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увеличения расстояния трелевки происходит неравномерно. Затраты для 
ТДТ-55 возрастают более интенсивно. Если с увеличением расстояния тре-
левки от 150 до 250 м затраты для обоих тракторов увеличиваются в 1,7 
раза, то с увеличением расстояния от 250 до 350 м затраты возрастают для 
ТТР-401 в 1,27 и для ТДТ^ЗЗ в 1,38 раза.

В результате производственных испытаний установлено, что в усло-
виях заготовки, когда средний объем хлыста в насаждении 0,22...0,25 м3 , 
эффективней использование колесного трелевочного трактора. При рас-
стоянии трелевки не менее 200 м снижаются удельная энергоемкость про-
цесса (в 1,2...L5 раза), стоимость проведения работ (на 14-23%). К тому же, 
с увеличением расстояния трелевки данные показатели интенсивно возрастают 

Как показали производственные испытания, по сравнению с гусе-
ничной машиной ТДТ-55 ТТР-401 значительно меньше повреждает поч-
венный по. ров и остающийся подрост. Целесообразно использование ма-
шины при эксплуатации а условиях на небольших разрозненных лесосеках, 
т.к. отсутствует необходимость в ее транспортировке с лесосек,! на лесосеку.

Эффективность создаваемых в республике колесных машин (узко-
захватной валенной машины, бесчокерного колесного трактора и транс-
портно-погрузочной машины с шарнирно-сочлененной рамой) также под-
тверждается результатами опытной эксплуатации ,•
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Modeling technique of dynamics of vihides with different types of 
transmitions when driving in changing motes was suggested.

Как отмечалось в работе [1], в настоящее время для расчета динами-
ки движения тягово-транспортной машины (ТТМ) широко используется 
ЭВМ, для моделирования на которых требуется составление соответст-
вующего матемг гическото описания происходящих в ней шщамических 
процессов. ,

В этой жЬ работе рассмотрена математическая модель ТТМ 
(тракторного поезда) на примере колесного трактора кл. 1,4-2,0 с ме-
ханической трансмиссией и прицепа. Вместе с тем, эта модель не отражает 
возможность применения других наиболее распространенных типов
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трансмиссий, к которым относятся гидромеханические (ГМТ) , имеющие 
свои особенности конструкции и передачи мощности от двигателя к дви-
жителям.

Осмосу таких трансмиссий составляют гидродинамические переда-
чи (Г ДП) * гимротрансфопматоры (ГДТ) и гидромуфты (ГДМ).

В ткщжtype имеется рад математических моделей таких передач, 
ошошшмшс как на их статических характеристиках [2], так и учитываю-
щих динамическое влияние потока жидкости на части ГДП [3]. Вместе с 
тем во всех этих работах ГДП рассматривалась состоящей из двух незави-
сяще колеблющихся частей с пиаромеханической связью между ними. В 
то же время известно, что жидкость, как и твердые тела, обладает свойст-
вом упругости, а это значит способностью накапливать потенциальную 
энергию. Переход этой энергии в кинетическую энергию вращающихся 
масс ГДП ропрстождается возникновением крутильных колебаний.

На основе предложенного в работе [4] способа замены гидроди-
намической связи эквивалентной упругой связью переменной жесткости 
была разработана математическая модель такой передачи в виде отдель-
ного модуля , расчетная динамическая схема которой на примере ГДТ 
как наиболее сложной передачи этого типа представлена на рис Л.

Динамика поведения масс этой расчетной схемы описывается сле-
дующими дифференциальными уравнениями второго порядка, вывод ко-
торых базируется на основных энергетических уравнениях аналитической
механики:

■*нж=Фнж + M as(i) ~ м  ABi 

' ^жгФжг ~ 4- Мсж + Мт/Ц г = 0;

1тфт - М т = - М в к ,
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где M ^ j)  = С ^ ( ф и к - ф жг) + К ^ )(фая. -Фж-Х = M * (i) ( l-  Пг);

М т ® Ш ж ( 0 ~  ЙЛеиЗЦг» ц г = к г / п т *  l/i; *ш*’*жгЗт " соответственно 

момс-ггш зшергщй насосного колеса с жидкостью (нж),массы жидкости в 
^р б яш о м  колесе (жт) ш турбинного колеса (т); Кг- коэффициент транс- 
ф ормад»; i- передаточное отношение; цг- кпд ГДП; Фт ,ФНж>Фжт" Угло-

вы® скоросгш вращешм шатвететвующж масс динамической системы; 
Ма в , Mbs: - соответственно моменты лижущ их сил и сил сопротивления.

Значение эквивалентной жесисосги зависит от энергетических ха-
рактеристик рабочей жидкости, геометрических, силовых и кипематиче- 
с ш ш е  нараметрав и режима работы Г ДТ , которые существенно влияют на 
расход жидкости в рабочей полости Q x :

/Ож \2
СЯ<|) -  уж ( фн ' ’

где Уж- объем рабочей жидкости в рабочей полости ГДП. Входящий в это 
выражение модуль объемной упругости Еж, от которого в основном зави-
сят собствешше частоты колебаний систем, является функцией темпера-
туры, давления и скорости деформации. Так как гидродинамическая связь 
заменяется участком приведенного вата переменной эквивалентной кру-

тильной жесткости C j (i), поэтому возможно, применение при определе-

нии эквивалентного коэффициента демпфирова, ия по выражению, пред-
ставленному в работе [3].

При использовании . в трансмиссии машины Г ДМ математическая 
модель представленного выше модуля упрощается за счет того, что ко-
эффициент трансформации равен 1 на всех режимах ее работы.

Таг? «“разом ГДП представляется как единая взаимосвязанная не-
линейная колебательная система, при этом расход жидкости в рабочей по-
лости является определяющей характеристикой ее динамических свойств. 
Полученная в виде модуля система дифференциальных уравнений являет-
ся исходной при разработке математической модели динамики ГМТ ТТМ.

При исследовании динамики ТТМ с такой трансмиссией в ее матема-
тическую модель в соответствии с принятой схемой ее компоновки 
включается математический модуль, описывающий ГДП.

Основные положения методики моделирования динамики ТТМ с 
■ механическими трансмиссиями изложена в работе [1].В случае применения 
ГМТ из-за нелинейности динамических параметров ее колебательного кон-
тура ^жесткость и демпфирование) частотный анализ колебательной сис-
темы трактора с такой трансмиссией осуществляется методом колебаний
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при рассмотрении як г близи фиксированных значений определяющего 
параметра (передаточного отношения i), задаваемого в виде массива дис-

кретных значений. Это позволяет использовать методы линейной теории 
колебаний н судить о системе по квазячастотам. При этих значениях i связь 
между инерционными массами .Тжт и h  считается блокированной. При 
моделировании же трогами* ТТМ с ГМТ необходимо введение граничных 
условий, определяющих передаточное отношение ГДП в области значений, 
близких к нулю.

В качестве реализованного на ЭВМ примера рассмотри м результаты 
расчетов при трогании и дальнейшем разгоне лесовозного автопоезда типа 
МАЗ-5434+ГКБ-9383 общей массой 34000 кг на первой передаче с механи-

ческой (а) и гидромеханической (б) трансмиссиями в идентичньл. усло-

виях (рис.2). Здесь приведены графики изменения по времени t крутящих 
моментов на полуосях переднего Мпп и заднего Мпз ведущих мостов, час-

тот вращения вала двигателя фа, сцепления фсц и турбинного колеса

ГДТ фт , скорости Va, пути Sa и продольного ускорения тягача Хт .. авто-

поезда; передаточного отношения i , коэффициента трансформации Кг и 
расхода жидкости в рабочей полости ГДТ Q*

Как видно из рисунка, развитие переходных процессов для сравни-

ваемых типов трансмиссий имеет общие закономерности. Темпы возрас-

тания частот вращение фсц и фт зависят от продолжительности включе-

ния соответственно сцепления н фрикциона ГМП, причем в начальном пе-

риоде происходит некоторое их возрастание. Последующее понижение 
объясняется началом развития процесса передачи мощности к движителям. 
Период полного включения сцепления характеризуется возрастанием мо-

ментов в деталях трансмиссии до максимальных значений, а также ускоре-

ния транспортного средства и скорости его движения. Так, в ГМТ мак-

симальные крутящие моменты и максимальные амплитуды их колебаний 
значительно меньше (по значению Мпз в 1,21 и амплитуда его колебаний в 
3,12 раза ) по сравнению с МТ. причем развитие динамических процессов 
в ГМТ начинается при более низких частотах вращения вала двигателя.

Сравнение расчетных и экспериментальных данных показало, что 
максимальное расхождение по крутящему моменту на полуосях составляет 
13,5%. Характер изменения расчетных кривых соответствует эксперимен-

тальным.
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Предложенный выше метод построения мйгшатических моделей и 
анализа динамики ТТМ достаточно универсален и весьма удобен при 
имитационном моделировании с помощью ЭВМ i * стадия проектирова-

ния, когда необходимо оценить ее основные работе качества.
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