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Анотація. Розроблено математичні моделі повороту гусеничної машини. До механізму пово-
роту включено гідрооб’ємну передачу і диференціальні редуктори. Їх введення поліпшує техні-
чні характеристики об’єкта (керованість, маневреність, рухливість), знижує стомлюваність 
водія. Моделі дозволяють визначити параметри гідромашин і диференціальних редукторів, що 
забезпечують поворот об’єкта з необхідною швидкістю. 
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Вступ 
У вітчизняному і закордонному транспор-

тному машинобудуванні має місце стійка 
тенденція щодо створення високоефективних 
двигунів і трансмісій для колісних і гусенич-
них машин з використанням гідрооб’ємних 
передач (ГОП). Їхнім достоїнством є, насам-
перед, можливість плавного змінювання пе-
редатного відношення між джерелом і спо-
живачем потужності, можливість розширен-
ня зони стійкої роботи турбопоршневих ди-
зелів за допомогою введення гідрооб’ємних 
машин (ГОМ) у привод компресора. Вклю-
чення ГОП разом із диференціальними реду-
кторами до механізму повороту гусеничної 
машини (ГМ) не тільки поліпшує технічні 
характеристики машини (керованість, манев-
реність, рухливість) і знижує стомлюваність 
водія, але й надає йому нових якісних влас-
тивостей (наприклад, можливість повороту з 
будь-яким фіксованим радіусом). Методи 
дослідження динамічних навантажень у си-
лових передачах із зазначеними пристроями 
розроблені недостатньо. 
 

Аналіз публікацій 
За нашого часу в більшості робіт динамі-

чні розрахунки здійснюються окремо для 
трансмісії та процесів повороту; за наявності 
в силовому ланцюзі ГОП не враховується 
вплив пружності з’єднувальних валів і серво-
привода на розвиток динамічних процесів. У 
статтях [1, 2] розроблені моделі для проекту-
вання й оцінки ефективності трактора з гід-
ромеханічною трансмісією, що включає гід-
ромашини, систему керування похилою 
шайбою і планетарною передачею; запропо-
новано динамічну модель трактора, що вра-

ховує силу тяги, опір руху і відбір потужнос-
ті. Аналізу особливостей передачі потужнос-
ті гідромеханічною трансмісією сільськогос-
подарських тракторів присвячені статті [3, 4]. 
У роботі [5] проведено теоретичні й експе-
риментальні дослідження впливу зміни по-
тужності ГОП на обертальний момент; за-
пропоновано метод, що дозволяє забезпечити 
раціональний закон змінювання потужності. 
Динамічні моделі многопотокових безступі-
нчастих передач із ГОП розглядаються в ро-
ботах [6, 7].  

У статті [8] задача збільшення ефективно-
сті гідромеханічної передачі формулюється 
як задача глобальної оптимізації, змінними в 
якій є параметри гідромашин і передатні від-
ношення звичайних і планетарних передач. 
Проблема оптимізації розв’язується з вико-
ристанням алгоритму рою частинок, ефекти-
вного для виключення локальних мінімумів. 
Роботи [9, 10] присвячені задачі многоцільо-
вої оптимізації, метою якої є не тільки ефек-
тивність гідромеханічної передачі, але і мі-
німізація габаритів коробки передач. Оптимі-
зація в паретовій множині компромісів здій-
снюється за допомогою алгоритму рою час-
тинок. 

Елементи динамічних розрахунків у теорії 
повороту гусеничних машин розглядаються в 
монографії [11] і статті [12]. Деякі моделі 
повороту гусеничної машини, які дозволяють 
досліджувати динамічні процеси у двигуні, 
трансмісії з диференціальними механізмами і 
ГОП, рухомої частини як цілісної системи, 
розглянуті в монографії [13]. 

При використанні ГОП як пристрою, що 
забезпечує поворот об’єкта, необхідно брати 
до уваги, що гранична величина кутової 
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швидкості повороту найчастіше обмежується 
не стільки потужністю двигуна, скільки по-
тужністю, що віддається ГОП. Поворот на 
підвищених передачах призводить до підви-
щення тиску рідини і спрацьовуванню пере-
пускних клапанів. У цьому випадку привод 
не забезпечує необхідного радіуса повороту 
об’єкта. Відсутність відповідних математич-
них моделей повороту утруднює проведення 
досліджень з вибору необхідних параметрів 
привода і гідромашин. 

 
Мета і постановка завдання 

Метою роботи є створення математичних 
моделей повороту транспортного засобу для 
визначення параметрів гідромашин і дифере-
нціальних редукторів, що забезпечують не-
обхідну кутову швидкість повороту. 

Для досягнення поставленої мети повинні 
бути розв’язані такі задачі: побудувати мо-
дель процесів повороту у формі системи ди-
ференціальних рівнянь, що враховує двигун, 
диференціальні механізми, регульовану і не-
регульовану гідромашини, споживачі потуж-
ності; встановити характер впливу парамет-
рів диференціальних редукторів і різних схем 
їхнього компонування на кінематичні харак-
теристики повороту; здобути зв’язок між ві-
дносним радіусом повороту і кутом відхи-
лення шайби гідронасоса; встановити залеж-
ність тиску в нагнітальній порожнині від ха-
рактерного об’єму гідромашин; дослідити 
вплив встановлювання подвійного сателіта 
на параметри повороту і моменти в гідромо-
торах; провести розрахунково-експеримен-
тальні дослідження динамічних процесів у 
процесі повороту транспортного засобу. 
 

Математичні моделі перехідних режимів  
у механізмі повороту гусеничної машини  

з ГОП 
Кінематична схема силової передачі із 

двигуном типу 6ТД показана на рис. 1 без 
низькочастотного контуру привода до турбі-
ни і компресора. Її відмінною рисою є наяв-
ність гідрооб’ємної передачі механізму по-
вороту (ГОП МП) і двох диференціальних 
редукторів. На схемі показано випускний вал 
двигуна, диференціальні механізми, регульо-
вану (насос) і нерегульовану (мотор) гідро-
машини, споживачі потужності, шестірні та 
пружні безінерційні елементи з коефіцієнта-
ми жорсткості ic  ( 4,1i ). Без втрати інфор-
мації про зміну середніх значень характерис-
тик руху і процесів у гідромашинах цілком 
виправдано з’єднувальні вали вважати абсо-

лютно жорсткими, що істотно спрощує роз-
рахункове дослідження. Як узагальнені коор-
динати приймемо різницю тисків p  у магі-
стралях ГОП і кути повороту: кв – колінчас-
того вала, м – нерегульованої гідромашини. 

Після виконання стандартних дій зі скла-
дання рівнянь Лагранжа, знайдені диферен-
ціальні рівняння руху системи 
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моменти інерції відповідно впускного і випу-
скного колінчастих валів, головної передачі, 
водила диференціального механізму, гідро-
насоса, гідромотора, шестерні із кількістю 
зубців kz , лівого і правого споживачів поту-
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zi  – передат-

ні відношення; двM – момент двигуна; жнM , 

жмM – моменти, що діють на насос і мотор із 
боку рідини; лM  и пM – моменти опору на 
епіциклічних шестернях лівого і правого ди-
ференціальних механізмів. 

У табл. 1 показані кількості зубців шесте-
рень. Третє рівняння системи (1) зображує 
собою рівняння нерозривності потоку рідини 
в магістралях гідрооб’ємних машин [14]. Ви-
рази для моментів, що діють на вали гідро-
машин із боку рідини, мають вигляд [7, 14] 
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де упрk , пk , нq , мq , гнk , гмk – характеристи-
ки ГОП;  

maxннн tgtg e , 
maxммм tgtg e – пара-

метри керування продуктивністю насоса і 
мотора; 

18
maxmax мн  – максимальні кути на-

хилу шайб насоса і мотора 
(

maxmax ннн  ). 
В об’єктових умовах значення лM  і пM  

визначаються величинами моментів сил опо-
ру, зведених до лівої та правої ведучих зіро-
чок 

ki
FRM л

к.в.л  ; 
ki

FRM п
к.в.п  ,           (3) 

 
де к.в.R – радіус ведучих зірочок; лF , пF  –
сили опору на лівій та правій гусеницях; 

в.к.k ei    – передатні відношення від епі-
циклу диференціального редуктора до веду-
чої зірочки на k-й передачі. 

Під час проведення досліджень головна 
увага була приділена аналізу стаціонарного 
повороту – визначенню радіуса повороту і 
тиску в магістралях за заданого кута нахилу 
шайби і швидкості руху об’єкта.  

 

 
Рис. 1. Кінематична схема механізму повороту з ГОП 

 
Таблиця 1 – Кількість зубців шестерень 

 Позначення шестерень 
1z  33 zz   3

~z  4z  5z  6z  7z  8z  9z  10z  11z  

Кількість зубців 89 25 76 40 24 21 36 54 33 19 19 

 
Цей підхід обумовлений відсутністю дос-

товірної інформації про залежності сил, що 
діють на ведучі зірочки, від швидкості руху, 
характеристик ґрунту, радіуса повороту, а 
також про вигляд функції  tM дв . У силу 
останньої обставини перше рівняння системи 
(1) для дослідження стаціонарного повороту 
не використовується, а із двох інших, покла-
вши похідні рівними нулю, дістанемо 
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З першого рівняння (4) випливає відомий 
факт: ті ж самі сили опору під час руху на 
різних передачах по-різному навантажують 
ГОП. Оскільки за збільшення порядкового 
номера k  передачі падає значення передат-
ного відношення ki , навантаженість магіст-
ралей гідромашин буде зростати. 

Дослідимо залежність радіуса повороту 
об’єкта від кута нахилу шайби регульованої 
гідромашини, нехтуючи втратою рідини в 
магістралях. Відповідно до кінематичної 
схеми приводу (рис. 1) кутова швидкість гід-
ронасоса кв4н  i . На підставі зроблених 
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припущень із другого рівняння системи (4) за 
значення 1м e  знайдемо кутові швидкості 
відповідно гідромотора, лівої сонячної шес-
терні, правої сонячної шестерні 

 

кв4нм  ie ;                     (5) 
 

м2
3

  i
z

;                         (6) 
 

м03
 iz .                        (7) 

 
Кутова швидкість епіциклічних шесте-

рень пов’язана з кутовими швидкостями ко-
лінчастого вала і сонячної шестерні виразом 

 
с2кв1э  .                   (8) 

 
З урахуванням цього дістанемо для лівого 

і правого епіциклів 
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де 24н2 iie . 

Поділивши знайдені вирази на передатне 
відношення коробки передач ki , дістанемо 
кутові швидкості ведучих зірочок. Далі ви-
значимо швидкості лівої та правої гусениць 

лv  і пv , а кутову швидкість повороту корпу-
са об’єкта знайдемо за формулою 
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де B – ширина колії. 

Відносну величину радіуса повороту 
об’єкта визначимо з виразу 
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де пR – радіус повороту об’єкта (графік по-
казаний на рис. 2). 

Для оцінки вірогідності побудованої мо-
делі визначимо тиск у магістралях і момент, 
який передається ГОП, за експериментально 
відомими значеннями частот обертання колі-
нчастого вала -1

кв хв1800n  і сонячної шес-
терні -1

с хв900n . Під час руху по піску ку-
тові швидкості гідронасоса і гідромотора від-
повідно 

рад/с4,20930кв4н  ni ; 
рад/с5,18230с2м  ni . 

 
Рис. 2. Залежність відносного радіуса пово-

роту від кута нахилу шайби 
 

Значення конструктивних параметрів гід-
ромашин взято такими 

 
-1-1511

п сНм106,1 k , 35
мн м1061,1  qq , 

Нмс288,0гмгн  kk . 
 
Використані передатні відношення: 

517,020  ii ; 111,14i ; 281,11 ; 281,02 . 
Для значень параметрів керування 

1мн  ee  з рівняння нерозривності системи 
(1) дістанемо 

 

  МПа1,27мн
п

н 
k
q

p . 

 
За даними експерименту тиск мав значен-

ня МПа5,23 . Момент, який передається 
ГОП, досяг величини 

 
Нм86,383мгмммжм  kpeqM . 

 
Під час руху по дерену рад/с15,186н  ; 

рад/с05,152м  , тоді МПа3,34 p . У 
цьому випадку експериментальне значення 
тиску МПа2,39 . ГОП передає момент 

Нм6,508жм M . У такий спосіб в обох розг-
лянутих випадках експериментальні й розра-
хункові значення тиску є досить близькими. 

Припустивши, що момент опору сM  руху 
на бортах залишається сталим при русі на k-й  
і 1k -й передачах 

 
   1

жм
22

1
жм

22
с







 kkkk M

i
iM

i
iM ,       (12) 
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дістанемо зв’язок між моментами, що харак-
теризують навантаженість ГОП 
 

   k

k

kk M
i
iM жм

1

1
жм



  ,                 (13) 

 
якe булj відзначена вище. 

 
Оптимізація схеми ГОП під час повороту 

гусеничної машини 
Під час руху об’єкта на підвищених пере-

дачах навантаженість гідромашин відповідно 
до виразу (12) зростає, що приводить до під-
вищення тиску рідини і спрацьовуванню пе-
репускних клапанів. У цьому випадку привод 
не забезпечує необхідного радіуса повороту 

об’єкта. Експерименти з поворотами на під-
вищених передачах виявили у вихідній конс-
трукції закиди тиску в нагнітальній магістра-
лі. У результаті спрацьовування перепускно-
го клапана (розрахований на тиск 

МПа50max p ), поворот істотно сповільню-
вався, а радіус повороту значно збільшував-
ся. Орган керування переміщався в цьому 
випадку з нейтрального у крайнє положення, 
що відповідає відхиленню шайби насоса від 

0н   до 
maxн .  

На рис. 3 показана осцилограму із записа-
ми параметрів системи під час повороту 
вправо на четвертій передачі. 

 

 

Рис. 3. Поворот вправо на четвертій передачі 
 

Усунути цей недолік можна шляхом збі-
льшення характерних об’ємів гідромашин 

нq , мq  і зміни компонування механічної час-
тини привода. У першому випадку момент 
сил опору, зведений до гідромотора, визна-
чимо за аналогією з (12) з першого співвід-
ношення (4) 

 

ki
FiFiR

M
)( п0л2к.в.2)м(

с


 .        (14) 

 
Цей момент і кутову швидкість вала кв  

вважаємо постійними. Оцінимо вплив пара-
метра мн qqq   на величину тиску p . З 
цією метою із другого рівняння (4) знайдемо 
швидкість гідромотора 

кв4
п

м 


 i
q

pk                  (15) 

 
і підставимо в перше рівняння. Тоді, з ураху-
ванням виразу для жмM  з (2), різницю тисків 
у магістралях визначимо зі співвідношення 
 

 
пгм

2

)м(
скв4гм

kkq
Mikq

p



 .         (16) 

 
Позначимо номінальні значення характе-

рного об’єму через 0q  і різницю тисків через 
 p , а нове значення q  запишемо у вигляді 

0xqq  . Відносний вплив q  на p  можна 
оцінити за допомогою виразу 
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 .  (17) 

 
Графік цієї функції для зазначених вище 

значень номінальних параметрів гідромашин 
показано на рис. 4. 
 

 
 

Рис. 4. Зміна тиску за зростання характерно-
го об’єму 
 
З нього випливає, що, наприклад, за збі-

льшення значення q  на 20 % ( 2,1x ) p  
зменшується на 14,2 %. 

Інша можливість поліпшення характерис-
тик повороту пов’язана зі зміною компону-
вання механічної частини привода. На рис. 5 
показано фрагмент конструкції, в якій сателі-
ти диференціальних механізмів є подвійни-
ми: 212 z , 33~

2 z . Крім того, змінені кіль-
кості зубців наступних шестерень: 871 z , 

303 z , 528 z . Знайдемо передатне відно-
шення пмпмi ,  для вихідного и нового 
варіантів. 

У першому випадку, нехтуючи втратами в 
магістралях гідросистеми, виразимо кутову 
швидкість вала через швидкість гідромотора 
(див. (5)) 4мкв i . Значення нe  взято 
рівним одиниці. 

Швидкості епіциклічних шестерень на пі-
дставі (9) 
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1
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2
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1
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


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
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
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ii
. 

 
Знак «мінус» у цих виразах відображає 

обертання колінчастого вала і гідромотора в 
протилежних напрямках. Надалі його опус-
каємо. 

На підставі формули (10) кутова швид-
кість корпуса об’єкта 

 

м
к.в.22

п

2





Bi
Ri

k
, 

 
тому шукане передатне відношення 
 

к.в.22п

м
пм, 2 Ri

Bii k







 .             (18) 

 

 
 

Рис. 5. Схема з подвійним сателітом 

 
Вважаючи 10ki , дістанемо 14,241пм, i . 
У другому випадку формула для обчис-

лення параметра 2
~  стає іншою: 

21322
~~ zzzz   (рис. 5). При попередньому 

ki  на підставі (18) маємо 17,321~
пм, i . 

Ефект від застосування редуктора з по-
двійним сателітом характеризується відно-
шенням 

 

332,1~~
~

22

22

пм,

пм, 





i
i

i
i

. 

 
Таким чином, застосування другої схеми 

приводить до зменшення кутової швидкості 
повороту корпуса і збільшення радіуса пово-
роту. Зведений до гідромотора момент сил 
опору при цьому зменшується.  

Так, при русі по дерену для вихідної схе-
ми рад/с6306,0п  ; м6,13пR ; 
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Нм6,508жм M ; для схеми з подвійним са-
телітом рад/с4914,0~

п  ; м62,16~
пR ; 

Нм4,411~
жм M . У другому випадку радіус 

повороту збільшився приблизно на 20% і на-
стільки ж зменшився момент гідромотора. 

З наведених досліджень можна зробити 
висновок про те, що для досягнення заданого 
радіуса повороту при русі на підвищених пе-
редачах необхідно збільшити характерний 
об’єм гідромашин, чого не можна зробити за 
рахунок зміни механічної частини приводу. 

 

Висновки 
Розроблено математичні моделі повороту 

транспортного засобу для визначення пара-
метрів гідромашин і диференціальних редук-
торів, що забезпечують необхідну кутову 
швидкість повороту. 

Побудовано модель процесів повороту, 
що враховує двигун, диференціальні меха-
нізми, регульовану і нерегульовану гідрома-
шини, споживачі потужності. 

Встановлено характер впливу параметрів 
диференціальних редукторів і різних схем 
їхнього компонування на кінематичні харак-
теристики повороту. 

Здобуто зв’язок між відносним радіусом 
повороту і кутом нахилу шайби гідронасоса. 

Встановлено залежність тиску в нагніта-
ючій порожнині від характерного об’єму гід-
ромашин.  

Досліджено вплив встановлення подвій-
ного сателіта на параметри повороту і моме-
нти в гідромоторах. 

Наведено результати розрахунково-
експериментальних досліджень динамічних 
процесів при повороті транспортного засобу. 

Викладений перспективний підхід при ро-
зробці і удосконалюванні аналогічних конс-
трукцій. 
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ON DYNAMIC LOADS REDUCTION IN THE 
SWINGING MECHANISM OF A TRACKED 

VEHICLE WITH HYDROVOLUMETRIC 
TRANSMISSION 

 
Shatokhin V., Granko B., Sobol V., 

Kharkiv National University of Civil Engineering 
and Architecture 

 
Abstract. Problem. In the modern transport engi-

neering industry there is a stable tendency to develop 
highly efficient engines and transmissions for 
wheeled and tracked vehicles by using hydrovolumet-
ric transmissions (HVT). The adding of HVT together 
with differential reduction gears in the swinging 
mechanism of a tracked vehicle not only improves the 
technical characteristics of a vehicle (controllability, 
maneuverability, mobility) and reduce the driver fa-
tigue, but also gives it the new quality properties. The 
methods for studying dynamic loads in power trans-
missions of mentioned above devices are not current-
ly sufficiently developed. Goal. Development of the 
mathematical models of vehicle turning for parame-
ters determining hydromachines and differential re-
duction gears that provides a required rotation angu-
lar velocity. Solution of the following problems: the 
model creation of the turning processes in the form of 
a system of differential equations that takes into ac-
count the engine, differential mechanisms, regulated 
and unregulated hydromachines, power consumers; 
studying the influence of differential reduction gear 
parameters and different schemes of their joining on 
the kinematical rotation characteristics; carrying out 
calculational and experimental studies of dynamic 
processes at the vehicle turning. Methodology. It is 
proposed to use differential equations of motion in 
the Lagrange’s form for studying dynamic processes 
of turning. The turning angles of the crankshaft, un-
regulated hydromachine and the pressure difference 
in the main lines of HVT are used as the generalized 
coordinates. Results. Mathematical models of the 
vehicle turning for parameters determining of hy-
dromachines and differential reduction gears that 
provides a required rotation angular velocity are 
developed. The character of influence of differential 
reduction gear parameters and different schemes of 
their joining on the kinematical rotation characteris-
tics is studied. Interdependence between the relative 

turning radius and the tilt angle of the hydraulic 
pump swash plate are given. The dependence of a 
pressure in the high-pressure pump chamber on the 
characteristic volume of hydromachines is studied. 
The influence of installation of a double pinion on the 
turning parameters and moments in the hydraulic 
motors is studied. Originality. The developed models 
of the vehicle turning show an increasing effect of the 
fluid pressure and the operation of the relief valves 
when driving on higher gears takes a place, which 
leads to a slower turn and a significant increase in 
its radius. It is shown that elimination of this disad-
vantage is possible by increasing the characteristic 
volumes of hydromachines and changing in the join-
ing of the drive mechanical part. Practical value. 
The carried out researches have shown that the in-
crease in the characteristic volume of hydromachines 
is more effective than changes in the drive mechani-
cal part for obtaining a necessary turning radius 
when driving on higher gears. The proposed ap-
proach is perspective in the development and im-
provement of similar designs. 

Key words: hydrovolumetric transmission, differ-
ential mechanism, swinging mechanism, tracked  
vehicle. 
 

О СНИЖЕНИИ ДИНАМИЧЕСКИХ  
НАГРУЗОК В МЕХАНИЗМЕ ПОВОРОТА 

ГУСЕНИЧНОЙ МАШИНЫ С  
ГИДРООБЪЕМНОЙ ПЕРЕДАЧЕЙ 

 
Шатохин В.М., Гранько Б.Ф., Соболь В.Н., 
Харьковский национальный университет 

строительства и архитектуры 
 

Аннотация. Разработаны математические 
модели поворота гусеничной машины. В меха-
низм поворота включены гидрообъемная переда-
ча и дифференциальные редукторы. Их введение 
улучшает технические характеристики объекта 
(управляемость, маневренность, подвижность), 
снижает утомляемость водителя. Модели поз-
воляют определить параметры гидромашин и 
редукторов, обеспечивающие поворот объекта с 
необходимой скоростью. 
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