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ОПРЕДЕЛЕНИЕ НАГРУЗОЧНОГО РЕЖИМА 
СИЛОВОГО ПРИВОДА ТЯЖЕЛЫХ АВТОМОБИЛЕЙ 

С ГИДРОМЕХАНИЧЕСКОЙ ПЕРЕДАЧЕЙ
На Минском автомо'бйльноім завдае проведены испытания тя

желых автомобилей в различных дорожных условиях с целью оп- 
ределения нагрузочных режимов силового привода. ИопытаниЯхМ 
были подвергнуты два автомобиля: автопоезд в составе седельно
го тягача и полуприцепа (удельная мощность 5,8 л. с. 1т) и тяжелый 
автомобиль' повышенной проходимости (удельная мощность 
13,8 л. с./т). Силовой привод испытывавшихся автомобилей вклю
чал гидромеханическую передачу (ГМП), состоящую из комплек- 
оного гидротрансформатора и трехскоростной планетарной коробки 
передач.

Испытания проводились в различных дорожных условиях 
(бездорожье, грунтовые дороги различного состояния и дороги 
с твердым покрытием).

Математическая обработка полученных данных с помощью 
статистических методов позволила установить закономерности в на
грузочном режиме агрегатов силового привода в виде кривых рас
пределения всех параметров нагрузочного режима [!]•

На основании результатов проваденных исследований разра
ботана методика оіпределенйія нагрузочного режима агрегатов си
лового привода тяжелых автомобилей с гидромеханической пере
дачей, описанию которой поовящаетоя настоящая работа.

Расчет агрегатов силового привода на прочность производится 
по максимальному крутящему моменту, который может возникнуть 
в трансмиссии в эксплуатационных условиях .

Для агрегатов, расположенных между двигателем и гидро
трансформатором, максимальный момент М^ах определяется ис
ходя из максимального момента двигателя  ̂с учетом динамиче
ской нагрузки:

Л/шах = к ^М м. д»

где Ад—коэффициент динамичности.
■При наличии между двигателем и гидротрансформатором 

демпфирующего или упругого элемента коэффициент динамичности 
Ад =  1,24^1,4,
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Для агрегатоів силового іпрйвоіда, расположенных за , гидро- 
транофоріматіором, максимальный момент определяется на основа
ния максимального 'статического момента турбинного колеса 
который находится по формуле (рис. 1)

^т.тах ~  ■̂ н.о
где Q—/момент насосного колеса при 'передаточном отношении
гидротрансформатора t'x„ = 0 ; fê ax — максимальный коэффициент 
трансформации (при ^ = 0 ) .

Р и с . 1. График совместя'ой р'аботы двигателя 
и шдротранісфо'рма'гора

Если момент, определенный исхо'дя из , превышает мо-
імент по сцепному весу М ^., то в качестве расчетного максималь- 
нюго момента принимается-момент по сцепному весу. При этом 
коэффициент сцепления шин с дорогой ср следует принимать рав
ным 0,7—0,9.

Формулы для определения расчетного максимального момен
та на первичных валах основных узлов силового привода приведе
ны в табл. 1.

Для расчета элементов силового привода на выносливость тре
буется определить следующие величины: расчетный крутящий мо
мент Мр‘, коэффициент циклов Кц\ расчетное число оборотов в ми
нуту «р/ процентное использование передач по пробегу bSi % или 
(ПО времени § ( t = l ,  2, ..., k, где k — число передач).

1. Определение расчетного крутящего момента Мр. В качестве 
расчетнопо крутящего момента прйніймается максимальный дли
тельно действующий момент [2]. Анализ кривых распределения
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Т а б л и ц а  1

Наименование
узла

Формулы для определения

по максимальному моменту 
двигателя по сцепному весу

Повышающая
передача м. д

Карданный 
вал гидротран
сформатора = ^n.nVn

Коробка пе
редач м"-" = — ^СЦ У

k̂V'k. п % iqo п
Главная пере

дача Н “̂1 Л/fO _  С?сц 9 Гк
•̂̂ т̂ах T7~Z—ZT

Колесная пе
редача

Л/fK -_0*5С?сц9^к'•̂ т̂ах J—-----

Примечания. 1. Фоірмулы справедливы для автомюбійлей с колесной форму
лой 4X2. Для многоприводных автомобилей (4 X 4, 6 X 4, б X 6, 8 X  8 и т. д.) 
при определении Л^^ах необходимо учитывать передаточные числа и к. п. д. 
дополнительных узлов, тип межосевых дифференциалов и распределение веса 
по ведущим оояім.

2. Обозначения величин: д — максимальный момент на коленчатом валу
двигателя; ЛІно — момент насосного колеса гидротрансформатора при останов
ленной турбине (tт. н “  0) ’> коэффициент динамичности; /̂ отб — коэффи
циент, учитывающий отбор мощности на привод вспомогательного оборудования; 
^шах — максимальный коэффициент трансформации кру-тящего момента; 

*̂п. п» *̂к. п» *̂к— передаточные числа повышающей передачи, коробки пере
дач, главной и колесной передачи; ■/)„. ш %. п» — к.п.д. повышающей пере
дачи, коробки передач, главной и колесной передач;/j ♦ iqj — передаточное число 
и к.п.д. первой передачи коробки передач; Осц — сцепной вес автомобиля; 9 *— 
коэффициент сцепления шин с дорогой; Гк— радиус качения колеса.

крутящих моментов показал, что для автомобилей с гадропередачей 
расчетный крутящий момент может быть установлен исходя из 
предельного режима работы гидротраис^орматора. Предельный 
режим характеризуется минимальным значением к. п. д. гидро
трансформатора, /При котором возможна его длительная работа без 
перегрева. Для тяжелых автомобилей большой мощности мини
мальное значение к. п. д. ісоставля-ет 70—75%.

Из графика совместной работы двигателя и гидротрансформа
тора (ом. рис. 1) определяется момент насосного колеса на предель
ном режиме работы гидротрансформатора „р , по которому 
находятся затем расчетные моменты на всех валах силового 
привода.
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Формулы для определения расчетного крутящего момента Мр 
на іперв'йчньгх валах осніовных узлов силового привода приведены 
'В табл. 2

Т а б л и ц а  2

Наименование
узла

Формулы для определения Л/_

грунтовые дороги и бездорожье дороги с твердым покрытием

Повышающая
передача П ^  "Р

р ^отб  ^п. п “̂ п. п

Карданный 
вал гидротран
сформатора ^р^ =  ^н.пр

Коробка пе
редач =  пр*пр Лі--" =  0,7Л̂ „. „рАпр

Главная пере
дача Р Р к* П п J\4̂ =  АІ̂ '  ̂i “fi р  ̂ ^Р ^к. п Мк. п

Колесная пе
редача Л̂  ̂=  Y^^•o%

Примечания. 1. Формулы шраведлтаы для автомобилей с колесной форму
лой 4X2.  Для многоприводных автомобилей при определении Мр необходимо 
учитывать передаточные числа и к.п.д. дополнительных узлов и тип межосевых 
дифференциалов.

2. Для узлов силового привода, расположенных за коробкой передач, рас
четный момент определяется для каждой передачи.

3. Обозначения величии: М̂, пр» ^пр—соответственно крутящий момент на
сосного колеса и коэффициент трансформации на предельном режиме работы 
гидротрансформатора (при yj == 70-г75®/о).

2. Определение коэффициента циклов К ц. При расчете на вы
носливость расчетное наіпряженйе в детали апределнется исходя из 
расчетного момента Мр, в качестве которого принимается макси- 
'Мальный длительно дейіствуюшйй момент. В действительности 
на деталь в экоплутационных условиях воздействуют переменные 
по значению крутящие моменты, характеризующиеоя тем или иным 
законом paaпpeяęлeния. Учет влияния на выносливость перемен
ного крутящего момента производится с помощью коэффициента 
циклов /Сц-

Коэффициент циклов показывает, во сколько раз число циклов 
нагружений детали до разрушения от усталости на действительном 
нагрузочном режиме, характеризуемом кривой іраспределенйя, боль
ше числа циклов при действии постоянного крутящего момента, 
принятого в качестве расчетного,
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Ковффициент Ц'И'клов определяется на основании кривой рас
пределения крутящих моментов по формуле

"Ж,
к

M a .

г д е  m '  —  іг т о к а іза т е л ь  с т е п е н и ,  х а р а /к т е р и з у ю щ и й  з а ів ій с й м о с т ь  м е ж -  
д у  к р у т я щ и м  м о м е н т о м  ( н а г р у з к о й )  и  ч и с л о м  ц и к л о в ;  а — в е л и ч и 
н а ,  х а р а к т е р и з у ю щ а я  о в о й с т в а  м е т а л л а  п р и  п е р е м е н н о м  р е ж и м е  
и з м е н е н и я  н а п р я ж е н и й ;  М j —  м о м е н т ,  п р и  к о т о р о м  н а п р я ж е н и е  в  

д е т а л и  р а в н о  п р е д е л у  в ы н о с л и в о с т и .
На р и с . 2, а, б п р е д с т а в л е н ы  г р а ф и к и ,  п о с т р о е н н ы е  н а  о с н о в а ^  

НИИ к р и в ы х  р а с п р е д е л е н и я  к р у т я щ и х  м о м е н т о в ,  п о л у ч е н н ы х  в р е 
з у л ь т а т е  с т а т и с т и ч е с к о й  о 'б р а 'б о т к и  э к с п е р и м е н т а л ь н ы х  д а н н ы х .  
Из э т и х  г р а ф и к о в  к о э ф ф и ц и е н т  ц и к л о в  а г р е г а т о в  с й л о ів о іго  п р и в о 
д а  т я ж е л ы х  aiBTOMO/6'и л е й  ■ о іп р еД 'ел я ется  ів з а в ій с й м о с т й  о т  о т н о ш е 
н и я

ш

г д е р а с ч е т н о е  н а п р я ж е н и е ,  п о л у ч е н н о е  н а  о с н о в а н и и  р а с ч е т 
ного момента Мр; — предел выносливости; q — показатель сте
пени, характеризующий зависимость между напряжением и кру
тящим моментом (?= 1 , если напряжение пропорционально 
крутящему моменту; q =  2, если напряжение пропорционально 
ікорню квадратному из крутящего момента, и т. д.).

Так как при расчете долговечности подшипников качения учи
тываются все значения крутящих моментов, нагружающих подшип
ник, то в этом случае коэффициент циклов определяется из графи
ков (рис. 2) при максимальном значении отношения к Ліа ,̂ где 
кривые переходят в линии, близкие к параллельным оси абсцисс.

5. Определение расчетных оборотов п^. В качестве расчетных 
оборотов принимаются среднестатистические числа оборотов в ми
нуту, полученные на основании экспериментальных данных. Фор
мулы для определения расчетных оборотов первичных валов основ
ных узлов силового привода тяжелых автомобилей приведены 
в табл. 3.

4, Определение процентного использования передач по про^ 
бегу 85 или по времени ЬТ. Процентное использование передач 
по пробегу определяется по графику (ірйс. 3), построенному на ос
новании экапериментальных данных. На графике изображены две 
определяющие линии: для дорог с твердым покрытием (1) я для



Р и с .  2. График для определения коэффициента циклов агре
гатов силового привода тяжелых автомобилей в различных 

дорожных условиях:
а — для агрегатов, расположенных между двигателем и гидротрансфор
матором; б — для агрегатов, расположенных за гидротрансформатором: 
1 —' для дорог с твердым покрытием, 2 — для грунтовых дорог и без* 

дорожья
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Т а б л и ц а  3

Наименование
узла

Формулы для определения

грунтовые дороги и бездорожье дороги с твердым покрытием

Повышающая
передача «р " =

Карданный 
вал гидротран
сформатора «р " =  0,8л„.„ах

Коробка пе
редач =  0,5 п„

Главная пере
дача

^к. п 

Р ^к.п

Колесная пе
редача „к____L

Р “  г'о Лр = - 0̂
Примечания. 1. Формулы аправедливы для автомобилей о колесной форму

лой 4X2. Для мноігопрйіводных автомобилей (4X4, 6X 4, 6X 6, 8X 8 и т. д.) 
при определении пр необходимо учитывать передаточные числа дополнительных 
узлов силового привода.

2. Для узлов, расположенных за коробкой передач, расчетные обороты опре
деляются для каждой передачи.

3. При определении Яр*" меньшее предельное значение числового коэффи
циента — для автомобилей с удельной мощностью 5—б л. c.Jt, большее — для 
автомобилей с удельной мощностью 13— 15 л. с 1т.

4. Обозначения величин: максимальные обороты коленчатого вала
д в и г а т е л я ; м а к с и м а л ь н ы е  обороты насосного колеса гидротрансформато

ра» max ’

грунтовых дорог (2). Процентное использование передач по пробе
гу 8 5(%)  находится в зависимости от расчетного удельноіго тя
гового уоилня р, определенного находя из расчетного крутящего 
момента первичного вала коробки переда:

*1р %р
г

где г'тр, v]rp — общее передаточное число и к. п. д. агрегатов 
транамиосии -от тервич«аго вала коробки передач до ведущих ко
лес; Гк — радиус качения Колеса; Gg— общий вес автомобиля. 

Процентное иопользоваиие первой передачи равняется ордина



Нагрузочный режим силового привода тяжелых автомобилей &3

те точки определяющей линии, аібсцйсса которой равна расчетному 
удельному тяіговому усилию на второй передаче.

Процент использования промежуточных передач находится 
как разность ординат двух точек определяющей линии, ордината 
первой из которых равна расчетному удельному тяігоівому усилию 
на последующей передаче, а второй — на определяемой передаче.

6S;/o

Рис.  3. График для определения процентного исполь
зования передач по пробегу:

/--дороги  с твердым покрытием; 2 — грунтовые дороги

Піроіцент иШ'Ользования гарямой (івыашей) передачи рав
няется разности между цифрой 100 и ординатой точки определяю
щей линии с абсциссой, равной расчетному удельному тяговому 
усилию на этой передаче.

Пробег на /-й передаче определяется по формуле

Si ISi
100

L . <гг

где 8 Sf — процентное использование £-й передачи по пробегу; 
S — суммарный пробег автомобиля, км.
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Пробег иа передачах заднего хода принимается равным 0,5— 
I % от суммарного пробега на передачах переднего хода.

Если известно процентное использование передач по пробегу, 
а требуется определить процентное использование передач по вре
мени (как и для решения обратной задачи), можно пользоваться 
следующими зависимостями:

5 Г/ = Н  ̂
k
2  н ̂  Si

■100% ,

b S i ^
JLb Ti
н

1 8 Tl
100% ,

где bSi, Ь Т і— процентное использование і-й передачи по пробегу 
и по времени; І/— передаточное число і-й передачи; k — число пе
редач.

5. Порядок использования параметров нагрузочного режима 
при расчете на выносливость. Расчет на выносливость начинается с 
определения расчетного напряжения которое находится исходя 
из расчетного момента с учетом влияния на усталость динами
ческих нагрузок [2]. Расчетное напряжение сравнивается с преде
лом выносливости Of.

Если Ор <  а^, то долговечность детали обеспечивается и расчет 
на этом заканчивается. Если же «р >  то деталь имеет ограничен
ную долговечность и расчет продолжается.

Сначала находится число циклов до разрушения детали от 
усталости при напряжении Ор:

где — базовое число циклов, соответствующее пределу выносли
вости а/, т — показатель степени, характеризующий зависимость 
между напряжением и числом циклов.

Далее определяется коэффициент циклов /Сц, а затем находит
ся расчетное число циклов Np до выхода детали из строя от уста
лости при действии переменных крутящих моментов, характеризу
емых кривой распределения;

Np = k^N,



Нагрузочный режим силового привода тяжелых автомобилей 95

Наконец, находится расчетная долговечность детали 5рі выра
женная в километрах пробега автомобиля:

2% ГкЛ̂р
“ ■ TÓ00 /об%’

где/об— общее передаточное число трансмиссии от рассчитываемой 
детали до ведущих колес автомобиля; ац— число циклов нагруже
ний за один оборот детали.

Для обеспечения работоспособности детали в течение требуе
мого срока службы должно выполняться условие:

•Sp ^  *Sjp>

где 5тр — требуемый срок службы детали, выраженный в километ
рах пробега автомобиля.

Если деталь работает на нескольких нагрузочных режимах 
(Мр1 ,М р2 и т. д.), то расчетное напряжение определяется на каж
дом режиме отдельно. Те режимы, на которых <  а̂ , отбрасы
ваются. Для режимов, на которых Ор>а^,  определяется расчет
ная долговечность для каждого режима отдельно (5pi, Sp2 и т. д.), 
а затем на основании гипотезы суммирования относительных по
вреждений находится суммарная долговечность детали Sp из вы
ражения:

100 _  «1 , «2 ,
с  с  .  “Г  •••>p̂t

где «1 , «2 ,—— длительность работы детали на режимах 1, 2 
и т. д., %.

По изложенной методике на Минском автомобильном заводе 
производится определение нагрузочных режимов ГМП тяжелых ав
томобилей высокой проходимости. Расчеты на выносливость серий
ной гидромеханической передачи МАЗ и опытных конструкций, вы
полненные при использовании данной методики определения на
грузочных режимов, подтверждают возможность ее практического 
применения.
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