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Вступ. Актуальність задачі. Сучасне транспортне машинобудування висуває 

все більш жорсткі вимоги до масогабаритних характеристик машин. Однією зі складових 
машини, що суттєво впливає на сумарну масу, є трансмісія. Отже, максимально можливе 
зниження маси останньої є актуальною науково-технічною задачею. 

Одним з перспективних шляхів в цьому напрямку є розв’язання задачі оптималь-
ного проектування трансмісій [1] за критерієм мінімальної маси. Ця задача виникає як 
під час створення нової машин та, відповідно, нової трансмісії, так і у процесі модерніза-
ції існуючої (наприклад, при заміні двигуна на більш потужний, підвищенні маси та (або) 
максимальної швидкості та ін.). В цьому випадку оптимальне проектування додатково 
обмежується існуючими габаритами моторно-трансмісійного відділення (МТВ) машини.  

На теперішній час для військової гусеничної та колісної техніки збройних сил 
України особливо актуальна саме задача модернізації. Це пов'язано з високою собівар-
тістю виробництва нової техніки (модернізація існуючої в рази дешевше) та довготри-
валим виробничим циклом [2]. 

 

Постановка задачі. Одна із найбільш поширених в Україні та в інших країнах 
військових гусеничних машин – легкий багатоцільовий гусеничний транспортер-тягач 
МТ-ЛБ. Він був прийнятий на озброєння ще у 1964 році та випущений (Харківським 
тракторним заводом, у Польщі та Болгарії) у кількості приблизно 9600 машин, з яких 
орієнтовно 7500 на теперішній час ще знаходяться у експлуатації [3]. Сьогодні він вже 
не відповідає сучасним тактико-технічним характеристикам з точки зору потужності 
двигуна та середніх швидкостей руху. У зв'язку з цим за останні роки запропоновано 
багато варіантів його модернізації, більшість з яких полягає в заміні двигуна на більш 
потужний. При цьому виникає проблема перевантаження інших агрегатів, насамперед 
трансмісії. Просте підвищення її навантажувальної здатності шляхом збільшення габари-
тів практично неможливо, що пов'язано з вищезгаданими обмеженнями габаритів МТВ. 

Вихід із цієї ситуації полягає в оптимальному за масою проектуванні нової тран-
смісії при забезпеченні її навантажувальної здатності, довговічності та вимоги розмі-
щення в існуюче МТВ.  

Аналогічна задача розв'язувалась у роботах [4–6] для трансмісій та коробок пе-
редач автомобілів. Особливо слід відмітити підхід у роботах [4, 5 та ін.], який полягає у 
розв'язанні задачі оптимально-раціонального проектування співвісного механічного 
приводу на прикладі тривальної коробки передач автомобіля.  

Таким чином, загальною метою роботи є розв'язання задачі оптимізації трансмі-
сії транспортера-тягача МТ-ЛБ за масою. Раніше [7] авторами було виконано узагаль-
нену постановку задачі [8] без докладного розгляду цільової функції. Метою цієї стат-
ті буде побудова математичної моделі оптимізації, тобто розгляд цільової функції, ви-
значення змінних проектування та формування системи обмежень. 

Конструкція трансмісії МТ-ЛБ. Кінематична схема трансмісії наведена на 
рис. 1 [9]. Вона виконана по двопоточній схемі, коробка передач об'єднана з механіз-
мами повороту у єдиний механізм передач та повороту (МПП). Бортові передачі – пла-
нетарні одноступінчасті. 
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Загальний вигляд цільової функції та змінні проектування. У роботі [7] було 
побудовано цільову функцію для випадку мінімізації маси трансмісії:  

 

 
 

Рисунок 1 – Кінематична схема трансмісії транспортера-тягача МТ-ЛБ: 
ГП – головна передача; КП – коробка передач; ДР – додатковий редуктор; Ф – фрикціон МПП; 
Г – гальмо МПП; СПР – сумуючий планетарний ряд; ЗГ – зупиночне гальмо; БП – бортова передача 

 

min,MF M                                                          (1) 
 

де ∑М – сумарна маса основних елементів трансмісії, кг; 
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валів та осей СПР, nВ CПР – кількість валів та осей СПР; ВД CПР2M  – сумарна маса водил 

СПР; КВ2M  – сумарна маса карданних валів; ЗГ2M  – сумарна маса зупиночних гальм; 

ЗК БП
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  – сумарна маса зубчастих коліс БП, nЗК БП – кількість зубчастих коліс БП; 
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  – сумарна маса валів та осей БП, nВП – кількість валів та осей БП; ВД БП2M  – 

сумарна маса водил БП; 
П
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M

  – сумарна маса підшипників трансмісії, nП – кількість пі-

дшипників трансмісії; К МППM  – маса картеру МПП; К БП2M  – сумарна маса картерів БП. 

Маси зубчастих коліс будуть обчислюватись безпосередньо зі значень змінних 
проектування з урахуванням системи обмежень. Маси інших деталей та вузлів – згідно 
з розрахунками на міцність, витривалість та (або) жорсткість у відповідності із наван-
таженням на них, яке будемо розраховувати для кожного набору змінних проектування.  

Скоротити розмірність задачі дозволяє виключення зі змінних проектування па-
раметрів зубчастих зачеплень заднього ходу, а також можливість обчислювати числа зу-
бців ведених коліс КП через числа зубців привідних коліс та наперед задані передавальні 
відношення трансмісії iТµ [4]. Тоді маємо наступні змінні проектування, з урахуванням, 
що колеса КП, СПР та БП є прямозубими, а ГП – з круговими зубцями.  

Для ГП: 
mnГП,  zГП1,  zГП2,  βmГП;    NГП = 4. 

Для КП: 
mКП2,…,mКПk–1,  zКП2,1,…,zКПk–1,1;     NКП = 2(k–2), 

 

де k–2 – кількість передач переднього ходу без урахування першої передачі. 
Для ДР: 

mДР,  zДР1,  zДР2;    NДР = 3. 
Для СПР: 

mСПР,  zСПРс,  zСПРе;    NСПР = 3, 
 

де zСПРс та zСПРе – числа зубців сонячної шестерні та епіциклу СПР. 
Для БП: 

mБП,  zБПс,  zБПе;    NБП = 3, 
 

де zБПс та zБПе – числа зубців сонячної шестерні та епіциклу БП. 
Визначимо сумарну кількість змінних проектування для трансмісії МТ-ЛБ, яка 

має 6 передач переднього ходу, 
 

N = NГП + NКП + NДР + NСПР + NБП = 2(k–2) + 13 = 23. 
 
Визначення мас елементів трансмісії. Циліндричне зубчасте колеса будемо 

розглядати у вигляді суцільного диска, діаметр якого дорівнює ділильному діаметру. 
Тоді його маса 

2 2
ЗК ЗК0,25 ,wM m z b                                                    (3) 

 

де ρЗК – густина матеріалу зубчастого колеса, кг/мм3; bw – робоча ширина зубчастого 
вінця, мм. 

Конічне зубчасте колесо розглядаємо у вигляді усіченого конуса, середній діа-
метр якого дорівнює середньому ділильному діаметру. Тоді  
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де δ – кут ділильного конусу. 
Вал будемо розглядати як гладкий циліндр, діаметр якого dВ, мм, обчислюється 

згідно формули орієнтовного розрахунку на кручення, 
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де ТВ – крутний момент, Н·м; [τ] – знижене допустиме напруження при крученні, МПа. 
Масу водила планетарного ряду визначимо як масу циліндра з центральним отво-

ром, отворами осей сателітів, та прямокутними вікнами для розміщення сателітів. Масу 
епіциклу планетарного ряду визначимо як масу кільця, зовнішній діаметр якого dзе визна-
чається зовнішнім діаметром зубців dае та необхідною товщиною ободу Δ, dзэ = dаэ + Δ; 
внутрішній діаметр dве приймаємо рівним ділильному діаметру, dве = dе = m·z. 

Масу картерів будемо орієнтовно обчислювати як маси оболонок паралелепіпе-
дів, циліндрів та конусів з відповідною товщиною стінок. 

Тоді маємо. 
1. Сумарна маса зубчастих коліс ГП 
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У випадку проектувального розрахунку замість bw використовуємо коефіцієнт 
ширини зубчастого вінця ψbd = bw/dw1, тоді 
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2. Маса вхідного валу ГП 
2

BГП BГП BГП B0,25 ,M d l                                                    (7) 
 

де lВГП – довжина валу, мм, приймаємо як у трансмісії-прототипу; ρВ – густина матеріалу 
валу, кг/мм3. 

3. Сумарна маса зубчастих коліс КП 
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де μ – номер передачі переднього ходу. 
У випадку проектувального розрахунку 
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де ψba = bw/aw – коефіцієнт ширини зубчастого вінця (aw – міжосьова відстань КП, мм). 
4. Сумарна маса валів КП 
 



До обговорення 

Механіка та машинобудування, 2018, №1 160 

 
2

2 2
ВКП B ВКП1 ВКП2ВКП1 ВКП2

1

0,25 ,i
i

M l ld d


                                   (9) 

 

де lВКП1, lВКП2 – відповідні довжини валів, мм. 

5. Сумарну масу синхронізаторів КП 
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товно приймати як у трансмісії-прототипу. 
6. Сумарна маса зубчастих коліс ДР 
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або 
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7. Сумарна маса валів фрикціонів МПП 
 

2
ВФ BФ BФ B2 0,5M d l       (11) 

 

де lВФ – довжина валу, мм, приймаємо як у трансмісії-прототипу. 
8. Сумарну масу фрикціонів та гальм МПП 2МФГ на першому етапі будемо орієн-

товно приймати як у трансмісії-прототипу. 
9. Сумарна маса зубчастих коліс СПР 
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де nстСПР – кількість сателітів СПР. 
10. Сумарна маса валів та осей СПР 
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                                  (13) 

 

Маси валу водила МВД СПРв та осі сателіта МВД СПРст на першому етапі будемо оріє-
нтовно приймати як у трансмісії-прототипу. 

11. Сумарна маса водил СПР 
 

ВД CПР ВД CПР ВД2 .2 VM                                                   (14) 

 

де ρВД – густина матеріалу водила, кг/мм3. 
Об'єм водила VВД СПР, мм3, обчислюється за залежністю 
 

 2 2
ВД CПР ВД CПР нВД CПР оВД CПР стCПР оВД CПР оВД CПР оВД CПР0, 25 ,V H D d n D B H        

 

де HВ СПР – висота водила, мм; DнВД СПР – зовнішній діаметр водила, мм; doВД СПР – діа-
метр центрального отвору водила, мм; DoВД СПР, BoВД СПР та HoВД СПР – ширина, товщина 
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та висота вікна для розміщення сателіта, мм. 
12. Сумарна маса карданних валів 
 

2
КВ КВ КB B2 0,5 .M d l                                                    (15) 

Діаметр dКВ обчислюємо за залежністю (5) з урахуванням допустимих напру-
жень для карданних валів, а довжину lКВ, мм, приймаємо як у трансмісії-прототипу. 

13. Сумарну масу зупиночних гальм 2МЗГ на першому етапі будемо орієнтовно 
приймати як у трансмісії-прототипу. 

14. Сумарна маса зубчастих коліс БП 
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де nст БП – кількість сателітів БП. 
15. Сумарна маса валів та осей БП 
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                                     (17) 

 

Маси валу водила МВ БПвд та осі сателіта МВ БПст на першому етапі будемо орієнто-
вно приймати як у трансмісії-прототипу. 

16. Сумарна маса водил БП обчислюється за аналогією з водилами СПР, 
 

ВД БП ВД БП ВД2 ,2 VM  
                                                 

(18) 

де 

 2 2
ВД БП ВД БП нВД БП оВД БП стБП оВД БП оВД БП оВД БП0,25 ,V H D d n D B H        

 

17. Сумарну масу підшипників 
П

П
1

n

i
i

M

  на цьому етапі будемо орієнтовно прий-

мати як у трансмісії-прототипу. 
18. Маса картеру МПП 

К МПП К МПП К МПП,M V                                                  (19) 
 

де ρК МПП – густина матеріалу картеру МПП, кг/мм3. 
Картер МПП моделюємо як оболонку та дві торцеві стінки (рис. 2, а, б). Тоді су-

марний об'єм стінок картеру VК МПП, мм3: 
 

    
  

2 2

К МПП o т МПП МПП МПП МПП

2

МПП МПП МПП МПП МПП

2 0,5 0,5

2 0,5 2 ,w w

V V V H H e L

a H H e a e L

      

      
 

 

де HМПП та LМПП – висота та довжина картеру МПП, мм; еМПП – товщина стінки картеру 
МПП, мм. 

19. Сумарна маса картерів БП 
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К БП К БП К БП2 2 ,M V                                                    (20) 
 

де ρК БП – густина матеріалу картеру БП, кг/мм3. 
Картер БП моделюємо як оболонку (містить дві циліндричні та конічну частину) і тор-

цеву стінку (рис. 3, а, б). Тоді сумарний об'єм стінок картеру БП VК БП, мм: 
 

  
 

  2 2 22
крК БП1К БП 1К БП 3К БП 3К БП крК БП

2
2

1К БП 1К БПК БП 1К БП 2К БП 3К БП крК БП К БП1К БП

22
К БП 3К БП 1К БП 1К БП 1К БП 3К БП 3К БП

3К БП крК БП

0, 25 2

0,083

0, 25 ,

V V V V V eB d d

DB B B D D D

V ed d d d dD

        

       

       

 

 

де ВК БП – сумарна ширина картеру, мм; В1К БП, В2К БП, В3К БП; D1К БП, D3К БП; d1К БП, d3К БП – 
ширини, зовнішні та внутрішні діаметри відповідних частин картеру, мм, див. рис. 3; eК БП 
та eкрК БП – товщина стінки картеру БП та його кришки, мм. 
 

                                   
а          б 

 
Рисунок 2 – Модель картеру МПП: 

а – основна частина; б – торцеві стінки 
 

               
а                                                                            б 

 
Рисунок 3 – Модель картеру БП: 

а – загальна схема; б – конічна частина 
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Об'єм V3К БП приймаємо, як у трансмісії-прототипу, тому що габарит цієї частини 

картера, а також сумарна ширина картеру BК БП залишається незмінною із умови розмі-
щення ведучого колеса. 

Формування системи обмежень. Обмеження повинні враховувати конструкти-
вні особливості трансмісії, геометричні та кінематичні характеристики зубчастих пере-
дач, міцність та витривалість зачеплень, а також габарити існуючого МТВ. 

1) Для схеми МПП, що розглядається, міжосьові відстані зачеплень КП на пе-
редньому ходу та ДР повинні бути рівні між собою, тобто 

 

КП 2 КП 1 ДР...w w k wa a a   . 
 

З урахуванням змінних проектування для кожної передачі отримаємо умову 
 

КП2 КП2,1 КП2,2 КП 1 КП 1,1 1,2 ДР ДР,1 ДР,20,5 ( ) ... 0,5 ( ) 0,5 ( ).k k km z z m z z m z z            (21) 
 

2) Зубці коліс повинні мати необхідну контактну витривалість, а також міц-
ність при перевантаженнях. Тому введемо обмеження, які будуть відображати переві-
рочний розрахунок зубців по контактним напруженням, а саме, 

а) для конічного зачеплення ГП: 
 

ГП ГП ГП ГП, ;H HP HM HPM                                                (22) 
 

б) для циліндричних зачеплень КП та ДР: 
 

, ;H HP HM HPM           ДР ДР ДР ДР, ;H HP HM HPM                        (23) 
 

в) для циліндричних зачеплень планетарних рядів СПР та БП: 
 

СПРс ст СПРс ст СПРст э СПРст э СПРс ст СПРс ст СПРст э СПРст э, , , ;H HP H HP HM HPM HM HPM                

БПс ст БПс ст БПст э БПст э, ,H HP H HP       БПс ст БПс ст БПст э БПст э, ,HM HPM HM HPM        (24) 
 

де H  та HM  – розрахункові контактні напруження при дії номінального та максима-

льного навантаження; HP  та HPM  – контактні напруження, що допускаються при дії 

номінального та максимального навантаження. 
3) Зубці коліс повинні мати необхідну згинну витривалість, а також міцність 

при перевантаженнях. Наступні обмеження відображають перевірочний розрахунок 
зубців на міцність при згині, 

а) для конічного зачеплення ГП: 
 

ГП1(2) ГП1(2) ГП1(2) ГП1(2), ;F FP FM FPM                                       (25) 
 

б) для циліндричних зачеплень КП та ДР: 
 

1(2) 1(2) 1(2) 1(2), ;F FP FM FPM           ДР1(2) ДР1(2) ДР1(2) ДР1(2), ;F FP FM FPM       (26) 
 

в) для циліндричних зачеплень планетарних рядів СПР та БП: 
 

СПРс СПРс СПРст СПРст СПРэ СПРэ

СПРс СПРс СПРст СПРст СПРэ СПРэ

, , ,

, , ;

F FP F FP F FP

FM FPM FM FPM FM FPM

        

        
 

БПс БПс БПст БПст, ,F FP F FP      БПэ БПэ ,F FP    



До обговорення 

Механіка та машинобудування, 2018, №1 164 

БПс БПс БПст БПст, ,FM FPM FM FPM      БПэ БПэ ,FM FPM                         (27) 
 

де F  та FM  – розрахункові згинні напруження при дії номінального та максимального 

навантаження; FP  та FPM  – згинні напруження, що допускаються при дії номінально-

го та максимального навантаження. 
4) Модулі зубців для циліндричних передач стандартизовано. Введемо обмеження 

рівності, згідно якого вони повинні приймати конкретні числові значення з наступного ряду: 
 

nm  2; 2,25; 2,5; 2,75; 3; 3,5; 4; 4,5; 5; 5,5; 6,…, maxnm .                        (28) 
 

Приймаємо max 6мм,nm   ця величина традиційно є максимальною для трансмі-

сій легких гусеничних машин [10, 11] (при необхідності значення можна збільшити). 
У конічної передачі модуль може бути нестандартною величиною (завдяки осо-

бливостям технології зубонарізання). Тому для неї обмеження по середньому нормаль-
ному модулю запишемо в наступному вигляді:  

 

 min maxn n nm m m  .                                                    (29) 
 

Виходячи з традицій проектування трансмісій [10], попередньо приймаємо 

min 2мм,nm   max 6мм.nm   

5) Числа зубців коліс повинні приймати цілі значення (мають бути натуральними – 
N), а також обмежені верхнім zmax та нижнім значенням zmin з міркувань області існування 
зачеплення та технології виготовлення. Тоді запишемо наступні обмеження: 

 

{zГП1, zГП2, zКП2,1,…,zКПk–1,1, zКП2,2,…,zКПk–1,2, zДР1, zДР2, zСПРс, zСПРст, zСПРе, zБПс, zБПст, zБПе}  N; 
zmin ≤ {zГП1, zГП2, zКП2,1,…,zКПk–1,1, zКП2,2,…,zКПk–1,2, zДР1, zДР2, zСПРс, zСПРст, zСПРе, zБПс, zБПст, zБПе} ≤ zmax. (30) 

 

Приймемо наступні значення: 
– для циліндричних коліс із зовнішніми прямими зубцями zmin = 17, для якого відсутнє 

підрізання, а максимальне число зубців для трансмісій гусеничних машин zmax = 80 [10, 11]; 
– для циліндричних коліс із внутрішніми зубцями zmin = 40 (при менших z різко 

підвищується ймовірність інтерференції у зачепленні), zmax = 120; 
– для конічних коліс із круговими зубцями zmin = 12, zmax = 80. 
6) Числа зубців коліс планетарних рядів повинні задовольняти умовам співвісно-

сті, збірки та сусідства, 
 

 ст э с0,5 ;z z z     с э ст C;z z n       с ст ст стsin 2 ,z z n z                  (31) 
 

де С – ціле число; стn  – кількість сателітів. 

7) Обмеження на передавальні відношення зубчастих пар трансмісії. З вимоги 
габаритного співвідношення зубчастих коліс передавальні відношення не повинні пе-
ревищувати граничні значення mini  та maxi , тоді маємо: 

 

1 2
min max

2 1

z
i i i

z


   


.                                               (32) 

 

Для подальших розрахунків, зважаючи на загальні рекомендації при проекту-

ванні трансмісій [11], приймемо mini = 0,5, maxi = 5. 

Для планетарних рядів обмеження (32) записується через внутрішнє передаваль-
не відношення р, 



До обговорення 

Механіка та машинобудування, 2018, №1 165 

 

э
min max

с

z
p p p

z
   .                                                 (33) 

 

Приймаємо, виходячи з рекомендацій щодо проектування планетарних трансмі-

сій [11], minp = 2, maxp = 5.  

8) Кути нахилу зубців конічних коліс повинні бути у межах від min  до max , тоді  
 

min max     .                                                        (34) 
 

Приймаємо наступні обмеження кута нахилу у середньому перерізі [12]: 

min 0m    (зерол-колеса), max 40 .m     

9) Коефіцієнти ширини зубчастого колеса ψbd для циліндричних зачеплень та 
ψm = bw/Rm для конічних не повинні перевищувати максимальні значення, це можна 
представити у вигляді наступних обмежень-нерівностей: 

 

maxbd bd   ;  maxm m   .                                              (35) 
 

Для циліндричних коліс трансмісій традиційно у якості максимального значення 

приймають maxbd = 0,5 [11]. Для конічних коліс приймаємо maxm = 0,35 [12]. 

10) Габаритні обмеження (умова розміщення нової трансмісії в існуюче МТВ). Для 
картеру МПП: 

 

МПП МПП max ;L L   МПП МПП max ;B B   МПП МПП max ,H H                      (36) 
 

а для картеру БП: 

К БП К БП max ;D D   К БП К БП max ,B B                                         (37) 
 

де МПП maxL , МПП maxB , МПП maxH , К БП maxD , К БП maxB  – відповідні максимально можливі 

габарити із умови розміщення МПП та БП.  

11) Розрахункові передавальні відношення трансмісії розр
Ti   повинні задовольняти 

умові, що пов'язана з цілими значеннями чисел зубців, 
 

розрT T
T T T1 1 ,

100 100

i i
i i i  

    
      

   
 1,..., 1,k                                (38) 

 

де Ti  – похибка передавального відношення трансмісії, що задається проектувальником; 
 

  ДР2розр БПе СПРеГП2
T1 ГП ДР БП СПР

ГП1 ДР1 БПс СПРс

1 1 1 ;
z z zz

i i i i p
z z z z

  
          

  
 

 
КП 2 ДР2 БПе СПРеГП2

ГП КП ДР БП СПР ГП1 КП 1 ДР1 БПс СПРсрозр
T

КП 2ДР2СПРеСПР ДР КП

СПРс ДР1 КП 1

1 1
1

,

z z z zz

i i i i p z z z z z
i

zzzp i i

z z z



 






  
      

       
 

 

 2,..., 1.k    

 

І на останок підкреслимо, що усі вищенаведені числові значення обмежень но-
сять рекомендований характер. При необхідності та достатньому обґрунтуванні, вихо-
дячи з досвіду проектування, вони можуть бути розширені. 
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Висновки. 1. Оптимізація трансмісії легкого багатоцільового гусеничного тран-
спортера-тягача МТ-ЛБ є перспективною науково-прикладною задачею, розв'язання 
якої дає можливість покращити масові характеристики машини, а також забезпечити 
навантажувальну здатність та довговічність трансмісії при модернізації машини для за-
безпечення більшої потужності та (або) максимальної швидкості руху.  

2. Побудовано математичну модель оптимізації трансмісії за масою, а саме, роз-
глянуто цільову функцію, що враховує геометрію, міцність та масогабаритні властиво-
сті основних деталей та вузлів; визначені змінні проектування; розроблено методику 
визначення мас елементів трансмісії через змінні проектування; сформовано систему 
обмежень, які накладаються на змінні проектування. 

3. У подальших дослідженнях планується обрання методів розв'язання задачі оп-
тимізації, побудова прикладних методик і алгоритмів, виконання тестових і перевіроч-
них розрахунків для підтвердження та оцінки отриманих теоретичних результатів. 
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Устиненко О.В., Бондаренко О.В., Клочков І.Є. 

МАТЕМАТИЧНА МОДЕЛЬ ОПТИМІЗАЦІЇ ТРАНСМІСІЇ  

ГУСЕНИЧНОГО ТРАНСПОРТЕРА-ТЯГАЧА МТ-ЛБ ЗА МАСОЮ 

Розв'язання задачі оптимізації трансмісії гусеничного транспортера-тягача МТ-

ЛБ є перспективним напрямком досліджень, тому що дозволяє поліпшити масові хара-

ктеристики машини. Побудовано математичну модель оптимізації за масою: розглянуто 

цільову функцію, визначені змінні проектування, сформовано систему обмежень. 

 

Устиненко А.В., Бондаренко А.В., Клочков И.Е. 

МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ ОПТИМИЗАЦИИ ТРАНСМИССИИ  

ГУСЕНИЧНОГО ТРАНСПОРТЕРА-ТЯГАЧА МТ-ЛБ ПО МАССЕ 

Решение задачи оптимизации трансмиссии гусеничного транспортера-тягача 

МТ-ЛБ является перспективным направлением исследований, так как позволяет улуч-

шить массовые характеристики машины. Построена математическая модель оптимиза-

ции по массе: рассмотрена целевая функция, определены переменные проектирования, 

сформирована система ограничений. 

 

O. Ustynenko, O. Bondarenko, I. Klochkov 

MATHEMATICAL MODEL OF OPTIMIZATION FOR TRANSMISSION  

OF TRACKED LOAD-CARRIER/PRIME MOVER MT-LB 

Solving the problem of optimizing for transmission of tracked load-carrier/prime mover 

MT-LB is a perspective area of research because it improves the mass characteristics of the ma-

chine. Mathematical model of optimization by weight was built, that is: optimization objective 

function was considered, variables of planning were defined, the system of limits was formed. 


