

сти.  Для рассматриваемой системы снижение параметра глубины модуляции μ до 

значения 0,1 (график 2 на рисунке 3.80) позволяет существенно сузить диапазон 

частот возникновения параметрических резонансных колебаний. Вариация пара-

метра глубины модуляции μ реализуется введением фильтра низкочастотных коле-

баний, который осуществляет фильтрацию высокочастотных возмущений, генери-

руемых в системе, и виброзащиту барабана.  В соответствии с этим синтезируется 

низкочастотный фильтр. Результаты синтеза реализуются, например, в виде разра-

ботки упруго-фрикционного демпфера, устанавливаемого между турбинным коле-

сом гидротрансформатора и входным валом механической коробки передач.  

На рисунке 3.83 приведены результаты моделирования динамики нелинейной 

системы (3.18) после выполнения мероприятий по отстройке параметрических ре-

зонансных колебаний в соответствии с предлагаемым способом. 
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Рисунок   3.83 – Результаты моделирования динамики нелинейной системы «дви-

гатель – гидротрансформатор – барабан – диск» после выполнения мероприятий 

по отстройке параметрических резонансных колебаний 

 

Из сопоставления результатов моделирования (рисунки 3.79 и  3.83) видно, 

что мощность спектральной плотности возмущения, генерируемого системой, со-

кращается по сравнению с исходной в 2,5 раза, а амплитуда момента снижается до 

3 раз.  

Для подтверждения полученного вывода было проведено экспериментальное 

исследование, которое подтверждает идею фильтрации высокочастотного возму-

щения при помощи низкочастотного фильтра. Объектом исследования была 

опытная гидромеханическая трансмиссия. Испытания проводились на тормозном 

стенде. Результаты испытаний подтверждают эффективность предложенного ме-

тода по исключению параметрических резонансных колебаний в нелинейной си-

стеме за счёт установки гасителя крутильных колебаний в качестве низкочастот-

ного фильтра. 

На основе выполненных теоретических и экспериментальных исследований, 

оценки корректности принятых допущений для повышения долговечности фрик-

ционных дисков в методику проектного расчёта предлагается ввести следующие 

блоки: 
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1) оценка спектра возмущений в существенно нелинейной системе по матема-

тической модели (3.18); 

2) определение модальных характеристик фрикционных дисков; 

3) приведение модели к форме уравнения Матье и определение параметров 

диаграммы Айнса-Стретта; 

4) оценка области устойчивости параметрических колебаний дисков, определе-

ние допустимого уровня параметра глубины модуляции возмущающего момента. 

5) синтез низкочастотного фильтра и разработка его конструкции. 

Основные результаты и выводы по разделу 3.3 представлены ниже. 

1. На основе проведённого исследования в данной работе научно обоснована 

и решена задача снижения динамической нагруженности фрикционных дисков 

трансмиссий транспортных машин путём исключения параметрических резонанс-

ных режимов, что позволяет обеспечить повышение долговечности фрикционных 

дисков и сопрягаемых с ними деталей трансмиссий транспортных средств специ-

ального назначения.  

2. Изложены научно обоснованные технические и технологические решения и 

разработки, имеющие существенное значение для развития отрасли транспортно-

го машиностроения. 

3. При решении сформулированных в работе задач на основе теоретического и 

экспериментального исследования разработаны научно обоснованные методы и 

способы снижения динамической нагруженности и повышения долговечности 

фрикционных дисков. Установлены новые закономерности реализованных научно 

обоснованных методов:  

 – метод расчёта и экспериментального определения спектра собственных ча-

стот ФД как конструкции с распределёнными параметрами, состоящих из матери-

алов с различными физико-механическими свойствами в неисследованном ранее 

диапазоне частот;  

– на основе определения области устойчивости параметрических колебаний 

дисков обоснован способ исключения параметрических резонансов путём синтеза 

низкочастотного фильтра и вариации частотных характеристик фрикционных 
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дисков; 

– предложены способы корректировки спектра собственных частот фрикци-

онных дисков, позволяющие отстраивать резонансные режимы. 

4. Проведённые экспериментальные исследования динамической нагруженно-

сти ГМТ транспортной машины специального назначения и статистическая обра-

ботка результатов подтверждают адекватность разработанной математической 

модели динамики нелинейной системы «двигатель – гидротрансформатор – эле-

менты трансмиссии», погрешность моделирования не превышает 10 %.  

5. На основе анализа результатов выполненных стендовых и ходовых испыта-

ний установлено, что основными источниками, возбуждающими параметрические 

колебания дисков, являются: колебания момента энергетической установки; гид-

родинамические процессы в межлопаточном пространстве ГТ; пульсация давле-

ния рабочей жидкости в системе подпитки; нелинейная упругая характеристика 

взаимодействия диска с барабаном. 

6. На основе выполненных исследований разработан ряд рекомендаций по 

выбору параметров фрикционов и синтезу специальных гасителей, обеспечиваю-

щих снижение динамической нагруженности при функционировании трансмис-

сии транспортной машины, позволяющих повысить её долговечность. 

 

3.3.7 Особенность динамического нагружения фрикционных муфт трансмиссий 

автомобилей при нерасчётных режимах 

 

3.3.7.1 Анализ особенностей функционирования фрикционных пакетов  

на нерасчётных режимах работы 

 

Коробки передач планетарного типа применяются в большинстве современ-

ных автоматических трансмиссий. В этих механизмах для управления потоком 

мощности и для получения того или иного передаточного отношения наиболее 

широкое распространение получили фрикционные многодисковые элементы 

управления.  
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При проведении испытаний трансмиссий перспективного (целевого) автомо-

биля установлены случаи разрушения фрикционных муфт при ограниченном сро-

ке эксплуатации. В ходе дорожных испытаний обнаружилось ухудшение управля-

емости, которое субъективно характеризовалось водителями как временная поте-

ря тяги автомобиля при движении со скоростью 30–40 км/час при переключении с 

3-й на 4-ю передачу. Это переключение сопровождалось выбегом вала двигателя 

и, соответственно, увеличением уровня шума. В некоторых случаях переключе-

ние с 3-й на 4-ю передачу происходило с ощутимым рывком. Анализ условий 

возникновения отклонения процесса переключения от штатного приводится ниже. 

На рисунке  3.84 приведён фрагмент кинематической схемы и схема включе-

ния элементов управления на 3-й и 4-й передачах для рассматриваемой трансмис-

сии. 

 

Рисунок 3.84 –  Фрагмент кинематической схемы и схема включения  

элементов управления на передачах  
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Для определения условий наиболее явного проявления проблемы была разра-

ботана методика испытаний с различными режимами. Среди рассмотренных ре-

жимов движения наиболее ярко проблема проявляется при разгоне с низким кру-

тящим моментом по пять переключений согласно испытательному циклу на ри-

сунке 3.85. 

 

 
Рисунок 3.85 – Испытательный цикл 

 

Проведённые заезды позволили объективно оценить описанные негативные 

проявления в работе коробки передач. Изучалось переключение с 3-й на 4-ю пе-

редачу, при котором происходит включение фрикционной муфты М3 и выключе-

ние тормоза Т5 согласно схеме управления элементами планетарного механизма 
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(рисунок 3.84). На графиках на рисунке  3.86 представлено наложение значений ки-

нематического передаточного отношения АКП, давления в ФЭУ М3, момента на 

двигателе и угловых скоростей входного и выходного вала для заезда с пятью пере-

ключениями с 3-й на 4-ю передачу. Из рисунка видно, что при одинаковых запросах 

давления и внешних условиях на выходной вал передаётся разный крутящий мо-

мент, что вызывает неповторяемое изменение передаточного отношения. 

 

 
а 

 
б 

а – кинематическое передаточное отношение, запрашиваемое и измеренное 

давление в гидроцилиндре ФЭУ М3; б – скорость вращения входного и  

выходного вала, крутящий момент на входном валу 

Рисунок 3.86 – Изменение объективных показателей работы коробки  

передач при проявлении проблемы   
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В ходе анализа проблемы было выделено два типа нерасчётных режимов: 

– при создании момента на ФЭУ М3 ниже требуемого значения происходит 

выбег двигателя и снижение ускорения. В случае, если выбег двигателя по дли-

тельности превышает допустимое время переключения передачи, происходит 

принудительное замыкание пакета, которое вызывает кратковременный скачок 

момента и рывок автомобиля; 

– при формировании момента на ФЭУ М3 выше запрашиваемого значения 

происходит раннее включение передачи, которое сопровождается рывком. Ос-

новными негативными последствиями данного типа переключения являются по-

вышение тепловой нагруженности выключаемого ФЭУ и нарушение работы алго-

ритмов адаптации. Алгоритмы неверно интерпретируют показания датчиков в 

случае, если кинематическое выравнивание угловых скоростей происходит на фа-

зе заполнения гидроцилиндра или перекладки момента [43; 54]. 

После проявления указанной проблемы дефектовка коробки передач свиде-

тельствует о тепловом перегружении элементов управления: потемнение и охруп-

чивание фрикционного материала, следы перегрева рабочей жидкости на сталь-

ных поверхностях элементов управления. При регулярном проявлении указанная 

проблема приводит к потере управляемости электромагнитных клапанов вслед-

ствие загрязнения фильтрующих элементов и ухудшения состояния рабочей жид-

кости, и, как следствие, к ухудшению качества переключения и на других переда-

чах. 

Неповторяемость проявления проблемы приводит к невозможности подобрать 

необходимый закон управления фрикционными элементами, а также создаёт 

трудности при разработке системы адаптации, направленной на корректировку 

законов управления на основе объективных показателей переключения передач 

[123; 124]. 

Таким образом, целью предлагаемого исследования является разработка тех-

нических предложений, исключающих возникновение нерасчётных режимов при 

переключении передач, связанных со степенью заполнения компенсационной и 

поршневой камер бустера фрикциона. Объектом исследования является процесс 



199 

 

переключения с 3-й на 4-ю передачи опытной планетарной трансмиссии. 

Для достижения поставленной цели решены следующие задачи: 

1)  анализ факторов, влияющих на отклонение расчётных режимов при пере-

ключении с 3-й на 4-ю передачу; 

2) составление математической модели гидропривода муфты; 

3) обоснование технических решений по предотвращению возникновения не-

расчётных режимов работы. 

 

3.3.7.2 Факторы, влияющие на работу фрикционной муфты 

 

Анализ работы гидропривода фрикционной муфты позволил сформулировать 

основные факторы, оказывающие влияние на функционирование элемента управ-

ления во время переключения передач: 

– заполненность поршневой камеры и подводящего канала М3; 

– особенности работы электромагнитных клапанов; 

– жёсткость отжимной пружины; 

– количество пар трения; 

– настройки алгоритма переключения; 

– заполненность компенсационной камеры. 

Экспериментальное исследование влияния каждого из факторов затруднено 

тем, что значения многих параметров невозможно измерить ввиду плотной ком-

поновки коробки передач. Для анализа работы муфты при переключении с 3-й  на 

4-ю передачу была разработана соответствующая математическая модель движе-

ния поршня М3. 

 

3.3.7.3 Математическая модель процесса функционирования муфты 

 

Для поиска причин возникновения указанной проблемы разработана соответ-

ствующая математическая модель перемещения поршня гидроцилиндра, детально 

описывающая работу гидропривода фрикционной муфты. Данная модель позво-
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ляет определить влияние текущего объёма рабочей жидкости в камере и неурав-

новешенности поршня на переключение с 3-й  на 4-ю передачу. Модель построена 

на основе уравнения движения поршня, в котором помимо действия основных 

механических сил принимаются во внимание центробежные силы. Их вычисление 

происходит с учётом расхода масла в поршневую камеру, давления в поршневой 

камере и заполненности компенсационной камеры.  

На рисунке  3.87 представлен разрез фрикционной муфты М3, питание ком-

пенсационной камеры в которой осуществлено из магистрали смазки коробки пе-

редач, а также расчётная схема математической модели перемещения поршня. 

 

 

 

а б 

а – разрез муфты; б – расчётная модель 

Рисунок 3.87– Фрикционная муфта исследуемой коробки передач  

 

Уравнение, описывающее движение поршня приводится ниже: 

 

 ̈  
 

  
(  (  )     ( )      ( ̇ )        (    ̇ )      (  )  

   (          )). 

(3.24) 
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Расчёт расхода жидкости через подводящие каналы масла к цилиндру выпол-

няется в соответствии с уравнением: 

 

       (     )      √
 

 
|     |. (3.25) 

  

Внутренний диаметр масла во вращающейся компенсационной камере опре-

деляется для вычисленного объёма масла в зависимости от объёма компенсаци-

онной камеры, зависящего от хода поршня. Использована функция расчёта внут-

реннего диаметра масляного кольца в компенсационной камере в зависимости от 

хода поршня и объёма заполненного масла. 

В уравнениях (3.13) и (3.14) приняты следующие обозначения:  

   – перемещение поршня, м; 

    – сила, создаваемая давлением в поршневой камере, Н; 

     – сила, создаваемая центробежным давлением со стороны поршневой ка-

меры, Н; 

    – сила, создаваемая центробежным давлением со стороны компенсацион-

ной камеры, Н; 

      – результирующая сила сопротивления движению, создаваемая в уплот-

нениях поршня, Н; 

    – сила вязкого трения, Н; 

      – сумма упругих сил, создаваемых элементами муфты (пружиной, стен-

кой цилиндра и фрикционными дисками), Н; 

       – сила упругости от возвратной пружины, стенки цилиндра, пакета дис-

ков, Н; 

    – давление на входе в канал подвода масла к поршневой камере, Па; 

    – давление в поршневой камере, созданное подводом масла от ЭМК, Па; 

   – угловая скорость звена М3, рад/сек; 

    – расход в канале подвода масла к поршневой камере, м
3
/сек; 

     – площадь сечения местного сопротивления, эквивалентного суммарному 

сопротивлению каналов, м
2
; 
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    – коэффициент местного сопротивления. 

При составлении модели приняты следующие допущения: 

1) минимальные объёмы масла в компенсационной камере рассчитаны гео-

метрически по уровню кромки экранирующего диска М3 при не вращающемся 

цилиндре; 

2) при моделировании принимается, что масло равномерно распределяется по 

наружной поверхности полостей муфты; 

3) моделирование по записям дорожных испытаний выполняется только для 

случаев гарантированной заполненности канала подвода масла к цилиндру М3. 

Проверка адекватности модели для неподвижной муфты проводилась по ре-

зультатам ее испытаний на гидравлическом стенде. Выполнялось включение муф-

ты при подаче ступенчатого запроса максимального тока на ЭМК. Вычисленное 

моделью перемещение поршня сравнивалось с его измеренным перемещением, 

усреднённым по трём лазерными датчикам перемещения. 

Входным сигналом при расчёте было измеренное значение давления в канале 

электрогидравлического блока. Соответствие перемещений оценивалось по по-

грешности относительно максимального перемещения поршня при испытаниях 

(2,5 мм). Ее максимальное абсолютное значение не превышает 6 %. На  

рисунке  3.88 представлено сравнение результатов моделирования и эксперимента. 
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Рисунок  3.88 – Сравнение результатов моделирования и испытания муфты 

на гидравлическом стенде 

 

3.3.7.4 Результаты моделирования процесса включения фрикционной муфты 

 

На основе моделирования была выполнена оценка влияния жёсткости отжим-

ной пружины на функционирование фрикционной муфты. В расчётах сравнива-

лась работа фрикционной муфты с различным исполнением отжимной пружины: 

в одном случае жёсткость пружины (мягкая пружина) обеспечивала давление ка-

сания в 2,7 бар, в другом случае (жёсткая пружина) давление касания составляло 

3,7 бар. Выполнена серия сравнительных моделирований переключения с 3-й на 

4-ю передачу при различных скоростях вращения входного вала: 2500 об/мин, 
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4500 об/мин, 5000 об/мин, 6000 об/мин.  

В ходе проведения исследования было сделано предположение о причинах 

неповторяемости изменения передаточного отношения при проблемном переклю-

чении с 3-й на 4-ю передачу вследствие различной заполненности компенсацион-

ной камеры муфты М3. Проведён ряд моделирований для определения влияния 

объёма рабочей жидкости в уравновешивающей камере на переключения. Рас-

сматривались переключения с полной камерой и с различными расходами рабо-

чей жидкости в камеру. Начальный объем принят равным минимальному несли-

ваемому объёму масла при выключенной муфте. В качестве входных данных бы-

ли взяты параметры переключения из реальной записи дорожных испытаний, ко-

гда исследуемая проблема проявилась наиболее заметно. Сопоставление измерен-

ных показателей движения автомобиля (кинематическое передаточное отноше-

ние) с соответствующими результатами моделирования (перемещение поршня и 

объём рабочей жидкости в компенсационной камере) приведено на рисунке 3.89. 

Результаты моделирования показывают, что переключения в данной записи 

происходили при различных объёмах масла в компенсационной камере, что при-

вело к неповторяемому изменению передаточного числа. Наибольшее влияние на 

переключение уравновешивающая камера оказывает в случае, когда она остаётся 

незаполненной в течение хода поршня: неуравновешенность поршня приводит к 

раннему включению передачи. Постепенное заполнение компенсационной каме-

ры во время движения приводит к образованию «косы» из графиков передаточ-

ных отношений. 
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а 

 

б 

а – перемещение поршня и передаточное отношение; б – объём масла в камере.  

Рисунок 3.89 – Сопоставление результатов эксперимента с вычисленными  

показателями функционирования муфты М3 согласно испытательному циклу 

Цвет графиков определяется его порядковым номером от синего (первый)  

к оранжевому (последний) 

 

3.3.7.5 Предлагаемые пути исключения нерасчётного режима  

функционирования муфты 

 

Результаты испытаний и моделирования показали, что одной из основных 

причин возникновения исследуемой проблемы неповторяемости переключения с 
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3-й на 4-ю передачу является неуравновешенность поршня М3, вызванная недо-

статочным объёмом масла в компенсационной камере. Способом ускорения за-

полнения компенсационной камеры является увеличение подачи в канал, обеспе-

чивающий заполнение камеры. Такой способ является хорошим решением на 

ранних стадиях разработки, поскольку его реализация предполагает переработку 

гидравлической системы: требуется либо увеличивать подачу в смазку в целом, 

либо обеспечить перераспределение от других узлов, что может привести к огра-

ничению их работоспособности. В этой связи было предложено альтернативное 

«быстрое» решение, которое заключается в изменении конструкции поршня М3 

путём создания каналов, соединяющих над- и подпоршневое пространство 

 (рисунок 3.90).  

 

 
Рисунок  3.90 –  Фрагмент чертежа доработки поршня муфты М3 путём 

рассверливания отверстий для увеличения подачи в компенсационную камеру 

 

В этом случае расход масла определяется перепадом давления между поршне-

вой и уравновешивающей камерой, и его можно регулировать с помощью под-

держания давления на требуемом уровне. При возникновении неуравновешенно-

сти (которая определяется разностью давлений) расход масла через отверстия 

возрастает, то есть система обладает свойством саморегулирования. На 

 рисунке 3.91 приведено сопоставление результатов заезда на автомобиле с дора-

ботанным поршнем, а также результаты моделирования работы муфты в этом за-
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езде с учётом изменённой подачи в компенсационную камеру за счёт создания 

дополнительных каналов в поршне. Как следует из рисунка 3.91, предложенное 

техническое решение обеспечивает расчётный режим работы системы управле-

ния. Разумеется, такое решение обладает рядом недостатков, влияние которых 

следует исследовать: необходимо постоянно поддерживать давление в ФЭУ, что 

может сократить срок эксплуатации ЭМК; увеличение расхода в гидравлической 

системе приводит к увеличению нагрузки на всасывающий и напорный фильтр; 

снижение КПД гидравлической системы; попадание загрязнений в управляющий 

гидравлический контур АКП. 

Наилучшим способом решения рассматриваемой проблемы был бы уход от 

гидравлического способа компенсации центробежного давления и внедрение ме-

ханического компенсатора, развивающего компенсационное усилие пропорцио-

нально скорости вращения, но не зависящего от подачи и давления в системе 

смазки. 

 

 
 

Рисунок  3.91 –  Сопоставление результатов дорожных заездов с доработанным 

поршнем с вычисленными показателями функционирования муфты М3  
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3.3.7.6 Анализ условий формирования и исключения термоупругой  

неустойчивости изгибных колебаний дисков при переходных процессах 

включения/выключения фрикционов 

 

Методы проектирования фрикционных дисков предусматривают выполнение 

ряда расчётов, в том числе теплового [32; 34] В литературе, посвящённой иссле-

дованиям функционирования фрикционных элементов, приводится обоснование 

необходимости существенного уточнения теплового (термодинамического) рас-

чёта. Известные методы базируются на допущениях о равномерности распределе-

ния давления на поверхностях дисков. В действительности отклонение геометри-

ческих параметров от номинального значения, волнообразные изгибные колеба-

ния дисков приводят к перераспределению давления и, соответственно, темпера-

турных полей. Тепловой поток, формируемый трением дисков, пропорционален 

контактному давлению. В точках контакта дисков локальное давление превышает 

среднее, в связи с этим температура имеет тенденцию повышения в областях, где 

давление выше. Это дополнительно увеличивает локальное давление из-за тепло-

вого расширения. Нагрев дисков, совершающих изгибные колебания в зонах пуч-

ностей, приводит к тому, что в процессе включения фрикциона возбуждается так 

называемая термоупругая неустойчивость (thermoplasticinstability –  TEI). Меха-

низм TEI, открытый J. R. Barber, описывает макроскопический процесс физиче-

ского явления нагрева и тепловой деформации деталей при нагреве в процессе 

трения. TEI приводит к дополнительному увеличению локальных контактных 

давлений из-за температурных деформаций. Вследствие этого на дисках появля-

ется так называемые горячие пятна – «hotspoting» (рисунок 3.92).  

 



209 

 

 
 

Рисунок 3.92 – Иллюстрация явления «hotspoting» – перегрева диска, 

 совершающего изгибные колебания в зонах пучностей 

 

В отдельных случаях TEI приводит к пластическим деформациям стальных 

дисков, вплоть до образования трещин. При воздействии соответствующих ло-

кальных температур на фрикционные накладки сопрягаемых дисков происходит 

их износ. Продукты износа снижают пропускную способность фильтров, вплоть 

до отказа систем смазки и системы гидроуправления в целом. 

Формально термодинамический процесс в линейной упругой системе описы-

вается матричным уравнением с правой частью [35], учитывающей внешние 

нагрузки и силы, возникающие в результате теплового расширения. Модель опи-

сывает теплопередачу, формируемую проводимостью и конвекцией, зависимыми 

от конструктивных параметров дисков и их относительной скоростью вращения. 

Для анализа напряжённо-деформируемого состояния матричное уравнение дис-

кретизируется методом конечных элементов. В результате появляется возмож-

ность решения термоупругой задачи путём описания процесса уравнениями пер-

вого порядка и анализа взаимосвязи упругих и тепловых процессов. При этом 

устанавливаются зависимости реальных частей решения от скорости скольжения 

дисков. Решение считается устойчивым, если действительная часть является от-

рицательной, и наоборот, термодинамический процесс неустойчивый, если дей-

ствительная часть положительна. Исходная система включает от нескольких со-

http://www-personal.umich.edu/~jbarber/simulation.pdf
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тен до тысяч обыкновенных дифференциальных уравнений. Однако неустойчи-

выми могут быть одно или несколько из них. В связи с этим решается задача при-

ближенного решения, по которому можно анализировать эволюцию системы. Со-

кращённая модель потенциально позволяет прогнозировать условия формирова-

ния «горячих пятен» на дисках фрикционов и обеспечивать превентивные дей-

ствия в системе управления путём варьирования длительности включения фрик-

ционных элементов. На рисунке 3.93 иллюстрируются полученные P. Zagrodzki 

зависимости реальной части периодического решения от скорости дисков. 

 

 
 

Рисунок  3.93 – Зависимость действительной части собственного значения 

от функции скорости линейного скольжения диска 

 

Возникновение термоупругой неустойчивости TEI, вызванной перпендику-

лярными плоскости диска изгибными колебаниями, во многом усугубляется па-

раметрическими колебаниям в плоскости диска. В частности, в выключенном со-

стоянии фрикционов высокочастотные колебания приводят к пластическим де-

формациям сопрягаемых поверхностей дисков с другими деталями. Это приводит 
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к неполному включению и к некорректному выключению пакета дисков соответ-

ственно их перегреву вследствие значительной работы буксования и к нарушению 

условия термоупругой устойчивости. 

При проведении настоящей работы по разделу 3.3.7 достигнуты следующие 

результаты: 

–  выполнен анализ факторов, оказывающих влияние на возникновение нерас-

чётного режима, проявляющегося в виде неповторяемого переключения с 3-й на 

4-ю передачу в коробке передач;  

– на основе разработанной модели и выполненного математического модели-

рования с учётом сопоставления с результатами дорожных испытаний определе-

но, что основными причинами неповторяемости переключения с 3-й на 4-ю пере-

дачу является неуравновешенность центробежных сил, действующих на поршень 

М3 в момент включения муфты. Причина возникновения неуравновешенности – 

недостаточная заполненность компенсационной камеры, вызванная её опустоше-

нием при остановке звена, в котором размещён гидроцилиндр. Скорость заполне-

ния уравновешивающей камеры недостаточна, чтобы успеть её заполнить к нача-

лу переключения с 3-й на 4-ю передачу; 

– для устранения неповторяемости переключения необходимо обеспечить 

поддержание давления масла в поршневой камере (например, за счёт установки 

обратного клапана или удержания давления) и увеличить расход масла в компен-

сационную камеру; 

– предложено техническое решение, заключающееся в обеспечении своевре-

менного заполнения компенсационной камеры за счёт дополнительной подачи 

рабочей жидкости через отверстия, выполняемые в поршне гидроцилиндра. Дан-

ное техническое решение подтверждено в ходе стендовых и дорожных испытаний 

и внедрено в конструкцию коробки передач; 

– избежать непредсказуемости переключения возможно с помощью введения 

в систему управления алгоритмов, рассчитывающих заполненность компенсаци-

онной камеры без изменений в конструкцию, на основе учёта времени после 

предыдущего выключения муфты, времени после продолжительной остановки ав-
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томобиля с работающим или заглушенным двигателем, времени  после длитель-

ного движения на передачах, когда звено АКП с гидроцилиндром М3 не вращает-

ся, что вызывает слив рабочей жидкости из компенсационной камеры. Этим 

удастся осуществить выполнение переключений в тех случаях, когда компенса-

ционная камера заполнена не полностью; 

–  результаты сравнительного моделирования работы муфты с пружинами 

разной жёсткости показали, что различия между жёсткой и мягкой пружиной 

начинают проявляться при переключениях с 3-й на 4-ю передачу со скоростью 

входного вала выше 5000 об/мин. Различия объясняются тем, что для минималь-

ного несливаемого объёма масла в компенсационной камере неуравновешенность 

поршня начинает превышать усилие страгивания мягкой пружины номинальной 

жёсткости при скорости входного вала 4860 об/мин (скорость цилиндра  

2454 об/мин); 

–  особенности работы ФЭУ М3 предъявляют высокие требования к настройке 

предзаполнения: наилучший результат показала настройка, при которой поршень 

подводится к дискам в конце удержания давления касания; 

–  при выполнении проектных расчётов необходимо принимать во внимание 

проявление эффекта термоупругой неустойчивости TEI, вызванной перпендику-

лярными плоскости диска изгибными колебаниями. 

 

3.4 Прогнозирование динамической нагруженности силовой передачи грузового 

автомобиля, оснащённого перспективной вально-планетарной коробкой передач 

 с роботизированным сцеплением на установившихся и переходных режимах  

работы 

 

Объектом исследования является процесс динамического нагружения на уста-

новившихся и переходных режимах работы силовой передачи модельного ряда 

автомобилей категории N2 и N3, оснащённых разрабатываемой перспективной 

трансмиссией. Предметом исследования являются закономерности формирования 

кинематических и силовых параметров при прямолинейном движении рассматри-

ваемых автомобилей. 
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3.4.1 Разработка расчётных схем, обоснование моделей для прогнозирования 

динамической нагруженности на установившихся режимах работы силовых 

 передач (в составе различных вариантов «двигатель – проектируемая 

 вально-планетарная коробка передач» из модельного ряда перспективных  

трансмиссий с роботизированным сцеплением) 

 

Для исследования процесса динамического нагружения силовых передач на 

установившихся и переходных режимах работы модельного ряда автомобилей ка-

тегории N2 и N3, оснащенных разрабатываемой перспективной трансмиссией, 

используется метод модального представления динамических систем (МПДС).  

Как и в разделе 3.1.2.2, одновременное рассмотрение форм колебаний в ам-

плитудном и энергетическом представлении позволило принять обоснованное 

решение о количестве масс, учитываемых при имитационном моделировании для 

решения различных задач (месте установки гасителя, его характеристиках и др.). 

Кроме того, как и в предыдущих разделах, при обосновании сложности модели 

критерием ее многомассовости является условие выявления собственных частот 

системы в исследуемых диапазонах. Из результатов оценки частот гармонических 

составляющих моментов двигателей (таблица 3.21) следует, что для рассматрива-

емых модельных случаев существенные амплитуды гармонических составляющих 

действуют в полосе частот до 320 Гц (частота 8-й моторной гармоники на макси-

мальных оборотах двигателя). Для этого в данной работе, в соответствии с из-

вестными принципами редуцирования рассматриваются семимассовая модель для 

автомобиля № 1 с колёсной схемой 42 и пятнадцатимассовая модель для авто-

мобиля № 2 с колёсной схемой 66. 
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Таблица 3.21 – Перечень двигателей, рассматриваемых при расчёте динамической 

нагруженности автомобилей категории  N2  и N3 с проектируемыми трансмисси-

ями 

№ Модель 
Мощность, крутящий 

момент 

Количество 

цилиндров 

Основные  

гармоники 

1 662-300 300 л. с., 1275 Н
.
м 8 4, 8 

2 70-280 280 л. с., 1177 Н
.
м 8 4, 8 

3 632-400 400 л. с., 1766 Н
.
м 8 4, 8 

4 735-400 400 л. с., 1766 Н
.
м 8 4, 8 

5 74-420 420 л. с., 1864 Н
.
м 8 4, 8 

6 13-400 400 л. с., 1815 Н
.
м 6 3, 6 

7 12-450 450 л. с., 2060 Н
.
м 6 3, 6 

9 10-550 550 л. с., 2550 Н
.
м 6 3, 6 

 

3.4.1.1 Определение модальных характеристик силовой передачи (на примере 

вально-планетарной трансмиссии с передаваемым максимальным моментом 

 М = 2700 Н·м) 

 

На рисунке 3.94 приведены общий вид трансмиссии без картерных деталей и 

схема трансмиссии автомобиля. Таблица включения фрикционных элементов на 

отдельных передачах, значения передаточных чисел сведены в таблицу 3.22. 

 

 

 
 

Рисунок  3.94 – Схема трансмиссии 
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Таблица 3.22 – Таблица включения фрикционных элементов  
 

 

 

В соответствии с принятым к рассмотрению диапазоном собственных частот 

(<320 Гц) трансмиссия условно разделена на несколько групп деталей с упруго 

инерционными параметрами, определяемыми в соответствии с известными прин-

ципами редуцирования [83]. В работе принято, что трансмиссия состоит из групп 

деталей – «входной вал», «промежуточный вал», «выходной вал» и группы дета-

лей демультипликатора. Схематизация групп деталей и определение их инерци-

онных параметров приведены на рисунке 3.95. 

При составлении математической модели системы выделенные группы масс 

трансмиссии объединяются в две инерционные массы, соединённые упругим эле-

ментом (валом трансмиссии между вальной частью КПП и демультипликатором).  

Схематизация КП и расчётные зависимости представлены на рисунках  3.96, 3.97, 

3.98. 

Численные значения моментов инерции масс КП и жёсткость соединительно-

го вала определяются с учётом номера включённой передачи и приведены на ри-

сунке 3.99 
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Модальный анализ семимассовой динамической системы для автомобиля № 1 

выполнялся по расчётной схеме, представленной на рисунке  3.100. В таблице 

3.23 приведены упруго-инерционные параметры имитационной модели. Особен-

ностью данной модели состоит в том, что она позволяет учитывать противофаз-

ные колебания колёс одной оси (ведущей). 

 

 
Рисунок  3.100 –  Имитационная модель и таблица значений упруго-инерционных 

параметров автомобиля № 1 (42) 

 

Таблица 3.23 – Упруго-инерционные параметры динамической (имитационной) 

модели 

 

 

 

Результаты определения собственных частот сведены в таблицу 3.24. Формы 

колебаний, соответствующие этим частотам приведены на рисунке  3.101. 
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Таблица 3.24 – Значения собственные частот динамической системы 
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Анализ форм колебаний показывает, что в рассматриваемой системе наи-

большую опасность по динамической нагруженности могут представлять одно-

узловая форма колебаний с узлом между главной передачей и ведущим колесом 

(диапазон частот от 0,45 Гц до 4,4 Гц в зависимости от номера включённой пере-

дачи) и трёхузловая форма колебаний с узлом между двигателем и коробкой пе-

редач (диапазон частот от 25,5 Гц до 64,6 Гц). Анализ первой формы колебаний 

представляет интерес с точки зрения обеспечения корректного управления транс-

миссией при переключении передач. Отсутствие корректного управления приве-

дёт к значительной динамической нагруженности валов автомобиля на данных 

режимах, а также значительным продольным ускорениям, приводящим к сниже-

нию уровня комфортабельности автомобиля.  

Анализ трёхузловой формы колебаний свидетельствует о гарантированном 

возникновении резонансных колебаний в диапазоне частот вращения двигателя от 

600 до 1400 об/мин  соответственно ограничению долговечности деталей транс-

миссии. 

Наглядной характеристикой условий возбуждения резонансных режимов на 

различных участках трансмиссии является совмещённая характеристика гармоник 

двигателя с диапазонами собственных частот системы, приведённая на  

рисунке 3.102. 

Модальный анализ пятнадцатимассовой динамической системы для автомо-

биля № 2 выполнялся по расчётной схеме, представленной на рисунке 3.103. Ре-

зультаты определения собственных частот сведены в таблицу 3.25. Формы коле-

баний, соответствующие этим частотам приведены на рисунке 3.104. 
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а 

 

 
б 

 

а – трёхузловая форма колебаний; б – четырёхузловая форма колебаний 

Рисунок  3.102 –  Совмещённая характеристика гармоник двигателя  

и диапазонов собственных частот динамической системы 
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Особенность данной модели состоит в том, что она позволяет учитывать про-

тивофазные колебания параллельных элементов трансмиссии, не зависящие от 

включённой передачи в коробке передач (таблица 3.26). 

 

Таблица 3.26 – Противофазные колебания параллельных элементов трансмиссии 

 
 

 
 

Формы колебаний #3, #10 – соответствуют колебаниям передней оси совместно с элементами 

раздаточной коробки относительно остальных компонентов с двумя узлами колебаний: 1 – 

между КП и РК, 2 – между РК и Проходной передачей. Иллюстрация демонстрирует проти-

вофазность передней оси и раздаточной коробки относительно других элементов трансмис-

сии 

 

 
 

Формы колебаний #4, #12 – соответствуют противофазным колебаниям средней оси  

относительно задней оси 

 

 
 

Формы колебаний #5, #6, #7 – соответствуют противофазным колебаниям колёс одного борта 

(левого)относительно колёс другого борта (правого) 

 

Анализ условий возбуждения резонансных режимов, собственных частот и 

форм колебаний показывает, что в рассматриваемой системе наибольшую опас-
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ность по динамической нагруженности могут представлять одноузловая форма 

колебаний с узлом между главной передачей и ведущим колесом (диапазон частот 

от 0,64 Гц до 5,03 Гц в зависимости от номера включённой передачи); трёхузло-

вая форма колебаний с узлом между двигателем и коробкой передач (диапазон 

частот от 21,8 Гц до 63,3 Гц);  четырёхузловая форма колебаний с узлом между 

КП и раздаточной коробкой (диапазон частот от 115,9 Гц до 183,4 Гц). Анализ 

первой формы колебаний, как и в предыдущем случае, показывает, что отсутствие 

корректного управления приведёт к значительной динамической нагруженности 

валов автомобиля на данных режимах, а также значительным продольным уско-

рениям, приводящим к снижению уровня комфортабельности автомобиля. 

Анализ трёхузловой формы колебаний свидетельствует о гарантированном 

возникновении резонансов при частоте вращения двигателя от 600 до 1400 

об/мин.  Анализ четырёхузловой формы колебаний, соответственно, свидетель-

ствует о вероятности возбуждения резонансов, вызванных совпадением шестой 

основной моторной гармоники с собственными частотами в диапазоне частот 

вращения двигателя от 1300 до 1900 об/мин. Оценку возможности возникновения 

данного резонанса необходимо проводить с учётом фильтрующих свойств низко-

частотного фильтра крутильных колебаний (гасителя крутильных колебаний, 

установленного в сцеплении).  

Наглядной характеристикой условий возбуждения резонансных режимов на 

различных участках трансмиссии является совмещённая характеристика гармоник 

двигателя с диапазонами собственных частот системы, приведённая на  

рисунке  3.105.  
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а – трёхузловая форма колебаний; б – четырёхузловая форма колебаний 

Рисунок  3.105 – Совмещённая характеристика гармоник двигателя и  

диапазонов собственных частот динамической системы  
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3.4.1.2 Разработка рекомендаций по выбору упруго-диссипативных характеристик 

гасителя крутильных колебаний 

 

Установленные резонансные режимы могут быть исключены введением эф-

фективного гасителя крутильных колебаний – низкочастотного фильтра. Для это-

го необходимо, чтобы резонансы на собственных частотах системы, соответству-

ющие трёхузловой форме колебаний (с узлом между ДВС и АКП), были выведе-

ны за пределы рабочего диапазона частот вращения двигателя, т. е. собственные 

частоты данной формы колебаний были снижены в 1,6–1,7 раза. Для этого жёст-

кость гасителя крутильных колебаний должна быть уменьшена с  

17,5 кН·м/рад  до 5,5– 6 кН·м/рад. В этом случае возможен резонанс на низших 

передачах в АКП (рисунки 3.106, 3.107): на первой передаче на частоте вращения 

вала двигателя 740 об/мин; на второй и третьей передачах – на частоте вращения 

660 об/мин. 
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 а 

 
б 

 

а – трёхузловая форма колебаний; б – четырёхузловая форма колебаний 

Рисунок 3.106 –  Совмещённая характеристика гармоник двигателя  

и диапазонов собственных частот динамической системы после изменения  

характеристики гасителя крутильных колебаний 
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б 

 

а – трёхузловая форма колебаний; б – четырёхузловая форма колебаний 

Рисунок 3.107 –  Совмещённая характеристика гармоник двигателя и  

диапазонов собственных частот динамической системы после изменения  

характеристики гасителя крутильных колебаний 
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Данные резонансы могут быть исключены программным путём ограничением 

минимальной частоты вращения двигателя на данных передачах. 

Введение гасителя с уменьшенной жёсткостью не влияет на собственные ча-

стоты, соответствующие опасной четырёхузловой форме колебаний (они сохра-

няются в диапазоне 115–183 Гц),  при которых прогнозируется резонанс, вызыва-

емый основной моторной гармоникой двигателя шестого порядка. Но в тоже вре-

мя гаситель с предлагаемым значением жёсткости выполняет функцию эффектив-

ного низкочастотного фильтра колебаний. При этом амплитуда шестой моторной 

гармоники, прошедшая через гаситель (низкочастотный фильтр) определяется в 

соответствии с зависимостью для коэффициента динамичности: 

 

  √(    )   
 ,       (3.26) 

 

где   
 

 
  – коэффициент расстройки.  

При этом коэффициент динамичности для низших передач составит 0,1 (ам-

плитуда гармоники шестого порядка снизится в 10 раз – с 700 до 70 Н·м). Эффек-

тивность снижения коэффициента динамичности на высших передачах ещё 

выше – его значение уменьшается до 0,011, т. е. амплитуда гармоники не превы-

шает 8 Н·м. 

В соответствии с приведённым алгоритмом выполнен модальный анализ для 

ряда транспортных машин, оснащенных V-образным двигателем и коробками пе-

редач с максимальным передаваемым моментом М = 1400 Н·м и М = 2100 Н·м. 

Основные результаты и выводы по разделу 3.4.1 представлены ниже. 

Из результатов модального анализа силовых передач рассматриваемых авто-

мобилей № 1 (с колёсной схемой 42) и № 2 (с колёсной схемой 66) категории  

N 2 и N 3 с трансмиссиями, рассчитанными на передачу максимального крутяще-

го момента М = 1400, М = 2100 и М = 2700 Н·м, можно сделать следующие ос-

новные выводы. 

1. Для транспортных машин (автомобиль № 1 и № 2), оснащенных вальнопла-
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нетарной АКП, рассчитанной на передачу максимального крутящего момента  

М = 2700 Н
.
м, выполненный анализ условий возбуждения резонансных режимов, 

собственных частот и форм колебаний показал, что в рассматриваемой системе 

наибольшую опасность по динамической нагруженности могут представлять од-

ноузловая форма колебаний с узлом между главной передачей и ведущим колесом 

(диапазон частот от 0,64 Гц до 5,03 Гц в зависимости от номера включённой пе-

редачи); трёхузловая форма колебаний с узлом между двигателем и коробкой пе-

редач (диапазон частот от 21,8 Гц до 63,3 Гц);  четырёхузловая форма колебаний с 

узлом между коробкой передач и раздаточной коробкой (диапазон частот от  

115,9 Гц до 183,4 Гц). Первая форма колебаний требует обеспечения корректного 

управления трансмиссией при переключении передач. Отсутствие корректного 

управления приведёт к значительной динамической нагруженности валов автомо-

биля на данных режимах, а также значительным продольным ускорениям, приво-

дящим к снижению уровня комфортабельности автомобиля. 

Анализ трёхузловой формы колебаний свидетельствует о гарантированном воз-

никновении резонансов при частоте вращения двигателя от 600 до  

1400 об/мин.  Четырёхузловая форма колебаний свидетельствует о вероятности воз-

буждения резонансов, вызванных совпадением шестой основной моторной гармони-

ки с собственными частотами в диапазоне частот вращения двигателя от 1300 до 

1900 об/мин. Оценку возможности возникновения данного резонанса необходимо 

проводить с учётом фильтрующих свойств низкочастотного фильтра крутильных 

колебаний (гасителя крутильных колебаний, установленного в сцеплении).  

Установленные резонансные режимы могут быть исключены введением эф-

фективного гасителя крутильных колебаний – низкочастотного фильтра. Для это-

го необходимо, чтобы резонансы на собственных частотах системы, соответству-

ющие трёхузловой форме колебаний (с узлом между ДВС и АКП), были выведе-

ны за пределы рабочего диапазона частот вращения двигателя, т. е. собственные 

частоты данной формы колебаний были снижены в 1,6–1,7 раза. Для этого жёст-

кость гасителя крутильных колебаний должна быть уменьшена с 

17,5 кН·м/рад  до 5,5–6 кН·м/рад. В этом случае возможен резонанс на низших 
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передачах в АКП: на первой передаче на частоте вращения вала двигателя 

 740 об/мин; на второй и третьей передачах – на частоте вращения 660 об/мин. 

Данные резонансы могут быть исключены программным путём ограничением 

минимальной частоты вращения двигателя на данных передачах. 

Введение гасителя с уменьшенной жёсткостью не влияет на собственные ча-

стоты, соответствующие опасной четырёхузловой форме колебаний (они сохра-

няются в диапазоне 115–183 Гц), при которых прогнозируется резонанс, вызыва-

емый основной моторной гармоникой двигателя шестого порядка. Но в то же 

время гаситель с предлагаемым значением жёсткости выполняет функцию низко-

частотного фильтра колебаний. При этом амплитуда шестой моторной гармоники, 

прошедшая через гаситель (низкочастотный фильтр) определяется в соответствии 

с зависимостью для коэффициента динамичности. При этом коэффициент дина-

мичности для низших передач составит 0,1 (амплитуда гармоники шестого поряд-

ка снизится в 10 раз – с 700 до 70 Н·м). Эффективность снижения коэффициента 

динамичности на высших передачах ещё выше – его значение уменьшается до 

0,011, т. е. амплитуда гармоники не превышает 8 Н
.
м 

2. Для транспортных машин, оснащаемых АКП с максимальным передавае-

мым крутящим моментом М = 2700 Н·м, установлена необходимость синтеза га-

сителя крутильных колебаний с трёхкратно уменьшенной жёсткостью по сравне-

нию с исходным вариантом (исходный вариант с = 17500 Н·м/рад, предлагаемый 

вариант с = 6000 Н·м/рад). 

3.  Анализ результатов модального анализа трансмиссий транспортных ма-

шин, оснащаемых АКП с максимальным передаваемым крутящим моментом  

М = 1400 Н·м, свидетельствует об идентичности форм колебаний, определяющих 

динамическую нагруженность в интересующем диапазоне частот (от 0 до 200 Гц). 

Диапазоны частот для первой и третьей форм колебаний сведены в таблицу 3.27.  
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Таблица 3.27 – Значения собственные частот динамической системы для исследу-

емых автомобилей категории N2 и N3 для 1-й и 3-й форм колебаний 

Модель автомобиля 
Диапазон частот для 1-й 

формы колебаний, Гц 

Диапазон частот для 3-й 

формы колебаний, Гц 

Автомобиль № 3 (42) 0,59–5,32 31,13–52,93 

Автомобиль № 4 (64) 0,65–4,21 17,51–50,92 

Автомобиль № 5 (66) 0,48–2,12 27,5–51,2 

 

Анализ трёхузловой формы колебаний автомобиля № 4 свидетельствует о 

возможном возникновении резонансных колебаний в диапазоне частот вращения 

двигателя от 600 до 700 об/мин на первой, второй, третьей передних и первой, 

второй, третьей задних передачах, соответственно, ограничении долговечности 

деталей трансмиссии. Для автомобиля № 3 резонанс прогнозируется на 1-й–3-й,  

9-й–14-й передних и всех задних передачах в диапазоне частот 600–800 об/мин. 

Анализ четырёхузловых форм колебаний всех трёх моделей автомобилей сви-

детельствует о вероятности возбуждения резонансов, вызванных совпадением 

четвертой и восьмой основных моторных гармоник двигателя с собственными ча-

стотами в диапазоне частот вращения двигателя от 1050 до 1200 об/мин. Оценку 

возможности возникновения данного резонанса необходимо проводить с учётом 

фильтрующих свойств низкочастотного фильтра крутильных колебаний (гасителя 

крутильных колебаний, установленного в сцеплении).  

Установленные резонансные режимы могут быть исключены корректным 

(программным) управлением частотой вращения двигателя. На нижних передачах 

переднего хода и передачах заднего хода необходимо исключить снижение обо-

ротов двигателя ниже 800 об/мин. Для автомобиля № 3 возникновение резонанса 

на 10-й–14-й передачах также может быть исключено корректным управлением 

частотой вращения двигателя. На этих передачах обороты не должны снижаться 

ниже 1200 об/мин. 

Резонансы, соответствующие четырёхузловой форме колебаний, могут воз-
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никнуть под действием остаточных возмущений двигателя, прошедших через 

низкочастотный фильтр колебаний. При этом амплитуда четвертой и восьмой мо-

торных гармоник, прошедшая через гаситель (низкочастотный фильтр) определя-

ется в соответствии с зависимостью для коэффициента динамичности (3.26). При 

этом коэффициент динамичности для низших передач составит 0,1–0,2. 

Таким образом установка гасителя крутильных колебаний с жёсткостью  

с = 6000 Н·м/рад (серийный гаситель) обеспечивает удовлетворительную динами-

ческую нагруженность трансмиссии автомобиля, оснащённого АКП с максималь-

ным передаваемым моментом 1400 Н·м при условии корректного (программного) 

управления оборотами двигателя. 

4.  Анализ результатов модального анализа трансмиссий автомобилей с АКП с 

максимальным передаваемым моментом 2100 Н·м свидетельствует об идентично-

сти форм колебаний, определяющих динамическую нагруженность в интересую-

щем нас диапазоне частот (от 0 до 200 Гц). Диапазоны частот для первой и треть-

ей форм колебаний сведены в таблицу 3.28. 

 

Таблица 3.28 – Значения собственные частот динамической системы автомобилей 

с АКП с максимальным передаваемым моментом 2100 Н·м для 1-й и 3-й форм ко-

лебаний 

Модель автомобиля 
Диапазон частот для 1-й 

формы колебаний, Гц 

Диапазон частот для 3-й 

формы колебаний, Гц 

Автомобиль № 6 (66) 0,66–3,02 32,9–52,79 

Автомобиль № 7 (84) 0,51–3,55 32,08–52,87 

Автомобиль № 8 (64) 0,62–4,02 37,76–53,03 

 

Анализ трёхузловой формы колебаний автомобилей № 6, № 7 и № 8 свиде-

тельствует о возможном возникновении резонансных колебаний в диапазоне ча-

стот вращения двигателя от 600 до 800 об/мин на первой и третьей передачах пе-

реднего и заднего хода и ограничении долговечности деталей трансмиссии.  
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Установленные резонансные режимы могут быть исключены корректным 

(программным) управлением частотой вращения двигателя. На нижних передачах 

переднего хода и передачах заднего хода необходимо исключить снижение обо-

ротов двигателя ниже 800 об/мин.  

Резонансы, соответствующие четырёхузловой форме колебаний могут воз-

никнуть под действием остаточных возмущений двигателя, прошедших через 

низкочастотный фильтр колебаний. При этом амплитуда четвертой и восьмой мо-

торных гармоник, прошедшая через гаситель (низкочастотный фильтр) определя-

ется в соответствии с зависимостью для коэффициента динамичности (3.26). При 

этом коэффициент динамичности для низших передач составит 0,08–0,21. 

Таким образом, установка гасителя крутильных колебаний с жёсткостью 

 с = 11460 Н·м/рад (серийный гаситель) обеспечивает удовлетворительную дина-

мическую нагруженность трансмиссии автомобиля, оснащённого АКП с макси-

мальным передаваемым моментом 2100 Н·м при условии корректного (программ-

ного) управления оборотами двигателя. 

5. Применение расчётной математической модели динамических процессов в 

системе «двигатель – трансмиссия – транспортное средство» осуществляется в 

последовательном изучении конкретных, наиболее характерных переходных ре-

жимов работы трансмиссии при помощи ЭВМ в разработанной модели в пакете 

LMS Imagine.Lab Amesim Powertrain. 

Построенная математическая модель каждого транспортного средства позво-

ляет: 

– определять характеристики динамической нагруженности элементов силовых 

цепей системы «двигатель – трансмиссия – транспортное средство», используемых 

при формировании спектров их нагруженности соответствующих элементов; 

– определять параметры буксования элементов управления, используемые для 

оценки их работоспособности и долговечности; 

– определять процессы изменения во времени скоростей и ускорений исследу-

емого автомобиля, частоту вращения отдельных звеньев трансмиссии, используе-

мых для оценки качества переходных режимов работы. 
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3.4.2 Прогнозирование динамической нагруженности силовых передач  

на переходных режимах работы 

 

3.4.2.1 Общие положения при разработке имитационной модели движения 

 

Под переходными динамическими процессами в силовых цепях транспортных 

машин понимаются процессы, возникающие при изменении управляющих воз-

действий в системе управления двигателем и трансмиссией. 

Управляющими воздействиями являются: для элементов управления транс-

миссии – осевые силы, сжимающие синхронизирующие поверхности элементов 

управления и обеспечивающие дальнейшее замыкание зубчатых элементов син-

хронизаторов; для двигателя – положение рейки топливного насоса высокого дав-

ления. 

Анализ переходных процессов осуществляется на основе математической мо-

дели силовой цепи транспортного средства, которая включает в себя двигатель, 

трансмиссию и корпус транспортного средства при движении по местности с за-

данными характеристиками грунта.  

 

3.4.2.2 Построение расчётной схемы. Описание работы основных элементов 

 

При расчёте переходных режимов работы происходит неоднократная струк-

турная перестройка динамической модели, что учтено при схематизации функци-

онирования силовой передачи автомобиля. 

Динамическая систематизация основных элементов силовой передачи (двига-

тель, вально-планетарная коробка передач с фрикционами управления, соедини-

тельные валы, связывающие элементы и обладающие определённой упругостью, 

ведущие колеса и др.) построена без редуцирования, так как это нецелесообразно 

из-за переменности структуры в трансмиссии. Поэтому в модели отражаются ки-

нематические связи основных элементов трансмиссии, включая как простые ре-

дукторные, так и дифференциальные, когда скорость одного элемента выражается 
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через скорости двух других элементов. Расчётная схема структурно соответствует 

кинематической схеме и состоит из элементарных структурных звеньев 

(рисунок  3.108).   Моделирование осуществляется в соответствии с динамической 

схемой без приведения масс. Этот приём позволяет исключить необходимость в 

составлении эквивалентных приведённых схем, соответствующих отдельным пе-

редачам в коробке передач. 

 

а 

 

б 

 
в 
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г 

 
д 

 
е 

 
ж 

 

а – автомобиль № 4 (64) (1400 Н·м); б – автомобиль № 5 (66) (1400 Н·м); 

 в – автомобиль № 3 (42) (1400 Н·м); г – автомобиль № 6 (66)  

(2100 Н·м); д – автомобиль № 7 (84) (2100 Н·м) и автомобиль № 8 

(64) (2100 Н·м); е – автомобиль № 1 (42)  (2700 Н·м); ж – автомобиль 

№ 2 (66) (2700 Н·м) 

Рисунок 3.108 –  Расчётная схема  

 

Динамическая схема моторно-трансмиссионной установки транспортной ма-

шины начинается с двигателя и оканчивается ведущими колёсами. Основными 
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структурными элементами динамической схемы силовой передачи являются: не-

зависимые сосредоточенные массы, дифференциальные узлы, простые редуктор-

ные связи, упругие соединения, фрикционные соединения, гидравлические связи. 

 

3.4.2.3 Программная реализация математической модели движения 

 

Для рассматриваемых транспортных средств построена обобщённая блок-

схема, которая представлена на рисунке 3.109. Реализация блок-схемы на примере 

автомобиля № 2 (2700 Н
.
м), являющегося наиболее трудоёмким с точки зрения 

построения модели ввиду наибольшего содержания компонентов трансмиссии 

(раздаточная коробка, коробка передач, три ведущих моста, межосевой диффе-

ренциал, колёсные редукторы) в программном пакете LMS Imagine.Lab AMESim 

представлена на рисунке 3.110.  

 

 
 

ДВС – модель двигателя внутреннего сгорания; ГКК – модель упругого гасителя 

крутильных колебаний; ГТ – модель гидротрансформатора; КП – модель коробки 

передач; ТС – модель транспортного средства; Водитель – модель водителя;  

ЭБУ – модель электронного блока управления; ГБУ – модель гидравлического 

блока управления; 1–11 – связи между структурными элементами модели 

Рисунок 3.109 – Обобщённая блок-схема модели транспортного средства  
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Рисунок 3.110 – Реализация блок-схемы на примере автомобиля № 2 

 (с АКП с максимальным передаваемым моментом 2700 Н·м) в программном  

пакете LMS Imagine.Lab AMESim 

 

На рисунках 3.111 и 3.112 приведены зависимость крутящего момента от 

частоты вращения вала двигателя и положения органа управления подачей топли-

ва, а также гармонические составляющие момента для ДВС, используемые при 

моделировании динамики системы.  
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Рисунок  3.111 – Характеристика двигателя в табличном виде – зависимость 

формируемого крутящего момента от положения топливной рейки  

при соответствующей частоте вращения коленчатого вала 

. 

 
Рисунок 3.112 – Зависимость амплитуды 3-й, 6-й и 9-й гармоник ДВС  

от изменения частоты вращения коленчатого вала 
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3.4.2.4 Моделирование алгоритма переключения передач 

 

В разработанной математической модели ТС переключение передач осу-

ществляется на основе алгоритма, описанного ниже. 

На рисунках представлен процесс переключения со 2-й на 3-ю передачу. На 

рисунке 3.113 сверху показаны скорости ведущей и ведомой частей сцепления. На 

рисунке 3.113 снизу по левой шкале – сигнал сцепления, топливная рейка, сигнал 

«номер включаемой передачи»; по правой шкале – усилия в ньютонах, приклады-

ваемые на синхронизаторах. 

Алгоритм переключения следующий: 

1) сбрасывается газ до 15 % от максимальной подачи; 

2) через шаг математического решателя выключается сцепление; 

3)  через 0,001 с в таблицу управления, заданную посредством блока dynam-

ic_truthtable (рисунок 3.114) поступает сигнал о новом номере передачи; 

4) выключаются не участвующие во включаемой передаче синхронизаторы и 

одновременно с этим в течение 0,1 сек возрастает усилие прижатия синхронизи-

рующих колец во всех включаемых синхронизаторах: для А и B – 2500 Н, для C и 

D – 4500 Н (соответственно возрастает момент синхронизации при заданных ко-

эффициенте трения 0,1 и угле конуса 6,5 град); 

5) происходит синхронизация звеньев, соединяемых синхронизатором. При 

этом модель синхронизатора формирует сигнал о своём состоянии: 0 – разомкнут, 

1 – процесс синхронизации, 2 – замкнут (рисунок  3.115); 

6) через 2,5 с после выключения сцепления (шаг 2 алгоритма) в течение 1 се-

кунды оно снова полностью смыкается; 

7)  возвращается исходное состояние топливной рейки. 
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Рисунок  3.113 – Физические параметры при переключении передач со 2-й  

на 3-ю: скорость ведущей и ведомой частей, усилия на синхронизаторах, 

топливная рейка 
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Рисунок 3.114 – Таблица включения элементов управления на различных 

 передачах   

 
0 – нейтральное состояние; 1 – синхронизация; 2 – заблокирован 

Рисунок 3.115 – Сигнал состояния синхронизатора при включении   
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Модель органа управления подачей топлива представляет собой положение 

педали «газа» в процентном соотношении от максимально возможного, что соот-

ветствует непосредственной подаче топлива в рабочие цилиндры двигателя. По-

ложение задаётся предварительно перед моделированием, то есть заранее извест-

но поведение водителя (рисунок  3.116). 

 

 

Рисунок 3.116 – Модель элемента управления подачей топлива 

 

Перемещение корпуса транспортного средства описывается при помощи спе-

циализированного блока TR1DVEH01B – 1Dvehiclewith 3 axles  

(рисунок  3.117). Данный блок предназначен для вычисления продольного пере-

мещения, скорости и перемещения транспортного средства с тремя осями. Воз-

можно  учесть влияние коэффициента трения качения колеса, дорожный уклон и 

аэродинамическое сопротивление. 
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Рисунок 3.117 – Блок TR1DVEH01B – 1D vehicle with 3 axles 

 

3.4.2.5 Результаты моделирования динамической нагруженности на переходных 

режимах работы (движение с переключением передач) 

 

Ниже приведены графики, полученные в ходе моделирования описанной об-

щей математической модели транспортного средства. На графиках приведены по-

казатели функционирования трансмиссии ТС, характеризующие переходные про-

цессы и стационарные режимы работы. 

 

 
 

Рисунок  3.118 – Результаты моделирования движения: изменение линейной 

скорости корпуса ТС при переключениях передач вверх 
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Рисунок 3.119 – Результаты моделирования движения: изменение линейного 

ускорения корпуса ТС при переключениях передач вверх 

 
Рисунок 3.120 – Результаты моделирования движения: изменение крутящего 

момента на входном валу КП и валу между вальной и планетарной частями КП 

при переключениях передач вверх 

 

Рисунок 3.121 – Результаты моделирования движения: изменение линейной 

 скорости корпуса ТС при переключениях передач вниз 
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Рисунок 3.122 – Результаты моделирования движения: изменение линейного 

ускорения корпуса ТС при переключениях передач вниз 

 

 

Рисунок 3.123 – Результаты моделирования движения ТС: изменение  

крутящего момента на входном валу КП и валу между вальной 

 и планетарной частями КП при переключениях передач вниз 

 

Основные результаты и выводы по разделу 3.4.2 представлены ниже. 

1.  Разработанные имитационные (математические) модели системы «двига-

тель – трансмиссия – автомобиль» позволяют оценить динамическую нагружен-

ность элементов конструкции на переходных режимах работы (при трогании с 

места и переключении передач). 

2. Из результатов численного моделирования установлено, что при переклю-

чении передач коэффициент динамичности не превышает 1,5. При этом наиболь-

шие значения динамического момента нагруженности наблюдаются при пере-

ключении передач с 4-й на 5-ю и с 10-й на 11-ю, что объясняется подключением 



254 

 

значительных инерционных масс демультипликатора. 

3. Процесс переключения на низших передачах (снизу вверх и обратно) со-

провождается значительными колебаниями, соответствующими первой одноузло-

вой форме колебаний. Гашение этих колебаний необходимо предусмотреть при 

синтезе программ управления переключением передач. 

 

Выводы по главе 3 

 

На основе реализации разработанного расчётно-экспериментального метода 

прогнозирования, снижения динамической и виброакустической нагруженности 

силовых передач колёсных и гусеничных машин (на основе метода модального 

представления динамических систем – МПДС) с использованием современных 

средств CAD-CAE разработано следующее: 

– комплекс моделей силовых передач многих транспортных машин для опре-

деления модальных характеристик и прогнозирования вероятности возбуждения 

резонансов на установившихся режимах работы с последующей реализацией ал-

горитма научно-обоснованной вариации модальных свойств и определения мини-

мально необходимого количества инерционных масс в расчётной схеме, места 

установки и характеристик гасителей крутильных колебаний.  В рамках данного 

результата обосновано место установки и характеристики гасителя крутильных 

колебаний целевого автомобиля категории М1 с гибридной трансмиссией, опре-

делены упруго-инерционные характеристики гасителей крутильных колебаний 

(из линейки серийно выпускаемых) автомобилей категорий N2 и N3 с установ-

ленными перспективными вально-планетарными АКП, рассчитанными на макси-

мальный передаваемый крутящий момент М = 1400, М = 2100 и М = 2700 Н·м,  

определены характеристики торсионного гасителя крутильных колебаний в гид-

ромеханической трансмиссии перспективной БГМ (разработаны предложения по 

корректировке алгоритмов управления двигателем и трансмиссией в процессе 

пуска ДВС, а также на нерасчётных режимах). Результаты проведённых экспери-

ментальных исследований подтвердили высокую эффективность разработанных 

технических решений; 
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– комплекс новых математических моделей исследуемых силовых передач 

транспортных машин как мехатронных систем, учитывающих переменность 

структуры и нелинейность свойств объектов исследования на установившихся и 

переходных режимах работы с учётом «конфликтов задач», возникающих при 

совместной реализации алгоритмов управления структурными составляющими 

силовых передач. В рамках данного результата установлена и подтверждена экс-

периментально возможность возникновения низкочастотных колебаний на первой 

одноузловой форме колебаний, приводящая к неприемлемым продольным уско-

рениям целевого автомобиля при трогании с места и переключении передач. Для 

исключения этого явления разработан метод перераспределения силового проти-

вофазного управляющего воздействия (при возбуждения низкочастотных энерго-

ёмких колебаний на собственной частоте системы при управлении переключени-

ем передач после окончания фазы кинематического выравнивания скоростей ве-

дущих и ведомых элементов – эффект «Бонанца») с учётом и идентификацией 

начальной фазы колебаний, определяемой по значениям сигнатур первой и второй 

производных крутящего момента. Моделированием прогнозируется возникнове-

ние данного явления также на исследованных автомобилях категории N2 и N3; 

– новые математические модели и обоснованные технические решения по 

снижению динамической нагруженности привода водометных движителей амфи-

бийных машин, усовершенствована методика проектного расчёта системы «дви-

гатель – трансмиссия – водомётный движитель – машина», учитывающая кинема-

тические, силовые, периодически изменяемые свойства пространственно распо-

ложенных карданных передач, возбуждающих параметрические колебания, а 

также нелинейных характеристик соединений опор углового редуктора привода 

водометных движителей; 

– установлены новые закономерности формирования динамической нагру-

женности в элементах управления трансмиссий (фрикционных дисках, как телах с 

распределённой массой) с учётом малоизученных эффектов возбуждения пара-

метрических резонансов в нелинейной системе, и термоупругой неустойчивости, 

а также при проявлении нерасчётных режимов работы при вариации объёма рабо-

чей жидкости в компенсационной камере бустера управления. 
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ГЛАВА 4. ПРОГНОЗИРОВАНИЕ И СНИЖЕНИЕ ПАРАМЕТРОВ 

 ВИБРОАКУСТИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ СИЛОВЫХ  

ПЕРЕДАЧ КОЛЁСНЫХ И ГУСЕНИЧНЫХ МАШИН 

 

 

 

В данной главе излагается реализация предлагаемого метода прогнозирования 

и снижения виброакустической нагруженности силовых передач транспортных 

машин (в диапазоне высоких частот – gear whine) на основе разработанного мето-

да модального представления динамических систем (МПДС) – структурно-

динамического анализа сложных механических систем и совершенствования их 

модальных свойств с использованием современных инструментов СAD-CAE. 

Обеспечение высокого уровня эксплуатационных показателей, в том числе 

приемлемого уровня шума и вибраций NVH (Noise, Vibration, Harshness) силовой 

передачи при все ужесточающихся массовых и компоновочных ограничениях, 

при применении новых элементов конструкции (электромашин, новых гидрома-

шин) является сложной инженерной задачей и настоящим профессиональным вы-

зовом для специалистов. Для решения этих проблем требуется более глубокое по-

нимание явлений NVH, а также расширенный виртуальный процесс проектирова-

ния, который включает в себя многофазные аналитические методы, которые поз-

воляют на новом уровне оценивать динамику работы и виброакустический отклик 

силовой передачи. В данной главе представлено применение этих расширенных 

методов CAE. Основное внимание уделяется результатам выполнения структур-

ного анализа и расчёту акустического излучения на примере разрабатываемых 

опытных образцов АКП для автомобилей категории N2 и N3 с роботизированным 

сцеплением и максимальным передаваемым крутящим моментом 2700 Н·м и АКП 

с двойным сцеплением и максимальным передаваемым крутящим моментом  

2600 Н·м. Наиболее подробно в работе рассматривается реализация предлагаемо-

го метода прогнозирования виброакустической нагруженности гибридной энерго-

силовой установки при разработке трансмиссии автомобиля категории М1.  
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Демонстрируется возможность управления акустическим излучением посред-

ством корректировки структурных (модальных) показателей корпуса трансмис-

сии. Прорабатываются инженерные решения (конструктивные модификации) по 

изменению структурного состояния конструкции АКП (структурная оптимизация) 

для обеспечения приемлемого уровня акустического излучения. Приводятся ре-

зультаты экспериментальной оценки эффективности предлагаемых решений. 

 

4.1 Реализация метода прогнозирования и снижения виброакустической 

 нагруженности (вибрационных и акустических колебаний в области высоких  

частот) на примере создания АКП для автомобилей категории N2 и N3 

 с роботизированным и двойным сцеплением 

 

Решение задач прогнозирования и снижения виброакустической нагруженно-

сти (вибрационные и акустические колебания в области высоких частот) достига-

ется применением обоснованной стратегии моделирования NVH-параметров раз-

рабатываемых АКП, изложенной в главе 2 и представляющей собой комплексный 

набор алгоритмов и программных решений в пакетах Virtual.Lab, Simcenter 3D, 

Star CCM+ и др. на основе метода конечно-элементного моделирования. Совер-

шенствование NVH-параметров рассматриваемых трансмиссий как многомодуль-

ных объектов осуществляется на основе анализа их структуры, результатов расчё-

тов динамических нагрузок, шумов и вибраций. 

Алгоритм расчёта включает пять этапов: 

1) разработка конечно-элементной математической модели трансмиссии как 

многомодульного объекта и ее верификация; 

2) определение динамических нагрузок, передаваемых на корпус трансмиссии 

через подшипниковые опоры. В качестве основного источника нагрузок принима-

ется переменная реакция в зубчатых зацеплениях (а также сложные газогидроди-

намические процессы в гидравлических, пневматических и электромеханических 

устройствах); 

3) определение уровня вибраций корпуса коробки на основе результатов мо-
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дального анализа и определения путей распространения вибраций; 

4) определение акустического шума (уровень звукового давления и (или) 

мощность). В качестве основного источника шума принимаются вибрационные 

колебания стенок корпуса коробки, рассчитанные на предыдущем этапе; 

5) обоснованная вариация параметров конструкции, обеспечивающая требуе-

мый уровень NVH-показателей конструкции. 

 

4.1.1 Разработка конечно-элементной математической модели трансмиссии  

с роботизированным сцеплением и ее верификация 

 

Исходные данные 

Массовые, инерционные и упругие (жесткостные) характеристики корпуса 

вычислялись по трёхмерным моделям.  

Материал корпуса – AlSi9Cu3 (модуль упругости 75 ГПа, плотность 

2750 кг/м
3
). Материал шестерён и валов – сталь (модуль упругости 200 ГПа, плот-

ность 7860 кг/м
3
). 

Кинематическая схема, порядок включения передач и передаточные числа по 

передачам приведены в таблице 4.1. Параметры зубчатых зацеплений сведены в 

таблицу 4.2.  

На основе имеющейся чертежно-технической документации построена конеч-

но-элементная модель корпуса трансмиссии в сборе. Характерный размер элемен-

та составляет 15 мм, что при использовании элементов второго порядка TET10 

позволяет с достаточной точностью рассчитать локальные формы колебаний сте-

нок. Выполнен расчёт первых 50 собственных форм и частот колебаний корпуса. 
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Таблица 4.1 – Кинематическая схема, порядок включения передач и передаточные 

числа по передачам 

№ передачи Ui Схема включения 

1 20,15238 

 

2 15,75550 

3 12,26667 

4 9,59030 

5 7,30159 

6 5,70851 

7 4.44444 

8 3,47475 

9 2,76000 

10 2,15782 

11 1,64286 

12 1,28442 

13 1,00000 

14 0,78182 

зх1 -18,40000 

зх2 -14,38545 

зх3 -4,14000 

зх4 -3,23673 

зх5 -1,50000 

зх6 -1,17273 
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Таблица 4.2 – Параметры зубчатых зацеплений, принятые в расчёте 

 
Шестерня Z1 Z2 Z3 Z4 Z5 Z6 Z7 Z8 Z9 Z10 Z11 Z12 Z13 Z14 Z15 

Передача 1 2 3 ЗХ ДМ1 ДМ2 

M 3 3,25 3,25 3,25 2,5 2,5 

α 20 20 20 20 23 22 

 17 15 17 17 13 19 

z 44 43 36 45 35 46 35 30 42 50 18 -88 18 21 -62 

x -0
,3

4
3
2
 

-0
,1

2
5
6
 

-0
,3

0
3
9
 

-0
,0

7
3
1
 

-0
,4

3
6
6
 

-0
,3

1
7
8
 

-0
,4

3
6
6
 

0
,2

9
9
8
 

-0
,5

5
3
7
 

-0
,3

0
4
6
 

0
,6

1
7
1
 

0
,0

6
3
1
 

0
,3

4
8
4
 

0
,5

3
4
5
 

-0
,2

9
0
1
 

b 36 34 38 36 48 46 38 36 38 38 60 

 

Для учёта статической податливости корпуса выполнен расчёт статических 

форм для точек крепления и опорных поверхностей подшипников. Выполнена ор-

тогонализация суммарного набора форм (представлены в результатах). На рисун-

ке 4.1 в качестве примера результатов расчёта иллюстрируются отдельные формы 

колебаний. 

   

№ 1 685 

Гц 

  
№ 4 984 

Гц 
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№ 5 1056 

Гц 

  
№ 6 1101 

Гц 

  
№ 7 1166 

Гц 

  
№ 10 1276 

Гц 
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№ 11 1324 

Гц 

  
№ 12 1390 

Гц 

  
 

Рисунок 4.1 – Пример собственных форм колебаний трансмиссии 

 с роботизированным сцеплением 

 

Следующим важным шагом разработанного метода является верификация мо-

дальной модели. Пример выполнения расчётно-экспериментальной верификации 

модальной модели по  зависимостям (алгоритму), изложенным в главе 2, реализо-

ван для АКП с двойным сцеплением и приводится в следующих разделах.  

Модальные испытания проводились с помощью возбуждения деталей модаль-

ным молотком. На данном этапе проведена серия экспериментов с различной 

установкой датчиков виброускорений на поверхности картерных деталей АКП. 

Детали вывешивались на упругих подвесах.  

Для измерения виброускорений использовались акселерометры нескольких 

типов: трехкомпонентые акселерометры 356A16 с чувствительностью 100 мВ/g, 

одноосевые акселерометры 352C34 с чувствительностью 100 мВ/g и 352С33 с 

чувствительностью 100 мВ/g, 352С04 и 352С03 с чувствительностью 10 мВ/g. Все 

акселерометры производства компании PCB Piezotronics. При испытаниях удары 

(возбуждение) наносились модальным молотком модели 086С02, в котором уста-
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новлен датчик силы. Чувствительность датчика силы 11,2 мВ/Н, резонансная ча-

стота > 22 кГц и нелинейность < 1 %.  

Перед началом работы с каждой корпусной деталью она размечалась марке-

ром с указанием номеров узлов возбуждения, а также предварительно определя-

лись места размещения опорных акселерометров, расположение которых в про-

цессе экспериментов могло уточняться. Всего было проведено 5 испытаний с  

5 корпусными деталями: корпус АКП, крышка сцепления, крышка демультипли-

катора, промежуточная плита, поддон и АКП в сборе. Для сбора данных исполь-

зовался программно-аппаратный комплекс Scadas Mobile SCM05 с программным 

обеспечением Simcenter. Обработка собранных АЧХ и расчёта модальных харак-

теристик производилась с помощью приложения Simcenter Testlab Modal Analysis 

совместно с опцией PolyMAX. Алгоритм PolyMAX основан на технологии оценки 

полюсов по методу наименьших квадратов в комплексной частотной области 

(LSCF – Least Squares Complex Frequency domain). Метод LSCF рассматривался в 

работах [93;  125; 126] для обнаружения «начальных» значений полюсов. Важное 

преимущество оценки полюсов по методу LSCF заключается в том, что этот ме-

тод обеспечивает получение наглядной стабилизационной диаграммы [127; 128]. 

Каждая корпусная деталь имела разное количество точек возбуждения (степе-

ней свободы), в зависимости от степени ее сложности. При возбуждении модаль-

ным молотком для каждой точки использовалось 6 повторных ударов. Воспроиз-

водимость (идентичность) ударных импульсов контролировалась по функции ко-

герентности, которая рассчитывалась в реальном масштабе времени после каждо-

го возбуждающего импульса. Удовлетворительными считались данные, для кото-

рых вид функции когерентности не изменялся в рамках серии из пяти измерений.  

Частоты и формы собственных колебаний оболочки определялись на основе 

взаимного спектрального анализа переходных процессов входного сигнала воз-

буждения и выходных сигналов. Первичная оценка частот собственных колеба-

ний выполнялась по максимумам АЧХ и значением фазы равной 90° на ФЧХ. По-

следующее уточнение этих частот проводилось по усреднённым АЧХ и ФЧХ. Для 

выбранных частот выполнена оценка форм собственных колебаний по критерию 
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модальной достоверности (MAC – Modal Assurance Criterion). MAC-анализ вы-

полнялся как на этапе проведения экспериментов для отбраковки «сомнитель-

ных» форм колебаний, так и на финишном этапе для оценки соответствия расчёт-

ных и экспериментальных мод (собственно, верификация модальной модели). 

Ниже на примере крышки сцепления иллюстрируется последовательность выпол-

нения верификации модальной модели. На рисунке 4.2 показана крышка сцепле-

ния, вывешенная на упругом подвесе с размещёнными опорными акселерометра-

ми и с указанием номеров узлов возбуждения модальным молотком. 

 

 
 

Рисунок 4.2 – Крышка сцепления, вывешенная на упругом подвесе  

с размещёнными опорными акселерометрами и с указанием номеров узлов  

возбуждения модальным молотком  

 

В таблице 4.3 ведены результаты экспериментального определения модаль-

ных характеристик крышки сцепления в диапазоне частот от 60 до 4100 Гц.  
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Таблица 4.3 – Результаты экспериментального определения модальных характе-

ристик крышки сцепления в диапазоне частот от 60 до 4100 Гц 

 

№ 

моды 

Частота моды, 

Гц 

Коэффициент 

демпфирования,   

% 

Форма  

колебаний 

моды 

1 2 3 4 

1 240,0 0,25 

 
2 242,2 0,22 

 
3 612,3 0,77 

 
4 689,4 0,03 

 
5 883,2 0,68 
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Продолжение таблицы 4.3 

1 2 3 4 

6 887,5 0,60 

 
7 1309,1 0,42 

 
8 1643,0 0,48 

 
9 1713,6 0,50 

 
10 1849,6 0,51 
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Продолжение таблицы 4.3 

1 2 3 4 

11 1867,0 0,45 

 
12 2181 0,71 

 
13 2343 0,35 

 
14 2357 0,58 

 
15 2839 0,27 

 
16 3180 0,38 
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Продолжение таблицы 4.3 

1 2 3 4 

17 3354 0,37 

 
18 3394 0,18 

 
19 3476 0,38 

 
20 3540 0,44 

 
21 3553 0,71 

 
22 3822 0,07 
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Продолжение таблицы 4.3 

1 2 3 4 

23 3976 0,32 

 
24 4034 0,15 

 
 

На рисунках 4.3, 4.4 представлены диаграммы MAC при сравнении форм соб-

ственных колебаний, полученных аналитически (на основе 3D-моделирования – 

ось ординат) и экспериментально (отобранных после анализа АЧХ и ФЧХ также 

на основе MAC – ось абсцисс).  Визуализация значения критерия модальной до-

стоверности в диапазоне частот от 1 до 4100 Гц выполнена в виде цветовой диа-

граммы.  
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Рисунок 4.3 – Критерий модальной достоверности крышки сцепления 

в диапазоне частот 60–2000 Гц 

 

 
 

Рисунок  4.4 – Критерий модальной достоверности крышки сцепления 

в диапазоне частот 2000–4100 Гц 
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По известным рекомендациям [93] признаком удовлетворительного совпаде-

ния измеренных форм колебаний являются значения МАС больше 75 %. На ри-

сунках 4.3–4.4 видно, что отдельные формы колебаний имеют значение MAC в 

диапазоне 0,4–0,7, что не является достаточно удовлетворительным результатом. 

Аналогичные результаты были получены для остальных картерных деталей АКП 

и АКП в сборе. Причиной этого может являться то обстоятельство, что на ранних 

этапах исследования не представилась возможность заблаговременно до испыта-

ний проанализировать трёхмерные модели элементов конструкции АКП на этапе 

подготовки эксперимента. В результате места размещения акселерометров и точ-

ки возбуждения модальным молотком при проведении эксперимента назначались 

интуитивно, без учёта особенностей колебаний поверхностей деталей АКП, кото-

рые можно было бы оценить по результатам предварительного конечно-

элементного моделирования.  

Таким образом, представленный в главе 2 и реализованный в данном разделе 

алгоритм верификации модальной модели на основе сопоставления расчётных и 

экспериментальных форм колебаний, полученных при ударном возбуждении с 

использованием взаимного спектрального анализа переходных процессов сигнала 

возбуждения и выходного сигнала с пьезоакселерометров, позволяет сделать 

обоснованное заключение о степени адекватности разработанной модальной мо-

дели и возможности ее использования для прогнозирования и улучшения вибро-

акустических параметров конструкции АКП. 

Выполненный экспериментальный модальный анализ показал, что предло-

женная последовательность процедур обработки результатов виброиспытаний яв-

ляется вполне удовлетворительной при идентификации частот, форм и коэффици-

ентов демпфирования собственных колебаний (модальных параметров) конструк-

ций корпусных деталей АКП и АКП в сборе. 

Полученный неудовлетворительный результат при верификации отдельных 

мод свидетельствует об особой важности точного выполнения данной процедуры 

верификации модальных моделей. 
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4.1.2 Определение динамических нагрузок, передаваемых на корпус трансмиссии 

через подшипниковые опоры 

 

В качестве основного источника нагрузок принимается переменная реакция в 

зубчатых зацеплениях, возникающая в следствие деформаций зацепленных зубьев 

под нагрузкой.  

Путём назначения геометрических и кинематических граничных условий со-

здаётся полная имитационная модель – цифровой двойник исследуемой АКП, 

включающий в себя валы, зубчатые колеса, подшипники, сцепления, муфты 

(упруго-инерционная трёхмерная модель). Данная операция выполняется в при-

ложении Gear Contact пакета Virtual.Lab (в Simcenter 3D в приложении Motion 

Transmission Builder) [129–133], а затем интегрируется в упругую трёхмерную мо-

дель корпуса. На рисунке 4.5 представлена 3D-модель вально-планетарного ре-

дуктора трансмиссии с роботизированным сцеплением без корпуса.  

 

 
 

Рисунок 4.5 – Трёхмерная модель вально-планетарного редуктора трансмиссии 

 с роботизированным сцеплением без корпуса 

 

Все тела, представленные на рисунке, смоделированы с массо-инерционными 

параметрами, рассчитанными по геометрическим характеристикам тела для мате-

риала «сталь». На данном этапе подшипниковые опоры смоделированы идеаль-
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ными кинематическими связями, допускающими одну степень свободы. Шлице-

вые соединения и замкнутые синхронизаторы смоделированы заделками, полно-

стью связывающими линейные и угловые перемещения. Внешние нагрузки на ко-

робку передач моделировались переменными значениями скорости вращения 

входного вала вх и переменным значением момента на выходном валу Mвых. 

Скорость вращения входного вала вх ступенчато варьируется от 600 об/мин 

до 2200 об/мин с шагом 100 об/мин. Величина крутящего момента на выходном 

валу учитывает передаточное число на выбранной передаче и переменную со-

ставляющую от 3-й гармоники и рассчитывается по формуле: 

 

     ( с         (    ))    , (4.1) 

 

где Мср – средняя величина крутящего момента на входном валу для заданно-

го режима работы;  

M3 – амплитуда колебаний крутящего момента по 3-й гармонике;  

Ui – передаточное число на расчётной передаче.  

Основной сложностью моделирования зубчатого зацепления является метод 

расчёта изменяющейся во времени силы зацепления. В используемых программ-

ных продуктах возможны три варианта решения данной задачи.  

Во-первых, сила зацепления вычисляется на основе теории Герца, учитываю-

щей только контактную деформацию искривлённых поверхностей зубьев с номи-

нальными параметрами. 

Во-вторых, используется метод нестационарных конечных элементов. Этот 

метод точен в определении контактного усилия, но длительность расчёта велика, 

поэтому он не подходит для длительного расчёта контакта зубьев [134]. 

В-третьих, сила зацепления шестерни в направлении линии зацепления рас-

считывается с помощью нелинейной пружинно-демпфирующей системы. Этот 

метод основан на динамике зубчатой передачи, жёсткость которой может изме-

няться и представляет собой изменяющуюся во времени жёсткость зацепления. 

Он обладает хорошей эффективностью моделирования, а результат заслуживает 
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доверия. Авторы K. Umezawa [135], Y Cai [130], LI-Run Fang [136] представили 

собственные модели определения жёсткости в зубчатом зацеплении. Функция 

определения жёсткости в зацеплении, предложенная Y. Cai, наиболее точно сов-

падает с результатами экспериментальных исследований и приведена ниже (рису-

нок  4.6, формула 4.2). 

  

 
 

Рисунок 4.6 – Схема определения упруго-диссипативных характеристик 

в зубчатых зацеплениях 

 

 ( )        [  |
  (   ) 2

1,125      
|] (4.2) 

где    – угол наклона зубьев; 

  – суммарный коэффициент перекрытия (       );  

   – профильный коэффициент перекрытия;  

   – торцевой коэффициент перекрытия;  

   – жесткость зацепления в точке контакта, соответствующей делительному 

диаметру, определяется по формуле: 
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   (     )    (  
    

 )] 

(4.3) 

где    – время прохождения зуба (   
  

     
);  

n – скорость вращения шестерни; 

  – ширина зуба; 

  – высота зуба; 

   ,     – число зубьев; 

  ,    – смещение исходного контура зубьев; 

  ,   ,   ,   ,   ,   ,    – коэффициенты: 

          (    )  [     (   )       ] 

    
    

[       (   )     ](    )     
 

           ,            ,          ,           , 

           . 

Передача нагрузок от валов на корпус осуществляется через упругие связи, 

имитирующие податливость подшипников. 

Жёсткость и демпфирование опор одинаковы для всех точек опирания: 

– радиальная жесткость – 3·10
9
 Н/м; 

– осевая жесткость – 5·10
7
 Н/м; 

– угловая жесткость – 4·10
5
 Н·м/рад; 

– радиальное демпфирование – 10000 кг/с; 

– осевое демпфирование – 10000 кг/с; 

– угловое демпфирование – 10000 м
2
·кг/с/рад. 

 

4.1.3 Определение виброакустического излучения и оценка модальных  

свойств трансмиссии 

 

Расчёт вибраций во временной области 

По имеющейся информации о нагрузках в точках опирания валов и динамиче-

ской жёсткости корпуса, описанной собственными формами колебаний, произво-
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дится расчет вынужденного отклика во временной области. Результатом расчета 

являются значения коэффициентов участия формы в каждый момент времени, а 

также величины перемещений, скоростей и ускорений каждого узла конечно-

элементной модели корпуса, которые могут быть визуализированы. 

Расчёт коэффициентов модального участия 

Для дальнейшего использования результатов определения механических ко-

лебаний в расчёте акустики производится переход в частотную область с выделе-

нием из непрерывного сигнала режимов с постоянной скоростью вращения (рису-

нок 4.7 а). Результатом является набор функций коэффициентов модального уча-

стия в зависимости от частоты и скорости вращения входного вала.  Для каждой 

из рассчитанных функций может быть построен график зависимости от частоты и 

водопадная диаграмма, показывающая зависимость величины коэффициента уча-

стия от частоты и скорости вращения входного вала (рисунок 4.7 б). 

 

 
а 

 
б 

 

а – кооффициент модального участия;  б – водопадная диаграмма 

Рисунок  4.7 – Результат расчёта коэффициентов модального участия 
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Построение акустической конечно-элементной сетки 

Акустическая сетка построена на основе механической конечно-элементной 

модели путём построения огибающей поверхности и разбиения её на плоские ко-

нечные элементы Quad4 или Tria3. Шаг акустической сетки составляет 7 мм и вы-

бран для расчёта в частотном диапазоне до 8 КГц. На полученную акустическую 

сетку проецируются формы колебаний корпуса путём нахождения соответствия 

узлов сеток. 

Расчёт акустических передаточных функций 

Для повышения эффективности расчёта выбран метод MATV (Modal Acoustic 

Transfer Vectors), позволяющий быстро находить значение акустического отклика 

в искомой точке через передаточные функции, рассчитанные между всеми узлами 

модели-источника и узлами модели-приёмника. В качестве исследуемых точек 

отклика выбраны точки на расстоянии 0,5 метра от боковых стенок коробки по 

центру боковой проекции. 

Расчёт акустического давления в искомой точке 

С использованием результатов ранее выполненных расчётов производится 

вычисление акустического отклика в искомых точках для каждой частоты враще-

ния входного вала. Полученные результаты могут быть представлены в виде не-

прерывной диаграммы, где по горизонтальной оси отложена частота акустическо-

го отклика, по вертикальной оси – обороты входного вала, а цвет характеризует 

амплитуду акустического давления (рисунок  4.8). 
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Рисунок 4.8 – Водопадная диаграмма, иллюстрирующая результат расчёта  

акустического давления в заданной точке пространства 

 

Обоснование технических решений по снижению виброакустической  

нагруженности исследуемой конструкции 

На основе полученных результатов определяется вклад отдельных форм коле-

баний в интегральный уровень звукового давления для различных мод 

(рисунок  4.9). На рисунке 4.9 а в качестве примера приведены две рассчитанные 

формы колебаний для одного из первых вариантов картера АКП с роботизирован-

ным сцеплением, а на рисунке 4.9 б приведена соответствующая диаграмма вкла-

дов. Нижняя горизонтальная полоса характеризует интегральный уровень акусти-

ческого давления в заданной точке пространства с разбивкой по частотам акусти-

ческого излучения.  Вторая и третья полосы снизу соответствуют вкладу форм ко-

лебаний мод 965 и 1661 Гц  также с разбивкой по частотам. Из приведённой диа-

граммы (рисунок 4.9 б) следует, что наибольший вклад в интегральный уровень 

акустического излучения вносит форма колебаний, соответствующая частоте 

965 Гц. Эта форма создает  пучность на всей площади боковой стенки картера с ча-

стотой 965 Гц. Очевидно, что подавление данной формы колебаний позволит су-

щественно снизить интегральный уровень акустического излучения, что иллю-

стрируется верхней горизонтальной диаграммой. Конструктивно это может быть 
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реализовано введением диагонального оребрения боковой стенки картера. 

В процессе исследования по изложенному выше методу был выполнен расчёт 

для всех передач АКП с роботизированным сцеплением с последующим анализом 

и разработкой конструктивных решений по снижению виброакустической нагру-

женности, включающий построение модальной модели, определение модальных 

характеристик, динамических нагрузок, виброакустического излучения и опреде-

ления вклада отдельных форм колебаний в интегральный уровень акустического 

излучения. Ниже на рисунках 4.10–4.13 иллюстрируется последовательность рас-

чёта акустического излучения на примере 4-й передачи. 

 

 
а 

 
б 

 

а – формы колебаний; б – вклад формы колебаний в интегральный  

уровень излучения 

Рисунок  4.9 – Иллюстрация форм колебаний и их вклада в формирование 

интегрального уровня акустического излучения картера 

 АКП с роботизированным сцеплением 

 



280 

 

 
 

Рисунок 4.10 – График, иллюстрирующий изменение  угловых скоростей валов  

и шестерен АКП 

 

 
 

Рисунок 4.11 – График, иллюстрирующий изменение входного и выходного  

моментов АКП 
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В таблице 4.4 приведены значения частот пересопряжений зубчатых зацеплений и 

кратные им гармоники, использованные в расчетах на остальных передачах. 

 

Таблица 4.4  – Порядковые частоты зубчатых зацеплений (зубчатые и кратные им 

гармоники) 

 

Кратность 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Z1/Z2 44,0 88,0 132,0 176,0 220,0 264,0 308,0 352,0 396,0 440,0 

Z3/Z4 46,0 92,1 138,1 184,2 230,2 276,3 322,3 368,4 414,4 460,5 

Z5/Z6 35,8 71,6 107,4 143,3 179,1 214,9 250,7 286,5 322,3 358,1 

Z7/Z8/Z9 35,8 71,6 107,4 143,3 179,1 214,9 250,7 286,5 322,3 358,1 

Z10 64,0 127,9 191,9 255,8 319,8 383,7 447,7 511,6 575,6 639,5 

Z11 8,3 16,7 25,0 33,4 41,7 50,1 58,4 66,7 75,1 83,4 

Z13 8,3 16,7 25,0 33,4 41,7 50,1 58,4 66,7 75,1 83,4 

Z14 2,2 4,4 6,6 8,8 10,9 13,1 15,3 17,5 19,7 21,9 

 

Водопадная диаграмма акустического давления в микрофонах представлена 

на рисунке 4.12. 

Для определения приоритетности корректирующих действий по изменению 

конструкции предложен метод расчёта интегрального коэффициента влияния мо-

ды (формы колебаний) в суммарный уровень акустического излучения с учётом 

всех рассмотренных режимов. 

В качестве ключевого параметра целевой функции (интегрального уровня 

шума) оценивалась значимость рассматриваемой формы колебаний по пятибалль-

ной шкале для различных частот вращения двигателя и разных передач. Макси-

мальное значение суммы баллов для n-й формы колебаний определяло необходи-

мость внесения конструктивных изменений для подавления вклада данной формы 

колебаний в общем интегральном уровне шума. 
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а 
 

 
б 
 

а – левый микрофон; б – правый микрофон 

 

Рисунок  4.12 – Водопадная диаграмма, иллюстрирующая результат расчёта 

 акустического давления в заданной точке пространства 
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Например, для АКП с роботизированным сцеплением были определены пер-

вые 50 форм колебаний в диапазоне частот до 8 кГц. Результаты сведены в табли-

цы 4.5–4.7. Выполненный анализ позволил сделать заключение, что наибольший 

вклад в интегральный уровень шума вносят формы колебаний на частоте 968 Гц 

(боковые стенки и перегородка между вальной частью АКП и демультипликато-

ром) и на частоте 1439 Гц – связанные формы колебаний боковых стенок и перед-

ней крышки АКП.  

 

Таблица 4.5 – Значимость вклада форм колебаний на различных режимах работы 

(выборка из наиболее значимых форм колебаний для передач переднего хода) 

 

Номер 

переда-

чи 

Положение микрофона 

(точка в пространстве, 

для которой выполнялся 

расчёт) 

Обороты 

двигателя 

Номера форм в порядке  

значимости 

1 2 3 4 5 

1 левый 1400 11 3 4 13 5 

1800 4 3 11 7 5 

2200 11 13 3 4 14 

правый 1400 2 7 1 5 29 

1800 2 7 8 5 3 

2200 14 13 8 16 2 

2 левый 1400 4 5 11 7 3 

1800 11 13 3 4 14 

2200 11 4 3 13 5 

правый 1400 2 7 8 5 15 

  1800 2 14 8 13 18 

2200 2 16 15 27 8 

… 

14 левый 1400 4 11 3 7 5 

1800 13 11 4 3 14 

2200 11 3 13 4 14 

правый 1400 2 7 8 5 4 

1800 8 13 14 2 15 

2200 16 8 14 13 15 
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Таблица 4.6 – Значимость вклада форм колебаний на различных режимах работы 

(выборка из наиболее значимых форм колебаний для передач заднего хода) 

 

Номер  

передачи 

Положение 

 микрофона 

Обороты 

двигателя 

Номера форм в порядке значимости 

1 2 3 4 5 

15 левый 1400 1 4 3 13 5 

1800 4 11 13 3 5 

2200      

правый 1400 1 2 3 18 13 

1800 13 2 18 7 5 

2200      

16 левый 1400 4 13 3 11 1 

1800 4 3 7 13 11 

2200      

правый 1400 2 13 1 7 18 

1800 7 2 13 3 5 

2200      

… 

20 левый 1400 4 3 11 13 5 

1800 4 11 3 7 13 

2200 11 4 13 3 14 

правый 1400 2 13 7 5 3 

1800 2 7 8 13 3 

2200 8 16 14 13 7 
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Таблица 4.7 –  Расчётное значение интегрального коэффициента влияния формы 

колебаний  на суммарный уровень акустического излучения 

 

Суммарный вклад на передачах  

переднего хода 

 Суммарный вклад на передачах 

 заднего хода 

Номер формы Суммарный вклад Номер формы Суммарный вклад 

13 48,1 13 25,4 

3 45,9  3 17,6 

4 37,2  4 14,3 

11 36,4  2 14 

5 32,6  7 13,6 

2 30,7  11 10,9 

8 26,6  5 8,9 

14 20,1  1 8 

7 18,3  8 3,5 

16 13,1  18 3,4 

15 6  14 3,4 

18 4,5  16 2,2 

1 4,3  6 1,5 

27 4,3  10 1,3 

6 1,7  9 0 

10 1,4  12 0 

19 1,3  15 0 

29 0,6  17 0 

9 0  19 0 

12 0  20 0 

17 0  21 0 

20 0  22 0 

21 0  23 0 

22 0  24 0 

23 0  25 0 

24 0  26 0 

25 0  27 0 

26 0  28 0 

28 0  29 0 

30 0  30 0 

 

Таким образом, наиболее значимыми с точки зрения передачи вибраций и ге-

нерации акустического излучения являются формы собственных колебаний № 13, 

3, 4, 11 и 2. Эти формы колебаний относятся к локальным формам колебаний бо-
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ковых стенок корпуса и связанным колебаниям боковых стенок и вертикальных 

перегородок.  

Для подавления данных колебаний введено дополнительное оребрение пере-

городки между вальной частью АКП и демультипликатором, введены в конструк-

цию боковых стенок АКП и крышки распределителя диагональные ребра жёстко-

сти. Проведённые мероприятия позволили снизить интегральный уровень шума 

на 3.5 дБ. 

По результатам исследований, изложенных в разделах 4.1.1–4.1.3, можно 

сделать следующий вывод: обоснованное введение оребрения в конструкцию кар-

терных деталей, таких как боковая поверхность корпуса, перегородка между 

вальной частью АКП и демультипликатором, крышка распределителя, позволило 

сдвинуть резонансы в более высокий частотный диапазон. В перспективе можно 

рассмотреть вопрос использования вискоэластичных материалов для подавления 

акустического шума. Использование всех представленных инструментов в рамках 

процесса виртуальной оптимизации играет важную роль в реализации «трансмис-

сии с низким уровнем шума». Применительно к рассматриваемому объекту ис-

следования прогнозируемое снижение интегрального уровня шума ожидается до 

3,5 дБ. 

 

4.2 Реализация метода прогнозирования и снижения виброакустической  

нагруженности (вибрационных и акустических колебаний в области высоких 

 частот) на примере создания АКП для автомобиля категории М1 

 

Реализованный в разделе 4.1 алгоритм прогнозирования виброакустического 

излучения на основе метода МПДС позволяет как при аналитическом, так и при 

экспериментальном подходах, а также их совокупности определить модальные 

характеристики динамической системы, в том числе вклад (значимость) отдель-

ных форм колебаний при известном (заданном) возмущении. Это позволяет обос-

нованно определять сложность (многомассовость) динамических моделей для 

низкочастотных процессов и модальных моделей для высокочастотных вибраци-
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онных процессов. В то же время данный подход, как указывалось выше, ограни-

чен лишь линейными системами. В диссертации изложенный выше метод допол-

няется учётом возмущений, возникающих вследствие проявления нелинейных 

свойств динамических систем и выражающихся в возникновении супер- и суб-

гармонических составляющих. Такими свойствами обладают масляные насосы 

системы управления трансмиссией при вспенивании рабочей жидкости, нелиней-

ная жёсткость в контакте фрикционных дисков и сопрягаемых с ними барабанов, 

а также в зацеплении эвольвентных поверхностей зубьев колёс и т. д. Дополни-

тельное возмущение, вызванное нелинейностью систем, формализуется в виде 

ряда Фурье. При этом рассматриваются не только основная частота, но и кратные 

ей. Например, при исследовании возмущений, формируемых трудно формализуе-

мыми газогидродинамическими процессами при вспенивании рабочей жидкости в 

масляных насосах, необходимо учитывать не только гармонику основного поряд-

ка (14-го для насоса трансмиссии исследуемого автомобиля категории М1), но 

кратные ей – 28-ю, 42-ю, а в отдельных случаях, в зависимости от режима работы, 

56-ю и 70-ю. Для исследованной АКП с двойным сцеплением гармоники не толь-

ко 45-го порядка, но и 90-го и 135-го порядков. Аналогичный характер имеет про-

цесс возбуждения высокочастотных резонансных колебаний во фрикционных 

дисках, рассматриваемых как тела с распределённой массой. При этом источни-

ком возмущений являются кратные гармоники высших порядков, вызывающие 

резонансы на частотах 703 Гц и 2800 Гц и возникающие вследствие проявления 

нелинейности типа «зазор» в сопряжении диска и барабана. Дополнительные со-

ставляющие возмущения могут определяться одним из известных в механике ме-

тодов, например, гармонической линеаризации, гармонического баланса и др. 

Прогресс в развитии программно-аппаратного обеспечения позволяет исследовать 

процессы в нелинейных системах на новом уровне. Например, формирование 

гармонических составляющих сил взаимодействия зубчатых колёс определять 

непосредственным решением контактной задачи упругого взаимодействия.  

 В данном разделе приводятся результаты реализации метода прогнозирова-

ния динамической и виброакустической нагруженности трансмиссии транспорт-
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ной машины применительно к планетарной АКП силовой передачи автомобиля 

категории М1. Целью данного исследования является разработка обоснованных 

предложений по изменению конструкции отдельных картерных деталей с целью 

снижения уровня акустического излучения до 72 дБ(А) при частоте вращения ве-

дущего вала 1000 об/мин и 80 дБ(А) при максимальной частоте вращения, допу-

стимой для каждой передачи.  

Для достижения заявленной цели решались следующие задачи: 

–  анализ результатов измерений уровней виброакустического излучения АКП 

при проведении стендовых (трансмиссии) и ходовых испытаний (в составе авто-

мобиля). Определение наиболее характерного режима работы АКП для последу-

ющего исследования акустического излучения от АКП; 

– расчёт динамической погрешности зубчатых зацеплений; 

– разработка и проверка модели для расчёта звуковой мощности, излучаемой 

АКП; 

– анализ чувствительности уровня звуковой мощности к изменениям кон-

струкции (модальных свойств) деталей картера АКП; 

–  расчёт собственных частот изгибных колебаний силового агрегата с изме-

нёнными деталями картера АКП и уровня звуковой мощности; 

–  разработка рекомендаций по вариации модальных параметров деталей 

АКП, оценка их влияния на снижение уровня звуковой мощности и увеличение 

первых собственных частот изгибных колебаний АКП. 

 

4.2.1 Анализ уровней виброакустического излучения АКП: определение 

 источников шума, сравнение нагрузочных режимов 

 

Целью анализа шума АКП является определение наименьшего количества 

расчётных режимов, достаточных для принятия решения по изменению конструк-

ции картерных деталей с целью снижения шума. Задачами являются: выявление 

резонансных частот картера, определение порядков наиболее мощных источников 

возбуждения, оценка различимости тональных источников шума водителем или 
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пассажиром. Исследования проводились на испытательном стенде и в составе ав-

томобиля. В процессе исследований выполнялись следующие работы: 

– создание отфильтрованных звуковых файлов с учётом критических частот-

ных диапазонов; 

–  анализ зубчатых зацеплений и других источников возмущений, помимо 

насоса; 

–  поиск взаимосвязи между результатами стендовых и ходовых испытаний; 

–  анализ шума в салоне автомобиля по психоакустическим показателям; 

–  анализ тональных шумов, измеренных во время испытаний в составе авто-

мобиля, с учётом гармоник. 

Для решения задач гармонического анализа записей использовался программ-

ный комплекс Müller-BBM PAK для расчёта психоакустических показателей Head 

Acoustics ArtemiS Suite. 

Результатами испытаний установлено, что основное влияние на уровень аку-

стического излучения АКП оказывает работа насоса при насыщении масла пу-

зырьками воздуха (нерасчётный режим работы). Поэтому для анализа возмуще-

ний от зубчатых зацеплений планетарных рядов использовали записи работы 

АКП на стенде, запитанной от внешнего насоса. Ниже на примере 3-й передачи 

детально анализируются значимые факторы возмущений. На основе анализа ки-

нематической схемы и потоков мощности в трансмиссии определяются порядко-

вые возмущения, формируемые зубчатыми зацеплениями, с учётом переменной 

жёсткости зацеплений при их работе. На рисунке 4.14 показана кинематическая 

схема АКП и поток мощности на 3-й передаче. 
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Рисунок 4.14 – Кинематическая схема трансмиссии и потоки мощности 

 при работе на 3-й передаче  

 

На основе обработки аудиозаписей строится диаграмма Кэмпбелла 

(рисунок  4.15),  которая представляет собой частотный спектр сигнала в зависи-

мости от частоты вращения входного вала коробки передач. С помощью этой диа-

граммы можно наглядно определять зависимость амплитуды колебания от часто-

ты вращения ведущего вала. Например, на 3-й передаче ярко выражено преобла-

дание 17-го порядка возмущения. На левой части диаграммы этот порядок пред-

ставлен в виде наклонной линии, а на правой – в виде вертикальной. Частоты, 

где возникают резонансные колебания поверхностей картера, на левом графике 

отображаются вертикальными полосами (на правом – гиперболическими), на ко-

торых увеличиваются амплитуды колебаний, вызванные возбуждениями разного 

порядка. 
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Рисунок  4.15 – Диаграмма Кэмпбелла, построенная на основе записей во время  

стендовых испытаний АКП с внешним насосом 

 

Далее строят усреднённый по рассматриваемому диапазону частот спектр поряд-

ков, показанный на рисунке 4.16, чтобы выявить преобладающий порядок и сопоста-

вить его с возможными источниками. Пример сопоставления показан на рисунке 4.17. 

 

 

Рисунок  4.16 – Средний спектр порядков 3-й передачи АКП с «запиткой» от 

внешнего насоса (голубой – порядок и гармоники зубчатых зацеплений 1-го 

планетарного ряда; оранжевый – 2-го; зелёный – 3-го; жёлтый – 4-го;  

красный – источник не сопоставлен) 
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Рисунок 4.17 – Расчётные и измеренные значения порядков 3-й передачи 

 

Основной вклад в общий уровень шума вносят порядки, усреднённый уровень 

звукового давления на которых отличается от максимального менее, чем на 10 дБ 

(от 74,5 дБ до 64,5 дБ на рисунке 4.18). На 3-й передаче преобладает порядок 17,3, 

который наиболее близок к порядку пересопряжения зубьев в 1-м планетарном 

ряду. Это также отражено на графике, где показан общий уровень звукового дав-

ления и уровень на порядках, которые соответствуют работе зубчатых зацеплений 

4 планетарных рядов. 
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Рисунок  4.18 – Зависимость звукового давления порядков от частоты  

вращения ведущего вала 

 

С помощью записей звукового давления, полученных в составе автомобиля, 

проведён анализ с целью предсказания слышимости работы зубчатых зацеплений 

в салоне автомобиля и степени беспокойства, которую это может вызвать. Для 

этого применяется программный комплекс Head Acoustics ArtemiS Suite, который 

учитывает способность слухового аппарата человека разделять звук на частотные 

группы и реагировать не на общую мощность шума, а на мощность шума в кри-

тической полосе. С помощью этого комплекса влияние тональных шумов оцени-

вается в tuHMS (Tonality Unit according to the Hearing Model of Sottek) – единицах 

тональности по модели звукового восприятия Зоттека. Чем больше значение, тем 

лучше слышен тональный шум. 

На рисунке 4.19 показан результат анализа тональности сигнала микрофона 

около правого уха водителя при разгоне на 5-й передаче. Известно, что в текущей 

конструкции АКП шум от насоса зависит лишь от состояния масла и определяет 

общий уровень шума. Поэтому для поиска наиболее показательного режима с 

точки зрения шума от шестерён в имеющихся записях были отфильтрованы шумы 

на 8 порядках и гармониках возбуждения от насоса. Пример отфильтрованного 

сигнала микрофона, установленного в салоне автомобиля, при разгоне на 5-й пе-

редаче показан на рисунке 4.20. 
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Рисунок 4.19 – Тональность сигнала микрофона при разгоне на 5-й передаче 

 (по оси абсцисс отложено время, по оси ординат – частота звука, цветом – оценка  

тонального шума в tuHMS; с помощью тонких линий показаны порядки  

относительно частоты вращения ведущего вала АКП) 

 

Рисунок  4.20 – Тональность отфильтрованного сигнала микрофона при разгоне  

на 5-й передаче 
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С учётом малого времени работы на 1-й передаче с частотой вращения веду-

щего вала более 3000 об/мин и сильного шума от ветра и шин при движении на  

9-й передаче результаты данных экспериментов были исключены из рассмотре-

ния. На остальных передачах были проанализированы записи шума на трех режи-

мах работы: при полной нагрузке, при частичной нагрузке и на выбеге автомоби-

ля. Результаты анализа приведены в таблице 4.8. В таблице белым цветом выде-

лены режимы работы, в которых шум от зубчатых зацеплений может стать слы-

шимым при снижении шума от насоса АКП. Для дальнейшего анализа был вы-

бран выбег на 3-й передаче, поскольку в этом режиме работают зубчатые зацеп-

ления всех четырех  рядов и отсутствует маскирующий шум двигателя внутренне-

го сгорания. 

 

Таблица 4.8 – Сравнительная таблица шума от зубчатых зацеплений АКП на раз-

личных режимах 

Номер 

передачи 

Доминирующие поряд-

ки (источники) возму-

щения 

Примечания 

II 35-й (ПР4)  

III 17-й (ПР1) 

 

29-й, 58-й (ПР2) 

 

32-й (ПР3) 

17-й порядок возмущения наиболее значим 

при движении с частично нажатой педалью 

газа; 

29-й и 58-й порядки возмущения наиболее 

значимы при выбеге 

IV 29-й, 58-й (ПР2)  

V 10-й (ПР3 и ПР4 

 

17-й (3-й) 

10-й порядок возмущения наиболее значим 

при движении с частично и полностью 

нажатой педалью газа; 

17-й порядок возмущения наиболее значим 

при движении с полностью нажатой педа-

лью газа; 

VI -  

VII 17-й (ПР1) 

 

22-й 

 

29-й (ПР2) 

17-й порядок возмущения наиболее значим 

при движении с полностью нажатой педа-

лью газа; 

22-й порядок возмущения наиболее значим 

при выбеге; 

22-й порядок возмущения наиболее значим 

при выбеге; 

VIII 45-й (ПР3)  
 



297 

 

4.2.2  Расчёт динамических погрешностей зубчатых зацеплений АКП  

как источника шума 

 

Целью данного расчёта и анализа является исследование зубчатых зацеплений 

планетарных рядов АКП в качестве источника шума и включает в себя: 

– настройку расчётных моделей для всех планетарных рядов 

(KISSsys/KISSsoft); 

– расчёт жёсткости зубчатых зацеплений и расчёт динамической погрешности 

передачи для всех планетарных рядов с учётом каждого отдельного зубчатого 

контакта в двух режимах нагружения (30 % и 100 %). 

При создании расчётной модели планетарных рядов: 

–  каждый ряд рассматривается отдельно; 

–  учитывается деформация водила, которая рассчитывается отдельно методом 

конечных элементов; 

– учитывается деформация осей сателлитов; 

–  учитывается податливость и зазор в подшипниках сателлитов; 

– принято допущение, что валы солнечных и коронных шестерён не деформи-

руются. 

Средняя жёсткость в зацеплениях зубчатых колёс «солнце – сателлит» и «са-

теллит – корона» планетарных рядов показана на рисунке 4.21. 

 

 

Рисунок  4.21 – Жёсткость в зацеплениях зубчатых колёс 
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Зависимость динамической погрешности относительно поворота одной из ше-

стерён показана на рисунках 4.22 и 4.23, размах динамической погрешности, ко-

торый характеризует мощность возмущения, показан на рисунке 4.24. 

 

 
 

Рисунок 4.22 – Зависимость динамической погрешности в зацеплении «солнце –

сателлит» от угла поворота «солнца» (голубой – зависимость для зацепления  

1-го планетарного ряда; зелёный – 2-го; оранжевый – 3-го; синий – 4-го) 

 

 
 

Рисунок 4.23 –  Зависимость динамической погрешности взацеплении «корона –

сателлит» от угла поворота «сателлита»  (голубой – зависимость для зацепления 

1-го планетарного ряда; зелёный – 2-го; оранжевый – 3-го; синий – 4-го) 
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Рисунок  4.24 –  Размах динамической погрешности планетарных рядов 

 

Установлено, что расчётная динамическая погрешность зубчатых зацеплений 

1-го планетарного ряда может быть уменьшена, если изменить геометрию зубча-

того профиля деталей. Пример показан на рисунке 4.25. Однако это может повы-

сить напряжение в зацеплении и снизить его ресурс. 

 

 
Рисунок  4.25 – Предварительная оценка снижения размаха динамической  

погрешности для ПР1 
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4.2.3  Изменение картерных деталей АКП автомобиля категории М1 

с целью снижения акустического излучения 

 

Ниже приводятся собственно результаты реализации метода прогнозирования 

динамической и виброакустической нагруженности трансмиссии транспортной 

машины применительно к АКП силовой передачи автомобиля категории М1. 

В соответствии с изложенным выше алгоритмом работа выполняется в сле-

дующей последовательности: 

– создание конечно-элементной модели силового агрегата (двигатель, элек-

тромашина, раздаточная коробка, коробка передач); 

– определение модальных характеристик (частот и форм собственных колеба-

ний) в диапазоне до 5 кГц; 

–  расчёт звуковой мощности при возбуждении колебаний переменной дина-

мической жёсткостью зацеплений и нелинейными гидродинамическими процес-

сами в насосе; 

– анализ чувствительности уровня звуковой мощности к предлагаемым вариа-

циям конструкций деталей картера; 

– оценка эффективности предложенных технических решений. 

Внешний вид силовой передачи показан на рисунке 4.26. 

 

 

Рисунок  4.26 – Силовая передача автомобиля: двигатель, электромашина, 

коробка передач, раздаточная коробка 
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Конечно-элементная модель разработана в Altair Hypermesh. Детали агрегата 

были разбиты элементами с размером 2–3 мм, чтобы в любом сечении деталей 

было не менее 2 элементов. Коленчатый вал, ротор электромашины, валы АКП и 

ведущий вал раздаточной коробки соединены между собой. Для имитации зубча-

того зацепления в планетарных рядах используются три RBE3-элемента. Рассчи-

танная жёсткость зацепления распределяется между этими упругими элементами. 

На рисунке 4.27  показана модель водила 1-го планетарного ряда с сателлитами. 

Подобным образом задаются шлицевые соединения. Поскольку жёсткость под-

шипниковых узлов зависит от приложенной нагрузки, то в модели указывается 

жёсткость, которая соответствует средней нагрузке в выбранном режиме. Также в 

модели учтена масса системы вывода отработавших газов, 2 кг в местах крепле-

ния к ДВС и 2 кг в местах крепления к АКП, и массы приводных валов по 3 кг на 

фланцах приводных валов раздаточной коробки. Места и условные массы от со-

пряжённых узлов показаны на рисунке 4.28. 

 

 
 

Рисунок 4.27 – Конечно-элементная модель водила 1-го планетарного ряда  

с сателлитами, на которой показаны RBE3-элементы для моделирования  

зубчатого зацепления 
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Рисунок  4.28 – Места закрепления условных масс внешних узлов 

 

4.2.3.1 Источники возмущения в АКП: динамическая погрешность  

зубчатых зацеплений 

 

Расчёт уровня звуковой мощности проводится в частотной области. Для зада-

ния возмущения от зубчатых зацеплений исходная зависимость динамической по-

грешности от угла поворота шестерни преобразуется во временную зависимость 

заданием шестерни любой ненулевой скорости. Полученный сигнал раскладыва-

ется с помощью быстрого преобразования Фурье в спектр динамической погреш-

ности. Произведение динамической погрешности на среднюю жёсткость зацепле-

ния даёт спектр возмущающей нагрузки, отклик внешних поверхностей картера 

на которую  позволяет рассчитать уровень звуковой мощности. Нагрузки прикла-

дываются к различным зубчатым зацеплениям в соответствии с фазовым сдвигом, 

который зависит от числа сателлитов и геометрии зубьев. Рассчитанный спектр 

динамических погрешностей показан на рисунке 4.29.  
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Рисунок 4.29 – Спектр динамической погрешности зубчатых зацеплений  

планетарных рядов 

 

4.2.3.2 Источники возмущения в АКП: возмущения, формируемые  

нелинейными гидродинамическими процессами в рабочей полости  

масляного насоса 

 

Проведёнными расчётно-экспериментальными исследованиями установлено, 

что возмущения от масляного насоса формируются тремя составляющими (рису-

нок  4.30): 

– колебания давления в замкнутом объёме жидкости, которые действуют на 

корпус насоса, крышку картера и ЭГБУ; 

– колебания давления на шестерни, которые через подшипниковые опоры пе-

редаются на стенку корпуса насоса и далее на картер АКП; 

–  колебания силы в зубчатом зацеплении насоса, которые возникают в ре-

зультате того, что равнодействующая от давления на ведущую шестерню не про-

ходит через ось шестерни. 
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Рисунок 4.30 – Возмущения, формируемые масляным насосом 

 

Для проверки адекватности принятой схемы нагружения корпусных деталей 

насоса и АКП перечисленными выше силовыми факторами возмущений выпол-

нено сравнение расчётных виброскоростей на картере АКП и измеренных на 

стенде. При этом указанные выше составляющие возмущений формируются при 

приложении порядковых составляющих давления, измеренного на реальном объ-

екте (в рабочей полости масляного насоса).  Спектр колебаний давления показан 

на рисунке 4.31. Изначальные значения, которые были получены по записи дат-

чика давления, показаны чёрным цветом. Для обеспечения сходимости расчётных 

виброускорений на корпусе насоса с экспериментальными была выполнена кор-

рекция амплитуд порядковых составляющих давления (показано красным цве-

том). Сравнение измеренных виброскоростей и расчётных показано на  

рисунке 4.32. 
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Рисунок  4.31 – Спектр колебаний давления в насосе (чёрным цветом показан 

спектр, полученный обработкой сигнала датчика давления; красным цветом –  

 корректированный спектр по результатам сравнения расчётных 

 и экспериментальных значений) 

 

 
Рисунок  4.32 – Виброскорость, измеренная датчиком (чёрная кривая)  

и расчётная (красная) 
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Из графиков следует, что в зоне кавитации насоса (при оборотах ДВС больше 

3000 об/мин) реакция по расчётной виброскорости на корпусе насоса удовлетво-

рительно совпадает с экспериментальными значениями. Следовательно, предло-

женный вариант формирования мультигармонического возмущения от масляного 

насоса можно использовать при расчёте виброакустических показателей транс-

миссии (при проектном расчёте). С целью снижения влияния нелинейных гидро-

динамических эффектов в масляном насосе разработана усовершенствованная 

конструкция. Спектр его возмущений, представленный на рисунке 4.33, был по-

лучен в ходе испытаний и также использовался при выполнении виброакустиче-

ских расчётов. 

 
Рисунок 4.33 – Спектр возмущения давления, формируемого насосом  

усовершенствованной конструкции 

 

4.2.3.3 Анализ вибраций. Определение звуковой мощности 

 

Следующим этапом в изучении возмущения АКП и всего силового агрегата 

является постройка диаграмм звуковой мощности. Выполнен расчёт акустическо-

го излучения (звуковой мощности) с выделением составляющих, формируемых 

отдельными элементами конструкции силовой передачи. Источником возмуще-

ния являются динамические погрешности зубчатых зацеплений и пульсации дав-

ления в масляном насосе, определённые в предыдущем разделе. Возмущение от 

ДВС не рассматривается в силу удалённости источника возмущения, а возмуще-
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ния от электромашины в силу их малости. 

На рисунке 4.34 представлен график для всего агрегата с исходными картером 

АКП и масляным насосом. 

 

 
Рисунок  4.34 – Диаграмма Кэмпбелла звуковой мощности АКП 

 

Анализируя рисунок  4.34, можно выделить следующее: 

– частота 618 Гц (1): изгибные колебания ротора ЭМ и поддона; 

– частота 890 Гц (2): изгибные колебания корпуса масляного насоса и  

поддона;  

– частота 1200 Гц (3): крутильные колебания входного вала, изгибные колеба-

ния корпуса масляного насоса и поддона; 

– частота 1800 Гц (4): овализация картера планетарного механизма и изгибные 

колебания поддона; 

–  частота 2500 Гц (5): изгибные колебания корпуса масляного насоса и под-

дона; 

– частота 3800 Гц (6): изгибные колебания картера коробки передач. 
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Такой же график был построен и для варианта с исходным картером и новым 

насосом (рисунок 4.35). 

 

 
Рисунок 4.35 – Звуковая мощность силового агрегата с новым насосом 

 

Применение нового насоса привело к  результатам: 

– звуковая мощность преобладает на 19-м порядке; 

– 19-й порядок проходит через резонансы 1200 Гц и 1800 Гц; 

–  резкое снижение высших гармоник пульсации давления (разница в 14 дБ 

между 42-м порядком старого насоса и 38-м порядком нового насоса); 

–  порядки возмущения от зубчатых зацеплений ниже, чем 19-й порядок ново-

го насоса; 

– 17-й порядок возмущения ПР1 наиболее критичный из порядков в зубчатых 

зацеплениях. 

На основе анализа результатов расчётного определения звуковой мощности 

установлено, что наибольший вклад в интегральный уровень акустического излу-

чения вносит поддон АКП. На частоте вращения 5600 об/мин происходит овали-

зация картера планетарного механизма. 

В итоге было проведено сравнение звуковых мощностей деталей силового аг-
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регата в исходном состоянии и с применением нового насоса (рисунок 4.36). 

Наклонная линия предложена в качестве целевой, полученной опытным путём 

с помощью имитации звуковой мощности стороннего силового агрегата с возму-

щением от ДВС и понижением на 20 дБ. Пунктирные кривые обозначают значе-

ния со старым насосом. 

 

 
 

Рисунок 4.36 –  Сравнение расчётной звуковой мощности в зависимости  

от используемого насоса 
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На основе результатов выполненного модального анализа, расчёта акустиче-

ского излучения обоснованно предложены технические решения по снижению 

шума, которые представлены в таблице 4.9. А на рисунке 4.37 представлена мо-

дель с рекомендуемыми изменениями. 

 

Таблица 4.9 – Варианты изменения картерных деталей АКП 

 
№ Насос Передний 

картер 

Задний кар-

тер 

Поддон Результат 

01 старый исходный исходный исходный  

02 новый исходный исходный исходный -7 дБ при 3000 

об/мин 

03 новый оребрение исходный исходный -2 дБ от заднего 

картера при 5600 

об/мин, 

не повлияло на шум 

от поддона 

04 новый оребрение оребрение исходный -2 дБ от заднего  

картера при 5800 

об/мин, 

не повлияло на шум 

от поддона 

05 новый оребрение оребрение жёсткий -1 дБ во всем  

диапазоне частот 

вращения 

06 новый оребрение оребрение изолирован -2 дБ во всем 

 диапазоне частот 

вращения, 

+2 дБ в некоторых 

областях 

07 новый оребрение оребрение PA66-GF30 +2 дБ поддону при 

5000 об/мин, 

-1 дБ от поддона 

при 5000 об/мин 

08 новый, с 

доп. рёбрами 

оребрение оребрение изолирован +2 дБ на 4000 

об/мин 

09 новый, мат-л 

– сталь 

оребрение оребрение изолирован +2 дБ на 2600 

об/мин, 

-3 дБ  при 4000 

об/мин 

10 новый, мат-л 

– сталь 

оребрение и 

изоляция Т2 

и Т5 от кар-

тера 

оребрение изолирован -2 дБ при 2600 

об/мин 
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Рисунок  4.37 –  Рекомендуемое усиление картера АКП 

 

 

4.2.3.4 Оценка эффективности предложенных технических решений 

 

С учётом обоснованных вариантов изменения модальных характеристик мас-

ляного насоса и картерных деталей (таблица 4.8) внесены следующие изменения 

(рисунок 4.38): 

– введено оребрение крышки картера АКП; 

– с целью увеличения частоты изгибных колебаний и снижения возмущения, 

передаваемого на картер планетарного механизма,  введены продольные ребра 

картера коробки; 

– для снижения овализации на частоте 1800 Гц введены продольные и кольце-

вые ребра картера планетарных механизмов; 

– повышена жёсткость фланца крепления поддона в картерах; 

– поддон усилен рёбрами. 
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Рисунок 4.38 – Обновлённая модель АКП 

 

В результате перечисленных изменений масса АКП увеличилась на 7,72 кг. 

Сравнение масс деталей приведено в таблице 4.10. 

 

Таблица 4.10  – Сравнение массы исходных и доработанных деталей 

 

Наименование узла Масса узла в АКП до 

изменений, кг 

Масса узла в АКП после 

изменений, кг 

Картер коробки передач 14,46 17,79 

Картер планетарного 

механизма 

11,93 14,07 

Крышка АКП 3,99 3,99 

Поддон 2,42 4,52 

Проставка 1,12 - 

Насос 2,7 3,97 

Итого: 36,62 44,34 

Разница:  + 7,72 
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Для модернизированной АКП рассчитаны собственные частоты изгибных ко-

лебаний всего силового агрегата (рисунок 4.39). В результате расчёта было уста-

новлено: 

– добавленные ребра увеличивают частоту в горизонтальной плоскости (вдоль 

оси z) на 14 Гц до значения 131 Гц; 

– добавленные ребра увеличивают частоту в вертикальной плоскости (вдоль 

оси y) на 10 Гц до значения 144 Гц; 

– деталью, оказывающей основное влияние на жёсткость (с максимальными 

деформациями), является картер коробки передач, где свободное пространство, 

показанное на рисунке 4.40, использовано в полном объёме. 

 

 
 

Рисунок  4.39 – Амплитудно-частотная характеристика изгибных колебаний  

силового агрегата в горизонтальной (синяя кривая) и вертикальной (зелёная) 

плоскостях 
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Рисунок 4.40 – Компоновочное пространство вокруг АКП 

 

На рисунке 4.41 представлено сравнение звуковых мощностей базового вари-

анта силовой передачи с модернизированной. 

 

 
 

Рисунок  4.41 –  Сравнение результатов расчёта акустического излучения  

базового варианта энергосиловой установки (показано пунктиром)  

с модернизированной (сплошные линии) 
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Применение нового масляного насоса с увеличенным количеством зубьев и 

уменьшенным рабочим объёмом, а также изменение деталей картера позволили: 

– снизить вклад масляного насоса в общий уровень акустического излучения 

на 7 дБ при оборотах выше 3000 об/мин; 

– уменьшить уровень акустического излучения на 2 дБ за счёт увеличения 

жёсткости корпуса (в первую очередь поддона и картера планетарного механиз-

ма). 

Поскольку основным источником шума является поддон, был рассмотрен рас-

чётный вариант шумоизоляции картера, который позволяет снизить звуковое из-

лучение от поддона на 4 дБ во всём диапазоне частот вращения вала двигателя. 

Результат представлен на рисунке 4.42. Общий уровень звуковой мощности сни-

жен на 1 дБ, необходимо отметить, что предложенный уровень шумоизоляции на 

практике труднодостижим. 

 

 

Рисунок  4.42 – Влияние шумоизоляции поддона 4 дБ  во всём диапазоне  

частот на общий уровень звуковой мощности 
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Результаты работы, приведённые в разделе 4.2,  позволяют сделать следую-

щие основные выводы: 

– разработанный расчётно-экспериментальный метод идентификации мульти-

гармонического возмущения, формируемого масляным насосом при двухфазном 

нелинейном состоянии рабочей жидкости (кавитации) позволяет получить досто-

верные результаты при моделировании виброакустического поведения силовой 

передачи транспортной машины; 

– предложенные изменения в конструкцию масляного насоса позволили 

сузить область проявления нелинейных эффектов (высокоамплитудного полига-

монического возмущения), что привело к существенному снижению (на 8 дБ) об-

щего уровня виброакустического излучения трансмиссии; 

–предложен вариант изменения параметров зубчатых зацеплений первого и 

второго планетарных рядов, обоснована необходимость введения в конструкцию 

и определены параметры упругого элемента (фильтра колебаний), соединяющего 

барабан тормоза В5 с картером трансмиссии; 

– установлено, что наибольший вклад в формирование интегрального уровня 

акустического излучения вносит поддон картера трансмиссии; 

– обоснованное изменение модальных характеристик картерных деталей 

(прежде всего поддона и картера планетарного механизма) позволило уменьшить 

интегральный уровень акустического излучения на 2 дБ; 

– звукоизоляция поддона 4 дБ во всём диапазоне частот позволяет снизить 

общий уровень на 1 дБ; 

–  введение оребрения деталей картера АКП увеличивает массу на 6,45 кг, 

применение нового насоса –  на 1,27 кг. Оребрение деталей картера повышает 

первые собственные частоты (низшие формы изгибных колебаний) изгибных ко-

лебаний до 131 Гц (+12 %) в горизонтальной плоскости и до 144 (+7 %) в верти-

кальной плоскости. 
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Выводы по главе 4 

 

Изложенный в главе 2 математический аппарат прогнозирования виброаку-

стических параметров и реализованный в той или иной степени различными сред-

ствами CAE является эффективным средством для анализа виброакустической 

нагруженности и определения путей ее снижения. Использование цифровых 

двойников уменьшает время создания трансмиссии в сочетании со значительно 

увеличенным качеством первого опытного образца. Используя предложенную 

стратегию моделирования и соответствующие инструменты CAE, в процессе со-

вершенствования модальных показателей создаются предпосылки для решения 

задач точного прогнозирования акустического излучения АКП на этапе разработ-

ки виртуального образца. 

Созданы новые модальные модели с использованием современных средств 

CAD-CAE, комплекс методик по их верификации, алгоритм совершенствования 

модальных свойств для гаммы перспективных трансмиссий (планетарных и валь-

но-планетарных) энергосиловых блоков транспортных средств. 

На основе реализации метода прогнозирования шума и вибраций энергосило-

вого блока применительно к ряду разрабатываемых трансмиссий установлены ис-

точники возмущения и формы колебаний, оказывающих наибольшее влияние на 

формирование уровня виброакустического излучения, а также предложены и реа-

лизованы технические решения по его снижению и выполнена оценка их эффек-

тивности. 

Для вально-планетарных трансмиссий автомобилей категории N2 и N3 с мак-

симальным передаваемым крутящим моментом М = 2600 Н·м (с роботизирован-

ным сцеплением), М = 2700 Н·м (с двойным сцеплением) были установлены 

наиболее значимые формы связных колебаний боковых поверхностей и внутрен-

ней перегородки картера, внесены изменения в конструкцию (оребрение боковых 

поверхностей и перегородок), позволившие прогнозировать снижение уровня аку-

стического излучения на 3,5 дБ. 

Для трансмиссии автомобиля категории М1 с целью снижения параметра глу-
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бины модуляции, формирующего вибрационное и акустическое излучение карте-

ра трансмиссии: 

– предложен вариант изменения параметров зубчатых зацеплений первого и 

второго планетарных рядов, обоснована необходимость введения в конструкцию 

и определены параметры упругого элемента (фильтра колебаний), соединяющего 

барабан тормоза В5 с картером трансмиссии; 

– выполнена расчётно-экспериментальная оценка формирования высокомо-

ментного и высокочастотного полигармонического возбуждения, формируемого 

нелинейными кавитационными процессами в полостях масляного насоса, обосно-

ваны направления изменения его конструкции; 

–  на основе анализа вклада модальных форм колебаний картера трансмиссии 

предложены варианты оребрения отдельных элементов его конструкции. Приме-

нение насоса новой конструкции позволяет снизить уровень звуковой мощности 

на 7 дБ, а изменение картерных деталей – на 2 дБ. 
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ГЛАВА 5. ПРОГРАММНО-АППАРАТНОЕ ОБЕСПЕЧЕНИЕ  

ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫХ  ИССЛЕДОВАНИЙ ДИНАМИЧЕСКОЙ  

И ВИБРОАКУСТИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ СИЛОВЫХ ПЕРЕДАЧ 

КОЛЁСНЫХ И ГУСЕНИЧНЫХ МАШИН 

 

 

 

В данной главе обосновываются и формулируются: 

– цели и задачи экспериментального исследования динамической и виброаку-

стической нагруженности силовых передач транспортных машин; 

– перечень необходимого испытательного оборудования и программно-

аппаратного обеспечения для проведения ходовых и стендовых испытаний. 

Разрабатывается комплекс программ и методик испытаний на различных этапах 

выполняемого расчётно-экспериментального исследования в рамках реализации 

предложенного метода оценки и оптимизации динамической и виброакустической 

нагруженности на основе метода модального представления динамической системы. 

 

5.1 Цели и задачи экспериментальных исследований 

 

Цель экспериментальных исследований заключается в сборе объективной ин-

формации о динамических и виброакустических процессах для последующего со-

вершенствования параметров объектов исследований – силовых передач и от-

дельных элементов конструкции изделий. Для этого решаются задачи: 

– обоснование, выбор или разработка испытательного оборудования, инфор-

мационно-измерительного и программного обеспечения; 

– экспериментальное определение параметров исследуемых динамических си-

стем и исследуемых динамических и виброакустических процессов (упруго-

инерционные и демпфирующие параметры, частотные характеристики и др.); 

– интерпретация результатов экспериментальных исследований, оценка мо-

дальных параметров, подтверждение адекватности разработанных моделей и при 

необходимости их уточнение. 
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5.2 Обоснование состава комплекса испытательного оборудования 

 для экспериментальных исследований динамической и виброакустической 

нагруженности силовых передач транспортных машин 

 

В настоящее время полагаться в инженерных исследованиях лишь на расчёты 

без проведения экспериментальных работ не представляется возможным, несмот-

ря на огромные достижения современной вычислительной техники и появление 

мощных программных пакетов для проведения сложнейших вычислений. Слож-

ность и соотношение объёма расчётных и экспериментальных работ в различных 

случаях варьируется достаточно широко, однако современный модальный анализ 

обязательно предполагает в общем перечне наличие экспериментального компо-

нента [89–92; 137]. Одна из основных идей предлагаемого расчётно-

экспериментального метода заключается в обязательном параллельном выполне-

нии расчётных и экспериментальных работ уже на начальных этапах проектирова-

ния образца, начиная с предварительной (расчётной) подготовки эксперимента, его 

проведения (возбуждение, измерение и регистрация колебаний) и обработки ре-

зультатов, зачастую очень сложной. Конечная цель – отладка расчётной модели – 

модальной модели (математической модели), позволяющей прогнозировать пове-

дение конструкции в разных условиях.  

Экспериментальная часть осуществляется, как правило, одним из двух воз-

можных способов. Первый – метод «фазового резонанса» – в отечественной тер-

минологии «частотные испытания» [137]  –  заключается в поочерёдном возбуж-

дении резонансных колебаний конструкции на частотах каждой из «значимых» 

собственных форм. При втором способе возбуждаются и измеряются частотные (и 

переходные) характеристики в одной или многих точках конструкции в широком 

диапазоне частот. 

На рисунке  5.1 приведено схематичное изображение основных составляющих 

программно-аппаратного комплекса для проведения экспериментального модаль-

ного анализа. Как следует из рисунка, к конструкции должно быть приложено 

возмущение, числовое значение которого фиксируется датчиком силы. Одновре-
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менно измерительными устройствами, как правило, акселерометрами, определя-

ется реакция системы (отклик). Эти сигналы обрабатываются системой анализа, 

которая оцифровывает их и использует для оценки частотных характеристик. Да-

лее, на основе математического аппарата, изложенного в главе 2, эта информация 

используется для собственно определения модальных характеристик (полюсов 

системы, собственных форм, коэффициентов модального участия) исследуемой 

конструкции.  

 

 

Рисунок  5.1 – Схема модальных испытаний 
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Программно-аппаратная часть, с помощью которой реализуется технология 

экспериментального модального анализа,  включает в себя:  

– системы возбуждения (стенды с неподвижным основанием (электродинами-

ческие возбудители) или без («модальные» молотки)); 

– датчики силы (как правило, пьезодатчики); 

– датчики виброскоростей и виброускорений; 

– датчики перемещений (лазерные датчики, работающие на основе эффекта 

Доплера); 

–  системы измерения и анализа (построен как на базе персональных компьюте-

ров, так и на базе многоканальных внешних модулей для сбора и предваритель-

ной обработки данных вместе с рабочей станцией). 

В технологии экспериментального модального анализа выделяется несколько 

основных этапов (одинаковые и для высокочастотных и для низкочастотных про-

цессов).  

1. Создание экспериментальной установки – готовится (вывешивается при 

вибрационных испытаниях для FEM-моделей) исследуемый объект, монтируются 

датчики, кабельные узлы, подключается и калибруется система сбора данных. 

2. Проведение экспериментов (сбор данных). 

3. Идентификация динамической системы – на основе анализа входных и вы-

ходных сигналов оцениваются частотные характеристики. 

Полученная информация в дальнейшем используется для направленного 

улучшения объекта испытаний. 

Параметры исследуемых процессов динамического и виброакустического 

нагружения определяются при стендовых и ходовых испытаниях. При этом пере-

чень испытательного и измерительного оборудования, применяемые программ-

ные средства регистрации и обработки информации, определяются характером 

этих процессов. 

Так, например, в разделе 4.1.1 представлено подробное описание проведённо-

го модального эксперимента по экспериментальному определению частотных ха-

рактеристик и верификации модальной модели картерных деталей и картера АКП 
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для автомобиля категорий N2 и N3 с двойным сцеплением. В этом случае речь 

идёт о высокочастотных вибрационных испытаниях, по результатам которых сде-

лано обоснованное заключение о степени адекватности разработанной модальной 

модели и возможности ее использования для прогнозирования и улучшения 

виброакустических параметров конструкции АКП.  

При проведении низкочастотных испытаний при определении динамической 

нагруженности силовых передач различных транспортных машин измерения 

осуществлялись следующим образом: 

– низкочастотные процессы до 200 Гц, характеризующие параметры движения 

машины, такие как ускорения, угловые и линейные скорости, положение в про-

странстве определяются с помощью измерительной навигационной системы 

RaceLogic 3i, а также с использованием возможностей информационно-

измерительной управляющей системы (ИИУС) исследуемого транспортного сред-

ства по CAN-протоколу; 

– при исследовании динамических моментов и сил в элементах конструкции 

силовой передачи, соответствующих диапазону частот от 200 Гц до 20 кГц, могут 

быть использованы аналого-цифровые преобразователи фирмы L-Card, соответ-

ствующие по частоте опроса и количеству одновременно регистрируемых кана-

лов. При этом для регистрации и обработки данных используется программное 

обеспечение PowerGraph Professional 3.3.8, обладающее широким набором функ-

ций для качественного спектрального анализа исследуемых процессов (оконные, 

циклические функции, различные фильтры и т. д.). 

Для измерения отдельных параметров, характеризующих модальные, функци-

ональные и другие характеристики силовых передач, создавались специальные 

устройства и разрабатывались оригинальные способы их определения. Например, 

для анализа динамической нагруженности привода генератора двигателя  

ЯМЗ-7801 в составе перспективной БГМ разработан и реализован способ опреде-

ления спектра нагружения и периодических составляющих динамического мо-

мента по колебаниям напряжения в обмотках генератора, наведённых механиче-

скими колебаниями ротора. При исследовании динамической нагруженности до-
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трансформаторной зоны ГМТ при невозможности корректного определения ча-

стоты и амплитуды крутильных колебаний момента в диапазоне, превышающем 

возможности CAN-шины (по частоте опроса), параллельно фиксировался высоко-

частотный сигнал со штатных импульсных датчиков частоты вращения насосного 

и турбинного колёс (в виде меандра) с последующим выделением частоты гармо-

нических составляющих и амплитуды закрутки входного вала (заявка на патент  

№ 2021113406 от 11.05.2021). Также разработан расчётно-экспериментальный 

способ точного определения приведённого момента инерции дотрансформатор-

ной зоны гидромеханической трансмиссии транспортной машины (патент РФ на 

изобретение RU (11) 2 581 891(13) C1).  

Для точного определения модальных характеристик фрикционных дисков 

трансмиссий разработаны стенды (патенты РФ RU 122 171 и RU 157159). Патент 

RU 157159 отличается тем, что конструкция оснащена сканирующим лазерным 

доплеровским виброметром, выполненным в виде трёх лазерных головок, оптиче-

ские оси которых установлены под различными углами по отношению к диску, в 

каждую из головок встроен лазерный интерферометр, сканер и видеокамера, элек-

тронные выходы лазерных головок, как и генератора колебаний, соединены с 

входным декодирующим каскадом, обеспечивающим сбор данных измерений и 

связанным с компьютером, определяющим компоненты пространственных вибро-

скоростей и виброперемещений колеблющихся элементов диска по сдвигу часто-

ты и длины световой волны, отражённой от перемещающейся поверхности диска. 

На рисунке 5.2 приведён внешний вид установки и полученная форма колебаний 

исследуемого объекта испытаний. 
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а – внешний вид установки; б – лазерная головка; в, г – формы колебаний 

Рисунок  5.2 – Общий вид лазерного сканирующего виброметра 

 

Приведённое выше относится к анализу процессов динамического нагруже-

ния силовых передач. 

Для экспериментального определения параметров виброакустического 

нагружения требуется использовать стендовое оборудование, позволяющее по-

крыть диапазон работы исследуемой коробки передач в области крутящего мо-

мента и частоты вращения на входном валу. Так, при доводке АКП для автомоби-

ля категории М1 испытания проводились на специально подобранном трёхмотор-

ном стенде, оснащённом приводной электромашиной с заявленной мощностью 

370 кВт и максимальной частотой вращения 10000 об/мин, а также двумя тормоз-

ными электромашинами с заявленной мощностью 290 кВт и максимальной часто-

той вращения 3000 об/мин. Электромашины способны работать как в ведущем, 

так и в ведомом режимах. Характеристики электромашин приведены на  

рисунках 5.3 и 5.4.  
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Рисунок 5.3 – Характеристика приводной электромашины 

 

 
 

Рисунок 5.4 – Характеристика каждой из тормозных электромашин 
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Для соединения выходного вала раздаточной коробки с двумя тормозными 

электромашинами использованы шлицевая муфта, приводные валы и главная пе-

редача заднего моста автомобиля Mercedes Benz S63 AMG с передаточным отно-

шением 1/3,06, изображённая на рисунке 5.5. 

При проведении стендовых испытаний, направленных на оценку виброаку-

стической нагруженности, следует обеспечить способы поддержания рабочей 

жидкости АКП в рабочем температурном диапазоне. Для этого контур охлажде-

ния АКП связывается с водомасляным теплообменником, а управление контуром 

осуществляется в ручном и автоматическом режимах для поддержания в АКП ра-

бочей температуры от плюс 65° до плюс 125 °С. 

 

 
 

Рисунок 5.5 – Главная передача заднего моста автомобиля  

MercedesBenz S63 AMG 

 

Схема стенда приведена на рисунке 5.6. Размещение объекта испытаний при-

ведено на рисунке 5.7. 
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Рисунок 5.6 – Схема испытательного стенда 

 

 

 
 

Рисунок 5.7 – Размещение объекта испытаний и соединение со стендовым  

оборудованием 

 

Для управления АКП применяется электронный блок управления АКП 

(ЭБУ АКП). Сбор и передача значений рабочих параметров АКП в ходе испыта-

ний производится с помощью системы сбора данных стенда, системы сбора дан-

ных высокочастотных сигналов, а также с помощью ЭБУ АКП. Посредством 

двухканальной цифровой шины CAN осуществлён обмен и синхронизация запи-

сываемых сигналов между указанными система сбора данных. Схема взаимодей-

ствия испытательного оборудования приведена на рисунке 5.8. 
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Рисунок 5.8 – Схема взаимодействия испытательного оборудования 

 

Расположение микрофонов следует выбирать согласно действующим стандар-

там. Так, при данных испытаниях расположение осуществлено в соответствии с 

ГОСТ ИСО 3744-2013. Размещение микрофонов и объекта испытаний в полубезэ-

ховой камере показано на рисунке 5.9.  

 

 
а 
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б 

 
в 

а – общий вид объекта испытаний в полубезэховой камере; б – обозначение 

микрофонов; в – расстановка микрофонов вокруг объекта испытаний 

Рисунок 5.9 –  Схема акустической камеры и расположение микрофонов  

 

Размещение датчиков вибрации показано на рисунке 5.10.  
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а б 

  
в г 

  
д е 

а – крышка картера; б – передний картер; в – задний картер; г – задний картер;  

д – поддон; е – опора трансмиссии 

Рисунок 5.10 – Места установки датчиков вибрации во время испытаний   

 

Для контроля параметров АКП применяются датчики давления управляющих 

каналов гидравлической системы, расхода в контуре охлаждения АКП и крутяще-
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го момента на валах коробки передач. Места подключения датчиков давления к 

соответствующим диагностическим портам показаны на рисунке 5.11. 

 

 
а 

 
б 

а, б – места подключения датчиков к диагностическим портам 

Рисунок 5.11 – Подключение датчиков давления 

 

Полный список датчиков, которыми оснащается АКП при прохождении ис-

пытаний, приведён в таблице 5.1. 
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Таблица 5.1 – Перечень датчиков АКП 

 

Наименование Измеряемый параметр Записывающее устройство 

1 2 3 

Датчик давления в T4 Давление в гидроцилиндре Т4 Стенд 

Датчик давления в T5 Давление в гидроцилиндре Т5 
Стенд 

Датчик давления в T2 Давление в гидроцилиндре Т2 
Стенд 

Датчик давления в М3 Давление в гидроцилиндре М3 
Стенд 

Датчик давления в М1 Давление в гидроцилиндре М1 
Стенд 

Датчик давления в М6 Давление в гидроцилиндре М6 
Стенд 

Датчик давления в DC4B 
Давление в полости выключения 

ЗМ 

Стенд 

Датчик давления в DC4A 
Давление в полости  

включения ЗМ 

Стенд 

Датчик давления 

 в главной линии 
Давление в главной линии АКП 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик давления  

в системе смазки 
Давление в системе смазки АКП 

Стенд 

Датчик крутящего  

момента 
Момент на входном валу АКП 

Стенд 

Датчик крутящего 

момента 

Момент левой тормозной элек-

тромашины 

Стенд 

Датчик крутящего 

момента 

Момент правой тормозной элек-

тромашины 

Стенд 

Расходомер 
Расход масла в системе охлажде-

ния АКП 

Стенд 

Датчик положения  

селектора 
Положение клапана MSV ЭБУ АКП 

Датчик скорости  

входного вала 
Скорость входного вала 

Стенд/ЭБУ АКП/ Высоко-

частотная система сбора 

данных 

Датчик скорости  

выходного вала 
Скорость выходного вала ЭБУ АКП 

Датчик скорости ротора 
Скорость ротора левой электро-

машины 

Стенд 

Датчик скорости ротора 
Скорость ротора правой электро-

машины 

Стенд 

Датчик температуры в 

поддоне 
Температура масла в поддоне ЭБУ АКП 

Микрофон № 1, 3 
Области 2-го (справа) и 6-го (сле-

ва) цилиндров макета ДВС  

Высокочастотная система 

сбора данных 
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Продолжение таблицы 5.1 

1 2 3 

Микрофон № 5, 7 

Область фланца выходного вала 

раздаточной коробки слева и 

справа 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Микрофон № 9 Область ПР3 АКП сверху 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Микрофон № 2 
Область впускных коллекторов 

макета ДВС сверху 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Микрофон № 8, 4 Область ПР3 АКП слева и справа 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Микрофон № 6 
Область фланца выходного вала 

раздаточной коробки сверху 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 1 Корпус насоса 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 2 Передний картер 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 3 
Нижняя часть (юбка) заднего  

картера  

Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 4 Верхняя часть заднего картера 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 5 Задняя часть поддона 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 6 Левая опора ДВС – активная часть 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 7 
Левая опора ДВС – пассивная 

часть 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 8 
Правая опора ДВС – активная 

часть 

Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 9 Правая опора РК – активная часть 
Высокочастотная система 

сбора данных 

Датчик вибрации № 10 Левая опора РК – пассивная часть 
Высокочастотная система 

сбора данных 

 

К датчикам стенда предъявлены требования по точности и диапазону измере-

ний согласно таблице 5.2. 
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Таблица 5.2 – Требования к точности и диапазону измерений 

 

Тип датчика 
Наименование 

датчика 

Диапазон из-

мерений 
Точность 

С
и
ст
ем
а 
сб
о
р
а 

д
ан
н
ы
х

 

К
о
л
и
ч
ес
тв
о

 

Датчики давления  0–25 бар ±0,25 % Стенд 12 

Расходомер  1–40 л/мин 0,3 % Стенд 1 

MLPS Novatechnik - - 
ЭБУ 

АКП 
1 

Скорость входного вала - 
0–6000 

об/мин 
- Стенд 1 

Скорость входного вала Rheintacho 
0–6000 

об/мин 
- 

ЭБУ 

АКП 
1 

Скорость выходного 

вала 
Rheintacho 

0–9000 

об/мин 
- 

ЭБУ 

АКП 
1 

Датчик температуры  

в поддоне 

Часть мокрого 

жгута 
-40 – +200 С° - 

ЭБУ 

АКП 
1 

Датчик момента  

вх. вала 
- 0–2000 Н∙м ±0,05 % Стенд 1 

Датчик момента  

тормоза 
- 0–5000 Н∙м ±0,05 % Стенд 2 

Микрофон – датчик 

звукового давления 
- - 

1-й класс 

IEC 60942 

Высо-

коча-

стотная 

10 

Датчик вибрации –  

виброускорений 
- ± 500 g ±2 % 

Высо-

коча-

стотная 

10 

 

Для выполнения измерений комплекс испытательного оборудования должен 

обеспечивать высокочастотную (не менее 10 кГц) регистрацию кинематических и 

силовых параметров на входных и выходных валах трансмиссии, регистрацию 

сигналов с акселерометров, установленных на корпусе АКП, а также измерение, 

расчёт и визуализацию полей акустического давления (акустической мощности) 

со стороны АКП в процессе стендовых испытаний. Примером такой системы мо-

жет служить комплекс измерительного оборудования, использованный в процессе 

проведения испытаний АКП с двойным сцеплением на стенде BIA  

(рисунок 5.12). При выполнении таких испытаний использовались одновременно 

три независимых системы сбора данных, синхронизированных во времени: 
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– на первую систему измерения на базе ноутбука, программного обеспечения 

Siemens SimcenterTestlab и 16-канального крейт-контроллера Scadas Mobile 

SCM05 регистрировались только сигналы с акселерометров, установленных на 

корпусе АКП. Для этого использовались датчики нескольких типов: трёхкомпо-

нентные акселерометры компании РСВ Piezotronics типа 356А16 с чувствительно-

стью 100 мВ/g, одноосевые акселерометры 352С34, 352СЗЗ с чувствительностью 

100 мВ/g, 352С04 и 352С03 с чувствительностью 10 мВ/g; 

– на вторую систему измерений на базе другого ноутбука, программного 

обеспечения Siemens Testxpress и крейт-контроллера Scadas XS регистрировались 

только моменты сопротивления и обороты четырех валов: входного, выходного, 

правого и левого; 

– третья система на базе ноутбука, программного обеспечения Siemens 

Testlab, крейт-контроллера Scadas Mobile SCM05 и акустической решётки 

MicrodB с камерой LMS HD AcousticCamera с 36 микрофонами обеспечивала из-

мерение, расчет и визуализацию полей акустического давления (акустической 

мощности) со стороны АКП во время стендовых испытаний. 

По командам оператора система управления переключает АКП на заданную 

передачу, выводит входные обороты на необходимый уровень, задаёт выходной 

момент сопротивления и поддерживает установившийся режим работы. После 

этого включается регистрация виброускорений, сигналов с микрофонов акустиче-

ской решётки, оборотов и моментов сопротивления. Далее в течение определён-

ного времени проводится запись сигналов на жёсткий диск компьютеров систем 

измерения с отображением информации на мониторах. 
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Рисунок 5.12 – Комплекс измерительного оборудования, использованный  

в процессе проведения испытаний АКП с двойным сцеплением 

 

Следует отметить, что использованное оборудование при работах с АКП с 

двойным сцеплением позволяет работать с трансмиссиями многоосных транс-

портных средств за счёт модульного принципа организации стендового оборудо-

вания и специально подготовленного программного обеспечения для его управле-

ния (рисунки 5.13–5.15). 

 

 
Рисунок 5.13 – Принципиальная схема размещения с одним 

 тормозным двигателем 
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Рисунок 5.14 –  Принципиальная схема размещения с тремя тормозными  

двигателями 
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Рисунок 5.15 – Принципиальная схема размещения с четырьмя  тормозными  

двигателями 

 

При определении общих виброакустических характеристик выполнены заме-

ры звукового давления и виброускорений, при передаче мощности коробкой пе-

редач в режимах, соответствующих типовым режимам работы в составе автомо-

биля. В таблице 5.3 приведён перечень режимов испытаний для АКП автомобиля 

категории М1. 
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Таблица 5.3 –  Перечень режимов испытаний 

№ 

Г
р
у
п
п
а 

 

и
сп
ы
та
н
и
й

 

Р
еж
и
м
  

С
к
о
р
о
ст
ь
  

в
х
. 
в
ал
а,
  

о
б
/м
и
н

 

 

М
о
м
ен
т,
  

Н
. м

 

Р
еж
и
м
 

А
К
П
  

и
л
и
  

п
ер
ед
ач
а 

1 
1 

Постоянная скорость 650/800/1000 - P 

2 Постоянная скорость 650/800/1000 - N 

3 

2 

Разгон – Постоянная скорость – 

Замедление 
800–6000  300 1 

4 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–6000 300 2 

5 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–6000 600 3 

6 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–6000 600 4 

7 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–6000 600 5 

8 
Разгон – Постоянная скорость – 

 Замедление 
800–5500 600 6 

9 
Разгон – Постоянная скорость – 

Замедление 
800–6000  600 7 

10 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–5200 600 8 

11 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–5000 600 9 

12 
Разгон – Постоянная скорость –  

Замедление 
800–5500 150 R 

13 

4 

Выбег 6000–800 -100 1 

14 Выбег 6000–800 -100 2 

15 Выбег 6000–800 -100 3 

16 Выбег 6000–800 -100 4 

17 Выбег 6000–800 -100 5 

18 Выбег 5500–800 -100 6 

19 Выбег 6000–800 -100 7 

20 Выбег 5200–800 -100 8 

21 Выбег 5000–800 -100 9 

22 Выбег 5500–800 -100 R 

23 

3 

Разгон 2000/4000/max/ 

4000/2000/ Замедление 
800 400 1 

24 
Разгон 2000/4000/max/ 

4000/2000/ Замедление 
800 500 2 

25 
Разгон 2000/4000/max/ 

4000/2000/ Замедление 
800 750 3 

26 Разгон 2000/4000/max/ 800 880 4 

27 4000/2000/ Замедление 800 880 5 

28 Разгон 2000/4000/max/ 800 880 6 

29 4000/2000/ Замедление 800 880 7 

30 Разгон 2000/4000/max/ 800 880 8 

31 4000/2000/ Замедление 800 880 9 
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В качестве общих виброакустических характеристик определён уровень зву-

кового давления по результатам измерений на передачах согласно группам испы-

таний 2 и 3: работа АКП во всем диапазоне частот вращения и передаваемого мо-

мента. На рисунке  5.16 приведён уровень звукового давления, полученный при 

помощи микрофона № 9, расположенного над коробкой передач, на 3-й передаче. 

 

 
а б 

а – режим нагружения максимальным моментом (3-я группа испытаний); 

 б – режим нагружения при плавном разгоне и замедлении при передаче 

момента 600 Н·м (2-я группа испытаний) 

Рисунок  5.16 – Уровень звукового давления на 3-й передаче  

 

5.3 Интерпретация результатов экспериментальных исследований 

 

Одним из способов исследования виброакустических показателей объекта ис-

пытаний является анализ спектров вибраций и звукового давления, полученных с 

помощью математического аппарата, изложенного Фурье: представление колеба-

ний (звуковых или структурных) в виде зависимости амплитуды от частоты этих 

колебаний. Поскольку режимы работы АКП не стационарные, а исследуемые ис-

точники возмущений находятся в прямой взаимосвязи с частотой вращения вход-
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ного вала, то наиболее наглядным представлением для анализа спектров колеба-

ний является рассмотрение амплитуд колебаний в зависимости не только от ча-

стоты, но и от скорости вращения входного вала. Такой вид представления носит 

название диаграмм Кэмпбелла. На рисунке 5.17 представлены диаграммы Кэмп-

белла для звукового давления микрофона № 9 и усреднённых виброускорений по 

датчикам, установленным на АКП, полученные при замедлении на 3-й передаче 

при выполнении 2-й группы испытаний. 

 

 
а 

 
б 

а – усреднённые виброускорения по датчикам на АКП; б – звуковое давление  

по микрофону № 9 

Рисунок 5.17 – Диаграммы Кэмпбелла для 3-й передачи при замедлении  

и передаче 600 Н·м  
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Для определения источников возмущений, оказывающих наибольший вклад в 

уровень шума, были использованы построенные диаграммы Кэмпбелла для зву-

кового давления микрофона № 9. К указанным диаграммам была применена об-

работка, заключающаяся в нахождении усредненного спектра за время разгона 

при выполнении 2-й группы испытаний. При помощи такого метода удаётся вы-

делить проявление наиболее значимых порядков возмущений, связанных со ско-

ростью вращения входного вала АКП, которые привели к колебаниям звукового 

давления при разгоне. На рисунке 5.18 приведён усреднённый во времени спектр, 

выполненный для третьей передачи при выполнении 2-й группы испытаний (при 

равномерном разгоне и передаче крутящего момента 600 Н
.
м на входном валу). 

Анализ полученных данных показал, что наиболее значимый вклад в форми-

рование шума оказывает взаимодействие зубчатых колёс в планетарных рядах, а 

также работа насоса гидравлической системы. Работа планетарных рядов связана 

с номером передачи, поскольку на разных передачах звенья планетарного меха-

низма, связанные с шестернями, имеют разные скорости вращения. В таблице 5.4 

приведены порядки планетарных рядов в зависимости от номера передачи в АКП. 

Возмущение, порождаемое гидравлическим насосом, также связано с пересопря-

жением зубьев ведущей и ведомой шестерён насоса, поэтому также зависит от 

скорости вращения входного вала, но не зависит от номера передачи (одинаково 

на всех передачах).  

Стоит заметить, что в виду нелинейности во взаимодействии зубьев шестерён 

и рабочей жидкости помимо основного 19-го порядка насоса проявляются высшие 

порядки: 38-й, 57-й, 76-й и так далее. Аналогичных эффект наблюдается в прояв-

лении высших и низших кратных порядков планетарных механизмов, что связано 

с микрогеометрией боковых поверхностей зубьев и расположением осей сателли-

тов в водилах планетарных механизмов. 
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Рисунок 5.18 – Усредненный во времени спектр звукового давления, полученный 

для третьей передачи при выполнении 2-й группы испытаний: красный пунктир – 

порядки насоса 19-й, 38-й, 57-й, 76-й; голубой – 17-й, 53-й, 71-й порядки 1-го  

планетарного ряда; оранжевый – 29-й порядок 2-го планетарного ряда; зелёный –  

32-й, 64-й порядки 3-го планетарного ряда; жёлтый – 27-й порядок 4-го  

планетарного ряда 

 

Таблица 5.4 – Порядки планетарных рядов в зависимости от номера передачи 

 

  ПР1 ПР2 ПР3 ПР4 
I 17,667 29 21,709 18,29 

II 34,236 35,8 42,069 35,444 

III 17,667 29 32 26,961 

IV 34,333 29 21,265 17,916 

V 17,33 14,638 10,734 9,043 

VI 34,994 7,389 0 0 

VII 17,33 14,638 21,705 18,287 

VIII 34,333 29 43 36,228 

IX 17,667 29 64,709 54,518 

R 17,33 14,638 21,295 17,942 

 

Таким образом, для приведённой иллюстрации на рисунке 5.18 отчётливо 

прослеживаются порядки гидравлического насоса, кратные 19-ти, а также поряд-
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ки планетарных рядов и их кратные. 

После выполнения анализа источников возмущений и определения основных 

порядков, которые преобладают на диаграмме Кэмпбелла и на усреднённых спек-

трах звукового давления, выполнена оценка вклада каждого из порядков плане-

тарных рядов и насоса на уровень звукового давления. Для этого проведена мате-

матическая обработка, заключающаяся в выполнении среза интересующих поряд-

ков во времени,  и представление результата в функции скорости вращения вход-

ного вала. На рисунке 5.19 приведены указанные срезы планетарных рядов и 

насоса, которые сопоставлены с уровнем шума по микрофону № 9 и получены 

при выполнении заезда на 3-й передаче. 

 

  
а б 

Рисунок 5.19 –  Срезы планетарных рядов и насоса, сопоставленные с уровнем 

шума по микрофону № 9, полученные при выполнении заезда на 3-й передаче 

 

Также для определения источников воздушного шума в полубезэховой камере 

была использована так называемая акустическая решётка. Такое устройство за 

счёт обработчика сигнала от видеокамеры и сигналов от множества направленных 

микрофонов позволяет определить амплитуду звукового давления в заданном ча-
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стотном диапазоне и сопоставить с областью объекта испытаний, излучающего 

данное возмущение. С помощью микрофонной решётки было получено визуаль-

ное представление об источниках возмущений силовой установки. На  

рисунках 5.21–5.25 приводятся полученные визуализации, которые выполнены 

для различных режимов работы (передача в АКП, скорость вращения входного 

вала, крутящий момент) в диапазонах частот, которые представляют наибольший 

интерес с точки зрения анализа диаграммы Кэмпбелла (рисунок 5.20). На рисун-

ках 5.26–5.27 представлены аналогичные визуализации для 9-й передачи. 

 

 
Рисунок 5.20 – Результат измерения и обработки с помощью акустической  

решетки на 3-й передаче при замедлении входного вала: область А – корпус 

электромашины; область Б – корпус ДВС; область В – передний и задний картер 

АКП; область Г – передний картер; область Д – задний картер 
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Рисунок 5.21 – Визуализация с помощью акустической решётки – область 

 корпуса электромашины 

 

 
 

Рисунок 5.22 – Визуализация с помощью акустической решётки – область  

корпуса ДВС 
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Рисунок 5.23 – Визуализация с помощью акустической решётки – область АКП 
 

 
 

Рисунок 5.24 – Визуализация с помощью акустической решётки – область  

переднего и заднего картера АКП 
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Рисунок 5.25 – Визуализация с помощью акустической решётки – область 

 заднего картера АКП 

 

 

 

Рисунок 5.26 – Визуализация с помощью акустической решётки –  

область крышки распредвала 



350 

 

 
 

Рисунок 5.27 – Визуализация с помощью акустической решётки – область 

приводного вала силового агрегата 

 

 

 

Выводы по главе 5 

 

Результаты измерений, их интерпретация приведены в разделах 3 и 4. Таким 

образом, в данной работе  на основе обоснованных и предложенных методов раз-

работаны, рассмотрены и отражены основные этапы подтверждения адекватности 

модальных моделей на основе сочетания математических методов, инженерной 

оценки и здравого смысла, что позволило решить задачу совершенствования па-

раметров объектов исследований и ограничения их динамической и виброакусти-

ческой нагруженности. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

 

 

 

1. Научно обоснован и разработан метод снижения динамической и виброаку-

стической нагруженности силовых передач колёсных и гусеничных машин на ос-

нове структурно-динамического анализа сложных механических систем и вариа-

ции их модальных свойств с использованием современных инструментов CAD-

CAE, реализующий: 

– при исследовании низкочастотных процессов – алгоритм создания ориги-

нальных моделей мехатронных нелинейных систем переменной структуры, поз-

воляющий определить динамическую нагруженность на установившихся режимах 

и при переходных процессах, отличающийся учётом малоизученных динамиче-

ских эффектов возбуждения параметрических резонансов и термоупругой не-

устойчивости в элементах управления (во фрикционах), учётом эффекта «Бонан-

ца» –  возбуждения низкочастотных энергоёмких колебаний на собственной ча-

стоте системы при управлении переключением передач после окончания фазы 

кинематического выравнивания скоростей ведущих и ведомых элементов и др.; 

–  при исследовании высокочастотных процессов – алгоритм структурно-

динамического моделирования, совершенствования модальных свойств и реше-

ния обратной задачи снижения вибраций и шума силовых передач перспективных 

колёсных и гусеничных машин на этапе разработки виртуального образца (мо-

дальной модели), отличающийся учётом нелинейных свойств сложных мехатрон-

ных систем. 

2. Созданы новые модальные модели исследуемых силовых передач, учиты-

вающие переменность структуры и нелинейность свойств элементов системы, 

позволяющие ввести в модель кратные порядковые возмущения – 2-го, 3-го, 4-го 

и т. д. порядков, формируемые в масляных насосах и зубчатых зацеплениях. Со-

ответствие разработанных моделей реальным объектам подтверждено результа-
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тами стендовых и ходовых испытаний. 

3. При решении сформулированных в работе задач на основе теоретического и 

экспериментального исследования установлены новые закономерности и разрабо-

таны научно обоснованные методы и способы снижения динамической нагружен-

ности фрикционных дисков: 

– метод расчёта и экспериментального определения спектра собственных ча-

стот ФД как конструкции с распределёнными параметрами, состоящими из мате-

риалов с различными физико-механическими свойствами в неисследованном ра-

нее диапазоне частот; 

– способ исключения резонансов фрикционных дисков путём расширения об-

ластей устойчивости колебательного процесса при его многопараметрическом ре-

гулировании за счёт вариации собственных частот, снижения параметра глубины 

модуляции в 2 раза и синтеза низкочастотного фильтра; 

–  модель мехатронной системы управления включением фрикционных дис-

ков в трансмиссии автомобиля категории М1, учитывающая малоизученное ранее 

явление вариации давления в компенсационной камере гидроцилиндра управле-

ния, на основе которой предложены и реализованы технические решения, мини-

мизирующие отклонения давления управления от требуемой величины, что обес-

печило значение коэффициента динамичности крутящего момента при переклю-

чении передач не более 1,2. 

4. На основе реализации предложенного метода: 

– решена задача снижения динамической нагруженности силового блока пер-

спективной БГМ путём предложения научно обоснованных технических реше-

ний, направленных на исключение резонансных режимов в рабочем диапазоне ча-

стот вращения двигателя и при его пуске-заглохании, в частности при выполне-

нии конструкции гасителя крутильных колебаний в виде упругого торсионного 

вала, традиционно используемого в трансмиссиях транспортных гусеничных ма-

шин и обеспечивающего высокую эффективность фильтрации колебаний, а также 

высокие удельные объёмно-массовые показатели силовой передачи; 

–  установлено, что такое решение может иметь ограниченное применение при 
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использовании с высокомоментными, современными двигателям (например, 

ЯМЗ-7801) в случае возникновения так называемого эффекта «конфликта задач» 

из-за неопределённости (неоднозначности) алгоритмов управления подачей топ-

лива при прохождении через зону резонанса, а также алгоритмов управления 

трансмиссией (в случае «раздельного торможения» при повороте). В этих случаях 

резонанс в механической системе приводит к «зависанию» двигателя на резо-

нансном режиме (500–530 об/мин). Установлено, что сокращение времени про-

хождения через резонанс можно обеспечить увеличением цикловой подачи топ-

лива на режиме пуска. Но применительно к двигателю с турбонагнетателем дан-

ное решение не позволяет обеспечить требуемое качество смесеобразования в ка-

мере сгорания, что затрудняет эксплуатацию двигателя в различных условиях, в 

частности пуск при низких температурах. В качестве альтернативного варианта 

низкочастотного фильтра обосновано техническое решение установки на маховик 

двигателя упруго-фрикционного гасителя крутильных колебаний в виде эластич-

ной муфты. Реализация предложенного технического решения в конструкции 

трансмиссии перспективной БГМ позволило исключить резонансные режимы. 

5. На  основе применения разработанного метода (снижения динамической 

нагруженности силовых передач колёсных и гусеничных машин посредством 

анализа и совершенствования модальных свойств системы) был обоснован выбор 

упруго-фрикционного гасителя крутильных колебаний и определено место его 

установки между тепловым двигателем и электромашиной, что позволило реали-

зовать высокоэффективный низкочастотный фильтр высокомоментных возмуще-

ний от ДВС (основных моторных гармоник), обеспечивающий гашение крутиль-

ных колебаний на уровне двухмассового маховика (DMFW). Данное решение ре-

ализовано в трансмиссии автомобиля категории М1. Это обеспечило снижение 

коэффициента динамичности для основной 4-й моторной гармоники до величины 

менее 0,1 и на порядок меньше для 8-й гармоники двигателя. 

6. Реализация метода позволила снизить динамическую нагруженность при 

возбуждении субгармонических параметрических колебаний в нелинейной систе-

ме трансмиссии обеспечением устойчивости колебательного процесса путём 
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обоснованного снижения параметра глубины модуляции и вариацией модальных 

характеристик регулированием упруго-инерционных и демпфирующих свойств 

системы. Новые запатентованные технические решения позволили вывести резо-

нансные режимы за пределы рабочего диапазона оборотов двигателя и уменьшить 

динамическую нагруженность трансмиссии в 5–6 раз, тем самым создать предпо-

сылки повышения ресурса элементов гидромеханической трансмиссии. 

7. Для разрабатываемого модельного ряда трансмиссий с обычным и двойным 

сцеплением, для грузовых автомобилей категории N2 и N3 определены требуемые 

параметры упруго-диссипативных характеристик, обеспечивающих приемлемый 

уровень динамической нагруженности на установившихся и переходных режи-

мах, в соответствии с которыми выбраны конструкции гасителей из серийно вы-

пускаемых в автомобильной промышленности. 

8.  Для трансмиссий, содержащих силовые передачи привода водомётных 

движителей, обоснованы технические решения, позволившие уменьшить глубину 

модуляции в 2 раза и расширяющие область устойчивости периодического про-

цесса за счёт снижения амплитуды параметрических резонансных колебаний. 

Данные решения реализованы в конструкциях трансмиссий АГМ массой 14 т. 

9.  Созданы новые модальные модели ряда исследуемых трансмиссий транс-

портных средств, реализация которых в соответствии со стратегией структурно-

динамического анализа позволила обеспечить снижение интегрального уровня их 

виброакустических излучений до нормируемых величин. 

10.  Разработан комплекс методик по верификации модальных моделей иссле-

дуемых трансмиссий, обоснован перечень силовых факторов и средств CAE для 

их определения, обоснована последовательность определения путей распростра-

нения вибраций и формирования уровня акустического давления в заданной обла-

сти пространства и предложен алгоритм совершенствования параметров кон-

струкции, обеспечивающий требуемый уровень виброакустического излучения. 

При этом: 

– перечень факторов силового возмущения включает: переменные моменты на 

входном и выходном валах трансмиссии, определяемые по дискретным моделям 
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(Matlab, Amesim и др.); возмущения, формируемые гидравлическими и пневмати-

ческими устройствами, определяемые в специализированных программах по рас-

чёту газогидродинамики (Star ССМ+ и др.); возмущения, формируемые за счёт 

переменной реакции в зубчатых зацеплениях – Kissoft, Transmition Builder и др.). 

– пути распространения вибраций и формирование акустического излучения 

определяются с использованием специализированного программного обеспечения – 

VirtualLab, Simcentr 3D, Comsol и др.; 

– алгоритм оптимизации параметров заключается в определении количе-

ственных характеристик вклада отдельных форм колебаний картера трансмиссии 

в интегральный уровень акустического излучения с учётом разработанной систе-

мы оценки значимости отдельных форм колебаний на различных режимах работы 

трансмиссии и идентификацию источников возмущения наиболее значимых форм 

колебаний (вносящих наибольший вклад в интегральный уровень акустического 

излучения). 

11. На основе реализации метода прогнозирования шума и вибраций силовых 

передач применительно к ряду разрабатываемых трансмиссий установлены ис-

точники возмущения и формы колебаний, оказывающие наибольшее влияние на 

формирование уровней вибрационного и акустического излучений, а также пред-

ложены и реализованы технические решения по их снижению, и выполнена оцен-

ка эффективности. 

Для вально-планетарных трансмиссий грузовых автомобилей категорий N2 и 

N3 были установлены наиболее значимые формы связных колебаний боковых по-

верхностей и внутренней перегородки картера, обоснованы изменения в кон-

струкцию (оребрение боковых поверхностей и перегородки), что позволяет про-

гнозировать снижение уровня акустического излучения до 3,5 дБ. 

Для девятиступенчатой планетарной АКП автомобиля категории М1 с целью 

снижения параметра глубины модуляции, формирующего вибрационное и аку-

стическое излучение картера трансмиссии: 

– предложен вариант изменения параметров зубчатых зацеплений первого и 

второго планетарных рядов, обоснована необходимость введения в конструкцию 
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и определены параметры упругого элемента (фильтра колебаний), соединяющего 

барабан тормоза Т5 с картером трансмиссии; 

– выполнена расчётно-экспериментальная оценка формирования высокомо-

ментного и высокочастотного полигармонического возбуждения, формируемого 

нелинейными кавитационными процессами в полостях масляного насоса, обосно-

ваны направления изменения его конструкции; 

– на основе анализа вклада модальных форм колебаний картера трансмиссии 

предложены варианты оребрения отдельных элементов его конструкции. Реали-

зация комплекса предложений позволила снизить уровень виброакустического 

излучения на 8 дБ. 

12. На основе сформулированных целей и задач экспериментального исследо-

вания в рамках разработанных методов снижения динамической и виброакустиче-

ской нагруженности силовых передач колёсных и гусеничных машин на основе 

структурно-динамического анализа сложных механических систем и совершен-

ствования их модальных свойств обоснованы требования к конструкции и функ-

циональным возможностям испытательных стендов и комплексов информацион-

но-измерительной аппаратуры, обеспечивающих решение поставленных задач, 

отличающиеся тем, что: 

– при исследовании низкочастотных процессов комбинированных систем, 

включающих в себя элементы конструкции с распределённой массой, частотный 

диапазон программно-аппаратных комплексов должен обеспечивать возможность 

раздельной регистрации низкочастотных (до 200 Гц) и высокочастотных процес-

сов (не менее 10 кГц) с одновременным представлением сигнала в частотной об-

ласти; 

–  при исследовании высокочастотных виброакустических процессов про-

граммно-аппаратный комплекс должен обеспечивать регистрацию с частотой не 

менее 50 кГц и определение в реальном времени или в режиме постобработки мо-

дальных характеристик системы, в том числе частотной функции. 
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