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Дисертація на здобуття наукового ступеня доктора філософії за

спеціальністю 274 «Автомобільний транспорт». – Харківський національний

автомобільно-дорожній університет, Харків, 2024р.

В сучасних умовах поліпшення енергоефективності транспортних

засобів набуває найважливішого значення. Поліпшення енергоефективності

автомобілів передбачає покращення експлуатаційних, в основному

динамічних властивостей, при зменшенні витрат енергії двигуна.

При удосконаленні конструкції, з метою підвищення

енергоефективності автомобілів, основна увага приділялася підвищенню

енергоефективності моторно-трансмісійних установок, гідродинамічним

характеристикам, шинам.     Конструкції ходової частини     взаємовпливу

характеристик окремих шин на енергетичні втрати в колісному рушію

приділялось значно менше уваги. Цьому сприяло некоректне представлення

ходової частини автомобіля як складової частини системи «автомобіль-

дорога». Представлення дороги як замикаючої ланки чотирьохланкового

механізму дозволяє визначити ККД (коефіцієнт корисної дії)     колісного

рушію та отримати раціональний розподіл крутних моментів між передніми

та задніми колесами. У зв’язку з розширенням використання електромобілів

задача стає актуальною.

Дисертаційну роботу було виконано у відповідності з Законом України

«Про пріоритетні напрями розвитку науки і техніки» №2623 – 14 від

05.12.2012.

Дослідження виконувалося у відповідності до планів науково-

дослідницьких робіт (НДР) ХНАДУ та НАНГУ. Дослідження являються

складовою частиною звіту за темами №ДЗ/141 – 2022 від 25.12.2022 р.

«Розроблення дослідного зразка енергоефективного колісного
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малогабаритного транспортного засобу подвійного використання №

держреєстрації 01224200935». «Шасі – Б» від 25.02.2023 «Наукові основи

створення багатовісної та багатоланкової техніки     з комбінованою

енергоефективною установкою для Національної гвардії України».

Мета і завдання дослідження. Мета дослідження – зменшення витрат

енергії двигуна та поліпшення динамічних властивостей транспортних

засобів шляхом підвищення ККД колісного рушія за рахунок раціонального

вибору розподілом крутних моментів між ведучими колесами різних осей.

Для досягнення поставленої мети, необхідно вирішити наступні

завдання:

− провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушія двовісного автомобіля;

− провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушія багатовісних та багатоланкових транспортних засобів та

раціонального розподілу крутних моментів між ведучими колесами

різних осей;

− провести експериментальне дослідження динамічних показників

повнопривідних автомобілів.

Наукова новизна одержаних результатів полягає в тому, що в

дисертаційній роботі створено динамічну модель колісного рушію

одноланкових і багатоланкових транспортних засобів, що дозволило

визначити його ККД та напрями підвищення енергоефективності. При цьому

вперше:

– визначено, що двовісний повнопривідний автомобіль має більшу

величину ККД колісного рушію ніж автомобіль, що має лише одну вісь з

ведучими колесами;

– для електромобілів визначено раціональний розподіл крутних

моментів між передніми та задніми колесами, який визначається положенням

центру мас та шини та коефіцієнтами зчеплення з дорогою і опору кочіння

коліс;
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– отримано динамічну модель ККД колісного рушію при русі

транспортного засобу по поверхні, що деформується, визначено вплив

кутовою жорсткості та податливості ґрунту на раціональний розподіл

крутних моментів;

– отримано раціональний розподіл крутних моментів між колесами

тягача та причіпної ланки, що визначається співвідношенням кутових

жорсткостей шин коліс тягача та причіпної ланки. Отримала подальший

розвиток теорія колісного рушія транспортних засобі у напрямку визначення

його ККД і раціонального розподілу крутних моментів між колесами

багатовісних та багатоланкових транспортних засобів;

– удосконалено теорію динамічного аналізу автотранспортних засобів

за рахунок уточнення моделі колісного рушія і визначення впливу причепних

на енергоефективність автопоїздів.

Практичне значення одержаних результатів полягає в тому, що

отримані результати лягли в основу створення методик визначення

розподілу крутних моментів між осями багатовісних і багатоланкових

транспортних засобів.

НАНГУ використовує теоретичні результати дисертаційної роботи при

викладанні навчальних курсів з дисципліни «Основи розрахунку та

проектування автомобілів» та «Теорія експлуатації машин».

ХКБМ ім. О.О. Морозова прийняли до використання методики оцінки

енергоефективності колісного рушію транспортних засобів і раціонального

розподілу крутних моментів між осями.

Науково-виробничим об’єднанням «ПРАКТИКА» прийнято до

використання результати дисертаційної роботи при виконанні дослідницько-

конструкторських та наукових робіт.

Ключові слова: енергоефективність, транспортний засіб, колісний

рушій, коефіцієнт корисної дії, динамічні властивості, крутний момент.
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ABSTRACT

Оmelchenko V.I. Improving the energy efficiency of vehicles by

increasing the efficiency of the wheel drive. – Qualifying scientific work on

manuscript rights.

Dissertation for obtaining the scientific degree of Doctor of Philosophy in

specialty 274 "Automotive transport". – Kharkiv National Automobile and

Highway University, Kharkiv, 2024.

In modern conditions, improving the energy efficiency of vehicles is of the

utmost importance. Improving the energy efficiency of cars involves improving

operational, mainly dynamic properties, while reducing the energy consumption of

the engine.

Improving the design, with the aim of increasing the energy efficiency of

automobiles, the main attention was paid to increasing the energy efficiency of

motor-transmission units, hydrodynamic characteristics and tires. Much less

attention was paid to the design of the chassis and the influence of the
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characteristics of individual tires on energy losses in the wheel drive. This was

facilitated by the incorrect presentation of the automobile chassis as a component of

the "automobile-road" system. Representing the road as a closing link of a four-link

mechanism allows to determine the efficiency of the wheel drive and obtain a

rational distribution of torques between the front and rear wheels. In connection

with the expansion of the use of electric cars, the task is becoming urgent.

The dissertation work was carried out in accordance with the Law of

Ukraine "On priority areas of development of science and technology" №. 2623 –

14 dated 05.12.2012.

The study was carried out in accordance with the plans of scientific research

works (SRW) of the Kharkiv National Automobile and Highway University and

the National Academy of the National Guard of Ukraine. The research is a

component of the report on topics No. DZ/141 – 2022 dated 12/25/2022

"Development of a prototype of an energy-efficient wheeled compact dual-use

vehicle, state registration № 01224200935." "Chassis - B" dated 25.02.2023

"Scientific foundations of the creation of multi-axis and multi-link equipment with

a combined energy-efficient installation for the National Guard of Ukraine".

The purpose and tasks of the research. The purpose of the research is to

reduce engine energy consumption and improve the dynamic properties of vehicles

by increasing the efficiency of the wheel drive due to the rational choice of the

distribution of torques between the drive wheels of different axles.

To achieve the set goals, it is necessary to complete the following task:

– to conduct a theoretical study of the efficiency factor of the wheel drive of

a two-axle car;

– to conduct a theoretical study of the efficiency factor of the wheel drive of

multi-axle and multi-link vehicles and rational distribution of torques between

drive wheels of different axes and rational distribution of torques between the

drive wheels of different axes;
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– conduct an experimental study of the dynamic performance of all-wheel

drive cars.

The scientific novelty of the obtained results of the dissertation work is that

the dynamic model of the wheel drive of single-link and multi-link vehicles was

created in the dissertation work, which made it possible to determine its efficiency

and directions for increasing energy efficiency. And for the first time:

– it is determined that a two-axle all-wheel drive car has a greater wheel

drive efficiency than an atomic car that has only one axle with steering wheels;

– for electric vehicles, a rational distribution of torques between the front

and back wheels is determined, which is determined by the position of the center of

mass of the vehicle and the coefficients of traction with the road and rolling

resistance of the wheels;

– a dynamic model of the efficiency of the wheel drive when the vehicle

moves on a deforming surface was obtained, the influence of the angular stiffness

and compliance of the soil on the rational distribution of torques was determined;

– a rational distribution of torques between the wheels of the tractor and the

towing link is obtained, which is determined by the ratio of the angular stiffnesses of

the tires of the wheels of the tractor and the towing link. The theory of the wheel drive

of vehicles received further development in the direction of determining its

efficiency and rational distribution of torques between the wheels of multi-axle and

multi-link vehicles;

– the theory of dynamic analysis of motor vehicles has been improved by

refining the model of the wheel drive and determining the influence of trailers on

the energy efficiency of road trains.

The practical significance of the obtained results lies in the fact that the

obtained results formed the basis for the creation of methods for determining the

distribution of torques between the axles of multi-axle and multi-link vehicles.

The National Academy of the National Guard of Ukraine

uses the theoretical results of the dissertation work when teaching educational
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courses in the disciplines "Fundamentals of automobile calculation and design"

and "Theory of machine operation".

O. O. Morozov Kharkiv Machine Building Design Bureau adopted the

method of assessing the energy efficiency of the wheel drive of vehicles and the

rational distribution of torques between the axles.

The scientific and industrial association "PRAKTYKA" has accepted the

results of the dissertation for use in the performance of research and development

and scientific works.

Key words: energy efficiency, vehicle, wheel drive, efficiency, dynamic

properties, torque.
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ВСТУП

Обґрунтування вибору теми дослідження. В сучасних умовах

поліпшення енергоефективності транспортних засобів набуває

найважливішого значення. Поліпшення енергоефективності автомобілів

передбачає     покращення експлуатаційних, в основному     динамічних

властивостей, при зменшенні витрат енергії двигуна.

При удосконаленні конструкції, з метою підвищення

енергоефективності автомобілів, основна увага приділялася підвищенню

енергоефективності моторно-трансмісійних     установок, аеродинамічним

характеристикам,     шинам.     Конструкції ходової частини     взаємовпливу

характеристик окремих шин на енергетичні втрати в колісному рушію

приділялось значно менше уваги. Цьому сприяло некоректне представлення

ходової частини автомобіля як складової частини системи «автомобіль-

дорога». Представлення дороги як замикаючої ланки чотирьохланкового

механізму дозволяє     визначити ККД     колісного рушію     та отримати

раціональний розподіл крутних моментів між передніми та задніми колесами.

Тому завдання покращення енергоефективності колісних машин у тому числі

з причіпними ланками з різною колісною формулою через підвищення

коефіцієнта корисної дії колісного рушія є актуальним.

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами.

Робота виконувалась у відповідності з Законом України «Про

пріоритетні напрями розвитку науки і техніки» №2623 – 14 від 05.12.2012.

Дослідження виконувалося у відповідності до планів науково-

дослідницьких робіт (НДР) ХНАДУ та НАНГУ. Дослідження являються

складовою частиною звіту за темами №ДЗ/141 – 2022 від 25.12.2022 р.

«Розроблення дослідного зразка енергоефективного колісного

малогабаритного     транспортного засобу     подвійного використання №

держреєстрації 01224200935». «Шасі – Б» від 25.02.2023 «Наукові основи
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створення багатовісної та багатоланкової техніки з комбінованою

енергоефективною установкою для Національної гвардії України»

Мета і завдання дослідження. Мета дослідження – зменшення витрат

енергії двигуна та поліпшення динамічних властивостей транспортних

засобів шляхом підвищення ККД колісного рушія за рахунок раціонального

вибору розподілу крутних моментів між ведучими колесами різних осей.

Для досягнення поставленої мети, необхідно вирішити наступні

завдання:

− провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушія двовісного автомобіля;

− провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушія багатовісних та багатоланкових транспортних засобів та

раціонального розподілу крутних моментів між ведучими колесами

різних осей;

− провести експериментальне дослідження динамічних показників

повнопривідних автомобілів.

Об’єктом дослідження є динаміка колісних транспортних засобів.

Предметом дослідження є підвищення коефіцієнта корисної дії

колісного рушія та процес розподілу крутних моментів між колесами різних

осей.

Методи досліджень. Для вирішення завдань, що поставлено,

використовувалися наступні методи дослідження:

− в теоретичній частині використовувалися чисельні методи теоретичної

механіки та метод оптимізації параметрів математичної моделі;

− в експериментальній частині – метод парціальних прискорень та

електричні методи вимірювань механічних величин.

Використання методів, що наведено, у ході вирішення наукових

завдань дозволило отримати низку нових результатів.

Наукова новизна одержаних результатів полягає в тому, що в

дисертаційній     роботі     створено     динамічну     модель     колісного     рушію
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одноланкових і багатоланкових транспортних засобів, що дозволило

визначити його ККД та напрями підвищення енергоефективності. При цьому

вперше:

– визначено, що двовісний повнопривідний автомобіль має більшу

величину ККД колісного рушію ніж автомобіль, що має лише одну вісь з

ведучими колесами;

– для електромобілів визначено раціональний розподіл крутних

моментів між передніми та задніми колесами, який визначається положенням

центру мас та шини та коефіцієнтами зчеплення з дорогою і опору кочіння

коліс;

– отримано динамічну модель ККД колісного рушію при русі

транспортного засобу поверхнею, що деформується, визначено вплив кутової

жорсткості та податливості ґрунту на раціональний розподіл крутних

моментів.

Удосконалено теорію динамічного аналізу автотранспортних засобів за

рахунок уточнення моделі колісного рушія і визначення впливу причіпних

ланок на енергоефективність автопоїздів.

Отримала подальший розвиток теорія колісного рушія транспортних

засобі у напрямку визначення його ККД і раціонального розподілу крутних

моментів між колесами тягача та причіпної ланки багатовісних та

багатоланкових транспортних засобів в напрямку врахування співвідношення

кутових жорсткостей шин коліс тягача та причіпної ланки.

Практичне значення одержаних результатів полягає в тому, що

отримані результати лягли в основу створення методик визначення

розподілу крутних моментів між осями багатовісних і багатоланкових

транспортних засобів.

НАНГУ використовує теоретичні результати дисертаційної роботи при

викладанні навчальних курсів з дисциплін «Основи розрахунку та

проектування автомобілів» та «Теорія експлуатації маниш».
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ХКБМ ім. О.О. Морозова прийняли до використання методики оцінки

енергоефективності колісного рушію транспортних засобів і раціонального

розподілу крутних моментів між осями.

Науково-виробничим об’єднанням «ПРАКТИКА» прийнято до

використання результати дисертаційної роботи при виконанні дослідницько-

конструкторських та наукових робіт.

Особистий внесок здобувача. Наукові результати дисертаційної

роботи отримані здобувачем особисто. У спільних наукових публікаціях за

темою роботи здобувачу належать наступні положення:

− провів аналіз існуючих конструкцій автопоїздів з активними

причіпними ланками;

− визначив вплив розподілу крутних моментів між осями на енергетичну

ефективність двовісного автомобіля;

− отримав показники енергоефективності багатовісних автомобілів та

багатоланкових автопоїздів;

− отримав співвідношення раціонального вибору потужностей двигунів

автомобіля-тягача та активної причіпної ланки;

− оптимізував математичну модель ведучого колеса автомобіля;

− отримав математична модель коефіцієнта корисної дії колісного рушія

двовісного автомобіля.

Апробація матеріалів дисертації. Основні результати досліджень, які

викладені у дисертації були обговорені і схвалені на науково-практичних

конференціях різного рівня: І International Scientific and Theoretical Conference

“The driving force of science and trends in its development” January 26, 2021,

Coventry, United Kingtom; Всеукраїнській науково-практичній конференції

кафедри оперативного та логістичного забезпечення оперативного

факультету Національної академії Національної гвардії України 9 лютого

2021р., Харків, Національна академія Національної гвардії України; III

Міжнародній науково-практичній конференції “Globalization of scientific

knowledge: international cooperation and integration of sciences” 6 чевня 2022р.,
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Вінниця, Відень; Міжнародній науково-практичній конференції та науково-

методичній конференції до Дня автомобіліста та дорожника «Сучасні

технології в автомобілебудуванні, транспорті та при підготовці фахівців» 19-

21 жовтня 2022р., Харків, Харківський національний автомобільно-дорожній

університет; XI Міжнародній науково-практичній конференції «Актуальні

питання забезпечення службово-бойової діяльності військових формувань та

правоохоронних органів» 28 жовтня 2022р., Харків, Національна академія

Національної гвардії України; Міжнародній науково-практичній конференції

«Інноваційні аспекти розвитку автомобільного транспорту України»

присвячена 30-ти річчю кафедри автомобілі та автомобільне господарство

16-18 травня 2023р., Кам’янське; ІІ Всеукраїнському науково-практичному

онлайн-семінарі «Підвищення     якості продукції     машинобудівних та

ремонтних підприємств» 25 травня 2023р., Харків, Харківський національний

технічний університет; ІІІ Міжнародній науково-технічній конференції

«Перспективи розвитку машинобудування та транспорту» 1-3 червня 2023р.,

Вінниця, Вінницький національний технічний університет; Міжнародній

науково-практичній конференції «AutoTRACK-2023» 4-5 жовтня 2023р.,

Київ, Національний університет біоресурсів і природокористування України,

XІІ Міжнародній науково-практичній конференції «Актуальні питання

забезпечення     службово-бойової     діяльності військових     формувань та

правоохоронних органів», 27 жовтня 2023р.

Обґрунтованість та достовірність результатів роботи, наведених у

дисертації забезпечуються:

 коректним використанням сучасних методів теоретичного та

експериментальних досліджень;

 узгодженість та кореляцією одержаних результатів з

результатами теоретичних досліджень та результатами, що отримано іншими

авторами.
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Сукупність отриманих у дисертації наукових результатів, позитивна

оцінка їх достовірності, наукової та практичної цінності дозволяють вважати

мету, що поставлено, досягнутою.

Публікації. Основні наукові результати досліджень за темою

дисертації у 5 наукових статтях, у виданнях, що входять до переліку фахових

видань України, у 2 наукових статтях у виданнях, що зареєстровано у

науково-метричній базі Web of Science, у 11 тезах доповідей на

конференціях.

Обсяг і структура дисертації. Дисертація складається з анотації, змісту,

вступу, 4 розділів, висновків, переліку посилань та додатків. Загальний обсяг

дисертації становить 139 сторінок, 21 рисунок, 11 таблиць.
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РОЗДІЛ 1

АНАЛІЗ ВІДОМИХ ДОСЛІДЖЕНЬ ВПЛИВУ КОЛІСНОГО РУШІЯ НА

ЕКСПЛУАТАЦІЙНІ ВЛАСТИВОСТІ ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБІВ

1.1 Енергетична ефективність транспортних засобів та показники для її

оцінки

Ефективність будь-якого автомобіля визначається його тягово-

швидкісними якостями та паливною економічністю. Енергетична

ефективність автомобіля визначається ступенем його аеродинамічності, який

є предметом основної уваги при проектуванні форми його кузова.

Сила аеродинамічного опору та частина потужності двигуна, що

витрачається на її подолання, залежить від коефіцієнта лобового опору та

площі лобового перерізу (міделя) автомобіля. Довжина кузова автомобіля в

цьому випадку в розрахунку не враховується, це дозволяє підвищити

продуктивність та знизити собівартість перевезень за рахунок застосування

довгобазних та багатовісних автомобілів, а також автомобільних поїздів.

Розглянемо різноманіття критеріїв енергетичної ефективності

автомобілів та показана перевага багатовісних автомобілів та автопоїздів. В

якості показника тягових якостей автомобіля використовується [19] питома

потужність автомобіля, яка представляє собою співвідношення максимальної

ефективності потужності двигуна Nemax до маси автомобіля ma

emax
пит

a

. (1.1)

Вказаний показник залежить від вида та класа транспортниз засобів, а

також від умов експлуатації. Знаходиться в межах Nпит = 15– 50 кВт [19].

В роботі [19] запропонований показник – співвідношення спорядженої

маси транспортного засобу до потужності двигуна. Чим менше відношення
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маси до потужності, тим більше величина прискорення (при розгоні

автомобіля).

Важливим показником, що визначають тягові властивості автомобіля, є

питома сила тяги (динамічний фактор) ДІ питома потужність Nпит. Як вважає

професор, Бухарін М.О., автомобіль з високою питомою тягою при

достатньому зчепленні коліс з дорогою буде успішного долати складні

ділянки шляху. Однак, якщо питома потужність мала, не може бути

досягнута необхідна швидкість руху. Висока питома швидкість автомобіля

забезпечує значні прискорення при розгоні та високу швидкість руху як

одиничного автомобіля, так і автопоїзда на дорогах з високим коефіцієнтом

сумарного дорожнього опору.

Менше значення питомої потужності відповідає мікролітражним

автомобілям з помірними максимальними швидкостями. У легкових

автомобілів високих класів виробництва США та гоночних автомобілів

питома потужність Nпит досягає величин 150–200 кВт/т та більше.

Як видно з наведених даних, величина Nпит залежить від виду, класу

транспортного засобу, а також від умов експлуатації та тому не дає

конкретної інформації про тягово-швидкісні якостях автомобіля.

У роботах [20, 21] введене поняття коефіцієнта використання граничної

потужності двигуна, встановленого на автомобілі, до граничної потужності,

яку можна реалізувати на автомобілі, що розглядається

Н  emax / Nгран . (1.2)

Гранична потужність, яку можна реалізувати на автомобілі, що

розглядається може бути визначена як [20, 21]

х 1 Sх  Kзч1     
гран 2

тр х

Kзч1  ma  g3

kv  F
. (1.3)
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де Sx – повздовжнє відносне буксування ведучих коліс;

Kзч1 – коефіцієнт використання зчіпної ваги автомобіля обумовлений

наявністю неведучих коліс; для повнопривідного автомобіля Kзч1=1,0;

тр – ККД трансмісії;

F– площа лобового перерізу (міделя) автомобіля;

kv– коефіцієнт аеродинамічного опору;

 – коефіцієнт зчеплення коліс з поверхнею дороги.

Коефіцієнт використання граничної потужності [21]

emax тр 1 Sх 
2

х1 Sх 
kv  F

 ma  g 3
(1.4)

В таблиці 1.1 представлені результати розрахунку параметра H,

виконаного в роботі [20] для ряду моделей легкових автомобілів. Аналіз

значень H, наведений в таблиці, показав, що вони змінюються у відносно

широких межах.

Таблиця 1.1 – Визначення параметра H для ряду моделей легкових

автомобілів [21]

Модель

автомобіля

ЗАЗ-968

ВАЗ-2101

М-408

М-412

ГАЗ-21

ГАЗ-24

ГАЗ-13

ЗІЛ-111Г

ЗІЛ-114

ВАЗ-2112

HondaS200

VolvoV70T

Повна маса,

кг

1080

1345

1330

1340

1875

1825

2625

3130

3610

1050

1535

2100

Максимальна

потужність

двигуна, кВт

32

44

36,75

55

55

72

143

147

220

66,7

177

132

Параметр тр
Nгран,

kv∙F, кВт H

H∙c2/м2

0,491 0,88 827,5 0,039

0,443 0,90 1185 0,037

0,436 0,90 1173,7 0,031

0,436 0,90 1187,5 0,046

0,409 0,92 1985 0,028

0,445 0,92 1828,7 0,039

0,581 0,92 2760 0,052

0,604 0,92 3525 0,042

1,047 0,92 3315 0,066

0,419 0,90 1133,7 0,059

0,519 0,90 1686 0,105

0,504 0,90 2352,5 0,056
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В роботах [22, 23] запропонований показник енергетичної ефективності

автомобіля

mповн Vmax
w 2Nemax

(1.5)

де mповн – повна маса автомобіля;

Vmax – максимальна швидкість автомобіля.

Показник Ew дозволяє в комплексі оцінювати вплив параметрів mповн,

Vmax та Nemax на енергетичну ефективність автомобіля. Він показує яка частина

кінетичної енергії поступального руху автомобіля при повній масі та

максимальній швидкості випадає на одиницю ефективної потужності

двигуна. В таблиці 1.2 наведені отримані в роботі [21] значення Ew для

легкових автомобілів різноманітних класів, випущених в різні роки.

Аналогічні результати, отримані в роботі [23] представлені в таблиці 1.3

Аналіз вказаних результатів розрахунків показує, що показники енергетичної

ефективності 9-ти розглянутих моделей знаходиться в межах від 16,287

до 29,383 кДж .

кДж

кВт

Слід відмітити, що сучасні автомобілі провідних зарубіжних фірм

мають найбільш високі показники енергетичної ефективності (Ew=22 -29

кДж/кВт). Наведені для порівняння в таблиці 1.2 показники питомої

потужності Nпит для розглянутих моделей автомобілів змінюються в більш

широких межах (Nпит = 27,63–115,37 кВт/т). Таким чином запропонований в

роботах [22, 23] показник енергетичної ефективності більш точно зв’язує між

собою повну масу m, максимальну швидкість руху Vmax та максимальну

енергетичну потужність двигуна Nemax.

Однак у відомих дослідженнях при оцінці енергетичної ефективності

не враховано вплив аеродинамічних показників автомобілів, що особливо
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важливо знати при проектуванні та експлуатації багатовісних автомобілів та

автопоїздів.

Таблиця 1.2 – Вплив рівня енергетичної навантаженості 6-ти моделей

легкових автомобілів [22]

№ Модель
п.п автомобіля

Максимальна
кінетична енергія
автомобіля (Wкін)max,
кДж

тр
Ew, Nпит,

кДж/кВт         кВт/т

1 М-408
2 ВАЗ-2112
3 ГАЗ-24
4 ЗІЛ-114
5 Honda

S2000
6 Volvo

VT0T5

1964 33,33 36,75
2004 47,22 66,7
1968 40,28 72
1967 52,77 220
1999 66,67 177

2004 58,33 132

1330 738,89
1500 1672,30
1825 1480,51
3610 5026,33
1535 3411,45

2100 3572,51

0,90 20,00 27,63
0,92 25,00 44,77
0,92 20,41 39,45
0,90 22,73 60,94
0,90 19,23 115,37

0,90 27,03 62,86

Таблиця 1.3 – Показники енергетичної ефективності 9-ти випробуваних

моделей легкових автомобілів [23]

№ Модель автомобіля
з/п

1              Daewoo Lanos
2              Toyota Corolla

E 110
3 ВАЗ-2110
4 ВАЗ-2115
5 ВАЗ-2121
6 ЗАЗ-1103
7 ВАЗ-2111
8 ВАЗ-2170
9 ВАЗ-2107

Nemax ,

кВт
63,000
80,882

69,118
58,823
53,700
43,000
66,176
72,059
71,000

V  , mn, кг
a max

км/год
172               1595
195               1625

185 1525
165 1450
132 1550
147 1190
175 1530
183 1578
145 1430

Wкін,
кДж

1814,864
2376,562

2007,4279
1518,3173
1038,738
989,027
1802,163
2032,525
1156,375

Ew ,

кДж/кВт
28,807
29,383

29,043
25,812
19,343
23,000
27,233
28,206
16,287

Таким чином, використання показника ефективності автомобіля Ew

(див. вираз (1.5) та таблицю 1.2 та таблицю 1.3) дозволяє більш об’єктивно

проводити порівняння між собою транспортних засобів слід відмітити, що в

роботі [24] запропоновано вважати опір кочінню як внутрішні втрати енергії
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в трансмісії і тому опір повітря є однією зовнішньою силою, на яку

витрачається потужність двигуна.

Питання підвищення енергоефективності автотранспортних засобів

організаційними і конструктивними методами присвячено роботи [25-42].

Методам оцінки підвищення енергоефективності транспортних засобів

присвячені наукові дослідження [43-71].

1.2 Пневматична шина як основний елемент взаємодії автомобіля з

опорною поверхнею

Важливим елементом шасі автомобіля є колесо, яке приймає крутний

момент створюваний двигуном й забезпечує рух автомобіля за рахунок сил

зчеплення з дорогою. Крім того, воно сприймає ударні навантаження

нерівностей поверхні забезпечує керованість, стійкість, розгін

та гальмування автомобіля. Автомобільне колесо складається з диска з

ободом та шини, яка буває камерною або безкамерною (покришка). Шина

містить корд – силовий     каркас, який виконано     з     декількох     шарів

прогумованої тканини армованої нитками з нейлону, металевого дроту

або бавовни. За рахунок     своєї     жорсткості корд сприймає     силову

реакцію поверхні дорожнього покриття зовні, а з середини – тиск

повітря. Крім каркаса покришка складається з боковин, бортів та товстого

шару гуми з нанесеним рисунком –     протектором, який безпосередньо

контактує з поверхнею (рис. 1.1) [19].

За напрямом розташування армувальних ниток корду шини

поділяються на радіальні та діагональні. Нитки корду, у радіальних шинах,

розташовані під прямим кутом до боковин, що забезпечує їй гнучкість в

аксіальному напрямку й хороше поглинання нерівностей. В той же час

деформація боковин     в радіальному напрямі     веде     до     погіршення

керованості автомобіля. Для зниження бічних     деформацій шини

застосовують     брекер, кий виготовлений з декількох шарів корду з
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укладеними діагонально армувальними нитками [19].

Окрім параметрів важливою експлуатаційною характеристикою є

здатністьвитримувати повну споряджену масу автомобіля, а також

вантажів.      Для класифікації шин за      допустимим навантаженням

вводять поняття індексу навантаження. Індекс навантаження позначається

одно-, дво- або      тризначним      числом      та      лімітується граничним

навантаженням в кілограмах, яке здатна витримати одна шина автомобіля.

Для обмеження швидкості з точки зору безпечної

експлуатації     автомобіля     шини маркують     індексом     швидкості. Він

позначається великою латинською літерою і вказує граничну величну

швидкості в кілометрах на годину, що здатна витримати шина.

Відповідно до міжнародних стандартів, на боковині шини міститься

чотиризначне число, яке вказує точну дату її виготовлення. Даний

символ, ще називають DOT-кодом, у якому перші дві цифри вказують на

порядковий номер тижня в році, а дві останні цифри – рік виготовлення. За

DOT-кодом «3815» можна зробити висновок, що шина була виготовлена 38-го

тижня 2015 року.

Рисунок 1.1 – Конструкція радіальної пневматичної шини
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Шини з’являються найбільш напруженими елементами, через які від

дороги на автомобіль передаються навантаження, тому витрати енергії у

шинах здійснюють суттєвий вплив на енергоефективність транспортних

засобів. Однак у відомій літературі приділено недостатньо уваги втратам

енергії у колісному рушію [72-75].

1.3 Аналіз енергетичних втрат в шинах за результатами відомих

досліджень

Енергетична ефективність автомобіля серед багатьох факторів

визначається і коефіцієнтом корисної дії колісного рушія. Не дивлячись на

значну кількість наукових досліджень, присвячених проблемі підвищення

ККД коліс автомобіля, залишається цілий ряд проблематичних питань.

Однією з причин виникнення вказаних питань є традиційний підхід до

динаміки деформованого з позицій механіки твердого тіла, що не дозволяє

враховувати вплив на ККД колісного рушія податливості деформованої шини

[22, 23]. В цій статті розглянутий підхід до оцінки ККД колісного рушія з

позиції теорії пружності і показано, що зі збільшенням крутного моменту

відбувається збільшення вказаного показника.

Динаміці та енергетиці колеса автомобіля присвячено значну кількість

наукових досліджень [20-24, 72-82]. Класична теорія автомобіля визначила

основні положення динаміки руху колеса. Зокрема запропоновано [83]

використовувати для розрахунку статики, кінематики і динаміки

деформованого     колеса     чотири радіуса: вільний r0; статичний rcт;

кінематичний rк     і динамічний rдрадіуси колеса. Вказані радіуси є

розрахунковими та визначаються співвідношеннями

r т  r  
 z     ; (1.6)
рад

r V /ωк; (1.7)
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д  Mк / P , (1.8)

де Pz – нормальне навантаження на колесо (шину);

Срад – радіальна жорсткість шини;

V0 – лінійна швидкість осі колеса;

ωк – кутова швидкість колеса;

Pк – тягова сила, прикладена на вісі колеса [83];

Мк – крутниймомент, підведений до колеса від джерела енергії.

Радіуси rcт та rд дорівнюють відстаням від опорної поверхні до осі

колеса, відповідно при нерухомому та що коливається колесі. Відомо, що rд˃

rcт. Всі вказані радіуси (rcт; rк; rд) є зручними розрахунковими параметрами,

які полегшують визначення взаємозв’язків між статистичними,

кінематичними та динамічними параметрами колеса. Тим не менш,

з’являються публікації [84, 85], в яких автори намагається визначати який із

зазначених радіусів є найбільш важливим і точним.

Оригінальним дослідженням є робота І.О. Бережного, в якому автор

зміг показати взаємозв’язок між силовими та кінематичними параметрами

колеса за допомогою функції навантаження в контакті з опорною поверхнею.

Робота колеса автомобіля в тормозному і тяговому режимах дослідження в

роботі [21]. Взаємозв’язок між показниками зчіпних зв’язків пневматичної

шини та її пружними характеристиками показана в дослідженні [74].

Цікаві результати названі авторами роботи [74] «Парадоксом

Петрушова». Там, для випадку рівномірного прямолінійного руху колеса

були отримані рівняння силового і енергетичного балансу колеса. Принцип

виникнення «Парадокса Петрушова» є нехтуванням кругової деформації

шини обумовлений прикладенням до колеса крутного моменту.

Пояснення вказаного парадокса проведено в роботі [74]. Отримано

аналітичний вираз для визначення миттєвого ККД колеса, який має вид:
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де

колеса

мит
fк – миттєвий силовий ККД колеса; Mfк – момент опору кочення

Аналіз виразу (1.9) показує, що збільшення відношення М fк / Мк , з

одного боку, підвищує пружк , а з іншого – зменшує мит .Очевидно, що існує

деяке значення відношення 
 М 

fк 

opt , при якому забезпечується отримання

 к 

оптимального значення мит
к Крім того, потрібен розгляд питання

забезпечення максимального значення ККД колісного рушія автомобіля.

1.4 Аналіз конструкцій багатоланкових дорожніх транспортних

засобів

Автомобільний транспорт є одним з основних видів транспорту, який

використовується для виконання завдань з логістичних перевезень як

військовими формуваннями, так і цивільними організаціями. Здебільшого

для автомобільних перевезень залучаються як одиночні вантажні автомобілі

так і автомобільні поїзди.

У сучасному автомобілебудуванні активно розвивається напрямок,

пов'язаний із застосуванням багатовісних великовантажних автопоїздів та

зчленованих самохідних платформ. Широке поширення і подальше

вдосконалення зазначених транспортних засобів (ТЗ) обумовлено низкою

об'єктивних чинників: потребою в перевезеннях важких великогабаритних

вантажів з виключенням процесів роздільного перевезення і подальшого

збирання складових частин; необхідністю підвищення вантажопідйомності

при одночасному забезпеченні високої прохідності при русі по ґрунтових
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дорогах і поза дорогами; необхідністю забезпечення малих тисків на опорну

поверхню з метою зменшення руйнівного впливу на ґрунт та ін. [19].

Великі перспективи має використання автопоїздів в промислових і

сільськогосподарських районах з розвиненою мережею доріг. Але особливої

актуальності набуває необхідність використання автопоїздів в широкому

діапазоні дорожніх умов експлуатації, а саме, в умовах бездоріжжя, що

характерно для військової колісної техніки. Однак існуючі конструкції

приводу ведучих коліс автопоїздів не у повній мірі забезпечують високі

показники прохідності та динамічності, що важливо з точки зору

забезпечення їх живучості при військовій експлуатації [19].

Аналіз [20-23] показав, що опорно-зчіпні властивості автопоїздів

значно нижчі, ніж одиночних автомобілів. Для підвищення тягово-

динамічних властивостей автопоїздів відомі різні конструктивні рішення.

Прагнення до підвищення прохідності автопоїздів призвело до створення так

званих активних автопоїздів. Автопоїзда з приводом на колеса причепа або

напівпричепа отримали назву активних причіпних ланок. Їх основна

відмінність полягає в розподілі потужності двигуна не тільки на колеса

тягача, а й на колеса причіпних ланок [24]. Для підвищення прохідності

автопоїздів (особливо великої вантажопідйомності) застосовують привід

коліс причепів і напівпричепів [23].

Таким чином, активізація коліс причепа (напівпричепа) не тільки

дозволяє поліпшити прохідність та динамічність автопоїзда в порівнянні з

одиночним автомобілем, але навіть перевершити їх й при цьому забезпечити

транспортування вантажу більшої маси. У роботах [20-23] наведено

класифікацію автопоїздів, їх компоновочні схеми, та конструктивні

особливості, що характерні для пасивних причіпних ланок. Але не розглянуті

питання конструкції автопоїздів з активними причіпними ланками та

особливості передачі крутного моменту до ведучих коліс причепа

(напівпричепа).
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Привід активних причіпних ланок може бути постійної та періодичної

дії. Приводи постійної дії мають відносно мале поширення і застосовуються

головним чином на великовантажних багатоланкових автопоїздах. На

двухзвенних автопоїздах зазвичай використовуються приводи періодичної дії

(бустерного типу). За типом трансмісії системи приводу активних осей

причіпних ланок поділяють на механічні, гідрооб'ємні і електричні [24].

Особливості конструкції, переваги та недоліки цих активних ланок

автопоїздів різних типів передачі енергії потребують дослідження.

Досвід створення активних поїздів свідчить про те, що у вітчизняній

практиці вони розробляються здебільшого з напівпричепами, а закордонні

фахівці надають перевагу причепам. Але можливі дві конструктивні схеми

механічного приводу коліс причепа (напівпричепа) автопоїзда: з передачею

крутного моменту звичайною карданною передачею і через шворінь сідельно-

зчіпного пристрою. Істотним недоліком першої схеми є обмеження кута

складання між тягачем і напівпричепом гранично допустимими кутами

карданних шарнірів (до 45 °), що значно погіршує маневрені властивості.

Для поліпшення маневреності автопоїздів з передачею крутного

моменту карданною передачею британська компанія Multidrive використовує

зчіпний пристрій з подвійним механізмом зчленування [72]. Для усунення

необхідності роботи карданної передачі на критичних кутах введений

поворотний стіл заднього візка напівпричепа. Такий зчіпний пристрій

забезпечує підвищені кути поздовжньої (до ± 15°), поперечної (до ± 10°) і

горизонтальної (до ± 100°) гнучкості. Як показує досвід компанії Multidrive,

такий тип приводу найбільш раціональний для автопоїздів з колісною

формулою 8×8. Недоліком цієї схеми є вразливість елементів приводу

причіпного ланки при русі по пересіченій місцевості, а також складність

операцій зчеплення та розчеплення. Схема компонування активного автопоїзда

колісної формули 8×8 з механічним приводом представлена на рис. 1.2.
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1, 2, – ведучі мости тягача; 3 – механізм зчленування; 4, 5, – проміжні опори;

6 – поворотний механізм; 7, 8 – ведучі мости напівпричепа

Рисунок 1.2 – Компонування агрегатів приводу типу «Multidrive»

За основу більшості існуючих конструкцій автопоїздів був прийнятий

механічний привід ведучих коліс напівпричепів від трансмісії тягачів що їх

буксирували [22]. Після випробувань ряду експериментальних конструкцій

найбільш ефективними були визнані автопоїзда з колісною формулою 10x10,

що складалися з тривісних повнопривідних сідельних тягачів і активних

двохосьових напівпричепів з усіма ведучими односхилими колесами. Схема

компонування активного автопоїзда (колісна формула 10×10) з механічним

приводом представлена на рис. 1.3.

1, 2, 3 – ведучі мости тягача; 4 – коробка відбору потужності; 5, 6, 7, 8 – кутові

редуктори; 9, 10 – ведучі мости напівпричепа

Рисунок 1.3 – Компонування агрегатів механічного приводу напівпричепа

Такий тип приводу має такі недоліки:
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– застосування нестандартного опорно-зчіпного пристрою, яке не

передбачає можливість розчеплення ланок автопоїзда і заміни причіпного

складу;

– значна кількість кутових редукторів і карданних валів, що збільшують

масу приводу;

– кінематичні невідповідності при обертанні коліс тягача і причіпного

складу і проблеми оптимального перерозподілу необхідних сил тяги та

гальмування на кожне колесо автопоїзда.

В останній час широке застосування для активізації коліс причіпних

ланок у вітчизняному та зарубіжному автомобілебудуванні знаходить

гідрооб'ємний привід. Для активних автопоїздів гідрооб'ємний привід має такі

переваги перед механічним [20, 23]:

– стійкість роботи при малих швидкостях і великих навантаженнях;

– зручність компонування агрегатів приводу;

– легкість одержання швидкого (≈0,12 с) і симетричного за моментами і

кінематичними параметрами реверсу приводу, що дозволяє виконувати

енергійне «розгойдування» застряглого автомобіля, що характерно для

експлуатації в тяжких дорожніх умовах;

– свобода компонування агрегатів трансмісії;

– жорстка кінематична й силова характеристика гідрооб’ємної

трансмісії, що наближається до характеристики механічної безступінчастої

передачі та мала інерційність приводу, що обумовлює можливість реалізації

керування передаточним відношенням приводу з високою точністю за будь-

яким заданим законом;

– енергоефективність автомобіля з гідрооб’ємною трансмісією при

збільшенні числа його ведучих осей знижується менш інтенсивно, ніж в

автомобілів з механічною трансмісією;

– надійний захист від перевантажень (за допомогою запобіжних

клапанів і обмежувачів тиску).
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За даними фірми Sisu автопоїзд, оснащений гідрооб’ємною трансмісією,

розвиває тягу на 25% вище і долає підйом в 1,5 рази крутіше, ніж без неї [23].

Схеми гідрооб'ємних приводів активних коліс причіпних ланок

поділяються на два основних типи: «гідровал» і «гідромотор-колесо». У таких

конструкціях гідропривід виконує функції карданних валів, забезпечуючи

підвід крутного моменту на ведучі мости причіпної ланки. Компонування

агрегатів приводу типу «гідровал» представлене на рис. 1.4

1, 2, 3 – ведучі мости тягача; 4 – коробка відбору потужності; 5 – насос;

6 – гнучкі шланги; 7 – гідромотор; 8 – вал приводу напівпричепа;

9, 10 – ведучі мости напівпричепа

Рисунок 1.4 – Компонування агрегатів гідрооб'ємного приводу напівпричепа

типу «гідровал»

Компонування агрегатів гідрооб'ємного приводу напівпричепа типу

«гідромотор-колесо» представлене на рис. 1.5. Особливістю такого приводу є

широке використання стандартних агрегатів. Однак через малу кількість

гідроагрегатів (один насос і один мотор) значна частина приводу доводиться

на механічні агрегати (головні передачі, диференціали, карданні передачі).

При цьому компонуванні для підвищення прохідності повинна бути

реалізована можливість блокування міжколісних диференціалів в мостах

причіпної ланки автопоїзда [23].

На сучасному етапі технічного розвитку реалізація гідроприводу

відбувається за схемою типу «гідромотор-колесо». В такому випадку
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1, 2, 3 – ведучі мости тягача; 4 – коробка відбору потужності; 5 – насос;

6 – гнучкі шланги; 7, 8 – гідромотор

Рисунок 1.5 – Компонування агрегатів гідрооб'ємного приводу напівпричепа

типу «гідромотор-колесо»

гідромотор вбудовується в кожен з рушіїв. Перевагою радіально-поршневих

гідромоторів є можливість передачі великих крутячих моментів і стійкої

роботи під навантаженням при невеликих частотах обертання (7-10 хв-1), що

дозволяє спростити конструкцію мотор-колеса, оскільки виключається

необхідність у колісному редукторі. Аксіально-поршневі гідромотори мають

менший діаметр, ніж радіально-поршневі, тому їх використовують при малому

діаметрі маточини колеса. Під навантаженням мінімально стійкі частоти

обертання такого гідромотора знаходяться в межах 100-150 хв-1, тому потрібна

установка знижувального колісного редуктора.

Особливістю гідрооб'ємної трансмісії є те, що вона працює в досить

вузькому діапазоні швидкостей руху машини, що пояснюється робочими

процесами об'ємних гідромашин [73].

Використання гідроприводу носить обмежений характер з наступних

причин:

– ККД менше, ніж у механічного приводу (внаслідок подвійного

перетворення енергії);

– складність експлуатації в умовах низьких температур (для підтримки

працездатності     необхідно     постійно     прокачувати     робочу     рідину,     що
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призводить до великих барботажних втрат);

– велика собівартість в порівнянні з механічним приводом; обмежена

можливість застосування в довгомірних автопоїздах (через великі втрат в

трубопроводах).

При створенні багатопривідних колісних машин (до яких відносяться і

активні автопоїзда) найбільш раціональним вважається застосування

електричної (електромеханічної) трансмісії [74-79]. Електричною називається

передача, в якій перетворення факторів силового потоку приводного двигуна

машини у всьому діапазоні регулювання здійснюється електричним

трансформатором крутного      моменту. Найпростіший      трансформатор

складається з двох електричних машин, одна з яких працює в режимі

генератора, а інша – в режимі електродвигуна. Якщо в такій передачі

встановлені ступінчасті (фрикційно-зубчасті) редуктори або інші механічні

розподільні механізми, то вона називається електромеханічною. Основні

переваги електромеханічної трансмісії:

– характеристика тягового електродвигуна забезпечує реалізацію

безступінчастої передачі потужності на колеса і можливість руху на

«повзучих швидкостях»;

– значно скорочується кількість механічних елементів трансмісії

(відсутні коробка передач і роздавальна коробка, зменшується кількість

карданних валів і т.д.);

– легкість реверсування;

– з'являється можливість індивідуального розподілу потужності по

колісним рушіям відповідно до зовнішніх умовам, в яких вони знаходяться.

Для активізації коліс причепа або напівпричепа автопоїзда з тягачем,

що володіє серійним приводом, застосовують електричний привід

періодичної дії, який використовують при русі на нижчих передачах коробки

передач тягача. Для зниження втрат при русі на більш високих передачах

необхідно «розривати» кінематичний зв'язок між колесом і ланками

редуктора з тяговим електродвигуном [72].
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Електричні трансмісії з приводом постійного дії застосовуються на

повнопривідних автопоїздах з великим числом ведучих осей. При русі у

важких дорожніх умовах або з повним навантаженням всі електромотор-

колеса реалізують потужність, передану від силового потоку приводного

двигуна машини і генератора, й зчіпних властивостей автопоїзда

використовуються повністю [72].

Компонування агрегатів електричного приводу напівпричепа

представлене на рис. 1.6 [72].

1, 2, 3 – ведучі мости тягача; 4 – коробка відбору потужності; 5 – генератор;

6 – силові дроти; 7, 8 – електромотор-колесо

Рисунок 1.6 – Компонування агрегатів електричного приводу напівпричепа

При русі таких автопоїздів по дорогах з удосконаленим покриттям і з

неповним завантаженням необхідна сила тяги машини значно зменшується.

У цих умовах доцільно відключати частину електромотор-коліс. З

урахуванням сучасного розвитку науки і техніки напівпричепи з

електричним приводом коліс напівпричепів доцільно створювати для

сідельних тягачів з електромеханічної трансмісією, оскільки на автомобілі

вже встановлений потужний генератор, а також є можливість використання

єдиних (загальних) алгоритмів управління електромеханічної трансмісією

автопоїзда.

З аналізу, що проведено видно, що подальший розвиток і використання

механічного приводу ведучих коліс причіпних ланок є не ефективним, бо це
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приводить до значного ускладнення конструкції автопоїзда та збільшення

енергетичних витрат (витрат палива) на рух машини.

Гідрооб'ємний тип приводу найчастіше використовується у побудові

тракторів та тракторних поїздів. На автомобілях він отримав обмежене

використання.

Тому на наш погляд перспективним є використання електричного

приводу (чи електромеханічного) на колеса причіпних ланок автопоїзда, що

дозволяє спростити конструкцію трансмісії, а в перспективі підвищити

прохідність та динамічність вказаної машини за рахунок роздільного

керування окремими колесами.

1. В результаті дослідження, що проведено визначено, що найбільш

перспективним є використання електричного приводу ведучих коліс

причіпної ланки автопоїзда.

2. Використання електричного приводу причепа або напівпричепа

дозволяє у подальшому підвищити прохідність та динамічність автопоїзда за

рахунок роздільного керування окремими колесами причіпної ланки.

1.5 Висновки за розділом 1 та постановка завдань дослідження

Аналіз відомих результатів досліджень, проведений у розділі 1,

дозволив зробити наступні висновки:

– використання показника енергетичної ефективності Ew автомобілів

дозволяє більш об'єктивно проводити порівняння між собою транспортних

засобів;

– у результатах відомих досліджень не визначено коефіцієнт корисної

дії колісного рушія автомобілів, що не дозволяє визначити напрямки його

підвищення, у тому числі при русі по опорній поверхні, яка деформується;

– враховуючи активний розвиток конструкцій електромобілів і

гібридних автомобілів, постає питання вибору такого розподілу крутних
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моментів між передніми та задніми колесами, що забезпечує найбільший

ККД колісного рушію і підвищує енергоефективність автомобіля;

– багатоланкові автопоїзди мають високу енергоефективність, тому

виникає необхідність оцінки і підвищення ККД колісного рушію усього

автопоїзда.

Висновки, що зроблено, дозволили сформувати наступні завдання

дослідження;

– провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушію двовісного автомобіля;

– провести теоретичне дослідження коефіцієнта корисної дії колісного

рушія багатовісних та багатоланкових транспортних засобів;

– провести експериментальні дослідження динамічних показників

повноприводних автомобілів.

Результати досліджень опубліковано в [3], [6], [9], [8], [10], [12].
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РОЗДІЛ 2

ТЕОРЕТИЧНЕ ДОСЛІДЖЕННЯ КОЕФІЦІЄНТА КОРИСНОЇ ДІЇ

КОЛІСНОГО РУШІЯ ДВОВІСНОГО АВТОМОБІЛЯ

2.1 Оцінка коефіцієнта корисної дії колісного рушія автомобіля

2.1.1 Оптимізація математичної моделі ККД ведучого колеса

автомобіля

Для визначення екстремума функції мит  
М fк 

 (див залежність (1.9))
к

визначаємо похідну останньої по відношенню 
М fк     та прирівняємо її до нуля

к

мит  М fк 

  к   2 к 1 fк 
  0. (2.1)

fк                           кут к

 Мк 

З рівняння (2.1) знаходимо

 М fк opt 1 0,5
Cкут .

 к  к (2.2)

Друга похідна функції мит  М fк  
по 

М fк

 к  к

2мит 
 
М fк 


к  2 к  0, (2.3)


 М fк  кут

 к 

що свідчить про отримання кmax .
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Після підстановки виразу (2.1) в рівняння (1.9) отримаємо

кmax  0,25
Скут . (2.4)

В роботі [74] відношення  к  визначено як кут статистичної закрутки
кут

φстат . Величина вказаного кута для шин легкових автомобілів знаходиться в

межах φстат = 0,0325 – 0,0356 рад; для шин вантажних автомобілів φстат  0,0515-

0,0709 рад. Виражаючи к

Скут

через кут статистичної закрутки φстат ,

перетворимо (2.4) до вигляду

кmax  0,25 / φстат .

Аналіз виразу (2.5) показує, що реальні значення

(2.5)

кmax 1 можуть бути

отримані при φстат0,25рад , що неможливо. Таким чином, екстремальні значення

кmax знаходяться за межами реальних значень φстат .

На рис. 2.1 представлені графіки залежності для шин легкових (крива 1) та

шин вантажних (крива 2) автомобілів.

Аналіз кривих, що наведено на рис.2.1, показує, що зі зростанням мит
fк

також зростає к
ит , що природно. Максимальне значення мит

кmax досягається

при мит
fк та складає: кmax  0,967 – для шин легкових автомобілів;

кmax  0,929 – для шин вантажних автомобілів.

На рис. 2.2 представлені графіки залежності миттєвого ККД колеса к
ит

від відношення 
М fк . З графіків, представлених на рис.2.2, видно, що з ростом

к

відношення 
М fк

к

миттєвий ККД колеса зменшується та при 
М fк = 1 вказаний

к

ККД дорівнює нулю.
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1 φстат = 0,0325 рад; 2 φстат = 0,0709 рад

Рисунок 2.1 – Залежність к
ит (мит )

1 – при φстат = 0,0325 рад;

2 – при φстат = 0,0709 рад

Рисунок 2.2 – Залежність к
ит М fк /M к 

Це приводить до висновку, що зі збільшенням М к ККД колеса
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збільшується. Найбільше значення мит
к досягається при максимальному

крутному моменті, відповідному реалізації граничної сили за зчепленням в

контакті колеса з дорогою

Мк Мкmax φх  Rzк  r , (2.6)

де φх – повздовжній коефіцієнт зчеплення з дорогою.

Рівняння (1.9) з урахуванням відношення (2.6) прийме вигляд для

випадку реалізації граничної сили по зчепленню в контакті колеса з дорогою

к 
ит 


1 

x  
1 стат 


1 

x 
.

В таблиці 2.1 наведені дані по коефіцієнтам

(2.7)

 x та f різних типів шляху

та визначено величини коефіцієнтом корисної дії мит мит
fк пружк та мит для

ведучих коліс.

Менше значення відповідає шинам легкових автомобілів, а більше –

шинам вантажних автомобілів.

Таким чином, можна зробити висновок, що при русі автомобіля з

реалізацією максимально можливого по зчепленню з дорогою крутного

моменту забезпечується максимальним ККД ведучих коліс.

Досліджуємо зміну ККД колісного рушія автомобіля при використанні

здвоєних ведучих коліс, а також у випадку встановлення двох ведучих

мостів замість одного. Розглянемо на прикладі шин вантажних автомобілів,

приймаючи для одиночної шини φстат = 0,08 рад.

При встановленні здвоєних коліс в два рази зростає кутова жорсткість

(можна в першому наближенні прийняти і таке допущення). У такому разі

кут статичної закрутки зменшується в 2 рази та рівняння (2.7) прийме

наступний вид:
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Таблиця 2.1 – Визначення ККД ведучих коліс автомобіля при русі

різними типами шляху з реалізацією максимального крутного моменту [5]

Тип шляху

Асфальтоване шосе

Гравійно-щебенева
бруківка

Бруківка

Суха ґрунтова дорога

Ґрунтова дорога після
дощу

Пісок

Снігова укочена
дорога

F φх

0,017 0,67

0,025 0,57

0,030 0,45

0,040 0,60

0,100 0,42

0,200 0,70

0,035 0,32

мит
fк

0,975

0,956

0,933

0,933

0,762

0,714

0,891

(*                         (*

мит                           мит
пружк                       fк

0,936-        0,913-
0,976         0,952
0,952-        0,910-
0,982         0,939
0,968-        0,903-
0,988         0,922
0,969-        0,903-
0,988         0,922
0,939-        0,715-
0,977          0744
0,929-        0,673-
0,979         0,699
0,929-        0,828-
0,973         0,867

мит 

1 f  

1 
φстат 1 f 

.
 x    x  (2.8)

Аналіз рівняння (2.8) показує, що, в порівнянні з одинарним колесом,

встановлення здвоєних коліс призводить до збільшення коефіцієнта корисної

дії колісного рушія.

При установці двох ведучих мостів замість одного відбувається

зменшення крутного моменту на колесах в два рази. При цьому кутова

жорсткість пневматичної шини залишається колишньою. Це означає, що

також, у випадку здвоєних коліс, кут стат      статистичної закрутки колеса

зменшується в два рази. Ріст ККД колісного рушія в цьому випадку також

можна розрахувати за формулою (2.8). На рис.2.3 наведені діаграми

розрахункових значень величин пружк та к
ит для шин вантажних автомобілів

при русі по різних типам шляху. Аналіз вказаних діаграм свідчить про

збільшення ККД колісного рушія при установці здвоєних коліс замість



мит
к
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одинарних чи двох ведучих мостів замість одного.

Можна зробити загальний висновок, який полягає в тому в тому, що зі

збільшенням граничного по зчепленню крутного моменту колеса

збільшується ККД колеса.

– при одинарних колесах; – – – при здвоєних колесах та при встановленні

двох ведучих мостів

Рисунок 2.3 – Діаграми ККД шин вантажних автомобілів на різних типах

шляху: а – пружк ; б – ηмит
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2.1.2 Математична модель коефіцієнта втрат веденого колеса

автомобіля

В роботі [74] визначено коефіцієнт корисної дії ведучого колеса (див.

залежність (1.9)). Однак для ведених коліс вказаний показник не отриманий.

Для веденого колеса потрібно визначати коефіцієнт втрат. Для рішення

поставленої, задачі також, використовуємо метод оберненого руху. На рис.

2.4 наведена схема для визначення величини похідної вектору дотичної

реакції дороги Rx за допомогою метода оберненого руху.

Рисунок 2.4 – Використання метода оберненого руху

для визначення Rx/dt

Кут закрутки колеса під дією пари сил Px та Rx

φ  
Rx  r 

.
кут (2.9)

Швидкість кутової деформації шини під дією пари сил Px та Rx
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φ  
r
д      Rx . (2.10)
кут

З рис. 2.4 видно, що

dRx  Rxdα. (2.11)

Розділивши ліву та праву частини (2.11) на dt, отримаємо

Rx  
dt

x  Rx dt 
 Rxωк .

(2.12)

Після підстановки (2.12) у (2.10), отримаємо

φ  
r
д      Rx ωк .
кут (2.13)

У веденого колеса

Rx  fRz . (2.14)

Рівняння (2.13) з урахуванням відношення (2.14) прийме наступний

вигляд

φ  
r
д fRz ωк .
кут (2.15)

Для веденого колеса існує співвідношення

Va  (к  φ)  r  к  r (2.16)



к

r

С

 
 
 

z

r

Ск д







,
r

к д

С
 

к д

к д

a aV V

r
д

д zС
  

51

де Va – лінійна швидкість автомобіля; дорівнює лінійній швидкості осі

колеса.

Після підстановки (2.15) у (2.16) отримаємо

Va  к 1 д fRz  ωкr .
кут (2.17)

Звідки визначимо

r  r 1 д fR .
 кут  (2.18)

Беручи до уваги, те що

fRz д
стат

кут (2.19)

перетворимо рівняння (2.18) до вигляду

r  r 1φстат .

З рівняння (2.20) видно, що для веденого колеса

(2.20)

r  r .Для ведучого

колеса – r  r . Це означає, що при установці на один автомобіль кутова

швидкість обертання ведених коліс менша, чім кутова швидкість обертання

ведучих. З рівняння (2.17) знаходимо для веденого колеса

к 

r 

1 

r f 
R 

 
 

д 1φстат 
.

 кут  (2.21)

Відносне прослизання в контакті веденого колеса з дорогою
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к  r  кr
S  a к д  

a a

r

Va (2.22)

Після підстановки (2.16) в (2.22) отримаємо, з урахуванням (2.19)

S  
φстатк д .

a (2.23)

Потужність, яка витрачається на рух веденого колеса, може бути

визначена як

Nвит  fRzVa  Mк φ, (2.24)

де Mк – крутний момент на веденому колесі, створюваний дотичною

реакцій дороги

Mк  Rz fr . (2.25)

Коефіцієнт втрат веденого колеса може бути визначено з урахуванням

(2.25) по наступній формулі

Rz fr 
Va   φ

 мит   
мит

ит      
мит

,
тр e тр e (2.26)

де Nе – потужність двигуна; мит – ККД трансмісії (миттєвий).

Після підстановки вираз (2.16) в (2.26), отримаємо
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Rz fr   a   fRzωк
д     

мит д                             кут
к мит

тр e

(2.27)

Таким чином, нами отримана математична модель коефіцієнта втрат на

рух веденого колеса автомобіля.

2.1.3 Математична модель ККД колісного рушія автомобіля

При проведенні дослідження всі параметри, які відносяться до ведених

коліс будуть мати індекс „1“, а до ведучих – „2“. Припустимо, що на ведучих

та ведених колесах встановлені однакові шини з параметрами Скут та д .У

цьому випадку вираз (2.26) прийме вигляд

Rz1 fr 
Va   φ1 



мит д
к1 мит

тр e (2.28)

Лінійна швидкість автомобіля Va може бути визначена через кутову

швидкість ωk2 ташвидкість кутової деформації 2 ведучих коліс

V
a 



k2 φ2 


r .

(2.29)

З іншого боку, швидкість Va можна виразити через кутову швидкість

ωk1 ведених коліс та, відповідно, кутову швидкість деформації 1 шин ведених

коліс

V
a 



к1 φ1 


r .

(2.30)
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Прирівнюючи праві частини рівнянь (2.29) та (2.30), визначимо к1

к1  к2 

φ1 φ2 

 . (2.31)

Швидкість кутової деформації ведучого колеса визначена в роботі [74]

φ  Мк2 

1 

Rz2 f д  .
кут  к2    

 
 (2.32)

Підставляючи вираз (2.16) та (2.32) у відношення (2.31), отримаємо

після перетворений

        к2 1 R 
z2 

fr 
Скут       Мк2          

к1 к2

1 z1 д

кут . (2.33)

Вираз (2.28) з урахуванням відношень (2.29) та (2.33) після перетворень

прийме вигляд

 мит  
Rz1 f дк2 1 к2 1 

Rz2 f д  
тр e              кут к2 

 
 1                   .

кут

 fRz1 д  (2.34)

Коефіцієнт корисної дії колісного рушія може бути визначений по

наступній залежності

мит                 мит                мит
руш           2 к2            1       к1 (2.35)
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де n1; n2 – число ведених та ведучих коліс, відповідно.

Після підстановки виразів (1.9) та (2.34) у відношення (2.35) і

перетворення, знаходимо

мит  

1 

M k2 1 
Rz2 f д 


 кут  к2     

n2 1 
Rz2 f д 

  n 
Rz 

митNe 

2 


1

1

кут     


.

  fRz1r  (2.36)

З виразу (2.36) видно, що зі збільшенням числа ведучих коліс n2 та зі

зменшенням числа ведених коліс n1 коефіцієнт корисної дії мит
руш колісного

рушія зростає.

В результаті проведеного дослідження нами отримана математична

модель коефіцієнта корисної дії колісного рушія автомобіля. Дослідження

пропонованої математичної моделі дозволить в подальшому здійснювати

вибір раціональних параметрів шасі та уточнити розрахунок показників

енергоефективності автомобілів.

Результати проведеного дослідження дозволили визначити, що зі

збільшенням граничного по зчепленню крутного моменту на ведучому колесі

відбувається збільшення ККД останнього.

Отримана уточнена математична модель миттєвого коефіцієнта витрат

потужності на рух веденого колеса дозволяє збільшити точність оцінки

показників енергоефективності автомобілів.

Отриманий аналітичний вираз оцінки миттєвого коефіцієнта корисної

дії колісного рушія дозволяє в подальшому здійснювати раціональне

проектування автомобілів за критерієм енергоефективності. Аналіз

отриманого виразу показав, що зі зростанням числа ведучих коліс ККД

колісного рушія збільшується. Ведуче колесо має більший ККД ніж ведене,

що спричиняє підвищення ККД колісного рушія.
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2.2 Коефіцієнт корисної дії колісного рушія при русі колісної машини

поверхнею, що деформується

Забезпечення високої енергетичної ефективності автомобіля при русі в

умовах бездоріжжя також можливо за умови забезпечення максимального

коефіцієнта корисної дії колісного рушія. Для повнопривідного автомобілю

резервом підвищення ККД, який вказано, є також раціональний вибір

розподілу тягових сил (тягових крутних моментів) між колесами переднього

та заднього мостів.

Для вирішення поставленої задачі скористуємося досвідом тракторо-

будівництва при дослідженні впливу зусиль на крюці на коефіцієнт

буксування ведучих коліс [66]. В роботі [66], в результаті обробки

експериментальних даних тягових випробувань тракторного самохідного

шасі класу 0,6 вдалося розділити податливість елементів шини колеса і

ґрунту у місці контакту. Розглядаючи податливість пружної системи шина-

ґрунт, автори роботи [66] кутову податливість, яка визначається залежністю

ᵰ�сᵅ� =
[0,5ᵄ� р+⨍(0,5ᵅ�эᵅ�−ᵄ� )]∙ᵅ�∂ 

, (2.37)

де δ; Ркр – буксування та відповідне йому зусилля на гаку, взяті за

експериментальними тяговими характеристиками;

⨍ - коефіцієнт опору коченню ведучих коліс;

mэ – експлуатаційна маса машини;

g – прискорення вільного падіння g = 9,81 м/с2;

Рz – нормальне навантаження на ведучі колеса;

rд - динамічний радіус ведучих коліс.

Кругова податливість системи шини - ґрунт (податливість контакту

шини з дорогою) [24]
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ᵰ�сᵅ� = ᵰ�ɯ + ᵰ�грунту. (2.38)

Автори зазначеного дослідження визначили середнє значення ᵰ�ґрунту

для фону – стерня та фону – оранка. Величина ᵰ�ш      визначалася за

результатами [24] тягових випробувань на асфальті, оскільки в цьому

випадку ᵰ�ґрунту = 0. Величина ᵰ�ш є величиною, зворотною круговій

жорсткості шини Скруг, тобто

ᵰ�ɯ = 
к

1

ут
. (2.39)

Автори роботи [24] визначили середні значення кутової податливості

ґрунту:

ᵰ�грунту = 0,356 ∙ 10−4 
Н∙м 

- для стерні;

ᵰ�грунту = 0,952 ∙ 10−4 
Н∙м 

- для оранки.

Однак у роботі [24] не визначався коефіцієнт корисної дії колісного

рушія трактора при русі по ґрунту, що деформується.

У роботі [74] визначено наступну залежність (1.9) для миттєвого ККД

одиночного колеса

Скут = 1/ᵰ�ɯ (2.40)

При врахуванні податливості ґрунту в рівняння (1.19) необхідно

замість Скут підставляти кругову жорсткість системи Ссист контакту шини з

ґрунтом.

Визначимо кутову жорсткість контакту шини з дорогою.

Ссист = 
1

=
1

= 1
1

=
Скут .(2.41)

сист ɯ грунту Скут
грунту кут грунту
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Рівняння (1.19) з урахуванням (2.40) набуде вигляду

ɳк
ит = (1 −

М⨍

к

к
) [1 − 

М

ку

к

т 
(1 + Скут ∙ ᵰ�грунту) (1 −

М⨍

к

к
)] . (2.42)

Порівняння виразів (1.9) та (2.41) показує, що податливість ґрунту

знижує коефіцієнт корисної дії колеса.

У роботі [1] для двовісного повнопривідного автомобіля при русі по

жорсткої опорної поверхні визначено залежність для ККД колісного рушія.

Для нашого випадку вказана залежність набуде вигляду

ɳруш = ᵯ�м (1 −
М⨍П

) [1 − ᵯ�м 
Мᵅ�ᵆ�тр∙ɳтр

т 

(1 −
М⨍П

)] +
м ᵅ�      тр     тр систП м ᵅ�      тр     тр

+(1 − ᵯ�м) (1 −
(1−ᵯ�м)∙Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т) [1 −
(1−ᵯ�м)∙Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т 

(1 −
систЗ

(1−ᵯ�м)∙Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр
т)] (2.43)

де ᵯ�м – коефіцієнт розподілу тягових моментів на передню вісь

машини

ᵯ�м = 
Мк1+Мк2

; (2.44)

Мк1; Мк2 – сумарні крутні (тягові) моменти на колесах передньої та

задньої осей, відповідно;

Ме – ефективний крутний момент двигуна;

ᵆ�тр – передавальне число трансмісії;

ɳмит – миттєвий ККД трансмісії.

У рівнянні (2.44) всі величини з індексом "П" відносяться до передніх

коліс, а з індексом "З" - до задніх коліс трактора. Вираз (2.43), на відміну від

залежності, наведеної в роботі [1], враховує відмінність у сумарній кутовій
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жорсткості передніх СкутП і задніх СкутЗ шин.

За аналогією з роботою [1] подаємо вираз (2.43) у вигляді

ɳруш = ϐ1 ∙ ϐ2 − ᵄ�1 ∙ ᵄ�2 − ᵯ�м(ᵄ�3 + ϐ3) + ᵯ�м(ᵄ�2 + ᵄ�1 ∙ ᵄ�3 − ϐ2 + ϐ1 ∙ ϐ2) (2.45)

де - a1; a2; a3; в1; в2; в3 – коефіцієнти,

ᵄ�1 =
Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т ;                                                            (2.46)

ᵄ�2 = 1 + 
М

си

⨍

с

П

тП 
;                                                        (2.47)

ᵄ�3 = 
Мᵅ�∙ᵆ�

с

т

и

р

ст

∙ɳ

П

тр
т 

; (2.48)

ϐ1 = 1 −
Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т ;                                                 (2.49)

ϐ2 = 1 + 
М

си

⨍

с

З

тЗ 
−

Мᵅ�∙ᵆ�

с

т

и

р

с

∙

т

ɳ

З

тр
т 

;                                        (2.50)

ϐ3 = 
Мᵅ�∙ᵆ�

с

т

и

р

с

∙

т

ɳ

З

тр
т 

.                                                       (2.51)

Максимум функції (2.45) реалізується у разі [1]

ᵯ�м = (ᵯ�м)ᵅ�ᵅ�ᵆ� = 
ᵄ�2+ᵄ�1∙ᵄ�3

3

−ϐ2

3

+ϐ1∙ϐ3. (2.52)

Після підстановки в (2.52) виразів (2.46) – (2.51), отримаємо

      сист3
fП f 3

      систП

Me uтр тр
т

м opt

1       сист3

систП

. (2.53)
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Після підстановки виразу (2.53) в рівняння (2.45) визначимо

максимальне значення ККД колісного руху при ᵯ�м = (ᵯ�м)ᵅ�ᵅ�ᵆ�

(ɳмит) = ϐ ∙ ϐ − ᵄ� ∙ ᵄ� = 1 − (
С

ᵄ�

си

⨍

ст

П

П     С

ᵄ�

си

⨍

ст

З

З + 
М⨍З+М⨍П     +Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр −2М⨍З) (2.54) ᵅ�

тр     тр ᵅ�      тр     тр систЗ

Вираз (2.54) дозволяє вибрати раціональний розподіл крутних

моментів між осями машини залежно від сумарних кругових жорсткостей

передніх та задніх коліс, моментів опору коченню ведучих коліс, крутного

(ефективного) моменту двигуна та параметрів трансмісії.

З урахуванням співвідношення (2.41), що визначає вплив податливості

ґрунту, вираз (2.53) набуде вигляду

Скут31СкутП  грунту

СкутП1Скут3  грунту

fП f 3

Me uтр тр
т

м opt                  

1 
Скут31СкутП  грунту

СкутП1Скут3  грунту

(2.55)

Таким чином, залежно від податливості ґрунту ᵰ�ґрунту, для

забезпечення      максимального      значення ККД      колісного      рушія      та

енергоефективності тракторів, необхідно керувати величиною ᵯ�м. Якщо

відсутня можливість зміни коефіцієнта ᵯ�м у процесі експлуатації, необхідно

регулювати співвідношення сумарних кругових жорсткостей шин передніх і

задніх коліс. В цьому випадку, з урахуванням співвідношення (2.41),

отримаємо
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ᵃ�систЗ             
(1−ᵯ�м)Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т−М⨍З           ᵃ�кутЗ 1+СкутП∙ᵰ�грунту

СсистП                   ᵯ�мМᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр
т−М⨍П                 СкутП 1+СкутЗ∙ᵰ�грунту

(2.56)

З виразу (2.56) визначимо

СкутП =
(1−ᵯ�м)Мᵅ�∙ᵆ�тр∙ɳтр

т−М⨍З 1
ґрунту ґрунту

м     ᵅ�      тр     тр ⨍П кутЗ
(2.57)

Вираз (2.57) дозволяє на різних фонах при заданих значеннях

коефіцієнта ᵯ�м     реалізовувати максимальний ККД колісного рушія колісної

машини за рахунок управління сумарної кругової жорсткості передніх коліс.

Вираз (2.54) з урахуванням співвідношення (2.41) прийме вигляд

М
2

М
2

СкутП
(1+СкутПᵰ�грунту)+

СкутЗ
(1+СкутЗᵰ�грунту) М⨍З+М⨍П

(ɳруш) = 1-

+
Меᵆ�т

М

р∙ɳ

е

к

ᵆ�

т

у

рт

т

р
т

З

∙

−

ɳ

2

тр

М

т

⨍З 
(1 + СкутЗᵰ�грун

М

т

е

у

ᵆ�

)

тр∙ɳ тр
т (2.58)

Аналіз виразу (2.58) показує, що із збільшенням податливості ґрунту

ᵰ�грунту відбувається зменшення максимального значення миттєвого ККД

(ɳмит) двовісної повнопривідної колісної машини.
ᵅ�ᵄ�ᵆ�

Податливість ґрунту впливає на максимальне значення миттєвого

коефіцієнта корисної дії колісного рушія двовісного рушія автомобілю. Зі

збільшенням  ґрунт зменшується показник руш m
ax 

. Таким чином, можна зробити

наступні висновки:

– визначена залежність коефіцієнта корисної дії рушія колісної

машини від коефіцієнту розподілу крутних (тяглових) моментів між осями

при русі по поверхні, що деформується;

– отримана математична модель враховує не тільки кутову жорсткість
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шин ведучих коліс, але і податливість ґрунту в плямі контакту;

– раціональне (оптимальне при прийнятої математичної моделі)

значення коефіцієнта розподілу крутних моментів між осями повинно

змінюватися у залежності від опору кочення ведучих коліс і характеристик

фону ґрунту;

– при електричному приводі ведучих коліс управління розподілом

крутних моментів можливо здійснювати регулюванням струму в ланцюгу

живлення, а при механічному приводі-шляхом керування співвідношення

крутної жорсткості передніх та задніх коліс за рахунок внутрішнього тиску

повітря в шинах;

– зі зростанням податливості ґрунту відбувається зниження

максимального значення миттєвого ККД колісного рушію двовісної колісної

машини.

2.3 Раціональний вибір розподілу крутних моментів між передніми та

задніми колесами

Розподіл дотичних реакцій дороги між передніми та задніми колесами

обумовлює розподіл крутних моментів, здійснює вплив не тільки на

керованість та стійкість, але також і на енергетичну ефективність

автомобілів. Повнопривідні двовісні автомобілі мають, як правило, один з

двох ведучих мостів (зазвичай передній), що відключається. Це обумовлено

складністю регулювання розподілу крутних моментів між переднім та заднім

мостами при механічній трансмісії. При наявності переднього ведучого

мосту, що вимикається це може призвести до заносу автомобіля на слизькій

дорозі.

Поява електромобілів та гібридних автомобілів з приводом на окремі

осі чи колеса відкриває можливості розподілу крутних моментів між

передніми та задніми колесами. Безступеневе плавне управління

електромоторами дозволяє не відключати привод одного з мостів навіть на
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дорогах з високим коефіцієнтом опору кочення коліс. При цьому існує

раціональний розподіл крутних моментів між передніми та задніми колесами,

що забезпечує максимальний коефіцієнт корисної дії ходової частини

автомобіля.

Енергоефективність колісного рушія визначається його коефіцієнтом

корисної дії (ККД).

В роботі [74] отримана залежність для визначення ККД одиночного

ведучого колеса, що має такий вигляд

мит  мит мит 
к  1 

M fк   1 
Mк 1 

M fк 
 (2.59)

к кут к

де  f
ит 

– миттєвий силовий ККД колеса,

мит 1 
M fк ;

к (2.60)

M fк – момент опору коченню колеса,

M fк  Rzк   Rzк  f  r ; (2.61)

Rzк – нормальна реакція дороги на колесі;

f – коефіцієнт опору коченню;

 – коефіцієнт тертя кочення;

д – динамічний радіус колеса;

M к – крутний момент на колесі;

пружк – миттєвий пружний ККД колеса,
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пружк  
r 

1 
Mк 1 

M fк 
; (2.62)

д кут к

к – кінематичний радіус колеса;

Скут – кутова жорсткість шини.

В роботі [74] отримано аналітичний вираз для визначення ККД

колісного рушія, що містить n1 ведених коліс та n2 ведучих коліс.

мит  1  к2 1 
Rz2 fr 


 

n2 1 
Rz2 fr 


 


кут к2 к2

  , (2.63)
R


z1

т

f

р
т
д

N

к

e

2 

1 
С
1 

кут 



 z1 д 

де Rz1 – нормальна реакція дороги на ведених колесах;

к2 – кутова швидкість ведучих коліс;

Rz 2 ;Мк2 – нормальна реакція дороги та крутний момент на ведучому

колесі;

мит 

– миттєвий ККД трансмісії.

Однак в роботі [72] не розглядається вплив вибору розподілу крутних

моментів між колесами передньої та задньої осі на ККД колісного рушія.

Ціллю дослідження є покращення енергоефективності двовісних

автомобілів шляхом раціонального вибору коефіцієнта розподілу крутних

моментів між передніми та задніми колесами.

Для досягнення поставленої цілі необхідно визначити залежність для

розрахунку ККД колісного рушія повнопривідного двовісного автомобіля.

Для двовісного повнопривідного автомобіля рівняння (2.63) матиме

наступний вигляд
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руш  м 1
М fп     
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
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МеUтртр
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(2.64)

де М fп ;М f 3 – сумарні моменти опору коченню передніх і задніх коліс;

Ме – ефективний крутний момент рушія;

Uтр – передатне число трансмісії;

м – коефіцієнт розподілу сумарного крутного моменту на передню

вісь автомобіля,

м  
Mкп  Mк3 ,

(2.65)

M кп ; M к3 – сумарні крутні моменти на колесах передньої та задньої осей

автомобіля, відповідно.

Вираз (2.64) перетворюємо до виду

руш  1 2  a a2 м a3  b м a2  a a3 b  b b  , (2.66)

де a1 ; a2 ; a3 ; 1 b2 b3 – коефіцієнти,

M fп
1 мит

е     тр     тр

a2 1 
M fп ;
кут

(2.67)

(2.68)
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a3  
МеUтртр

т 

;
кут

b 1  
M f 3 

мит
е     тр     тр

b2 1 
M f 3  

МеUтртр
т 

;
кут кут

3  
МеUтртр

т 

 a3 .
кут

(2.69)

(2.70)

(2.71)

(2.72)

Умовою отримання екстремуму функції

похідної

мит
руш м рівність нулю її

 руш      a2  a a3  b2  b b  2a3  b м  0 (2.73)
м

Звідки знаходимо

a2  a a3  b2  b b
м opt 2  a3  b .

(2.74)

Після підстановки співвідношень (2.67)-(2.72) у рівняння (2.74)

отримаємо

м opt 
 0,51 

M fп  
м

f 3 
е     тр     тр .

(2.75)

Друга похідна функції руш м 
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2     мит мит
руш  2 a3  b  4 е      тр тр  0 . (2.76)
м                                                                         кут

Останнє означає, що оптимальне значення 
м opt відповідає точці

мит

максимуму функції руш , тобто руш max .

Після підстановки виразу (2.74) у рівняння (2.66) отримаємо

руш max 
 b b  a a2 . (2.77)

Рівняння (2.77) з урахуванням співвідношень (2.67), (2.68), (2.69), (2.70)

буде мати вигляд

 М fп  М f 3 2


мит 1  Скруг
fп f 3 

 
Меnтртр

т  2М f 3  1 мит , (2.78)
max

 е     тр     тр кут 
min

                                                                         

мит

де руш min – мінімальний миттєвий коефіцієнт колісного рушія,

М fп М f 3

мит  
Скут

м

fп f 3 

 
МеUтртр

т  2М f 3 . (2.79)
е     тр тр                                              кут

Після підстановки виразів (2.67)-(2.72) у рівняння (2.68) отримаємо

 М fп  М f 3 М fп  М f 3 2М f 3 МеUтртр
т      

мит              СкутМеUтртр
т       МеUтртр

т         Скут                 Скут              
руш              

22 МеUтртр
т 

 2  
М fп М f 3  

МеUтртр
т 

     

                 кут                                 кут                           кут                

(2.80)
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Моменти опору коченню передніх та задніх коліс можуть бути

визначені як:

М fп  mfr g 
L (2.81)

М f 3  mfr g 
L , (2.82)

де m – маса автомобіля;

g – прискорення вільного падіння, g=9,81 м/c2;

L – повздовжня колісна база автомобіля;

a, b – відстань від передньої та задньої осей автомобіля до проекції

його центра мас на горизонтальну площину, що проходить через вказані осі.

Після підстановки співвідношень (2.81) та (2.82) у рівняння (2.80)

отримаємо

m2g 2 f 2r2 (a2  b2 ) mgfr 2mgfr МеUтртр
т      

мит               L CкутМеUтртр
т        МеUтртр

т        LСкут                Скут              
руш              

2м 

МеUтртр
т 

 2м 

 mgfr (b  a)
  
МеUтртр

т 

                  кут                                          к
у
т                          кут                           

(2.83)

Порівнюючи між собою рівняння (2.78) та (2.80), отримаємо

мит мит мит
руш руш 

max
руш , (2.84)

де
мит
руш абсолютне зниження ККД колісного рушія за рахунок

неоптимального вибору розподілу крутних моментів між передніми та

задніми ведучими мостами,

руш  2м 

МеUтртр
т 

 2м  
М fп М f 3  

МеUтртр
т 

 . (2.85)
кут кут кут
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При 
м м opt величина 

руш  0 .

Після підстановки рівнянь (2.86) та (2.87) у вираз (2.75) отримаємо

 
opt 

 0,5



1 

mgf

e

r 
т

b

р 



т

a

р

 




. (2.86)

Аналіз рівняння (2.86) дозволяє зробити наступні висновки:

− параметри m, f; b-a; Me;Uтр змінюються в процесі експлуатації; це

означає, що для отримання максимального ККД колісного рушія величина

м opt повинна змінюватися;

− для автомобілів з механічною трансмісією зміна м opt є важкою

технічною задачею, що потребує створення роздавальної коробки з

розподілом крутних моментів, що змінюються між переднім та заднім

мостами.

− поява електромобілів та автомобілів з комбінованим

електромеханічним роздільним приводом передніх та задніх коліс відкриває

великі можливості для підвищення миттєвого ККД колісного рушія за

рахунок безступеневого управління струмом в ланцюгах передніх та задніх

електродвигунів.

Розглянемо режим усталеного руху автомобіля з роздільним

управлінням передніми та задніми електромоторами, а також режим розгону.

В режимі усталеного руху автомобіля

мит

MeUтртр
т / д  тяг 

e     тр      

, (2.87)

де Va – лінійна швидкість автомобіля, м/c.

Після підстановки (2.87) в (2.86) визначимо
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 
opt 

 0,5



1 

mgf b

e 



т

a

р 

Va 



  

. (2.88)

З виразу (2.88) видно, що в процесі експлуатації необхідно

забезпечувати роботу пристрою, що змінює розподіл крутних моментів між

осями, який використовує датчики нормальних навантажень на передню та

задню осі, швидкості автомобіля та ефективної потужності двигуна.

Кількість датчиків можна зменшити, якщо зв’язати між собою ефективну

потужність, що розвиває двигун та опір руху автомобіля. При допущенні

того, що втрати потужності в шинах входять до загальних втрат трансмісії

визначимо [24]

Ne
м
р
т  P Va . (2.89)

де w – сила аеродинамічного опору руху автомобіля [21],

P  
2 

FVa 
; (2.90)

Cx – коефіцієнт лобового аеродинамічного опору;

ρ – густина повітря;

F– мідель автомобіля.

Після підстановки (2.90) в (2.89), а потім в (2.88) отримаємо

 
opt 

 0,5



1 

2mg

x

f b

a

 a

 . (2.91)
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На рис. 2.5 представлені графіки залежності м opt 
 F Va  , отримані при

різних значеннях коефіцієнта f опору коченню коліс автомобіля з

наступними параметрами: Сx = 0,375; F = 1,777 м2; m = 190 кг; L = 2,36 м;

a = 1,036 м; b=1,324 м.

Рисунок 2.5 – Залежність м opt 
 F Va  для автомобіля з параметрами:

Сx= 0,375; F = 1,777 м2; m = 190 кг; L = 2,36 м; a = 1,036 м; b = 1,324 м при

різних значеннях коефіцієнта f опору коченню коліс

Як видно з вказаних графіків, на малих швидкостях руху автомобіля

значення коєфіцієнта м opt значно перевищує величину 0,5, приближаючись

до значень, близьких до одиниці. Це означає, що для автомобіля, що

розглядається, при русі до швидкості Va 10м/c (36 км/год) задній міст

повинен бути відключеним. В інтервалі швидкостей 10-30 м/c (36-108 км/год)

на передніх колесах повинні створюватися великі по відношенню до задніх
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колесам крутні моменти. При швидкостях руху автомобіля більше 30м/c

(108 км/год) на передніх та задніх колесах можна створювати різні крутні

моменти.

Виконання вказаних умов, яке легко реалізується на автомобілях з

роздільним електроприводом передніх та задніх коліс, дозволяє отримати

максимальне значення ККД колісного рушія, покращити динаміку

автомобіля та зменшити розхід енергії на рух з постійною швидкістю.

З виразу (2.88) видно, що параметрами при експлуатації автомобіля, що

змінюється є m, f, (b-a) та швидкість Va . Зі збільшенням швидкості автомобіля

Va      
 відбувається зменшення долі крутного моменту на передній осі та

збільшення зазначеної долі на задній осі. При а=b, м opt 
 0,5 

при будь-якій

масі m, швидкості Va та коефіцієнті опору коченню f.

При розгоні автомобіля

Ne  тр
т  Va (P Va ) , (2.92)

де Va – лінійне прискорення автомобіля.

М fп М f 3  
1 mgfr b  a 2mV a 

h  r 
fr 

  . (2.93)

При розгоні автомобіля вираз (2.86) прийме вигляд

 
opt 

 0,5



1 
fr g(b

2



m

a)





FV

2V

a 

a




V

h

a

 r 

 
. (2.94)
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При розгоні необхідно також брати до уваги лінійне прискорення

автомобіля. Отримане рівняння (2.91) дозволить в подальшому розробити

систему управляння розподілом крутних моментів між передніми та задніми

колесами, що управляються електродвигунами. Це дозволить підвищити

ККД колісного рушія та покращити енергоефективність електромобілів та

гібридних автомобілів.

Отримана математична модель коефіцієнта корисної дії колісного

рушія двовісного автомобіля дозволила шляхом її оптимізації визначити

коефіцієнт раціонального розподілу крутних моментів між передніми та

задніми колесами.

Для автомобілів, у яких центр мас розташований посередині між

передніми та задніми колесами максимальний ККД колісного рушія може

бути реалізованим при рівному розподілі крутних (тягових) моментів між

передньою та задньою осями в процесі встановленого руху.

В процесі експлуатації автомобілів при a  b параметри m, f, b-a; Me;
мит

Uтр можуть змінюватися, що за умовою отримання руш 
max потребує

регулювання величини м . Для автомобілів з механічною трансмісією це є

складною технічною задачею, але для електромобілів та гібридних

автомобілів з розділеним приводом від електромоторів передніх та задніх

коліс це відкриває широкі можливості. При регулюванні величини току

можна здійснювати регулювання крутних моментів.

2.4 Аналіз впливу розподілу крутних моментів між осями на

енергоефективність двовісного автомобіля

Поява в другій половині минулого століття передньопривідних

легкових автомобілів ознаменувала появу нової ери в світовому

автомобілебудуванні. Прагнення більш повно використовувати довжину

автомобіля та забезпечити безпеку руху при високих експлуатаційних
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швидкостях призвело до збільшення автомобілів з двигуном розташованим

спереду та приводом на передні колеса. Низкою авторів наголошувалося те,

що передня установка двигуна в поєднанні з приводом на передні колеса

дозволяє підвищити вібростійкість та ККД моторно-трансмісійної установки,

що підвищує енергетичну ефективність автомобіля. В цій статті, на основі

раніше отриманої авторами залежності для розрахунку миттєвого ККД

колісного рушія, доведено, що передньопривідні автомобілі мають більш

високе значення вказаного показника.

Переваги передньопривідних легкових автомобілів показані у відомих

роботах. Легкові автомобілі з таким компонуванням мають місткий багажник

та високий коефіцієнт використання довжини. Через те, що веденими є задні

колеса, автомобілі з передньопривідною компонувальною схемою мають ( в

порівнянні з іншими компонуваннями) більш викою боковою стійкістю

проти занесення у тяговому режимі руху. Результати досліджень [21]

показали, що з урахуванням росту потужностей двигунів та швидкостей руху

автомобілів, задньопривідні автомобілі не відповідають вимогам стійкості

після 2010 року. Це підтверджується також вимогами стандартів низки

європейських країн, Ізраїлем, котрі регламентують встановлення системи

динамічної стабілізації (ESP) на автомобілі для перевезення пасажирів (також з

2010 року).

Використання нетрадиційного підходу до тягового розрахунку

автомобіля, запропоновано в роботі [24], дозволило отримати аналітичний

вираз (1.9) для отримання миттєвого ККД колісного рушія, що має n1 ведених

коліс та n2 ведучих коліс. Також автором було перетворено цю формулу до

вигляду (2.78) . Однак не було проведено порівняння миттєвих ККД

колісних рушіїв передньо- та задньопривідних автомобілів, що не дозволило

порівняти їх енергетичну ефективність.

Проведемо порівняння енергетичної ефективності передньопривідних

та задньопривідних двовісних автомобілів по миттєвому коефіцієнту

корисної дії колісного рушія.
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Сумарний крутний момент підведений до коліс виразимо через

коефіцієнт використання зчіпної ваги mвик автомобіля

Mк  Me Uтр тр
т  m икmg, (2.95)

де 
 
– коефіцієнт зчеплення коліс з дорогою;

g – прискорення вільного падіння, g = 9,81 м/c2.

Після підстановки (2.95) в (2.77) та перетворень, отримаємо

мит 1 
mв

f

к 
 

mвик 

кут 

Rд 1 2

2 м 


1 

mви

f 
 

b  a 


 a 

mв

f

к

. (2.96)

Рівняння (2.96) для задньопривідного автомобіля (при

вигляд:

руш  1  
f

 
mвикmgRд 


1 

a f 
.

вик                        кут                                вик

м = 0) прийме

(2.97)

Для передньопривідного автомобіля (м = 1) рівняння (2.96)

перетворюється наступним чином

мит                             f        mвикmgRд         b     f     
руш 

пп               
 mвик          Скут                   L mвик 

(2.98)

Енергетична ефективність передньопривідного автомобіля буде

вищою, ніж задньопривідного у випадку

мит мит
руш пп руш зп (2.99)



m    
m  С L m  m  С L m    

С L
 
 

b 1

зп

мит  
m  С L m  

      .
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Після підстановки виразів (2.97) та (2.98) в нерівність (2.99),

отримаємо:

1  
f

 викmgRд 1 2
b f

 1
f

 
mвикmgRд 1 

a f
. (2.100)

вик                        кут                                    вик                           вик                        кут                                вик

З нерівності (2.100) знаходимо

mgfRд 


3b 
1  0. (2.101)

кут

Умова (2.101) виконується при

L 
 

3
.

(2.102)

Нерівність (2.102) виражає умову при якій передньопривідні автомобілі

будуть мати більш високе значення миттєвого ККД колісного рушія.

На вантажних автомобілях встановлюють здвоєні шини на колеса

задньої осі; при цьому сумарна кругова жорсткість Скут збільшується вдвоє та

рівняння (2.97) прийме вигляд

руш 1      
1  

f
 

mвикmgRд 1 
a f

. (2.103)
вик                        кут                                вик

Умова (2.99) в цьому випадку:

мит мит 1

руш пп руш зп (2.104)

Підставляючи (2.99) та (2.103) у вираз (2.104), отримаємо:



в ут

в к ик

кут

m mf b f f a f   
  



в

f b 
 

b  
 

b

f

 

L f
 
   
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1 
m ик 

 
m и
Ск

gRд 


1 2

L mвик 
1 

mвик 
 

mв 

2С

gRд 


1 

L mвик
. (2.105)

Звідки визначаємо умову отримання більш високого ККД колісного

рушія передньопривідного двовісного автомобіля зі здвоєними задніми

шинами.

m ик  
 

5
L 

1

.

(2.106)

Звідки знаходимо:

L 
 0,2


1 mвик f 

.
(2.107)

З умови того, що 
L 
не може бути більше одиниці, визначимо з

нерівності (2.107)

mвик  9 


.
(2.108)

В таблиці 2.2 для різних типів шляху [75] наведені максимальні

значення коефіцієнта використання зчіпної ваги при якому ККД колісного

рушія передньопривідного автомобіля зі здвоєними задніми шинами буде

вище, ніж у задньопривідного.

Приймаючи mвик= (mвик)max визначимо мінімальне значення

 
b 

  0,2 1 mвик max 


 ,

min (2.109)



m

L
 
 

   ,
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Таблиця 2.2 – Максимальні значення коефіцієнта використання ваги

Тип шляху

Асфальтоване шосе

Гравійно-щебенева

дорога

Бруківка

Суха ґрунтова

дорога

Ґрунтова дорога

після дощу

Пісок

Снігова укочена

дорога

F 

0,017 0,67

0,025 0,57

0,030 0,45

0,040 0,60

0,100 0,42

0,200 0,70

0,035 0,32

f /   вик max

0,025                 0,228

0,044 0,395

0,067 0,600

0,067 0,600

0,238
1,00*

0,286 1,00*

0,109 0,984

*При (mвик)max>1 в таблиці 2.2 приймалося (mвик)max=1.

при якому енергетична ефективність колісного рушія передньопривідного

двовісного автомобіля зі здвоєними задніми колесами буде вище ніж

задньопривідного.

В таблиці 2.3 наведений розрахунок параметра

доріг.

 
b 

 для різних типів
min

Аналізуючи результати розрахунку, наведені в таблиці 2, можна зробити

такий висновок: при встановленні на задню осі двовісного автомобіля

здвоєних шин привод потрібно здійснювати на задні або на всі колеса.

На рис. 2.6 наведені графіки залежності мит
рух м побудовані з

використанням залежності (2.96) при різних значеннях коефіцієнта

використання зчіпної маси для умовного автомобіля.



L
 
 

L L
   
   

m  

мит

мит
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Таблиця 2.3 – Розрахунок параметрів  
b 

 для різних типів шляху [75]
min

Тип шляху

Асфальтоване

шосе

Гравійно-

щебенева

дорога

Бруківка

Суха ґрунтова

дорога

Ґрунтова

дорога після

дощу

Пісок

Снігова

укочена дорога

F 

0,017 0,67

0,025 0,57

0,030 0,45

0,040 0,60

0,100 0,42

0,200 0,70

0,035 0,32


f

39,41

22,80

15,00

15,00

4,20

3,50

9,14

 вик max

0,228

0,395

0,600

0,600

1,00*

1,00*

0,984

 b 
 L min

1,0*

1,0*

1,0*

1,0*

1,0*

0,9

1,0*

*В таблиці 2.3 при  
b 

 >1 приймалося  
b 

 1.
min                                                                    min

Аналіз графіків залежності, наведених на рис. 2.6 показує, що функція

руш м має максимум. Зі збільшенням коефіцієнта використання зчіпної ваги

автомобіля mвик відбувається збільшення коефіцієнта корисної дії колісного

рушія. При малих значеннях mвик = 0,2; mвик = 0,4 величинаруш практично не

залежить від коефіцієнта м розподілу крутних моментів на передню вісь.



мит

L L

 
митLM U   

m  L 

 



80

Рисунок 2.6 – Залежність рух м при різному коефіцієнті використання

зчіпної ваги mвик умовного автомобіля: m = 1000 кг;

 = 0,8; f = 0,018; b = 0,55; a 
 0,45; Скут = 50000 Н.м/рад.

Визначене оптимальне значення коефіцієнта м розподілу крутних

моментів на передню вісь

м opt 
 0,51 

mgfRд a b
.

e     тр     тр (2.110)

Після підстановки відношення (2.95) у вираз (2.110), вираз (2.110)

прийме вигляд

м opt 
 0,5 1  

f b  a
.

вик (2.111)



по

 0.  2
  1   

 руш     
m  С M  L 



  0. 

кругC f f 
 

3m
   С L

 2 рушm

m
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Рівняння (2.96) після підстановки у нього м  м opt 
дозволяє визначити

максимальне значення миттєвого ККД колісного рушія двовісного

автомобіля

мит 

1 f  

1 mвикgmRд 1 f b  a 
.max  вик       кут  вик 

(2.112)

Функція мит
руш max

аргументу mвик має оптимум, який визначається

відомим методом при

 мит

mвик
руш max (2.113)

Диференціюючи функцію (2.112), отримаємо

 мит f 1  mgfRд b  a  mgRд
mвик

руш max       
  mвик        Скут L  Скут

(2.114)

Із рівняння (2.114) знаходимо

mвик opt 
  mgRд 


 

b

L

a 

 

.

(2.115)

Друга похідна функції (1.112) по mвик

2

мит  2 
f 1 

1 mgfRд b  a 
.

вик
max

вик  кут 
(2.116)

Оскільки величина mвик завжди позитивна, то максимум функції (2.112)

в точці вик  mвик o
pt 
буде при негативній правій частині виразу (2.116), а



С L

С L

m
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мінімум – при позитивній. Таким чином (див. праву частину виразу (2.16)),

умовою отримання максимуму буде наступне

mgfRд b  a 1, (2.117)
кут

а умовою мінімуму

mgfRд b  a 1. (2.118)
кут

Таким чином, можливо зробити наступні висновки:

– в результаті проведеного дослідження показано, що ККД колісного

рушія двовісного автомобіля можна підвищити за рахунок раціонального

вибору та регулювання розподілу тягових моментів між передніми та задніми

мостами;

– отримані аналітичні вирази дозволяють проводити оцінку

енергетичної ефективності колісного рушія по величині миттєвого ККД

передньопривідних та задньопривідних автомобілів;

– порівняльний аналіз енергетичної ефективності передньо- та

задньопривідних автомобілів показав, що b / L 1/ 3основний передній привод

буде забезпечувати більш високе значення ККД колісного рушія;

– при встановленні на задні колеса двовісних автомобілів здвоєних шин

привод слід здійснювати або на задні, або на всі колеса;

– проведені дослідження показали, що при виконанні умови (2.116)

миттєвий ККД колісного рушія буде мати максимум в точці     вик  mвик o
pt 

, а

при виконанні умови (2.118) – мінімум в цій же точці, що визначається з

виразу (2.115).
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2.5 Висновки за розділом 2

1. Оптимальний аналітичний вираз для оцінювання миттєвого

коефіцієнту корисної дії колісного рушія дозволяє у подальшому

здійснювати      раціональне проектування автомобілів за      критеріями

енергоефективності. Аналіз отриманого виразу виявив, що при зростанні

кількості ведучих коліс і зменшенні, відповідно, кількості ведених ККД

колісного рушію збільшується. Зі збільшенням граничного за зчепленням

крутного моменту ККД ведучого колеса збільшується.

2. В результаті дослідження, що проведено на прикладі колісного

трактора, який рухається по ґрунту, визначено раціональний розподіл

крутних моментів між мередніми та задніми колесами. Значення коефіцієнту

цього розподілу повинно змінюватися в залежності від опору кочінню

ведучих коліс та характеристик ґрунтового полу.

3. При електричному приводі ведучих поліс регулювання коефіцієнту

м розподілу крутних моментів можливо, а при механічному приводі

ведучих коліс керування цим коефіцієнтом м можливо шляхом регулювання

співвідношення кутових жорсткостей шин передніх і задніх коліс за рахунок

внутрішнього тиску повітря в шинах.

4. Оптимальна математична модель коефіцієнту корисної дії колісного

рушія двовісного автомобілю дозволила, шляхом її оптимізації, визначити

коефіцієнт раціонального розподілу крутних моментів між передніми та

задніми колесами при русі по твердій опорній поверхні.

5. Для автомобілів, у яких центр мас розташований посередині між

передніми і задніми колесами (а=b) максимальний ККД колісного рушія

може бути реалізовано при рівному розподілі крутних моментів між

передніми та задніми колесами. При b  a параметри m; f; b-a; Me; Uтр; можуть

змінюватися, що за умови отримання максимального миттєвого ККД

колісного рушію потребує регулювання м . Це для автомобілів з

електромотор-колесами не становить проблеми.
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6. Отриманий аналітичний вираз дозволяє виконувати оцінювання

енергоефективності колісного рушію за величиною миттєвого ККД

передньопривідних та задньопривідних двовісних автомобілів. Порівняльний

аналіз енергоефективності передньо-     та задньопривідних автомобілів

показав, що при b/ᵅ�  1/3 основний передній привід буде забезпечувати більш

високе значення миттєвого ККД колісного рушія.

Результати досліджень опубліковано в [1], [2], [4], [7], [9], [11], [15].
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РОЗДІЛ 3

ТЕОРЕТИЧНЕ ДОСЛІДЖЕННЯ КОЕФІЦІЄНТА КОРИСНОЇ ДІЇ

КОЛІСНОГО РУШІЯ БАГАТОВІСНИХ ТА БАГАТОЛАНКОВИХ

ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБІВ

3.1 Аналіз показників енергетичної ефективності багатовісних

автомобілів та багатоланкових автопоїздів

Ефективність будь-якого автомобіля визначається его тягово-

швидкісними властивостями та паливною економічністю. Енергетична

ефективність автомобіля визначається ступенем його аеродинамічності, який

є предметом основної уваги при проектуванні форми його кузова.

Сила аеродинамічного опору та частина потужності двигуна, що

витрачається на її подолання, залежить від коефіцієнта лобового опору та

площі лобового перерізу (міделя) автомобіля. Довжина кузова автомобіля в

цьому випадку в розрахунку не враховується, це дозволяє підвищити

продуктивність та знизити собівартість перевезень за рахунок застосування

довгобазних та багатовісних автомобілів, а також автомобільних поїздів.

Максимальна швидкість руху автомобіля Vmax залежить від

максимальної ефективної потужності двигуна Nemax та сили аеродинамічного

опору. Якщо прийняти, що втрати на опір коченню ведучих коліс є

внутрішніми втратами потужності в механізмі ходової частини [23], а ККД

колісного рушія є компонентом миттєвого ККД трансмісії, то з рівності

мит мит
e max тр руш w max (3.1)

де 
мит 

– миттєвий ККД трансмісії автомобіля;

руш – миттєвий ККД колісного рушія;

Vmax–сила аеродинамічного опору.
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В роботі [83] запропонована нова формула для розрахунку сили

аеродинамічного опору руху автомобіля

P  
2 

S  F V 2n 

, (3.2)

де Aw – коефіцієнт, чисельно рівний коефіцієнту аеродинамічного опору

Сx при швидкості автомобіля Va = 1 м/c;

n – показник ступеня в залежності Сx(Va) [83],

Сx  A
n ;

a (3.3)

S – щільність повітря.

 м 
n

Визначено, що величина Aw може знаходитися в межах від 1,8  с  до

 м 
n

11,41  с  в залежності від виду, класу та форми кузова автомобіля.

Показник ступеня n може змінюватися від величини 0,8 до величини 1,3

також в залежності від виду, класу та форми кузова автомобіля.

Максимальна сила аеродинамічного опору виникає при максимальній

швидкості. У цьому випадку

P max  
2 

S  F Vmax ;
(3.4)

Після підстановки (3.4) в (3.1) знаходимо максимальну швидкість

автомобіля
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мит мит
emax тр руш

max A  S  F
(3.5)

Формула (3.5) справедлива при відсутності обмеження частоти

обертання колінчастого валу і відповідних значеннях передатного числа

трансмісії.

Рівняння (1.5) з урахуванням співвідношень (3.1) та (3.4) прийме

вигляд

mп мит мит n1
w Aw  S  F тр руш max

(3.6)

Аналіз отриманого рівняння (3.6) показує, що збільшення параметрів

Aw та F призводить до зменшення показника енергетичної ефективності

автомобіля. Збільшення повної маси mп, ККД трансмісії
мит
тр та колісного

рушія
мит
руш веде до підвищення енергетичної ефективності автомобіля.

Цікавий вплав швидкості автомобіля. При аеродинамічному параметрі n>1 зі

зростанням максимальної швидкості автомобіля Vmax відбувається

підвищення      показника Ew, а при n<1, навпаки – зниження. При n=1

максимальна швидкість автомобіля Vmax не впливає на Еw.

Потрібно відмітити, що габаритна довжина автомобіля не враховується

у виразах (3.4), (3.6). Це означає, що збільшуючи довжину автомобіля, можна

збільшити кількість вантажу, що перевозиться (його масу mван). Станеться

тільки зниження ККД колісного рушія руш за рахунок збільшення сили опору

коченню коліс. В роботі [73] показано, що на аеродинамічний опір руху

автомобіля може впливати не тільки маса вантажу, що перевозиться, але і

його розташування. Таким чино, вираз (3.6) дозволяє отримати однакові

значення Ew, для автомобілів з однаковими параметрами Aw, n, F, мит 

, Vmax,

Nemax, але маючи різну повздовжню базу L. Однак слід не забувати, що
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збільшуючи базу L автомобіля та підвищуючи показник Ew, ми знижуємо

показники маневреності, що залежать від L.

Якщо використовувати багатовісний автомобіль, то при тих же

параметрах Nemax, Aw, n, F,
мит
тр ККД колісного рушія

мит
руш буде менше та

показник Ew, буде нижче, чим у двовісного автомобіля.

Для автомобільного поїзда вираз (3.6) прийме вигляд

mп  к mпрі

і1 мит мит n1
wп Q  Aw  S  F тр рушп        max (3.7)

де к – число причіпних ланок;

mпрі– маса і-ої причіпної ланки;

Q – коефіцієнт збільшення лобового аеродинамічного опору

автомобіля по відношенню до одиночного автомобіля.

В роботі Закіна Я. Х. показано, що приріст коефіцієнта лобового

аеродинамічного опору Сx від кожного причепа складає від 31,5 до 23%. Для

практичних розрахунків зазначений автор рекомендує використовувати

значення 25-26% тобто Q=1,25-1,26.

Робота Фаробіна Я.Є., Овчарова В.О. Кравцовой В.О. відрізняється

тим, що наявність причепа, незалежно бортового чи фургона, коефіцієнт

опору повітря кv збільшується приблизно на 30%. У сідельного автопоїзда

коефіцієнт опору повітря кv приблизно на 10% вище, чим в одиничного

автомобіля. Таким чином, коефіцієнт Q можна представити у вигляді

Q 1,25к, (3.8)

та вираз (3.7) прийме вигляд
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mп  mпрі мит мит n1
wп 1,25к  A  S  F тр рушп max

(3.9)

Отриманий вираз (3.9) дозволяє провести оцінку енергетичної

ефективності автомобільного поїзда.

В результаті проведеного дослідження визначено вплив

аеродинамічних параметрів на показник енергетичної ефективності

автомобіля. Визначено,     що     зі зростанням     максимальної швидкості

автомобіля показник енергетичної ефективності росте при n>1 та падає при

n<1. При n=1 максимальна швидкість автомобіля не впливає на показник

енергетичної ефективності.

Визначено вплив причіпних ланок на енергетичну ефективність

автомобільного поїзда. Зі збільшенням числа причіпних ланок відбувається

збільшення маси вантажа, що перевозиться та зменшення ККД колісного

рушія автопоїзда.

3.2 Раціональний вибір співвідношення потужності двигунів

автомобіля-тягача та активної причіпної ланки

Використання автомобільних поїздів, в порівнянні з одиничним

автомобілями, дозволяє підвищити продуктивність та знизити собівартість

автомобільних перевезень. Використання активної причіпної ланки, в свою

чергу, дозволяє підвищити динамічні властивості автомобільних поїздів, а

саме здатність рухатись в заданих дорожніх умовах з певними середніми

технічними швидкостями, а також рухатись на підйом. Крім того,

використання активної причіпної        ланки дозволяє підвищити

енергоефективність автомобільних      поїздів за      рахунок      підвищення

коефіцієнту корисної дії колісного рушія. Підвищення коефіцієнту корисної

дії колісного     рушія можливо за     рахунок     раціонального     розподілу
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крутних(тягових) моментів і потужності між колесами автомобіля-тягача та

причіпної ланки.

Поява автомобілів з електромеханічними силовими установками

значно спростило конструкцію автопоїздів з активною причіпною ланкою.

Однак в відомій літературі не розглянуте питання раціонального розподілу

тягових моментів та, відповідно, потужності двигунів між автомобілем-

тягачем та причепом (напівпричепом).

Аналіз застосовуваних конструкцій причепів та напівпричепів,

проведений автором у підрозділі 1.4. Розглянуто різноманітні схеми привода

ведучих коліс автомобіля тягача та причіпної ланки. Також розглянута схема

комбінованого електромеханічного привода коліс причепа (напівпричепа).

Однак необхідно розглянути питання визначення ККД колісного рушія та

розподілу тягових моментів між колесами автомобіля-тягача та причепа

(напівпричепа).

Використання нового підходу до розгляду ходової частини автомобіля

[24] як єдиного механізму з дорогою (ланкою-стійкою) дозволило авторам

роботи [24] визначити опір коченню коліс як складову частину загальних

втрат енергії в трансмісії при передачі потужності від двигуна до ведучих

коліс. В роботі [74] отримані аналітичні вирази для визначення ККД

одиночного ведучого колеса колісного рушія двовісного автомобіля та багато

вісного автомобіля, що містить як ведучі, так і ведені колеса.

В розділі 2 автором визначено раціональний розподіл крутних

моментів між передніми та задніми колесами двовісного електромобіля, який

визначається виразами (2.69 ) та (2.80).

Добуток М e  U тр  тр
т

у виразі (2.80) для електромобіля дорівнює

сумарному крутному моменту M к на всіх колесах,

М eU тр  тр
т   M к     M кп   M к з  . (3.10)
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Слід зазначити, що говорячи про раціональний розподіл крутних

моментів між осями, ми маємо на увазі оптимальний розподіл для

прийнятної цільової функції оптимізації. У вказаних вище роботах [24, 74], а

також в інших відомих роботах при розгляді можливості підвищення

енергоефективності автомобільних поїздів не визначався раціональний

(оптимальний) розподіл крутних моментів (потужності) між колесами

автомобілів-тягачів та причіпних ланок.

Будемо виходити з того, що розподіл крутних моментів між передніми

та задніми колесами автомобіля-тягача є раціональним, обраним у

відповідності з співвідношенням (2.80).

Припустимо, що активна причіпна ланка має дві ведучі осі, розподіл

крутних моментів між якими підпорядкований співвідношенню (2.80). У

цьому випадку на кожній з ланок автопоїзда окремо реалізовані максимальні

коефіцієнти корисної дії колісного рушія. У цьому випадку сумарний

коефіцієнт корисної дії автопоїзда буде дорівнювати

мит мит мит
руш      І руш     max І І руш     max ІІ (3.11)

де  І – коефіцієнт розподілу тягових моментів на колеса автомобіля-

тягача;

МкІ NкІ
І МкІ  МкІІ NкІ  NкІІ (3.12)

МкІ ;МкІІ – сумарні тягові моменти на колесах автомобіля-тягача та

причіпної ланки, відповідно;

NкІ ; NкІІ – сумарні моменти на колесах автомобіля тягача та причепа;
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мит мит
руш     max І руш     max ІІ – максимальні (екстремальні) значення ККД

колісного рушія автомобіля-тягача та причіпної ланки, відповідно.

Вказані значення максимального ККД колісного рушія двовісного

автомобіля визначені в розділі 2 та знаходяться за формулою

руш max 
1



 Скруг

e 

 M

тр

fп 

тр

M fз 
 
М e Uтр 

к

т

ут

р
т  2M fз 



 



(3.13)

1  

m2g 2
 f 

к

  R
2

 a2  b2 m g f  Rд 

 
М e Uтр тр

т  2mgfRд L  .
e тр тр кут

 

Вираз (3.11) для сумарного ККД колісного рушія автопоїзда з

урахуванням співвідношень (3.10), (3.13) прийме вид

2     2      2      2

1  І 
2

І дІ      aI  bI       mI gfI RдI 
І      кутI

 руш      
 

І  
 I  M к  2mI gfI 

     I  RдI

  1  I




СкутI

I

 (3.14)
2      2      2

 
      II II      дII  (aII  bII )  mII gfII RдII 1  M к  2mII gfII 

     II  RдII 
1         II      кутII                                                                                                             II .

І к кутII

  

У виразі (3.14) всі індекси «I» відносяться до автомобіля-тягача, а всі

індекси «II» – до причіпної ланки.

Раціональне (оптимальне) значення коефіцієнта


І розподілу тягових

моментів на колеса автомобіля тягача знаходимо за допомогою відомого

методу оптимізації
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d ми
т

d руш     
І (3.15)

мит

Для отримання максимуму функції руш     max по


І необхідно, щоб

виконалася нерівність

d 2

2 
руш  

  0,
I (3.16)

при значенні 


І     
 

І 


opt .

В результаті проведення вказаних дій було визначено, що


І 


opt
  

CкутI  1 CкутII / CкутI 
1 

. (3.17)
кутI            кутII

Цей результат відповідає

виконується.

мит мит
руш      руш     max     оскільки нерівність (3.16)

На рис.3.1 наведена залежність 


І 
op

t відношення сумарної кругової

жорсткості шин коліс причіпної ланки та автомобіля-тягача.

З рис.3.1 видно, що зі збільшенням співвідношення CкутII / CкутI

відбувається зменшення раціонального значення коефіцієнта


І 
op

t

розподілу тягових моментів (тягової потужності) на колеса автомобіля-тягача

та, відповідно, збільшення частки, що припадає на колеса активного

причіпної ланки.



94

CкутII / CкутI

Рисунок 3.1 – Залежність 
І 


opt     
 F CкутII / CкутI 

Розглянемо різноманітні варіанти розподілу тягових моментів

(потужності) для поєднання автомобілів-тягачів та причепів (напівпричепів) з

різним поєднанням числа ведучих коліс (таблиця 3.1). Приймемо допущення

того, що всі колеса автопоїзда мають однакову кругову жорсткість.

З урахування прийнятого допущення, формулу (3.17) можна

представити у вигляді


І 


opt     
 1 nII / nI 

1 
,

(3.18)

де nI / nII – число коліс автомобіля- тягача та причіпної ланки,

відповідно.

Наведені в таблиці 3.1 результати показують, що співвідношення числа

ведучих коліс автомобіля-тягача та активної причіпної ланки має суттєвий
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Таблиця 3.1 – Вплив схеми ходової частини автомобіля на коефіцієнт


І 
op

t розподілу тягових моментів (потужності) на колеса автомобіля-тягача

Схема ходової частини автомобіля 
І 
op

t

0,67

0,50

0,75

0,60

0,50

0,50

вплив на вибір раціонального співвідношення тягових моментів на вказаних

ланках автопоїздів. Використання запропонованих рекомендацій дозволить

підвищити енергоефективність автопоїздів на встановлених режимах руху.
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Таким чином , можливо зробити наступні висновки:

– в результаті проведеного дослідження запропонований сумарний

коефіцієнт корисної дії рушія в якості показника енергоефективності

автомобільного потяга з активним напівпричепом;

– для автопоїздів з електричним та комбінованим електромеханічним

приводом ведучих коліс автомобіля-тягача та активної причіпної ланки

визначений раціональний коефіцієнт розподілу тягових моментів (тягової

потужності) на колеса автомобіля-тягача. Вказаний коефіцієнт залежить від

співвідношення сумарної кругової жорсткості шин коліс автомобіля-тягача та

причіпної ланки.

3.3 Висновки за розділом 3

1. За результатами дослідження, що проведено, визначено вплив

аеродинамічних параметрів на показник енергетичної ефективності

транспортних засобів. Визначено, що зі зростанням максимальної швидкості

автомобіля при показнику ступеня n>1 показник енергоефективності Ew

зростає і, відповідно, знижується при n<1. При n=1 максимальна швидкість

транспортного засобу не впливає на показник енергетичної ефективності

транспортного засобу Ew.

2. Визначено вплив причіпних ланок на енергетичну ефективність

автомобільного потягу. Зі збільшенням кількості причіпних ланок

збільшується маса вантажу, що перевозиться і зменшується ККД колісного

рушія.

3. В результаті дослідження, що проведено запропонований показник-

сумарний коефіцієнт корисної дії колісного рушія, який характеризує

енергоефективність автомобільного потягу з напівпричепом.

4. Для автомобільних потягів з електричним та комбінованим

електромеханічним приводом ведучих коліс автомобіля-тягача та активної

причіпної ланки визначено раціональний коефіцієнт розподілу тягових
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моментів (тягової потужності) між колесами автомобіля-тягача та причіпної

ланки. Вказаний коефіцієнт залежить від співвідношення сумарної кругової

жорсткості шин коліс автомобіля тягача і причіпної ланки.

Результати досліджень опубліковано в [1], [5], [6], [17], [18].
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РОЗДІЛ 4

ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ ДИНАМІЧНИХ ПАРАМЕТРІВ

ПОВНОПРИВІДНОГО АВТОМОБІЛЯ

4.1 Програма-методика експериментальних досліджень

Методика дорожніх випробувань для оцінювання динамічних

параметрів машин може змінюватися залежно від поставлених завдань.

Загальним принципом є одержання статистичних характеристик процесу,

прийнятих у якості критеріїв.

У процесі експериментальних досліджень здійснювалося оцінювання

динамічних параметрів повнопривідних автомобілів при виконанні

транспортної      роботи      з      використанням      мобільного      реєстраційно-

вимірювального комплексу, адаптованого      для такого      оцінювання.

Виконувалася реєстрація динамічних параметрів, а саме: вертикальних,

бічних і поздовжніх лінійних прискорень, що діють на автомобіль за різних

режимів руху.

Метеорологічні умови під час проведення випробувань за даними

метеослужби перед початком і наприкінці експерименту в зоні розташування

ділянки дороги, на якій проводилися дослідження, та параметри дорожніх

умов наведено відповідно в таблицях 4.1 та 4.2.

Таблиця 4.1 – Метеорологічні умови при проведенні випробувань

Час Опади
Напрямок

вітру

Швид-

кість Температура

вітру, повітря, °С

м/с

Воло-

гість,

%

Атм.

тиск,

мм рт.

ст.

900 – Без Півд.-схід. 1,4 15 90 751

1200 опадів
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Таблиця 4.2 – Параметри дорожніх умов [87]

Дорожні умови

Звичайні,

max  5...6º

Характеристика дороги

Асфальтобетонне шосе в

задовільному стані:

сухе
мокре
покрите рідким брудом

f

0,018–0,02
0,018–0,02
0,018–0,02



0,7–0,8
0,45–0,55
0,25–0,40

Дорожні випробування проводилися на повноприводному автомобілі

Nissan X-Trail (рис. 4.1) 29.03.2024 року.

Агрегати трансмісії та ходової частини перед початком випробувань

були прогріті. Шини чисті і сухі, зношування рисунка протектора не більше

5%. Тиск повітря в шинах відповідав інструкції з експлуатації.

Експериментальні дослідження з оцінювання параметрів проводилися

за звичайних дорожніх умов. Дорожні експериментальні дослідження

базувалися на вимірі параметрів руху інерційними чутливими елементами

(датчиками) у реальних умовах руху.

Датчики встановлювалися на автомобілі симетрично щодо його

поздовжньої осі у багажнику, додатковий датчик встановлювався на передній

двері справа.

Матеріально-технічне забезпечення випробувань:

– мобільний регістраційно-вимірювальний комплекс (МРВК):

1) датчик прискорень Freescale Semiconductor моделі MMA7260QT

ДЛШ заводський номер № 06085445;

2) датчик прискорень Freescale Semiconductor моделі MMA7260QT

ДЛШ заводський номер № 06085446;

3) датчик прискорень Freescale Semiconductor моделі MMA7260QT

ДЛШ заводський номер № 29093117;

4) датчик прискорень Freescale Semiconductor моделі MMA7260QT

ДЛШ заводський номер № 29093113;

5) GPS-приймач моделі GM-3 N RU300;
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6) ПЕОМ Acer ASPIRE 5520G заводський номер № 4104A AR5BXB63;

пристосування      спеціальне      для      закріплення      датчиків      прискорення;

рулетка вимірювальна металева Р50У3К ДСТУ 4179-2003

7) вдосконалений вимірювальний комплекс на основі одноплатного

комп’ютера Raspberry Pi версії 3B +.

У процесі руху реєструвалися наступні параметри: час руху, гранична

швидкість руху; лінійні прискорення за трьома осями датчиків. Безперервний

процес запису показань датчиків прискорень здійснювався за допомогою

розробленої програми, яка дозволяє одночасно реєструвати дані та зберігати

їх на жорсткому диску ПЕОМ, а також відображати на екрані відповідні

параметри в режимі реального часу.

А б

в

а – повнопривідний автомобіль Nissan X-Trail 2.0D; б – встановлення давачів

прискорень на автомобілі, в – схема встановлення давачів №112, 113, 446

Рисунок 4.1 – Об’єкти для проведення експериментальних досліджень
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Для оцінювання експлуатаційних властивостей колісних машин був

використаний мобільний реєстраційно-вимірювальний комплекс (МРВК),

розроблений на кафедрі технології машинобудування і ремонту машин

ХНАДУ [90] (рис. 4.2), що складається з датчиків прискорень Freescale

Semiconductor моделі MMA7260QT (основні характеристики зазначено в

таблиці 4.3), GPS-приймача моделі GM-3 N RU300, а також ПЕОМ для

зняття й архівації даних.

Таблиця 4.3 – Основні характеристики датчиків лінійних прискорень

Freescale Semiconductor MMA7260QT [23]

Параметр

Діапазон вимірів, м/с2

Інтервал робочих температур, ºС

Робоча напруга, В

Чутливість, мВ/g

Частота зняття даних, с-1

Похибка вимірів, не більше, %

Значення

±14,7

-40…+105

2,2-3,6

200-800

80

1

Використані датчики – ємнісні акселерометри із трьома робочими

осями й межею виміру ±14,7 м/с2, мають вбудований фільтр корекції зміни

температури, фільтр нижніх частот і крайніх значень, не вимагають

додаткових пристроїв. При дослідженнях використовувалися 3 датчика

лінійних прискорень, максимальна довжина сполучного кабелю бортової

контрольно-вимірювальної системи склала менше 7 метрів.

У зазначених датчиках передбачена можливість «сплячого режиму»

для економії батареї ПЕОМ. Датчики використовують низьку напругу в

межах 2,2–3,6В и мають високу чутливість (800 мВ/g), характеризуються

швидкою ініціалізацією, гарним протистоянням перепадам напруги й впливу

статичної електрики. Напівпровідникові акселерометри Freescale містять
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ємнісний чутливий елемент і інтегрований на кристалі вимірювальний

ланцюг, виконаний за КМОП-технологією.

1 – ПЕОМ для зняття й архівації даних; 2, 3 – датчики прискорень;

4 – GPS-приймач

Рисунок 4.2 – Мобільний реєстраційно-вимірювальний комплекс,

розроблений на кафедрі ТМ і РМ ХНАДУ

Ємнісний чутливий елемент G-cell є герметичним. Він являє собою

механічну структуру, виконану за допомогою напівпровідникового процесу з

полікремнію. Диференціальний чутливий елемент має верхню й нижню

нерухомі пластини й центральну пластину, закріплену за допомогою

пружних елементів. Центральна пластина має сейсмомасу і може зміщатися

під впливом прискорення. У складі чутливого елемента є пластина для

самотестування цілісності датчика.

Похибка виміру прискорень за допомогою контрольно-вимірювальної

системи не перевищує 4%. Ця похибка містить у собі похибку самих датчиків

і похибку їх установки на машині.

При випробуваннях додатково був застосований вдосконалений

вимірювальний комплекс [92, 93], результати вимірювання за допомогою

якого співпали з результатами основного вимірювального комплексу.
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В даний час розвиток електроніки і мікропроцесорної техніки дозволяє

отримати якісно новий вимірювальний комплекс з широкими можливостями

його розвитку та модернізації.

Відповідно до проведених досліджень сучасних засобів і методів

побудови вимірювальних систем, реєстраційно-вимірювальний комплекс, що

розробляється, повинен відповідати наступним вимогам [93]:

– ґрунтуватися на сучасній елементній базі з урахуванням подальшого

розвитку мікропроцесорної техніки;

– мати низьку вартість виготовлення;

– модульний принцип побудови;

– високий ступінь мобільності, малі габаритно-вагові характеристики,

незалежне від мережі колісної машини джерело живлення;

– мати можливість підключення додаткових датчиків (акселерометри,

кутоміри і т.і.) і пристроїв фото-відеофіксації;

– мати можливість забезпечення бездротового зв’язку з базою даних на

сервері при наявності стійкого сигналу мобільної мережі;

– мати відкриту операційну систему для подальшого вдосконалення

принципів і алгоритмів роботи на основі сучасного високорівневої мови

програмування.

В якості платформи мобільного реєстраційно-вимірювального

комплексу служить одноплатний комп’ютер Raspberry Pi версії 3B +

(табл. 4.4). Архітектура МРВК – модульна, підтримується установка

додаткових інерційних датчиків, пристроїв фото-відеофіксації, GPS, а також

пристроїв, сумісних з USB.

Таблиця 4.4 – Основні технічні характеристики платформи

Мікро-
архітектура

Cortex-A53
(ARM v8)

Частота

1,4 ГГц

Кількість ОЗ
ядер              П

4  1
ГБ

GPIO     USB

40 4
пінів порта

Ethernet

Gigabit
через
USB2

Wi-Fi

802.11ac

Bluetooth

4.2

https://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%B8%D0%BA%D1%80%D0%BE%D0%B0%D1%80%D1%85%D0%B8%D1%82%D0%B5%D0%BA%D1%82%D1%83%D1%80%D0%B0
https://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%B8%D0%BA%D1%80%D0%BE%D0%B0%D1%80%D1%85%D0%B8%D1%82%D0%B5%D0%BA%D1%82%D1%83%D1%80%D0%B0
https://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%A2%D0%B0%D0%BA%D1%82%D0%BE%D0%B2%D1%8B%D0%B9_%D1%81%D0%B8%D0%B3%D0%BD%D0%B0%D0%BB
https://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9E%D0%97%D0%A3
https://ru.wikipedia.org/wiki/%D0%9C%D0%BD%D0%BE%D0%B3%D0%BE%D1%8F%D0%B4%D0%B5%D1%80%D0%BD%D1%8B%D0%B9_%D0%BF%D1%80%D0%BE%D1%86%D0%B5%D1%81%D1%81%D0%BE%D1%80
https://ru.wikipedia.org/wiki/GPIO
https://ru.wikipedia.org/wiki/USB
https://ru.wikipedia.org/wiki/Ethernet
https://ru.wikipedia.org/wiki/WiFi
https://ru.wikipedia.org/wiki/IEEE_802.11ac
https://ru.wikipedia.org/wiki/Bluetooth
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Операційна система – Raspbian на основі дистрибутива Debian

(GNU/Linux). Чутливим елементом МРВК служить акселерометр ADXL345

(рис. 4.3). Діапазон вимірювання ± 16 g. Температурний режим роботи: -40 °

C ... + 85 °C. Результат вимірювання отримується у вигляді 16-розрядних

чисел через цифрові інтерфейси SPI/I2C. Датчик необхідно встановлювати в

транспортному засобі таким чином: вісь Х датчика спрямована вперед, Y –

вправо, Z – вниз.

Живлення системи здійснюється від акумулятора (Wireless PowerBank)

ємністю не нижче 6000 мАг, можливе також живлення від стаціонарної

мережі або автомобільного інвертора. Для відображення результатів

використовується сенсорний екран з високою роздільною здатністю.

Для роботи екрану необхідно його підключити до платформи Raspberry Pi за

допомогою HDMI кабелю, а також кабелю живлення. Після підключення всіх

модулів МРВК і завершення роботи з встановлення, система готова до

роботи. На рис. 4.4 представлена платформа, яка працює в мобільному

режимі (бездротова передача сигналу акселерометрів на сервер, а також

живлення від акумулятора).

Рисунок 4.3 – Акселерометр ADXL345
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Рисунок 4.4 – Робота платформи в мобільному режимі

Програмне забезпечення МРВК написане високорівневою мовою

програмування Python (версія 3.5.3). Передбачені можливості фільтрації

отриманого сигналу, запису даних на карту пам’яті, бездротової передачі

даних на транспортний портал ХНАДУ. Для запису прискорень по трьох

осях необхідно запустити програмне забезпечення «accel2.py» (рис. 4.5) [93].

Рисунок 4.5 – Авторське програмне забезпечення
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МРВК починає фіксувати дані після натискання на кнопку RUN на

сенсорному екрані, про що свідчить анімація в режимі реального часу

(рис. 4.6). Після цього можна виконувати заїзди випробуваного

транспортного засобу.

Кожен запуск програми призводить до створення файлу формату «csv»

на карті пам’яті [93]. Назва файлу дається за поточним часом, в форматі ГГ-

ХХ-СС, наприклад «18-05-09.csv». Архівні файли зручно обробляти за

допомогою будь-якого табличного процесора або текстового редактора.

Програмне забезпечення дозволяє змінювати налаштування МРВК в процесі

його роботи (інтерфейс системи, частоту обробки даних до 2000 разів/сек,

формат архівних даних, ступінь фільтрації та інше).

Рисунок 4.6 – Відображення сигналу акселерометра в режимі реального часу

Випробування виконувалися згідно розробленої програми-методики

експериментальних досліджень, в наступній послідовності:

– перевірка зовнішнім оглядом стану коліс і підвіски;

– установка датчиків за допомогою затискачів і пристосувань;

– включення та градуювання апаратури, заповнення протоколу

випробувань;

– пробні заїзди експериментальною ділянкою для оцінювання

особливостей поведінки колісної машини, градуювання її спідометра;
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– залікові заїзди ділянкою відповідно до програми випробувань;

– оформлення протоколу випробувань.

Заїзди відбувалися у декілька етапів з різними режимами, а саме:

1. З включеним переднім приводом:

– розгін до швидкості 40 км/год на 1 та 2 передачах, вибіг, гальмування

(заїзд №1);

– розгін до швидкості 50 км/год на 1 та 2 передачах, вибіг, гальмування

(заїзд №2).

2. З включеним повним приводом:

– розгін до швидкості 40 км/год на 1 та 2 передачах, вибіг, гальмування

(заїзд №3);

– розгін до швидкості 50 км/год на 1 та 2 передачах, вибіг, гальмування

(заїзд №4).

4.2 Результати обробки експериментальних даних

Вихідні дані були відфільтровані за допомогою фільтра Баттерворта

відповідно до вимог [89]. Отримані графіки кутових прискорень, швидкостей

і гістограми розподілу кутових швидкостей, отриманих після обробки

результатів експериментів.

В результаті проведеного експерименту отримані лінійні прискорення

при розгоні досліджуваного автомобіля. Швидкість повнопривідного

автомобіля та потужність, що витрачається при розгоні, були обчислені за

відповідними методиками. Графіки параметрів надані на рисунку 4.7.

Потужніть на розгін ᵅ�     була отримана за допомогою аналітичної

залежності [87] (рис. 4.8)

ᵄ� = ma·Vʹa·Va, (4.1)
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де ma – маса автомобіля, ma = 1750 кг;

Vʹa – прискорення автомобіля;

Va – швидкість автомобіля.

1
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3
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кі

сть р
у

х
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, м/с

1 – заїзд №1, 2 – заїзд №2, 3 – заїзд №3, 4 – заїзд №4

Рисунок 4.8 – Потужність, що витрачається при розгоні автомобіля

Був застосований підхід з апроксимацією потужності на основі

експоненційної залежності у вигляді y  ae
bx 

 , де y – потужність, що

витрачається при розгоні (кВт), х – лінійна швидкість автомобіля (км/год).

Параметри моделі для кожного заїзду наведено у таблиці 4.5.

Одним з найбільш простих критеріїв згоди спостережуваних даних з

гіпотезою, що пропонуються у пакетах Statistica і Matlab є критерій Std. Err.

Чим менше значення статистики Std. Err., тим більш імовірно, що гіпотеза

вірна, а чим більше значення статистики Std. Err. – тим менше ймовірність

того, що гіпотеза відповідає даним. Адекватність отриманих результатів була

підтверджена значеннями критерію Std. Err. [88], який для отриманих

результатів не перевищував 0,002.
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Таблиця 4.5 – Параметри моделі

№ заїзду

1

2

3

4

Тип приводу

Передній

Повний

а

1,753·104

8,932·103

9,023·103

1,41·104

Показники моделі

b

1,584·10-5

3,107·10-5

3,077·10-5

1,969·10-5

С

-1,753·104

-8,932·103

-9,023·103

-1,41·104

В результаті проведених досліджень було визначено, що потужність,

затрачувана на розгін, для досліджуваного повнопривідного автомобіля

Nissan X-Trail 2.0D більше на 15-20%, ніж у автомобіля з переднім приводом

при русі на швидкості 45-50 км/год та при звичайних дорожніх умовах (див.

табл. 4.2).

Адекватність запропонованої математичної моделі підтверджена при

порівнянні результатів розрахунків, на прикладі повнопривідного

автомобіля, з результатами проведених експериментальних досліджень.

Похибка у визначенні потужності, що витрачається на розгін, склала не

більше 10%.

4.3 Висновки за розділом 4

1. Проведені експериментальні дослідження динамічних параметрів

автомобіля X-Trail 2.0D при заїздах з різними режимами: з включеним

переднім приводом (розгін до швидкості 40 або 50 км/год на 1 та 2 передачах,

вибіг, гальмування); з включеним повним приводом при таких самих

параметрах руху дозволили отримати потужністні характеристики при

розгоні.
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2. В результаті проведених досліджень було встановлено, що

потужність, яка витрачається на розгін, для досліджуваного автомобіля з

включеним повним приводом більше на 15-20%, ніж у цього ж автомобіля

тільки з переднім приводом при русі на швидкості 45-50 км/год та при

звичайних дорожніх умовах. Це свідчить про меньше втрати енергії

автомобіля в колесному рушії при усіх ведучих колесах ніж при одному

передньому включеному мосту. Що підтверджує отримані раніше теоретичні

результати.

3. Частка повної потужності досліджуваного автомобіля, що

витрачається на розгін до 45-50 км/год для повного привода склала 45 кВт

(41% від потужності двигуна), для переднього приводу склала 38кВт (34,5%

від потужності двигуна).

4. Адекватність запропонованої математичної моделі підтверджена

при порівнянні результатів розрахунків, на прикладі повнопривідного

автомобіля, з результатами проведених експериментальних досліджень.

Похибка у визначенні потужності, що витрачається на розгін, склала не

більше 10%.
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ВИСНОВКИ

Дисертація містить нове вирішення наукового завдання, яке полягає в

покращенні енергоефективності колісних машин у тому числі з причіпними

ланками з різною колісною формулою через підвищення коефіцієнта

корисної дії колісного рушія.

1. Аналіз стану питання підвищення енергоефективності транспортних

засобів дозволив визначити наступне:

– використання показника енергетичної ефективності автомобіля Ew.

дозволяє більш об’єктивно проводити порівняння між собою характеристик

транспортних засобів;

– у відомих дослідженнях не визначено коефіцієнт корисної дії

колісного рушія автомобілів, що не дозволяє визначити напрями підвищення

їхньої енергоефективності, у тому числі і при русі по поверхні, яка

деформується;

– при активному розвитку електромобілів та гібридних автомобілів

стає питання вибору такого розподілу крутних моментів між осями, що

забезпечить найбільший ККД колісного рушію і підвищення

енергоефективності транспортних засобів;

– багатоланкові автопоїзди мають високу енергоефективність, у зв’язку

з чим виникає необхідність оцінювання і можливого підвищення ККД

колісного рушію усього автомобільного потягу.

2. Аналітичний вираз, що отримано для оцінювання миттєвого ККД

колісного рушію, дозволяє у подальшому здійснювати раціональне

проектування транспортних засобів за критеріями енергоефективності.

Аналіз отриманого виразу виявив, що при зростанні кількості ведучих коліс і,

відповідно, зменшення ведених, миттєвий ККД колісного рушія зростає. Зі

збільшенням граничного, за умовами зчеплення коліс з дорогою, крутного

моменту ККД ведучого колеса також зростає.
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3. Визначений раціональний (за умовою оптимізації отриманої

математичної моделі) коефіцієнт розподілу крутних моментів      M        між

передніми та задніми колесами колісної машини при русі, як поверхнею з

твердим покриттям, так і поверхнею, що деформується, дозволяє підвищити

миттєвий ККД колісного рушія. При раціональному виборі коефіцієнту M     в

обох розглянутих випадках реалізується максимальний миттєвий ККД

колісного рушія. Раціональне значення коефіцієнту     M          залежить від

параметрів m, f, b-a, Uтр, які змінюються в процесі експлуатації, що при

використанні електромотор-коліс дає можливість його регулювання. При

b-a = 0 (центр мас автомобіля розташовано посередині між осями) коефіцієнт

M     розподілу крутних моментів між передніми та задніми колесами повинен

дорівнювати 0,5.

4. Отриманий аналітичний вираз дозволяє виконувати оцінювання

енергоефективності колісного рушію за величиною миттєвого ККД

передньопривідних та задньопривідних двовісних автомобілів. Порівняльний

аналіз вище згаданих автомобілів показав, що при b/L>1/3 основний передній

привід буде забезпечувати більш високий ККД колісного рушія. Встановлено

вплив аеродинамічних характеристик транспортного засобу на показник

енергоефективності транспортних засобів Ew, причому зі зростанням

максимальної швидкості автомобілів, Ew зростає при показнику ступеня n>1 і

знижується при n<1. При n=1 величина максимальної швидкості не впливає

на показник енергоефективності Ew транспортного засобу.

5. Визначено вплив причіпних ланок на енергетичну ефективність

автомобільного потягу. Зі збільшенням кількості причіпних ланок

збільшується маса вантажу, що перевозиться, але зменшується ККД

колісного рушію. Запропонований показник – сумарний миттєвий ККД

колісного рушія дозволяє проводити оцінювання енергетичної ефективності

автомобільного потягу з активним напівпричепом. Для автомобільних

потягів з електричним та комбінованим електромеханічним приводом
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ведучих коліс автомобіля-тягача і активною причіпною ланкою визначено

раціональний коефіцієнт розподілу тягових моментів (тягових потужностей)

між тягачем та причіпною ланкою. Так, при співвідношенні числа осей з

ведучими колесами автомобіля-тягача та активної причіпної ланки 2х2, 3х3,

4х4 величина 


І 
op

t дорівнюватиме 0,5. Максимальне значення коефіцієнта

розподілу тягових     моментів


І 
op

t = 0,75 спостерігається для

співвідношення числа осей з ведучими колесами автомобіля-тягача та

активної причіпної ланки 3х1.

6. Проведені експериментальні дослідження повнопривідного

легкового автомобіля Nissan Х-trail 2.0Д з відключеним заднім мостом

підтвердили теоретичні положення про більш високий ККД колісного рушія

повнопривідного автомобіля у порівнянні з автомобілем, який має привід

тільки на передній міст. За рахунок зростання ККД колісного рушія

потужність, що витрачається на розгін до швидкості 45-50 км/год,

повнопривідного автомобіля склала 41% від потужності двигуна що на 15-

20% вище, ніж аналогічна потужність, яка реалізується у передньопривідного

автомобіля, яка склала 34,5% від потужності двигуна.

Отримані результати можуть бути використані під час проведення

наукових досліджень щодо підвищення енергоефективності колісних

двовісних машин, багатовісних машин, у тому числі з причіпними ланками, з

приводом як від двигуна внутрішнього згоряння, так і електроприводом, а

також щодо покращення розподілу крутних моментів між ведучими осями.

Результати дисертації впроваджено в практичну діяльність

Національної академії Національної гвардії України (м. Харків), ХКБМ ім.

О.О. Морозова, Науково-виробничого об’єднання «ПРАКТИКА».
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