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ВИКОРИСТАННЯ ДОДАТКОВОГО ПОТОКУ ПОТУЖНОСТІ  
У ГІДРООБ'ЄМНОМУ МЕХАНІЗМІ ПОВОРОТУ ГУСЕНИЧНОЇ МАШИНИ 

 
Автором запропоновано структурну схему гідрооб'ємно-механічної трансмісії з гідрооб'ємним механі-

змом повороту, який включає гідронасос, гідромотор та гідромуфту. Наявність гідромуфти надає можли-
вість включення третього додаткового потоку потужності. Розглядається вплив допоміжного потоку 
потужності на процеси, які характеризують умови роботи гідромашин і трансмісії в цілому, та доціль-
ність його використання на гусеничних машинах. Проведене моделювання надає можливість зробити ви-
сновок щодо доцільності включення додаткового потоку у механізм повороту, що веде до зменшення моме-
нту на валу гідромотора і очікуваного зменшення тиску у магістралі. 
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механічна трансмісія. 
 

Вступ 
Фактично усі бойові танки та бойові машини пі-

хоти Сухопутних військ провідних країн світу осна-
щені безступінчастими трансмісіями. Перспективність 
використання безступінчастих трансмісій обумовлена 
істотними їх перевагами у порівнянні з механічними. 
До переваг гідрооб’ємних механізмів повороту 
(ГОМП), які входять до складу гідрооб'ємно-механіч-
них трансмісій (ГОМТ), відносяться [1 – 3]:  

- використання ГОМП у складі ГОМТ підви-
щує рухомість гусеничних машин у порівнянні з 
механічною ступінчастою трансмісію, тому що за-
безпечується можливість зміни в широких інтерва-
лах тягового зусилля на ведучих колесах машини 
при достатньо малих зусиллях на органах керуван-
ня, які може забезпечити механік-водій; 

- ГОМП забезпечує плавне регулювання пере-
давального співвідношення від двигуна до ведучих 
коліс, а саме безступінчасте регулювання швидкості 
і радіуса повороту машини, що істотно підвищу ру-
хомість и ергономічність машини; 

- використання ГОМП веде до скорочення  пи-
томої витрати палива внаслідок скорочення втрат 
кінетичної енергії машини при криволінійному русі. 

В той же час використання ГОМП має ряд недо-
ліків: високий тиск в магістралі, незадовільні масово-
габаритні показники гідромашин. Моторно-трансмі-
сійне відділення сучасних вітчизняних танків має об-
межений заброневий простір, що в свою чергу ставить 
задачу знаходження компромісу між достатньою по-
тужністю для здійснення повороту (розвороту) бойової 
гусеничної машини для встановлених гідромашин та їх 
масо-габаритними показниками.  

Аналіз останніх досліджень і публікацій. На 
сьогодні є цілий ряд робіт, які присвячені методиці 
синтезу схем планетарних ступінчастих механічних 
з використанням розрахунково-графічних підходів 

[4, 5], але данні методики не враховують увесь 
спектр питання створення оптимальної схеми  
ГОМТ, а також і ГОМП. Доцільно звернути також 
увагу на роботи [6 – 10] в яких пропонується прин-
ципи формування схем нових ГОМТ и ГОМП. 

В настояний час не створено оптимальної  ме-
тодики синтезу нових ГОМТ, що в свою чергу за-
лишає відкритим питання о виборі найбільш раціо-
нальних схемних рішень і відповідно конструктив-
них параметрів перспективних ГОМП і ГОМТ. 

Мета статті. Метою дослідження є розроблен-
ня на основі отриманих даних при імітаційному мо-
делюванні збуреного руху гусеничної машини з 
ГОМП [11] і експериментальних дослідженнях, 
схеми ГОМТ, яка забезпечу покращення рухомості 
гусеничної машини, а також зменшує навантаження 
на елементи  ГОМП.  

Виклад основного 
матеріалу дослідження 

В роботі [11] представлена кінематична схема 
ГОМТ, що має в механізмі повороту гидрооб'ємну 
передачу (рис. 1).  

К.к.д. гидрооб'ємной передачі характеризується 
об'ємним и гідромеханічним [7]. Об'ємний к.к.д. 
гідрооб'ємної передачі (ГОП) визначається  в основ-
ному двома видами втрат: витоком рідини в магіст-
ралі високого тиску  через зазори; втратами на стис-
нення рідини.  

У той час як гідромеханічний к.к.д. ГОП в ос-
новному визначаться трьома видами втрат: 

- механічними, що виникають у підшипниках, у 
парі поршень - циліндр та в інших рухомих з'єднаннях; 

- гідравлічними, що виникають при русі рідини 
по каналам; 

- втратами допоміжного привода, що взаємопо-
в'язаний з приводами насоса підпитки і інших меха-
нізмів передачі.  

© Д.Є. Хаустов 



Обробка інформації в складних технічних системах 

 115 

 

1    

2    3    

4    

6    

7    8    

9    

1    0    
1    2    

1    1    

1    3    
5    

 
Рис. 1. Кінематична схема двопоточного ГОМП: 1 – двигун;  

2, 4, 5, 6-редуктори; 3 – ГОП; 7, 8 – діференціальні механізми;  
9, 10-бортові коробки передач;  11, 12-ведучі колеса 

 
Наявність перелічених втрат веде до зниження 

загального к.к.д. гідропередачі і ставить задачу для 
вибору оптимального об’єму гідромашин для кож-
ної окремо взятої трансмісії. В [12] було вирішене 
завдання щодо вибору оптимального розміру гідро-
машини ГОМП. В магістралі високого тиску ГОМП 
спостерігалися автоколивання (рис. 2, а). Вибір оп-
тимального типорозміру ГОМП призвів до їх зник-
нення (рис. 2, б). Однак, аналізуючи рис. 2, б, мож-
ливо зроби висновок, що тиск в магістралі високого 

тиску ГОМП, не дивлячись на зникнення коливань, 
знаходиться на досить високому рівні, особливо при 
вході в поворот, що пояснюється збільшеним наван-
таженням на валу гідромотора при вході в поворот. 

Цей процес є не бажаним і може повторювати-
ся при зовнішніх збуреннях під час руху місцевістю 
з важкими умовами для руху, що у свою чергу буде 
вести до зниження кінематичного і силового к.к.д. 
гідропередачі внаслідок вищезазначених видів 
втрат. 

 
 

               
а                                                                                                        б 

Рис. 2. Процеси, що виникають в механізмі повороту  
при використання гідромашин типу «Зауер» за типорозміром № 23 (а) та № 25 (б) 

 
Аналізуючи залежності кінематичного та сило-

вого к.к.д. аксіально-поршневих «Зауер» (рис. 3) 
[13], можливо зробити висновок, що при незначно-
му керуючому впливі на шайбу гідронасоса кінема-
тичний к.к.д. не перевищує  0,955 (рис. 3, а), а сило-
вий - 0,85 (рис. 3, б), причому зі збільшенням часто-
ти обертання кінематичний к.к.д. збільшується, а 
силовий - зменшується. Зі збільшенням куту нахилу 
шайби (t) ≥  0,7 відбувається різке збільшення ме-
ханічних втрат і зносу циліндрів внаслідок значного 
перекосу поршнів, тому загальний к.к.д. гідромашин 

зменшується. Аналогічний процес відбувається і 
при малих значеннях (t) ≤  0,3, через що відбува-
ється збільшення механічних втрат і настає самога-
льмування гідромотору.  

Аналізуючи залежності к.к.д. гідромашин 
(рис. 3, в, г) від тиску в магістралі високого тиску, 
можливо легко помітити, що зі збільшенням тиску в 
магістралях ГОП кінематичний к.к.д. знижується 
(рис. 6), а силовий к.к.д. збільшується (рис. 3, г).  

Збільшення різниці тисків в магістралях веде 
до зниження кінематичного та збільшення силового 
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к.к.д. як гідромотора так і гідронасосу. Аналіз 
рис. 3, г фактично дає можливість зробити висновок, 
що при керуючому впливі (t) ≥  0,7 збільшується 
тиск в магістралі високого тиску, що веде до змен-
шення загального к.к.д гідромашин. 

На основі аналізу схем двопоточних трансмісій 
з диференціальним механізмом (ДМ) на виході і 
вході та трьох поточної схеми з двома трьохланцю-
говими ДМ можна зробити висновок, що данні тра-
нсмісії спроможні реалізувати увесь спектр необ-

хідного діапазону регулювання, проте перемикання 
передач буде вести до розриву потоку потужності і 
підвищеного перенавантаження на фрикційні еле-
менти. До того ж габаритні розміри гідромашин за-
лишаються досить великими, а к.к.д – низьким. 
Найбільш оптимальними є гідрооб'ємно-механічні 
трансмісії, які забезпечують реалізацію всього діа-
пазону регулювання без розриву потоку потужності. 
На рис. 4 представлена одна з структурних схем 
комбінованого двохпоточного ГОМП с ДМ. 

            
а                                                                            б 

          
в                                                                            г 

Рис. 3. Кінематичний (а, в) та силовий (б, г) к.к.д. аксіально-поршневих гідромашин типу «Зауер» 
при p =20 МПа (а, б) або  =300 с-1 (в, г):  1 – сн при  = 0,3;  2 – сн при  = 0,7;  3 – сн при  = 1;  4 – см 

 

 
 

Рис. 4. Структурна схема  
комбінованого ГОМП 

 
Обмеження функцій ГОП в механізмі повороту 

може дати істотне зменшення настановної потужно-
сті гідромашин.  

Схеми ГОМП з обмеженими факторами гідро-
передачі повинні включати в себе відповідні фрик-
ційні елементи або гідромуфти, при цьому передба-
чається відключення ГОП при обумовлених режи-
мах роботи трансмісії.  

В роботі [13] отримана залежність, яка відо-
бражає різницю тисків Δp(t) в магістралях низького 
та високого тиску ГОП:  

)(gsin
смн

м
М

V
2)t(p 


 ,              (1) 

де Vм – об'єм гідромотора; Мн – навантаження на 

валу гідромотора; см
-sing(β) - силовий к.к.д. гідромо-

тора.  
Різниця тисків в магістралях залежить від си-

лового к.к.д. мотора, навантаження на валу мотора и 
робочого об'єму мотора, а для нерегульованого гід-
ромотора Vм = соnst. Для зменшення різниці тисків  
в магістралях необхідно зменшити навантаження на 
валу гідромотора. Зниження тиску призведе до збі-
льшення кінематичного к.к.д., а зниження силового 
к.к.д. доцільно компенсувати додатковим потоком 
потужності (рис. 5). Дана схема не передбачає відк-
лючення ГОП, що передбачається в роботі [9], при 
обумовлених режимах роботи трансмісії. Включен-
ня додаткового потоку потужності становить своєю 
метою зменшення навантаження, що поступає на 
вал гідромотору. 

Для забезпечення включення третього потоку 
по своїй зовнішній характеристиці найбільш підходе  
гідромуфта, особливістю якої є залежність крутних 
моментів робочих коліс і к.к.д. від передавального 
співвідношення при постійній частоті обертання 
ведучого валу.   
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Рис. 5.  Кінематична схема двопоточного ГОМП с додатковим потоком потужності: 

1 – двигун; 2, 4, 5, 6 – редуктори; 3 – ГОП; 7, 8 – диференціальні механізми; 
9, 10 – бортові коробки передач; 11, 12 – ведучі колеса 

 
Включення додаткового потоку потужності 

здійснюється шляхом заповнення робочого об'єму 
гідромуфти турбінним маслом при спрацюванні об-
межувального клапану. Обмежувальний клапан 
спрацьовує при досягненні обумовленого тиску в 
магістралі високого тиску pГmax(t). Завдяки вклю-
ченню третього потоку потужності момент на валу 
гідромотора при збільшенні навантаження буде зме-
ншений, а отже тиск в магістралі високого тиску 
буде зменшуватися. Завдяки третьому потоку поту-
жності момент на валу гідромотора при збільшенні 
навантаження  буде зменшений, а отже тиск в магіс-
тралі буде також зменшуватися.  

Використання в третьому потоці потужності 
жорсткого зв’язку  може привести до небажаного 
стрибку кутової швидкості на ведучих колесах при  
повороті.  Гідромуфта же характеризується високою 
пристосовуваністю і нежорстким зв’язком, що спри-
ятливо при об’єднанні двох потоків потужності, що 
поступають с гідромотора і гідромуфти. Крутні мо-
менти на веденому і ведучому валах гідромуфти 
рівні між собою за умови відсутності дискових 
втрат і втрат у підшипниках, а її к.к.д. визначають 
виразом: 

 ,i
n
n

гм
1

2
гм    (2) 

де n1, n2, iгм – кількість обертів ведучого валу, веде-
ного вала, передавального співвідношення гідрому-
фти відповідно. 

Таким чином, к.к.д. гідромуфти прямо пропор-
ціональний її передавальному співвідношенню. За-
лежність величини к.к.д. гідромуфти від передаваль-
ного співвідношення носить фактично лінійний хара-
ктер. Починаючи з достатньо високого передавально-
го співвідношення к.к.д. гідромуфти продовжує зрос-
тати  майже до одиниці. Це є також сприятливим фа-
ктором для використання гідромуфти, тому що її 
включення буде здійснюватися при досить високій 

частоті обертання двигуна і відповідно момент, що 
буде передаватися, буде досить істотним, що призве-
де до значного розвантаження гідронасосу. 

Криволінійний рух гусеничної машини опису-
ється  наступною системою рівнянь [14]: 
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де   1(t) – кутова швидкість вала двигуна внутріш-
нього згорання; 

(t) – кут повороту транспортного засобу віднос-
но вертикальної вісі, що проходить через центр мас;  

)t(y  – бокове зміщення центра мас транспорт-
ного засобу;  
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)t(i),t(i КЛКП  – кінематичні передавального 
співвідношення трансмісії по правому и лівому бор-
ту ВГМ;  

Д1М  – крутний момент, що розвиває двигун 
внутрішнього згорання;  

Н1М  – момент навантаження на валу двигуна;  

1J  – приведений до колінчастого валу момент 
інерції рухомих частин двигуна внутрішнього зго-
рання і пов’язаних с ними елементів трансмісії;  

r  – радіус ведучого колеса; 
B  – ширина колії транспортного засобу; 

)t(i),t(i CЛCП  – силові передавального співвід-
ношення трансмісії по правому и лівому бортам 
транспортного засобу;  

2J  – момент інерції мас, що поступово руха-
ються, транспортного засобу;  

пJ  – момент інерції транспортного засобу відно-
сно вертикальної вісі, що проходить через центр мас; 

СЛСП М,М  - моменти опору руху по правому 
и лівому бортам; 

СМ  – момент опору повороту; 
G  – вага транспортного засобу;  
z  – довжина опорної вітки гусеничного рушія; 
f  – коефіцієнт опору руху;  

max  – коефіцієнт опору повороту;  
)t(V  – швидкість руху центра мас;  

L  – відстань центра мас підресореної частини 
корпуса від поверхні ґрунту. 

Момент навантаження на валу гідромотору 
[16], що описується залежністю: 

 
j j

H ПС 4 5 ПС 4 5K K

2HП 2HЛ

M (t) i i i i ( )
[M (t) M (t)],
     

 
 (11) 

де )t(M),t(M HЛ2HП2  - тягові моменти на ведучих 
колесах  ВГМ. 

Крутні моменти насоса и турбіни визначаються 
рівняннями [15]: 

 ;DМ 52
НННК   (12) 

 ,DМ 52
НТТК   (13) 

де ТН , - коефіцієнти моментів насосу и турбіни; 

Н - кутова швидкість насосного колеса; D - актив-
ний діаметр круга циркуляції. 

В [16] під силовим к.к.д. гідронасосу розуміють 
гідромеханічний к.к.д., який у свою чергу дорівнює 
добутку гідромеханічного и механічного  к.к.д. гід-
ромашини. Для спрощення розрахунків не будемо 
враховувати втрати в магістралях, тому отримуємо: 
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Згідно [17] маємо: 
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де   ппссжж с,k,с,k,с,k  – коефіцієнти пропорціо-
нальності,  

maxГМD  – характерна швидкість гідро-
машини;  

maxГМ/  – відносна частота обертання,  

iТР N,N  – потужність втрат на тертя і  індика-
торна потужність. 

При постійній частоті обертання вала гідрома-
шини різниця перепаду тисків в магістралі Δp зале-
жить від моменту навантаження на валу гідронасосу 
MНГМ. При досягненні pГmax(t) відбувається вклю-
чення гідромуфти, що  веде до припливу додатково-
го позитивного потоку потужності на вал гідромо-
тора. Тоді вираз (17) приймає вигляд: 
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 (18) 

На рис. 6 представлені графіки, отримані при 
моделюванні процесів  сталого повороту важкої гу-
сеничної машини. 

 
Рис. 6. Залежність тиску  

в магістралі високого тиску  
від навантаження на валу гідромашини «Зауер» 
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Графіки рис. 7 виражають залежність тиску в 
магістралі ГОП від величини навантаження на валу 
гідромотора без додаткового потоку потужності 
p(t)1 и при включенні додаткового потоку потужно-
сті p (t)2  при досягненні  тиску pГmax(t).  

Висновки 
Запропонована схема трансмісії схема і  мате-

матична модель до неї  дає можливість зробити ви-
сновок, що використання третього додаткового  по-
току потужності в двопоточному механізмі поворо-
ту при підвищених навантаженнях дає можливість 
зменшення тиску в магістралі високого тиску і на-
вантаження на елементи ГОП. При цій схемі мож-
ливо досягнути мінімально потужності гідромашин, 
а отже і найменшої їх ваги і габаритів. 
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ИСПОЛЬЗОВАНИЕ ДОПОЛНИТЕЛЬНОГО ПОТОКА МОЩНОСТИ  

В ГИДРООБЪЕМНОМ МЕХАНИЗМЕ ПОВОРОТА ГУСЕНИЧНОЙ МАШИНЫ 
Д.Е. Хаустов 

Автором предложена структурная схема гидрообъемно-механической трансмиссии с гидрообъемным механиз-
мом поворота, который включает гидронасос, гидромотор и гидромуфту. Наличие гидромуфты предоставляет воз-
можность включения третьего дополнительного потока мощности. Рассматривается влияние вспомогательного по-
тока мощности на процессы, которые характеризуют условия работы гидромашин и трансмиссии в целом и целесо-
образность его использования на гусеничных машинах. Проведенное моделирование предоставляет возможность сде-
лать вывод о целесообразности включения дополнительного потока в механизм поворота, который ведет к уменьше-
нию момента на валу гидромотора и ожидаемого уменьшения давления в магистрали. 

Ключевые слова: гидрообъемный механизм поворота, бесступенчатый механизм поворота, гидрообъемно-
механическая трансмиссия. 

 
THE ADDITIONAL POWER FLOW IN HYDROSTATIC STEERING SYSTEM OF THE TRACKED VEHICLE 

D.Ye. Haustov 
The author has suggested the structure scheme of hydrostatic-mechanical transmission with hydrostatic steering system, 

which includes a hydraulic pump, a hydraulic motor and a hydraulic clutch. The hydraulic clutch allows the third additional 
power flow inclusion. An analysis is conducted regarding the influence of additional power flow on the processes that character-
ize the work condition of hydraulic machines and the transmission in general and its efficient use in tracked vehicles. The results 
of simulation allows to conclude that including the additional flow to the steering system is advisable, it leads to torque reducing 
on hydraulic motor shaft and it gives the expected pressure reduction in mainline. 

Keywords: hydrostatic steering system, continuously variable steering system, hydrostatic-mechanical transmission. 


