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Варто відзначити, що запропонований підхід до дослідження динаміч-
них явищ можна застосовувати, якщо несна конструкція складається не з одно-
го, а з декількох стержневих елементів (телескопічні виконавчі органи маніпу-
ляторів), а також за наявності зв'язаних із несним елементом рухомих вантажів 
(візків, кареток та ін.). Метод легко поширюється на випадки, коли несні ланки 
виконують одночасно поступальні і обертальні рухи у площині або у просторі. 
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Потреба широкого застосування колісних тракторів на лісозаготівлі, зок-
рема для первинного транспортування та вивезення деревини як у рівнинних, 
так і в гірських умовах, є очевидною. Це відповідає також прийнятому у 2000 р. 
Закону "Про мораторій на проведення суцільних рубань в ялицево-букових лі-
сах Карпатського регіону". Практика створення лісотранспортних машин на ба-
зі промислових чи сільськогосподарських тракторів є неефективною, зокрема, 
внаслідок невідповідності параметрів їх силової передачі умовам експлуатації. 

Лісові трактори працюють у дорожніх умовах, які характеризуються як 
складним профілем та мікропрофілем опорної поверхні, так і значними силами 
опору дороги, підйому та опору ковзанню вершини трельованого пакета дере-
вини. Такі умови руху спричинюють значні динамічні навантаження в елемен-
тах ходової системи і в агрегатах трансмісії трактора, більшість деталей яких 
виходять з ладу внаслідок пришвидшеного вичерпування ресурсу довговічності. 

На інтенсивність крутильних коливань і динамічних навантажень у 
трансмісії трактора впливають як конструктивні, так і експлуатаційні факто-
ри. Тому дослідження впливу параметрів силової передачі лісового трактора 
на динамічні режими навантаження трансмісії є актуальним, сприятиме під-
вищенню надійності проектованих чи модернізованих машин. 

Для аналізу впливу передатних чисел на коефіцієнти динамічності 
трансмісії під час усталеного та перехідного режимів руху трактора розроб-
лено розрахункову модель крутильних коливань трансмісії для трактора-тя-
гача з колісною формулою 4×4 (рис. 1), яка відображає розгалуження дина-
мічної системи внаслідок наявності двох ведучих мостів. 

Рис. 1. 
Схема зведеної 

розрахункової моделі 
крутильних коливань 
трансмісії колісного 

трактора 

На схемі прийнято такі позначення зведених моментів інерції оберто-
вих мас: J1 – маховика і ведучих деталей муфти зчеплення, J2 – шестерень і 
гідропідтискних муфт коробки передач та роздавальної коробки, J31 і J32 та 
J41 і J42 – відповідно обертових частин головних передач та колісних редукто-
рів й коліс переднього і заднього мостів; J5 – обертової маси, яка еквівален-
тна поступальній масі трактора. Зведені коефіцієнти крутильної жорсткості 
та в'язкого опору: с1 і k1 – валів коробки передач та роздавальної коробки, с21, 
с22 і k21, k22 – карданних валів, с31, с32 і k31, k32 – півосей та с41, с42 і k41, k42 –
 шин відповідно переднього та заднього мостів. Узагальненими координата-
ми прийнято зведені кути повороту обертових мас: φ1 – маховика двигуна; 
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φ2 – коробки передач і роздавальної коробки, φ31 і φ32 – головних передач та 
φ41 і φ42 – колісних редукторів та півосей відповідно переднього і заднього 
мостів; φ5 – ведучих коліс. Зовнішні збурення: крутний момент двигуна Ме; 
зведені моменти опору коченню коліс відповідно переднього і заднього мос-
тів Мf1 і Мf2 та зведений момент опору ухилу дороги і опору ковзанню верши-
ни трельованого пакета М5. 

Беручи до уваги симетричність ведучих мостів, моменти інерції лівих 
і правих колісних редукторів і коліс та коефіцієнти жорсткості лівих і правих 
півосей та шин замінено зведеними моментами інерції J41 і J42 і відповідними 
зведеними жорсткостями с31, с32 та с41, с42. Муфта зчеплення моделюється 
фрикційним елементом з моментом тертя Мт, зміна якого під час вмикання 
зчеплення залежить від умов руху трактора та темпу наростання моменту 
двигуна Ме. Таким чином, розрахункова модель є динамічною системою з сі-
мома ступенями вільності і чотирма входами – М1, Мf1, Мf2 і М5. 

Параметри зведеної розрахункової моделі обчислюються за загальноп-
рийнятими формулами, які витікають з умов рівності кінетичних енергій систе-
ми до і після зведення [1-4]. Зовнішні збурення – крутний момент двигуна Ме, 
та моменти опору Мf1, Мf2 і М5 обчислюються на кожному кроці інтегрування. 

Момент двигуна Ме визначається за емпіричною формулою, як фун-
кція частоти п обертання колінчастого вала двигуна з урахуванням зміни по-
давання пального під час вмикання зчеплення. 

Змінні моменти опору коченню ведучих коліс передньої та задньої 
осей трактора описуються такими залежностями: 

Mf1 = (m1 + mQ1) kт1 · f · rдіk · (g + &&1zA sin (ωМf t)); 
Mf2 = (m2 + mQ2) kт2 · f · rдіk · (g + &&2zA sin (ωМf t + γ2)). 

(1)

де: m1, mQ1 і m2, mQ2 – маси тягача та частини маси пакета деревини, що припа-
дає відповідно на передньою і задньою осі; kт1 і kт2 – коефіцієнти розподілу 
маси між переднім та заднім мостами; f – коефіцієнт опору коченню; rдіk – ди-
намічний радіус і-того колеса k-тої осі; &&1zA і &&2zA – амплітуди пришвидшень вер-
тикальних коливань передньої та задньої частин трактора, що виникають під 
час руху трактора по нерівностях синусоїдального мікропрофілю; ωМf – власна 
частота вертикальних коливань передньої та задньої осей трактора, γ2 – фазо-
вий кут, що відображає неодночасність дії мікропрофілю на колеса осей. 

Амплітуди пришвидшень вертикальних коливань залежать від нерів-
ностей мікропрофілю. На підставі проведених експериментів і літературних 
даних [3] встановлено, що переважна кількість нерівностей лісової опорної 
поверхні мають довжину в межах lН = 0,4…3,0 м, а для лісових тракторів 
максимальне значення &&zA = (0,4…0,6) g. 

Найбільші моменти в трансмісії виникають тоді, коли частота зміни 
моментів опору коченню Mf1 і Mf2 близька до основної частоти крутильних 
коливань трансмісії ωтр, яка залежить від маси трактора та передатних чисел 
трансмісії. Ймовірність збігу частоти зміни моментів з власною частотою і 
виникнення резонансу в трансмісії є досить високою. 

Система рівнянь (2) описує крутильні коливання прийнятої розрахункової 
схеми трансмісії трактора як динамічної системи із сімома ступенями вільності: 
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J1ϕ&& 1 + k1ϕ& 1 + с1 φ1 – k1ϕ& 2 – с1 φ2 = М1; 
J2 ϕ&& 2 + (k1 + k21 + k22) ϕ& 2 + (с1 + с21 + с22) φ2 – 
         – k1 ϕ& 1 – k21 ϕ& 31 – k22 ϕ& 32 – с1 φ1 – с21 φ31 – с22 φ32 = 0; 
J31 ϕ&& 31 + (k21 + k31)ϕ& 31 + (с21 + с31)φ31 – k21ϕ& 2 – k31ϕ& 41 – с21φ2 – с31φ41 = 0; 
J32 ϕ&& 32 + (k22 + k32)ϕ& 32 + (с22 + с32)φ32 – k22ϕ& 2 – k32ϕ& 42 – с22φ2 – с32φ42 = 0; 
J41 ϕ&& 41 + (k31 + k41)ϕ& 41 + (с31 + с41)φ41 – k31ϕ& 31 – k41ϕ& 5 – с31φ31 – с41φ5 = – Мf1; 
J42 ϕ&& 42 + (k32 + k42)ϕ& 42 + (с32 + с42)φ42 – k32ϕ& 32 – k42ϕ& 5 – с32φ32 – с42φ5 = – Мf2; 
J5 ϕ&& 5 + (k41 + k42)ϕ& 5 + (с41 + с42)φ5 – k41ϕ& 41 – k42ϕ& 42 – с41φ41 – с42φ42 = – М5. 

 

   

(2)

На підставі вказаних рівнянь та залежностей розроблено комп'ютерну 
програму у середовищі Delphi 6 для знаходження розв'язків системи (2) із засто-
суванням числових методів [3]. Це дало змогу обчислити динамічні моменти на 
валах трансмісії для різних передач та передатних чисел агрегатів трансмісії. 

Оскільки вільні коливання механічних систем з пружними зв'язками мас 
виникають або від зовнішнього поштовху, або після звільнення системи від до-
даткових зв'язків, то нехтуючи силами внутрішнього непружного опору, введе-
мо позначення парціальних частот власних крутильних коливань зведених ди-
намічних моментів, що навантажують вали коробки передач, роздавальної ко-
робки, карданних валів, півосей, колісного редуктора і шин коліс передніх та 
задніх ведучих мостів, а також власну частоту крутильних коливань трансмісії. 

На підставі виконаних обчислень, для різних передач коробки, при ам-
плітуді вертикальних коливань мас трелівного трактора А &&z = 0,6g м/с2 та час-
тоті ωМf, що відповідає умові виникнення резонансу вимушених крутильних 
коливань у трансмісії, ми побудували залежності коефіцієнта динамічності 
від передатних чисел колісного редуктора і головної передачі (рис. 2). 
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Рис. 2. Залежності коефіцієнтів динамічності для валів трансмісії колісного 
трелівного трактора на перехідному (а, в) і на усталеному (б, г) режимах від 
передатних чисел колісного редуктора uкр (а, б; uо = 4,444) та головної передачі 

uо (в, г; uкр = 4,59):  ––––––  – перша передача; ▬▬▬  – друга передача; 
– – – –  – третя передача; ▬ ▬ ▬  – четверта передача (uрк = 2,182) 
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Аналіз отриманих результатів показав, що частота ωМf змінних моментів 
опору коченню Mf1 і Mf2 істотно впливає на характер і амплітуди динамічних 
моментів Mtr2 і Mtr3 у трансмісії. Коли частота змінних моментів наближається 
до основної частоти крутильних коливань у трансмісії, то наступає резонанс, 
який супроводжується різким зростанням максимумів та середніх значень ам-
плітуд динамічних моментів, а також коефіцієнтів динамічності. Результати мо-
делювання засвідчили, що на виникнення резонансних режимів у трансмісії 
впливають частоти збурення, навантаження на трактор та опір його рухові. 

Якщо змінювати передатне число колісного редуктора uкр у діапазоні 
4,0-5,0 (рис. 2, а), то коефіцієнт динамічності на перехідному режимі kд пер на 
першій і четвертій передачах істотно збільшується, на другій – дещо змен-
шується, а на третій спостерігається спочатку певне зростання, а потім змен-
шення. Подібний характер мають залежності kд пер від зміни uо у діапазоні 
4,0-5,0 (рис. 2, в). Залежності коефіцієнта динамічності kд уст на усталеному 
режимі від зміни uкр і uо для різних ступенів коробки передач, також мають 
різний характер і не дають змогу зробити однозначних висновків. Тому ми 
перевірили залежності kд пер і kд уст від загального передатного числа трансмі-
сії uтр, обчисленого для усіх чотирьох ступенів коробки передач. 

Сукупність отриманих значень коефіцієнтів динамічності, як функцій 
uтр, показав, що існує однозначна залежність між коефіцієнтами динамічності 
та загальним передатним числом трансмісії – зростання uтр призводить до 
зростання kд пер і kд уст за певними гармонійними законами (рис. 3), які зумов-
лені їх залежністю не тільки від uкр та uо, але й від передатних чисел коробки 
передач. Вплив передатних чисел конкретного агрегату на динамічні парамет-
ри трансмісії і трактора в цілому, залежить від квадрата добутку передатного 
числа не тільки самого агрегату, але й передатних чисел агрегатів, які є між 
ним і валом двигуна. Оскільки коробка передач є першою від двигуна, то її пе-
редатні числа завжди входять у uтр і впливають на усі динамічні параметри, 
незалежно від зміни uкр та uо. Тому ввімкнення різних передач у коробці пере-
дач і зумовлює хвилеподібний характер залежностей kд під час зміни uкр і uо. 

а)

k д  пер  = -7.10-5 u тр
2 + 0,0138 u тр  + 0,9059

k д уст  = 4.10-6 u тр
2 - 0,0002 u тр  + 1,1404
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 б)

k д  пер  = -4.10-5 u тр
2 + 0,0102 u тр  + 1,027

k д уст= 3.10-5 u тр
2 - 0,0037 u тр  + 1,253
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 Рис. 3. Залежності коефіцієнтів динамічності в трансмісії трактора на 
перехідному і усталеному режимах руху від загального передатного числа 
трансмісії, обчисленого з урахуванням усіх ступенів коробки передач: 
а – постійне uо = 4,444; uкр – змінне; б – постійне uкр = 4,59; uо – змінне 
Таким чином, на підставі розробленої математичної моделі крутильних 

коливань в трансмісії трактора з колісною формулою 4×4 і проведених обчис-
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лень, можна визначати навантажувальні режими трансмісії під час її проекту-
вання, а також обґрунтовано вибирати передатні числа механізмів трансмісії. 
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