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Значение проблемы 

Бурный р ост всех отраслей народного хозяйства требует ин­
тенсивного увеличения автомобильного парка страны и повыше­
ния эффективности его р аботы. На эксплуатацию этого огромного 
парка государство з атрачивает значительные средства .  Крупныы 
резервом повышения производительности общественного труда ш1 
автомобильном транспорте является сокращение эксплуатационных 
расходов. В ажнейшее средство для решения этой задачи - повы­
шение технического уровня, топливной экономичности и в первую 
очередь надежности и долговечности автомобильных двигателей, 
характер изуемых их м оторесурсом. 

Увеличение моторесурса стало конкретной целью коллектива 
Ярославского моторного завода в его целенаправленной работе по 
повышению качества двигателей. 

В результате ряда последовательных этапов совершенствова­
ния своей продукции заводом к началу 1 967 г. моторесурс двух­
тактных двигателей был доведен до 4000 ч, а четырехтактных -
до 5000 ч. Такой успех был в значительной степени предопределен 
комплексным подходом к решению задачи - р азработкой системы 
работ по  увеличению м оторесурса двигателей. Однако вначале за­
вод встретился с рядом трудностей. Так,  отсутствовала достаточ­
ная информация о поведении двигателей в эксплуатации. 

Имевшиеся у завода данные рекламаций потребителей, сведе­
ния о дефектах двигателей, выявленных при их обкатке и испыта­
нии на заводе, и о результатах длительных и контрольных испыта­
ний не давали полной оценки качества двигателей. 

Отсутствие ·методов ускоренных испытаний деталей, узлов н 
двигателей в целом не п озволяло быстро и н адежно проверить 
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эффективность проводимых мероприятий, что приводило к боль­шому р азрыву во времени между проводимыми мероприятиями и оценкой их результатов. 
Обнаружилась недостаточность развития экспериментальных и исследовательских лабораторий, отдельных технических звеньев предприятия.  
Повышение эффективности работ по м оторесурсу двигателей потребовало создания r.истемы, основные положения которой из­л ожены ниже. 

Система научной организации работ 110 увеличению 
моторесурса двигателей (система « норм») 

Эта система имеет целью планомерное и периодическое увели­чение моторесурса двигателей путем повышения долговечности узлов и деталей, лимитирующих уровень моторесурса. В системе «норм» м оторесурс р ассматривается как планово растущая вели­чина, оптимальная на данном этапе. 
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Фиг ! . Диаграмма для определения уровней моторе-
сурса: 

l -- фактически достигнутый уровень моторесурса, 1! -- оптималь­
ный планируемый уровень моторесурса; 111 -- перспективный уро­
вень моторесурса для проведения научно-исследовательских работ 

Периодическое увеличение м оторесурса осуществляется на ос­нове повышения долговечности узлов и деталей,  лимитирующих планируе мый уровень м оторесурса (фиг. 1 ) .  Для к аждого последующего этапа увеличения м оторесурса раз­р абатывается и проводится комплекс конструкторско-технологиче­ских мероприятий и опытных р абот. 
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Как известно, основными факторами, влияющими на  н адеж­
ность и м оторесурс двигателей в эксплуатации, являются: 

- степень совер шенства конструкции; 
- совершенство технологии и стабильность производства дви-

гателей в целом; 
ресурс и надежность комплектующих изделий; 
качество используемых м атер иалов; 
культура эксплуатации и совершенство ремонта; 
качество горючесмазочных м ате риалов. 

От полноты учета этих факторов, к оторые учитывает систем а  
«норм», <>ависит успех р аботы по  увеличению м оторесурса. 

Вот ее осн овные п оложения:  
J.  Моторесурс двигателя и потенциальная возможность его 

дальнейшего повышения планируются уже при создании конструк­
ции и технологической п одготовке производства. 

2. Организацией творческой связи с автохозяйствами и ремонт-
11 ыми базами обеспечивается сбор информации о работе двигатеJiей 
как сразу же после первых промышленных партий ,  так и в начале 
их массового производства ;  этим организациям оказывается необ­
ходимая техническая помощь для создания требуемых условий 
эксплуатации и ремонта двигателей. 

3. Параллельно со сбором информации  о работе двигателей в 
разнообразных условиях эксп.тrуатации  анализируются собственные 
производственные данные, а также сведения о достижениях пере­
довых отечественных и зарубежных предприятий. 

4. Обобщение собранной внешней и внутренней информации 
позволяет уточнить достигнутый уровень срока  службы отдельных 
деталей и моторесурс двигателей в целом и наметить новый опти­
мальный уровень м оторесурса.  

5.  При широком участии всех творческих звеньев и обществен­
ности завода разрабатывается комплексный план конструкторско­
технологических мероприятий и опьпно-экспериментальных р абот, 
обеспечивающих достижение намеченного моторесурса.  

6 .  Методами ускоренных испытаний и частично опытной экс­
плуатацией проверяется эффективность осуществляемых конструк­
торских и технологических решений. 

7. Достигнутый м оторесурс устанавливается испытаниями об­
разцов двигателей и подтвер:Ждается последующей эксплуатацией. 

8. Изучение материалов эксплуатации и повышение моторесурса 
двигателей пров одятся непрерывно, до  снятия данной к онструкции 
с производства.  

9. Совместно  со смежными предприятиями проводится р абота 
по обеспечению ресурса и надежности комплектующих изделий. 

1 0. После запуска в м ассовое производство стабильность каче· 
ства двигателя с повышенным моторесурсом обеспечивается уста­
новленным технологически м  порядком, который строго поддержи­
вается комплексом организационно-технriческих мероприятий, в том 
числе и системой бездефектного труда. 

5 



Характер ной чертой систем ы  «норм» является широко� разви­
тие научно-исследовательских работ как в сфере создания объек­
тов, так и в сфере производства, а также эксплуатации. Целью 
этих исследований является нахождение оптимальных технико-эко­
номических соотношений конструктивных и технологических ре­
шений. 

Творческие связи исполнителей этой большой и сложной рабо­
ты и доля их участия в ней иллюстрируются фиг. 2. 

Внедрение системы «норм» потребовало определенной органи­
зационной и технической подготовки. Для проверки целесообраз­
ности и эффективности проводимых конструкторско-технологиче­
ских р азработок, обобщения опыта эксплуатации и оказания тех­
нической помощи автохозяйствам при отделе главного конструк­
тора было создано  эксплуатационно-исследовательское бюро, ко­
торое проделало большую работу по обследованию автохозяйств 
и ремонтных з аводов в р азличных р айонах страны.  

П од постоянным наблюдением бюро находятся 1 200 двигателей 
ЯМЗ-236 и ЯМЗ-238, эксплуатирующихся на автомобилях, для 
чего установлена постоянная связь с 1 4  крупными автохозяйства­
ми, расположенными в р азличных климатических условиях СССР. 
В этих автохозяйствах проводятся наблюдения за большим коли­
чеством м ашин с изучением ходимости их с начала эксплуатации 
и в течение всего амортизационного срока службы, что очень важно 
для систематизации м атериала.  

Получение и обработка информации о фактической ходимости 
деталей и узлов на машинах, находящихся под наблюдением,  осу­
ществляется по схеме на фиг. 3.  

Созданы также рекламационно-исследовательское бюро и сеть 
опорных эксплуатационных пунктов завода в р айонах н,аибольшей 
концентрации машин.  Их функциям и  являются рассмотрение пре­
тензий потребителей,  инструктаж и оказание помощи по эксплуа­
тации и ремонту двигателей.  Эти пункты, которых к настоящему 
времени насчитывается 30, служат также дополнительными источ­
никами информации, а эффективность их деятельности оказалась 
весьма высокой. 

Кроме того, были значительно развиты и укреплены опытно· 
конструкторские и экспериментально-исследовательские базы тех­
нических служб отдел а  главного конструктора, технолога и ме­
таллурга. 

П роведенные мероприятия дали возможность р асширить фронт 
научно-исследовательских и опытно-конструкторских работ. Только 
по четырехтактным двигателям техническими службами в твор­
ческом сотрудничестве с н аучно-исследовательскими институтами 
выполнено около 450 тем ,  большая часть которых реализована в 
виде конкретных мероприятий. Так, вместе с НАМИ были разра­
ботаны методики ускоренных испытаний деталей, узлов и агрега­
тов, что обеспечило быстрое п олучение надежных данных об эф­
фективности проводимых мер оприятий. Идея этих испытаний за-
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ОГК- экс­
плуатацион­
но-исследо­
вательских и 
конструктор-

Анализ и обобще­
ние эксплуатацион­
ных данных, выявле­
ние факторов, лимити­
рующих моторесурс, 
постановка задач по 
новому уровню мото­
ресурса 

+---- Базовые 

ских бюро 

ОГК, 
ОГТ, 

ОГМет, 
тоэ 

Разра ботка и со­
гласование основных 
направлений и реко- � 
мендаций для устра­
нения факторов, ли­
митирующих моторе­
сурс. Разра ботка тре­
бований к заводам­
смежникам и заданий 
научно-исследователь­
ским институтам 

1 

• 
1 ОГТ, О ГК, Проведение инже-1 ОГМет, 
! ТОЭ, экспе- нерных поисков, про-

! рименталь-
работок, исследова­

I ный цех, ний, проверок и ис-

технические пытаний с изготовле­
нием опытных дета­части и ла- лей и боратории узлов 

ОГК. экспе­
рименталь­

ный цех 

ОГК, 
ОГТ, 

ОГМет, 
тоэ 

Изготовление образца 
двигателя, проведение за­
водских испытаний и оп­
ределение достигнутого 
нового оптимального уров­
ня моторесурса, Подтвер­
ждение его ведомствен­
ными испытаниями 

Разработка мероприятий 
по внедрению в серийное 
производство двигателя с 
новым моторесурсом. Рас­
смотрение их на техниче­
ском совете завода. Сос­
тавление общезаводского 
комплексного плана 

!Службы и це- 1 Подготовка пронзвод- 1 
хн п одготовки ства двигателей с новым 
производства моторесурсом 

Производ­
ственные це­
хи и службы 

завода 

Отладка технологичес­
ких процессов и переход 
к серийному производ­
ству двигателей с новым 
моторесурсом 

+ 

автохозяй-
ства 

Авто хо-
зяйства, 

ремонтные 
заводы 

Опорные 
пункты 

_ОТК, РИБ 

Отдел 
технической 
информации 
и изобрете-

ний 

Лаборато­
рии служб 

и завода 

Научно­
исследова­
тельские 

институты 

Заводы 
смежных 

производств 

Информация о по-
ведении двигателей в 
эксплуатации в тече-
ние амортизационного 
срока 

Информация о по-
ведении двигателей в 
эксплуатации 

Информация о не­
достатках, выявлен­
ных в производстве и 
эксплуатации двига­
телей с анализом при­
чин 

Литература по оте­
чественному и зару­
бежному опыту. Па­
тентные материалы. 
Информационные ма­
териалы НИИ. Мате­
риалы заводских тех­
нических конферен­
ций по качеству про­
дукции 

Отчеты заводских 
лабораторий по науч­
но-исследовательским 
и опытным работам 

Проведение науч-
ных исследований по 
заданиям завода 

Разработка и осу­
ществление меропри­
ятий по повышению 
моторесурса комплек­
тующих изделий 

Фиг. 2. Схема организации цикла работ по повышению моторесурса 
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Журнал учета расхода запас­
ных частей по каждому силовому 
агрегату в хозяйстве 

____ J __ _ 
Ежемесячная 

справка-информация 
хозяйства 

Обработка на заводе справки­
информации 

Дело Заменен- Количество 
на каж- ные детали ремонтов по дый си- на каж)(ОЙ двигателю и 
.'!ОВОЙ подгруппе сцеплению 

агрегат 

Отказы Отказы Общая из-за из-за замена 
поломок износов деталей 

Журнал учета в автохозяйстве: 
а) наработки силовых агрегатов; 
б) расхода топлива и масла; 
в) давлений в системе смазки 

Ежеквартальная 
справка-информация 

Обработка на заводе справки­
информации 

Наработка силового 
агрегата 
по годам 
выпуска 

Анализ 
расхода 
топлива 

Анализ 
расхода 

масла 

Обобщение 
общих заме­
чаний и преА­
JIОжений: зtс-
сп.11уатации 

Измене-
ние давле-

ния 
масла 

Фиг. 3. Схема учета и обработки информации  

ключалась в замене длительных эксплуатационных испытаний ус­
коренными на наиболее н апряженных и более форсированных ре­
жимах,  при этом вероятность п оявления дефектов должна быть 
такой же, как и при длительных испытаниях. 

Ниже приводятся примеры методов ускоренных испытаний. 
Испытания на износостойкость деталей цилиндра-поршневой 

группы, коленчатого вала и вкладышей подшипников при повы­
шенной запыленности воздуха на всасывании и м асла в картере 
двигателя проводятся в течение 150 ч. Износ поршневой группы, 
вкладышей и коленчатого вала при этом эквивалентен 1 00-
1 20 тыс. км пробега в эксплуатационных условиях. 

Оценка правильности выбора методики ускоренных испытаний 
гильз цилиндров двигателя п оказана на фиг. 4 .  

Как видно, эпюра среднего износа гильз при ускоренных испы­
таниях располагается почти строго в середине поля среднеквадра­
тичных отклонений износа гильз при эксплуатации и повторяет его 
конфигурацию. 

Испытания антифрикционных свойств и несущей способности 
рабочего слоя вкладышей подшипников проводятся на  вкладышах, 
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ширина которых уменьшена ,  чем искусственно увеличиваются ве­
личины удельных нагрузок. 400-часовые испытания таких вклады­
шей равнозначны 1500-2000 ч эксплуата ции вкладышей нормаль­
ной ширины. 
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Фиr. 4. Эпюры износа гильз цилиндров двигателей ЯМЗ: 
1 - зона среднеквадратичных отклонений при эксплуатации; 2 - средний износ при ускоренных испытаниях 

Эскиз нормального и измененного вкладышей показан на  
фиг. 5,а и 6. 

Надежность работы деталей цилиндра-поршневой группы (пор­
шень - бобышки под пален" перемычки между канавками п од коль­
ца, втулки верхней головки шатуна ,  шатуны и т. п.) определяется 
испытанием двигателя с заведомо увеличенным м аксимальным 
дав.�ением сгорания и повышенной жесткостью рабочего процесс3 
за счет увеличения угла опережения впрыска топлива. Время 
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стендовых испытаний сокращается в три-четыре р аза.  Детали, 
подвергающиеся динамическим нагрузкам, испытываются на 
надежность путем искусственного увеличения неравномер­

1 ""' 1 
-- --"" 

а) 
ности вращения коленчатого 
вала  за счет уменьшения мас­
сы м аховика. Применение это­
го метода позволило сокра­
тить длительность стендовых 
испытаний различных вариан­
тов муфт привода вентилятора 
в 1 5-20 р аз и т. д. 

Разрабатываемые заводом 
планы конструкторско-техно­
логических и организационных 
мероприятий и опытных работ 
по повышению м оторесурса 
направлены на решение сле­
дующих основных проблем :  

Фиг. 5 .  Эскиз вкладыша для ускоренных 
испытаний (а) и серийного вкладыша (6) 

1 .  В области совершен-
ствования конструкции изде-
лий:  

- повышение равнопрочности и износостойкости деталей и уз­
лов за счет применения более качественных материалов и улучше­
ния отдельных конструктивных элементов; 

- снижение температурных и механических напряжений основ­
ных деталей и узлов за счет совершенствования рабочего процесса; 

- повышение эффективности работы систем смазки и фильтра­
ции воздуха, масел и топлива ;  

- снижение трудоемкости, обеспечение удобства обслужива­
ния и ремонтной технологичности ; 

- подбор более совершенных масел 11 1 1еметал.пических мате­
р иалов ( накладк11 сцепления, прокладки, приво;щые ремни и саль­
ники ) . 

2. В области совершенствования техники, технологии и орга­
низации  производства :  

- совершенствование действующих и внедрение в производ­
ство новых прогрессивных технологических процессов в целях обес­
печения выполнения всех требований, чертежей и технических 
условий; 

повышение точности геометрии отливок и поковок;  
- улучшение чистоты внутренних полостей отливок; 
- применение более совершенных методов приготовления ме-

таллических сплавов, обеспечивающих стабильность качества; 
-- стабилизация технологических процессов в целях снижения 

брака; 
- снижение в основных деталях внутренних напряжений, по­

лучаемых в ·процессе производства, в целях предотвращения их 
к оробления в пери од эксплуатации; 
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- уменьшение влиянйя субъекпtвных факторов на  х од техно­
.1огических процессов и качество выпускаем ой продукции з а  счет 
механизации и автоматизации процессов изготовления, сборки п 
контроля изделий; 

- укрепление технологической дисциплины в цехах и создание 
организационно-технических предпосылок для поддержания ее на  
должном уровне (предупреждение использования некачественной 
оснастки и оборудования, упорядочения подготовки исходных м а­
териалов и складского хозяйства, повышение квалификации, пред­
отвращения текучести кадров ) ; 

- повышение ритмичности производства (ликвидация диспро­
порций в производственных м ощностях, выбор оптимальных з аде­
лов, совершенствование систем технической и оперативной подго­
товки производства) ; 

- повышение культуры производства и внедрение научной ор­
ганизации труда (НОТ) . 

Уровень технологии и технической оснащенности производства 
является нередко определяющим, а в ряде случаев и решающим 
фактором обеспечения высокого качества выпускаем ой продукции. 
1:3 этом направлении на заводе ведется большая работа. 

По завершении реконструкции з авод станет в ряд предприятий 
с самой передовой технологией дизелестроения, высокой степенью 
механизации и автоматизации всех основных и вспомогательных 
производственных процессов. Механизация и автоматизация основ­
ных и вспомогательных производственных процессов позволит обес­
печить поддержание на достаточно высоком уровне стабильности 
качества выпускаемой продукции. 

Разработанный и осуществленный в 1 966- 1 968 гг. комплекс 
конструкторско-технологических мероприятий и опытных работ был 
очередным этапом и имел целью увеличить моторесурс четырех­
тактных двигателей до 6000 ч. В соответствии с основными поло­
жениями системы «норм»  внимание конструкторских и технологи­
ческих служб концентрировалось прежде всего на группах дета­
лей и узлов, определявших надежность и долговечность силовых 
агрегатов. Несмотря на б ольшой объем работ, цель была до­
стигнута. 

Культура эксплуатации двигателей 

Анализ результатов м ноголетней эксплуатации силовых агре­
гатов ЯМЗ показал, что их технико-эксплуатационные качества 
в значительной степени зависят от собiтюдения правил эксплуа­
тации, рекомендованных заводом. 

Основными нарушениями правил эксплуатации являются: 
- несоблюдение теплового режима работы двигателя, что при­

водит к повышению интенсивности износа основных рабочих пар ,  
повышенному р асходу топлива и нагароотложениям; 

- несвоевременное и некачественное обслуживание системы 
фильтрации масла, что  приводит к повышенному износу рабочих 
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пар и задиру вкладышей коренных и шатунных п одшипников; 
- несоблюдение моментов затяжки гаек крепления головки 

цилиндров, крышек коренных и шатунных подшипников ,  что. при­
в одит к б ольшой деф ор мации деталей и преждевре менному вы­
ходу из строя прокладок головки блока цилиндров и провороту 
вкладышей; 

- недопустим ое повышение угловой скорости вращения колен­
чатого в ал а  и цикловой подачи топлива, что приводит к перегруз­
кам деталей и узлов двигателя; 

- торм ожение автомобиля двигателем до ч резмерной оборот­
ности к оленчатого вал а, что приводит к выпадению сухарей кла­
панов или обрыву клапанов газораспределения; 

- запуск двигателя в зимнее время без подогрева м асла ( осо­
бенно, когда используют летние сорта м асла ) , что приводит к ин­
тенсивному износу, а в отдельных случаях - к провороту вклады­
шей коленчатого в ал а  и, к ак следствие, к случаям его поломок; 

- несвоевременное обслуживание топливной аппаратуры; 
- применение некачественных горючесмазочных м атериалов, 

а также низкая культура  хранения и заправки ими; 
- низкое качество профилактики. 
Уровень м оторесурса двигателей в з начительной степени зави­

сит от качества применяемого м асла .  Многолетнее наблюдение за 
эксплуатацией двигателей ЯМЗ показ ало, что в подавляющем боль­
шинстве автохозяйств применяются м асла, не соответствующие тре­
бованиям рекомендации заводской инструкции (зимой - летние, 
а летом - зим ние сорта, с низкими  м оющими к ачествами при­
садок ) . 

Весьма в ажным является вопрос правильного использования 
двигателей эксплуатирующим и  организациями. В технических ус­
ловиях н а  двигатель имеется требование о необходимости согласо­
вания с з аводом-поставщиком :В каждом отдельном случае приме­
нения двигателя в качестве силового агрегата на конкретном изде­
лии. Однако некоторые заводы игнорируют эти требования, не за­
думываясь над тем,  соответствует или нет режим работы машины 
технической характеристике двигателя. 

Нередко автохозяйства искусственно з анижают достигнутый 
первичный м оторесурс двигателей, преждевременно направляя их 
в капитальный ремонт. При этом, как правило, необходимость от­
правки в капитальный ремонт оце нивается по следующим при­
знакам : 

1 )  потере м ощности; 
2) низкому давлению м асла ;  
3 )  п овышенному расходу масла; 
4) повышенной дымности выхлопа; 
5) р азрушению деталей (стуки) . 
Эти недостатки в большинстве случаев могут быть устранены 

за счет регулировки топливной аппаратуры или предотвращены 
путем своевременного технического обслуживания, а также за счет 
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замены контрольных приборов автомобиля, своевременной диагно­
стики и замены быстроизнашиваемых деталей. 

Во многих случаях средний ремонт в автохозяйствах не про­
изводится, и двигатели направляются для капитального ремонта 
на ремонтный завод, где детали, еще пригодные к длительной 
эксплуатации (поршни, гильзы ,  вкладыши и дJ:).), выбрасываются. 
Более того, при обезличенной системе ремонта теряются преиму­
щества уже достигнутой приработки деталей, пригодных для даль­
нейшей р аботы. Организаrщей средних ремонтов в автохозяйствах, 
с которыми они могут вполне справиться, можно резко сократить 
количество к апитальных ремонтов вплоть до одного на весь срок 
эксплуатации двигателей; кроме того, уменьшится потребность в 
запасных частях. Условн о  годовая экономия, например, для дви­
гателей выпуска 1 970 г. составит окол о  6 млн. руб. 

Следует �азать, что многие автохозяйства не имеют стендов 
для регулировки топливной аппаратуры и необходимых приспособ­
лений для текущего обслуживания двигателей.  

Межремонтный моторесурс двигателей 

Так как каждый двигатель в течение всего срока  его службы 
подвергается неоднократным ремонтам,  то увеличение межремонт­
ного моторесурса двигателей является столь же важной государ­
ственной з адачей, как и увеличение их первичного м оторесурса .  
Решение этой з адачи представляет собой исключительную слож­
ность, так как на межремонтный моторесурс двигателей оказы­
вают влияние многие дополнительные факторы, помимо тех, кото­
рые связаны с изготовлением новых двигателей. 

Как правило, двигатели ЯМЗ-236, ЯМЗ-238, на которых прове­
дена межремонтная з амена колец и вкладышей, р аботают до ка­
питального ремонта 5000-7000 м оточасов, что соответствует 150-
1 80 тыс. км пробега большегрузных автомобилей. Однако срок 
службы двигателей, прошедших капитальный ремонт н а  авторе-
монтных з ав одах, з начительно меньше. , 

Иллюстрацией п оследнего может служить величина среднего 
вторичного моторесурса двигателей, проходивших капитальный ре­
монт на р аз ных з аводах, которая составляет для одного завода 
1400, для второго 850 и для третьего 760 ч. 

Таким образом, для этих з аводов отношение вторичного мото­
ресурса двигателей к первичному составляет 0,2-0,3, в то время 
как стоимость к апитального ремонта достигает 70 % стоимости но­
вого двигателя. Так, на Киевском ремонтном заводе (двигатели 
ЯМЗ-238) стоимость ремонта составляет 1 060 руб., на Прокопьев­
ском ремонтном заводе «Автоагрегат» (двигатели ЯМЗ-236) -
943 руб. и н а  ремонтном заводе города Пугачева С а ратовской об­
ласти (двигатели ЯМЗ-238НБ) - 1 1 60 руб. 

Следовательно, естественным должно быть требование увели­
чения вторичн ого м оторесурса  к первонач альному до 0,8. Это 
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даст условно годовую экономию в народном хозяйстве только для 
двигателей, выпущенных в 1969 г., около 15- 18 млн. руб. В связи 
с этим предусматривается организация ремонта двигателей на ин­
дустриальной основе и перенесение на ремонтные предприятия тех­
нологического опыта заводов-изготовителей, что улучшит положе­
ние вышесказанного. 

Специ ально на з аводе организован эксплуатационно-ремонтный 
отдел (ЭРО) , в задачи которого входит: 

- оказание помощи ремонтным предприятиям в повышении 
технического уровня ремонта двигателей; 

- р азработка технических условий на ремонт; 
- р азработка прогрессивных типовых технологических процес-

сов ремонта двигателей ;  · 
- разработка методов реставрации деталей и узлов при капи­

тальных ремонтах и их внедрение на ремонтных заводах; 
- участие в обучении работников ремонтных заводов совре­

менным методам контроля, восстановления и ремонта силовых 
агрегатов. 

Результаты и эффективность проведенных работ 

Эффективность работ по увеличению м оторесурса изделий мож­
но объективно оценить .1ишь с точки зрения их значения в мас­
штабе всего народного хозяйства .  Экономическая эффективность 
от увеличения м оторесурса двигателей ЯМЗ с 3 до 6 тыс. м оточа­
сов с учетом дополнительных затрат в производстве составила за 
1965- 1970 гг. 336,2 млн. руб. Это р авнозначно вводу в строй двух 
новых м оторных заводов, каждый из которых по стоимости и объ­
ему был бы  равен Яросл авско:.1у. За  счет сокращения количества 
капитальных ремонтов отпала необходимость в строительстве ре­
м онтных баз стоимостью в 40 млн. руб . и условно высвобождено 
около 10,5 тыс. человек ремонтников. 

Увеличение надежности и долговечности двигателей ЯМЗ позво­
лило сократить простои автомобильного парка и повысить его про­
изводительность. снизить затраты на капитальные рем онты и по­
требность в запасных частях . По данным обследования автохо­
зяйств, расход запасных частей для двигателей ЯМЗ-236 и ЯМЗ-238 
уменьшился на 23 % , или на 22 и 3 1  руб. соответственно по сравне­
нию с 1965 г. Расчеты показывают, что только от снижения рас­
хода запасных частей для четырехтактных дизельных двигателей 
народное хозяйство получ ает годовую экономию в сумме около 
2 млн. руб. 

В период с 1963 по  1967 гг. количество рекламаций потребите­
лей по двухтактным двигателям снизилась в 3,3 раза, а по четырех­
тактным - в 4 , 1  раза.  

Н а  фиг. 6 показана диаграмма снижения рекламаций при од­
новременном увеличении гарантийных сроков за  счет увеличения 
м оторесурса двигателей . 
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Фиг. 6. Диаграмма роста гарантийных сроков (1) и сни­
жения ·рекламаций (2) двигателей ЯМЗ (в проц. 

к 1963 г.) 

Увеличение моторесурса двигателей для коллектива завода яви­
лось новым стимулом повышения технического уровня продукции, 
внедрения прогрессивной техники и технологии производства и на­
учной организации труда во всех звеньях производства и управле­
ния, повышения квалификации кадров, р оста культуры производ­
ства. 

* * 
* 

В ближайшие два-три года заводу предстоит решить новую, бо­
лее сложную задачу: улучшить все эксплуатационные показатели 
и увеличить м оторесурс четырехтактных двигателей до 8 тыс. мо­
точасов, а затем довести его до 10 тыс. м оточасов. 

Для успешного решения этой задачи необходимо выполнить сле-
дующие основные меропри ятия :  

увеличить жесткость блока картера двигателя; 
повысить усталостную прочность коленчатого вала; 
повысить износостойкость вкладышей подшипников; 
повысить степень очи стки воздуха; 
повысить эффективность очистки м асл а; 
обеспечить заданный тепловой режим двигателя внедрением 

автоматической муфты отключения вентилятора и применением 
термостатов с твердым наполнителем; 

- повысить износостойкость трущихся пар «поршень - гиль­
за», «поршневые кольца - гильза», «коленчатый вал - вкладыш», 
«клапан - седло» и др. подбором новых материалов и методов их 
упрочнения. 
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К решению этой задачи привлечены НАМИ, НИИТавтопром, 
ВНИИАТИ, НАТИ, НИИАТМ и др.  

Практикой применения системы «норм» на заводе уже дока­
зана ее эффективность. Вместе с тем выявилась необходимость в 
более глубокой проработке некоторых техническнх и организаu1101I­
ных вопросов .  

Дальнейшему совершенствованию и развитию под.1ежат методы 
ускоренных испытаний с целью снижения до минимума потребно­
сти в длительных эксш1уатационных испытаниях. 

П редстоит более четко организационно оформить и укрепить 
�а водскую службу надежности. 

Назрела необходимость в повышении объективности и полноты 
информации о работе двигателей в эксплуатации.  Следует поду­
м ать об организа ции опытных автохозяйств, деятельность которых 
была бы в основном подчинена задачам научных исследований 11 
не обременялась планом перевозок. 

Необходимо отметить также, что работа по повышению мотоrе­
сурса  двигателей, имеющая большое народнохозяйственное зна�е­
ние, пока никем не координируется и не планируется. Поэтому про­
ведение высокоэффективных мероприятий нередко срывается из-за 
нежелания смежного предприятия идти на сложную подготовку 
или дополнительные издержки производства ,  несмотря на явную 
народнохозяйственную целесообразность. 

Для б ольшей эффективности работ по увеличению моторесурса 
двигателей необходимо:  

1 )  Прикрепить к м оторостроительным предприятиям постоя11-
ных поставщиков шихтовых материалов, металла и комплектую­
щих изделий.  

2) Обеспечить поставку металлургической промышленностью 
металла для наиболее ответственных деталей двигателей улучшен­
ного качества .  

3) Увязать ГОСТы На мате риалы С ГОСТами на ГОТОВЫе КО· 
ленчатые валы и шатуны, а также пересмотреть устаревшие ГОСТы 
на п рокат. 

4) Пересмотреть ГОСТы на точность пре цизионного и финиш­
ного металлорежущего оборудования и организовать производство 
ряда моделей, не выпускаемых отечественной промышленностью. 

5) Организовать производство абраз ивных и алмазных мате­
риалов и инструмента по консистенции, стойкости и режущим свой­
ствам, отвечающим требованиям машиностроения. 

6) С оздать специализированное производство необходим ой гам­
мы механизированного инструмента с тарированным м оментом для 
сборочных р абот. 

7) С оздать на моторостроительных заводах резервы оборудо­
вания для финишно-прецизионных операций. 

8 )  Обеспечить выпуск нефтяной промышленностью малосерни­
стых топлив и высококачественных присадок к м аслам.  
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УДК 621. 436 

Инж. М. Л. Резникоа 

О ПЫТ РАЗВИТИЯ К О Н СТРУКЦИИ 
ДВИГАТЕЛЕЙ Я МЗ 

Введение 

51  рославсю1й моторный завод в 1 958 г .  специализировался на 

Jыпуске дюельных двигателей ,  коробок перемены передач и сцеп­
. ений J\ н11м. Эта специализация позволила заводу в короткие сро­

и разработать, довести и поставить на прqизводство новое семей­
тво четырехтактных дизельных двигателей, предназначенных для 

установки на большегрузные автомобили ,  тягачи и различные си­
ловые установки. По сравнению с ранее выпускавшимися двух­
тактными двигателями двигатели нового семейства имеют боль­
шую м ощность, меньший удельный вес, лучшую экономичность. 

При выборе принципиальной схемы и р абочего процесса двига­
телей учитывалась необходимость обеспечения таких универсаль­
ных требований к двигателю, как малые габариты, низкий удель­
ный вес, высокая экономичность. П редусматривалась также воз­
можность дальнейшей форсировки за счет улучшения рабочего про­
цесса, повышения оборотов и применения газотурбинного наддува, 
обеспечение многотопливности. работы в автомобильном, трактор­
ном и стационарном варианте, высокая надежность и долговеч-
ность. 

-

Разнообразные требования, предъявляемые к конструкцин дви­
гателей, определили выбор конструктивных решений и необходи­
мость проведения большого объема  опытно-конструкторских и на­
учно-исследовательских работ по  созданию двигателей, а также 
разработки и освоения новых технологических процессов, приме­
нения новых конструкционных м атериалов, обеспечивающих высо­
кое качество и низкую трудоемкость массового производства. 

При конструировании была п олучена  высокая степень унифи­
кации шести- и восьмицилиндровых двигателей этого семейства,  
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достигающая по наименованиям деталей 93% и по массовым из­
н ашивающимся деталям (поршни, поршневые кольца, гильзы ци­
линдров, вкладыши подшипников, клапаны и др . )  100%.  Дальней­
шая доводка и совершенствование их конструкции производились 
за счет совершенствования рабочего процесса с целью улучшения 
мощностных и экономических показателей, повышения надежно­
сти и долговечности, форсировки двигателей по оборотам и за счет 
н аддува .  

Рабочий процесс двигателя 

Для выбора параметров топливной аппаратуры впускных и вы­
пускных трактов, формы камеры сгорания и др. был проведен 
большой комплекс и сследоващrй на стендах, одноцилиндровых ус­
тановках и развернутых двигателях. 

Из услови й  получения минимальных удельных р асходов топли­
ва,  давлений цикла и скорости нарастания давления сгорания по 
углу поворота коленчатого вал а  были подобраны и проверены экс­
пер иментально фазы газораспределения, тип и раз мерность топлив­
ной аппаратуры.  Были определены расположение распылителя фор­
сунки по высоте, число, диаметр и расположение отверстий распы­
л ителя при заданном расположении форсунки, а также диаметр 
плунжерной пары, разгрузочный объем и конструкция нагнетатель­
ного клапана,  обеспечивающие отсутствие подвпрысков топлива. 
Большой объем работ был проведен по подбору закона подачи топ­
лива, формы и диаметра камеры сгорания, диам етра и хода кла­
панов газораспределения, формы и сечения всасывающих и вы­
пускных каналов, длины всасывающих трубопроводов, направле­
ния и энергии вихря всасываемого воздуха . 

Для уменьшения энергетических потерь и получения высоких 
э ффективных показателей были исследованы потер и  на трение, на 
привод отдельных агрегатов двигателя и насосные потери, прн 
этом разработан ряд новых методик и аппаратура. В частности, 
была отработана  конструкция датчика для регистрации участка 
низких давлений и ндикаторной диаграммы и методика индициро­
в ания,  обеспечивающая высокую точность замеров. 

Этим и  исследованиями установлено следующее:  
1 .  П овышение давления открытия нагнетательного клапана с 1 О 

до 17- 18 кГ/см2 обеспечивает стабильность цикловых подач даже 
при больших отклонениях пропускной способности распылителей. 

2. Использование фиксированных распылителей с неравномер­
ными величинами углов в плане между распыливающими отвер­
стиями обеспечивает равномерное распределение топлива по камере 
в плане, уменьшение концентрации топлива в глубине камеры сго­
рания и увеличение выброса  топлива в надпоршневое простран­
ство, т. е. б олее п олное использование воздушного заряда в объеме 
к амеры сгорания. Это п озволило улучшить топливную экономич­
н ость приблизительно на 5 % и уменьшить влияние надпоршневого 
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зазора (фиг. 1) и температуры всасываем ого воздуха на эффек­
тивные показатели двигателя, а также уменьшить угол опережен и я  
впрыска и ,  следовательно, скорость нарастания давления сгорания 
и максимальное давление сгорания. 

2* 

а) о) 
о 

90 . / 
� 
--�· "-.,,,- -�/- --'!h • 1 

Нефи ксирооан11ые 

Фиг. !. Влияние конструкций распылителей нефиксиро­
ванного (а) и фиксированного ( б): 

1 - степень сжатия i; 2 - Ne ном=180 л. с. (Ре.н-6,93 кгtсм')­
V = coпst; 3 - отношение� ; 4 - минимальный удельный расход 

vc 
топлива ge для нефикснрованных распылителей. 5 - 10 же, но для 

фиксиро ванных распылителей 
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3. П роизведен подбор формы и сечения впускного канала, для 
чего заводом совместно с НАМИ была р азработана методика сум­
м арной оценки интенсивности вращательного движения в оздушного 

i2 ос 
700 �---.-�-г�-т-�,-----.--:---, 

I РекГ/см2 600 1-- !. --17,5 _ _  L - . 7,0 . 1 ' 1 6,5-

···· -�j �-
-
=+ 

6 8 

�з аряда в цилиндре двигателя 
· в виде циркуляции скорости 

( фиг. 2) . 
4. В процессе дополнитель­

ных исследований влияния 
объема  и формы камеры сго­
рания выявлено преимущество 
камеры с диаметром 73 мм 
вместо 80 мм при сохранении 
объема .  Вследствие увеличении 
доли топлива, попадающего ю1 
стенку камеры сгорания, ди­
намика сгорания, выраженная 

параметром др , понизилась 
Лtр 

до 7,0-8,5 кГ/см2, или пример­
но на 25 % , при этом удалось 
снизить гидравлическое сопро-Фиг. 2. Регулировочная характеристика 

двигателя ЯМЗ-236 при а. = 1,4 и n== 
=2100 об/J.tин в зависимости от измене- тивление впускного канала п 
ния интенсивности вращения воздушного повысить к оэффициент напол-

заряда в рабочем цилиндре нения двигателя с 0,82-0,83 
ДО 0,845-0,850 ( фиг. 3). 

Уменьшение гидравлических сопротивлений впускного канала и 
подбор более оптимальных фаз газораспределения привели к сни­
жению м ощности, забираемой на совершение насосных ходов в 
двигателе, и повышению коэффициента наполнения. 

Кроме того, исследованиями установлены : 
а )  оптим альные углы опережения впрыска для всех обо-

ротов; 
· :0,.,.;; 

б) зависимость к оэффициента наполнения от длины впускных 
трубопров одов; 

в) влияние сопротивления на всасывании и выпуске на показа­
тели двигателя; 

г) влияние на показатели двигателей температуры, влажности 
и барометрического давления в оздуха .  

Н а  основе выявленных зависимостей определены оптимальные 
параметры топливной аппаратуры и других элементов двигателей, 
влияющих на рабочий процесс. 

Работы, проведенные по доводке р абочего процесса двигателей, 
обеспечили им стабильные высокие мощностные и экономические 
показатели. Так, при сравнительно небольшой скорости вращения 
к оленчатого вала ( 2 1 00 об/мин) и скорости поршня 9,8 м/сек, га­
р антирующей высокую долговечность поршневой группы, мощность 
двигателей составляет 1 6,2 л. с./л, а минимальный удельный р асход 
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топлива не превышает 1 75 Г /э.л.с.-ч по скоростной характеристике 
и 1 65 Г /э.л.с.-ч по нагрузочной (по ГОСТ 1 4846-69) . · 

-1:r- dкс=80мм; d'н.3= 1,31],., =З!..5 .;,;, " {t0=22--26°C 
d ,J' / f<.::t.!! , 2/Ши t/Ои.М.Т. 

-о- кс =7Змм;ин.з = 1,'fO В0=750-755мм 
.-----.----.------.---�...,.---� рт.ст. 7<?v 2v 

L\ i 1 ' --о О,84 
р КГ/СМ 2 1 0,82 8�тГах -+�_;_ . d=o-
70 , � 
60 1 j Pzfax 

( др/4 ijJ)max 1<Г/см 2 • гpafl--� (лр /л !f)тах 

1� �;;п "i=- il t ''�п .; ! 1 \ 
400 -+--------L- i 

9-еГ/э.л.с.ч. 

0,80 

·--+----124 

18 

f 50 ..__ __ _.___ __ __,_ ___ .__ __ _..__ __ _, !З 
60 90 120 !50 !80 .!V8л.с. 

Фиг. 3. Нагрузочн·ая  характеристика двигате,1я ЯМЗ-236 при 
n=2IOO об/.мин 

Двигатели имеют возможность дальнейшей форсировки по угло­
вой скорости коленчатого вала и подаче, а также путем газотур­
бинного наддува. В настоящее время испытываются двигатели с 
оборотами коленчатого вала 2300 в м инуту и повышенной ·на 10% 
мощностью. 

Особенности конструкции 

Опыт эксплуатации двигателей в народном хозяйстве, собирае­
мый и анализируемый в специальном эксплуатационно-исследова­
тельском бюро конструкторско-эксперимен'Гального отдела, позво­
лил заводу-наметить конкретные меры для систем атической работы 
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по  повышению м оторесурса двигателей, их надежности и долговеч­
ности. Так, с 1 963 по 1 969 гг. м оторесурс двигателей удвоен и на­
мечены мероприятия по  дальнейшему его повышению. Каждое ме­
роприятие до внедрения его в п р оизводство п р оверяется на специ­
альных стендах ускоренными методами.  Методики и стенды раз­
рабатываются заводом в содружестве с научно-исследовательски­
ми институтами.  

Остановимся на совершенствовании конструкции некоторых 
узлов. 

Бл ок цил индров. Основной проблемой обеспечения его долго­
вечности является длительная стабильность геометрии «постелей» 
под вкладыши и расточек под ги.'тьзы цилиндров, обеспечиваемая 
рациональной силов ой схем ой блока цилиндров и искусственным 
старением отливок. Ужесточение картерной части проведено за счет 
повышения жесткости поперечных стенок, в которых размещаются 
подшипники коренных опор.  Дополнительное увеличение жесткости 
опор коленчатого вала для повышения моторесурса осуществляет­
ся за счет введения боковых стяжек. Одновременно проводятся ме­
роприятия п о  устранению кавитационного разрушения нижнего по­
садочного пояса блока под гильзу за  счет введе ния упругого анти­
кавитационного кольца в месте входа гильзы в нижнюю расточку 
блока. 

Коленчатый в ал . Проведен ряд мероприятий по увеличению 
усталостной прочности, а именно:  повышено качество материала за 
счет рафинирования его синтетическими шлаками; проведены 
упрочняющая накатка галтелей и внедрение тонкостенных вклады­
шей с одновременным увеличением диаметров коренных и шатун­
ных шеек; ликвидирована операция правки коленчатого вала в хо­
лодном состоянии, а з акалка шеек с нагревом т. в .  ч .  проводится 
при вращении к оленчатого вала и др.  

Для проверки влияния этих мероприятий на надежность колен­
ч атого вала разработаны специальные стенды для усталостных 
испытаний, обеспечивающие возможность сравнительного анализа 
( фиг. 4, 5 и 6 ) . 

Поршень. Изготовляется он из заэнтектического высококрем-­
нистого алюминиевого сплава. Н изкий коэффициент линейного рас­
ширения этого сплава в сочетании со сложной геометрической 
форм ой позволил обеспечить надежную работу поршней при срав­
нительно малых зазорах между юбкой поршня и гильзой (О, 1 9---
0,2 1 мм) . Для улучшения приработки поверхность юбки поршня 
покрыта слоем олова толщиной 0 ,003-0,006 мм. 

С целью п редотвращения воз м ожности зависания колец ком­
прессионные к ольца и канавки в поршне под них имеют сечение 
прямоугольной трапеции. В диаметральном сечении поршень имеет 
бочкообразную форму, в сечении,  перпендикулярном оси ,  - оваль­
ную. П одобр анная форма обеспечивает эффективную прирабаты­
ваемость и оптим альную площадь прилегания нагретого поршня 
к гильзе. В настоящее время проведены работы по доводке кон-
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Фиг. 4. Усталостные испытания коленчатых валов 

струкции маслосъемных колец, которые обеспечивают снижение 
расхода м асла до 0,5- 1 ,0 % .  

Исследования показали, что основным видом износ а  является 
абразивный. Поэтому заводом с оздан б олее эффективный фильтр 
очистки воздуха - двухступенчатый фильтр с первой ступенью в 
виде решетки и второй ступенью с бумажными элементами. Сте­
пень очистки, которую он обеспечивает, составляет 99,8 % при срав­
нительно низком сопротивлении на  всасывании и длительной ра­
боте. 

Вкладыши коренных и шатунных подшипников коленчатого 
вала имеют стальную основу, з алитую свинцовистой бронзой. 

Для повышения допустимого удельного давления толщин а  ра­
бочего слоя уменьшена до 0,30-0,65 мм. Окончательно обработан­
ный вкладыш по внутренней поверхности покрывается сплавом 
свинец-олово-сурьма (90+9,5+0,5) % толщиной 0,01 2-0,022 мм. 
Покрытие этим спл авом значительно повышает усталостную проч­
ность антифрикционного слоя. 

В настоящее время для двигателей ЯМЗ-236 и ЯМЗ-238 начали 
применяться тонкостенные вкладыши из сталеалюминиевой ленты 
АО-20. Однако испытания вкладышей на алюминиевой основе с до­
бавкой 20% олова ,  6 %  олова с дополнительным покрытием с до­
бавкой кремния и др. показали, что они обеспечивают достаточную 
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работоспособность только двигателям, не ф орсированным надду­
вом.  На высоких н агрузках необходимая работоспособность полу­
чена на вкладышах из сталебронзовой ленты. 

Головки цилиндров. Головки левого и правого рядов цилиндроБ 
взаимозаменяемы.  Конструкция обеспечивает обработку головок 

Фиг. 5. Испытания блока двнrате,�я ЯМЗ-240 на прочность 
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обоих двигателей на одной автоматической линии без переналадки. 
Отливки, сделанные из специального чугуна,  подвергаются искус­
ственному старению для снятия внутренни� напряжений. 

Сечение, фор м а  и направление впускных каналов, выполненных 
во внутренней полости головки ,  подобраны для обеспечения необ­
ходимой энергии и структуры вихря в цилиндре. 

Фиг. 6. Машины для усталостных испытаний 

Для повышения стойкости в гне:що под выпускной клапан за­
прессовано седло, изготовленное из белого жаропрочного чугуна. 
Д;rя уменьшения износа стержней клапанов направляющие втулки 
клапанов изготовлены из металлокерамики. В настоящее время 
проводится подготовка производства для установки седла под 
впускной клапан.  

Кл апаны. Поверхность р абочей фаски выпускного клапана на­
плавляется сплавом ВЗК, причем тве рдость наплавленного слоя 
составляет Н RC 40-45. Стержни обоих клапанов упрочняются на­
каткой и графитируются. Клапаны имеют устройство для провора­
чивания при работе , обеспечивающее равномерный износ. 

Система смазки. Наличие центробежного маслоочистителя. 
стоящего на потоке , параллельном магистрали для подачи м асла 
в подшипники, позволяет эффективно очищать смазочное м асло от 
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продуктов его старения и абразивных частиц, однако в настоящее 
время ведется п одготовка производства новой системы фильтра­
ции, в которую введен дифференциальный клапан. С 1970 г. изме­
нена конструкция фильтра грубой очистки, чтобы исключить в оз­
можность п опадания отстоя при пуске двигателя, и п овышена тон­
к ость очистки.  

Надежность клапанов системы сиазки достигнута в результате 
применения гидравлического демпфирующего устройства, устра­
няющего возможность резонансных колебаний пружины и клапана. 

Система питания двигателя топливом. Узлы системы питания 
топливом отработаны в направлении обеспечения длительной на­
дежной работы при  минимальном объеме технического обслужи­
вания. 

Система  фильтрации топлива включ ает оригинальный топлив­
ный фильтр тонкой очистки с элементом из древесной муки со 
связкой из полимерных материалов. Топ.1ивный насос высокого 
давления размерности «Б» по международной классификации об­
ладает высоким сроком службы и стабильностью регулировочных 
параметров, чему с1юсобствуют относительно невысокие к онтактные 
напряжения в элементах механизма .  Он укомплектован автомати­
ческой муфтой изменения угла опережения подачн топлива, что 
обеспечивает оптимизацию м омента подачи при переменном числе 
оборотов к оленчатого вала, позволяет снизить жесткость р абочего 
процесса и п овысить топливную ЭКОНОМИЧНОСТЬ. 

Для ликвидации случаев поломки пружин толкателей введено 
аммиактное цинкование п ружин с отпуском вместо оксидирования 
и изменена система  суфлирования насоса. В муфте опережения для 
ликвидации износов грузов и пальцев введены промежуточные 
бронзовые элементы. 

В р аботах п о  выбору и уточнению параметров широко исполь­
зуется р асчетный метод процесса впрыска, созданный и отлажен­
ный МАДИ.  

Особое внимание уделяется надежности форсунок, поскольку 
м ощностные п оказатели,  дымность выпуска, а также надежность 
двигателя в целом в значительной степени зависят от их работо­
способности. В результате проведенных исследований было умень­
шено гидравлическое сопротивление распылителей за счет введения 
дополнительного к онуса на игле при одновреме нном увеличении 
диаметра запорного конуса иглы с 2,6 до 3,0 мм. Это п озволило 
уменьшить ход иглы распылителей с 0,28-0,36 до 0,22-0,27 мм 
без дросселир ования п отока в запорном конусе. Новые р аспыли­
тели и меют гораздо большую надежность в сравнении с серийными 
как в отношении закоксовывания проходных сечений, так и ста­
бильности параметров. Их выпуск начал ЯЗТА с 1970 г. 

Система охл аждения - жидкостная, с принудительной подачей 
охлаждающей жидкости. 

Для повышения надежности действия системы привод вентиля­
тора осуществляется без применения ремней - шестернями от р ас-
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пределительного вала.  Для снижения динамических нагрузок в при­
воде применена упругая резиноармированная муфта. С оздаетсн 
также конструкция автоматической муфты отключения вентиля­
тора. 

В результате работ, проведенных заводом по совершенствова­
нию дизельных двигателей, они получают все большее распростр а­
нение.  В настоящее время  их  применяют на 45 различных видах 
транспортных и стационарных машин и установок. Они нашли ши­
рокое применение и в тракторном машиностроении.  

Форсировка двигателей за  счет применения турбонаддува и по­
вышения оборотов дает возможность значительно п овысить их  тех·· 
нические данные .  В настоящее время  газотурбинный наддув п р и­
меняется на серийных двигателях ЯМЗ-238НБ, устанавливаемых на 
мощные тракторы К-700, и двигателях ЯМЗ-240Н, устанавливае­
мых на 40-тонные самосвалы БелАЗ-548. 

Двенадцатиuилиндровая м одель се мейства этих двигателей не­
сколько отличается от широко унифицированных шести- и восьми­
цилиндровых ыоделей. Двигате.1 ь ЯМЗ-240, Jiсходя нз требова­
ний уменьшення габарита, имеет уменьшенное межцилиндровое 
расстояние за  счет при менения на коре 1 1ных опорах п одшипш1-
ков качения. Конструкци н подшипников оп ределила туннельную 
схему блока. 

Эта м одель обеспечивает мощность 360 л. с. без наддува и 500-
520 л. с.  с наддувом . Эффективное использование м ощности во мно­
гом зависит от конструктивного выполненин мотоотсеков автомо­
бильными заводами.  Осуществление забора воздуха вне п одкапот­
ного пространства, правильный выбор системы охлаждения, а так­
же передаточного числа трансмиссии и шин значительно п овышают 
эффективность автомобилей . 

Заводом совместно  с НАМИ проведены большие работы по до­
водке конструкции и совершенствованию турбонагнетателей: кроме 
обеспечения высокого к.  п .  д. и долговечности , были уменьшены 
размеры их колес. В настоящее время заданные показатели обес­
печиваются нагнетателями с наружными диаметрами турбинного 
и компрессорного колес 1 1  О вместо 1 30 мм. Помимо снижения раз­
меров и веса ,  уменьшение разме р ов колес улучшает приемистость 
двигателя и, следовательно, динамику автомобиля. Достигнута так­
же высокая надежность ГТН за счет применения контактного 
ушюгнения, применения сварки ротора трением ,  отработки п одшип­
никового узла. 

Осваивается п роизводство восьмицилиндрового двигателя 
ЯМЗ-238Н с наддувом мощностью 300 л. с. , применение которого 
потребовало ряд доработок в двигателе. Так, изменена к онструк­
ция головки цилиндров, в которую введены седла,  установленные 
с зазором в �v1есто натяга. 

Опыт, полученный при создании  конструкций семейства двига­
телей ЯМЗ-236, ЯМЗ-238 и ЯМЗ-240, был использован в дальней­
шем при создании конструкции высокооборотных дизельных дви-
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гателей с м алыми весом и габаритами,  предназначенных для вновь 
строящегося комплекса заводов грузовых автомобилей в Нижних 
Челнах на Каме. Их образцы, и меющие в восьмицилиндровом 
исполнении м ощность 2 1 0  л. с. , прошли ряд стендовых испытаний 
с наработкой отдельными образцами до 5000 ч, из к оторых боль­
шая часть времени приходится на режим надежности. Были про­
ведены также их эксплуатационные испытания на автомобилях 
КамАЗ п робегом свыше 120 тыс. км. 

Конструкция двигателей обеспечивает высокую жесткость бло­
ка,  которая в соединении с тонкостенными вкладышами и коленча­
тым валом заодно с противовесами повышает надежность их 
раб оты. 

Дальнейшее развитие получила также конструкция поршня: 
и меется только одно маслосъемное и два компрессионных кольца, 
укорочена юбка поршня, снижен  его вес. Благодаря оригинальной 
конструкции уплотнения газового стыка алюминиевая головка бло­
ка соединяется с блоком через жесткую стальную прокладку. 

Систе м а  охлаждения и меет автоматическую муфту отключения 
вентилятора,  систе м а  смазки - клапан, разгружающий масло­
фильтры от излишнего потока м асла .  Система  фильтрации в озду­
ха двухступе��ч атая:  первая ступень - решетка с эжекционным от­
сосом , вторая - с сухими  элементами из бумаги. 

В двигателе Я МЗ-740 применен тот же раб очий процесс, что и 
в первом семействе двигателей ЯМЗ, однако он и меет ряд особен­
ностей, связанных с высокими оборотами .  

Элементы аппаратуры подобраны так, что  обеспечивают менее 
продолжительный впрыск. Экспериментально п одобраны камера 
сгорания, впускные каналы, фазы газораспределения. П олучены 
также положительные результаты при проверке в озможности ра­
боты двигателя на бензине. 

Работы по совершенствованию и созданию новых современных 
двигателей показывают, что эффективные результаты м ожно по­
лучить только при хор ошей экспериментальной базе, оснащенной 
современным оборудованием и приборами.  С овременное состояние 
дизелестроения показывает, что дальнейшее его совершенствова­
ние м ожет быть п олучено только на базе глубоких н аучных иссле­
дований,  требующих времени, оборудования, приборов и кадров. 
П оэтому необходим о  р асширять и совершенствовать эксперимеН·· 
тальные базы, сосредоточить усилия и меющихся в отрасли кадров 
и в озможности. организаций, ведущих ис�ледования, на совместном 
решении п оставленных з адач. 
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Инж. Э. П. Выборнов 

РАСЧ ЕТ ОСРЕД Н Е Н Н О ГО ОС ЕСИММ ЕТРИЧ Н О ГО 
ТЕЧ Е НИЯ В П РОТО Ч Н ОЙ Ч АСТИ ГИД РОТРА НСФОРМАТОРА 
(С ИС П ОЛ ЬЗО В А НИЕМ П ОЛ УФИКСИРО ВА Н Н О й  СЕТКИ) 

Введение 

Для решения целого ряда вопросов, возникающих в п роцессе 
проектирования гидротрансформатора ,  необходимо  уметь опреде­
лять параметры осредненного осесимметричного потока .  З нание 
зтих параметров необходимо,  н апример,  при выборе круга цирку­
ляции гидротрансформатора и формы межлопаточных каналов ло­
пастных колес, при расчете осевых сил, а также при решении ряда 
других важных вопросов. 

Современный метод р асчета осредненного осесимметричного 
течения в турбомашинах рассмотрен в р аб отах [4-7]. 

В отличие от таких лопаточных м ашин,  как компрессоры, насо­
сы и турбины, гидротрансформатор представляет собой м ашину с 
замкнутой лопастной системой, образующей круг циркуляции для 
рабочей жидкости. Указанное обстоятельство предопределяет и 
специфику ·расчета осредненного осесимметричного течения в гидро­
грансформаторе [8]. 

Настоящая работа представляет собой дальнейшее развитие ме­
тода расчета осредненного осесимметричного течения в гидротранс­
форматоре, который ранее был освещен  в работах [ 1 ;  3 ;  8]. Приве­
денное в ней решение прямой задачи осредненного осесимметрич­
ного течения в гидротрансформаторе строится в отличие от работ 
[ 1 ; 3; 8] в полуфиксированной сетке , применение которой, как из­
вестно [4; 6], облегчает в озможность использования при  р асчетах 
эвм . 

Кроме того, переход от нефиксированной сетки к полуфиксиро­
ванной является желательным при расчете осредненного осесим­
метричного течения в гидротрансформаторах, содержащих лопаст­
ные к олеса, выходные кромки которых не совпадают с ортогона­
лями к линиям тока .  

29 



Мате риал данной работы позволяет также проследить за выво­
дом уравнений, описывающих осредненное осесимметричн0€ тече­
ние в проточной ч асти гидротрансфор м атора, исходя из общих за­
конов гидродинамики, что м ожет представ.'!ять определенную ме­
тодическую ценность. 

П остановка задачи и метод р ешения 

Расчет осредненного осесимметричного п отока рассматривается 
на примере одноступенчатого сидротрансформатора с центростре­
мительной турбиной ( фиг. ! ,а) , насосное 1 и турбинное 2 ко­
леса которого вращаются с п остоянными угловыми скоростями ш 1 
и <о2 ,  а колеса  реактора 3 и 4 неподвижны. 

П редполагается, что в проточной ч асти гидротрансформатора 
имеет место установившееся вихревое осесимметричное течение 
идеальной несжимаемой жидкости. При  выводе основных зависи­
мостей принципиально учтем также гидравлические потери. 

Однако при расчете ,  вследствие отсутствия достаточного коли­
чества данных по распределению потерь ,  в межколесных зазорах 
последние учитывать не будем ,  а в .1опаточных аппаратах колес 
п римем п отери п остоянными по высоте канала. 

На фиг.  1 привелены основные обозначения и принятая система 
координат. 

С огласно гипотезе осевой симметрии предполагается, что ло­
паточные аппараты колес гидротрансформатора имеют бесконеч­
но  б ольшое число тонких лопаток. С введением этого предположе­
ния реальный пространственный поток осредняется вдоль окружной 
к оординаты и его параметры принимаются п остоянными вдоль 
оси и. 

Кроме этого, считается, что на п оток наложены равномерно 
р асположенные по  окружности п оля :  

1 )  м ассовых сил F, эквивалентных си.'!ам ,  действующим со сто­
роны л опаток; 

1 
() ' 2)  коэффициентов стеснения <р = - -t- , где r; - толщина ло-

пасти в окружном направлении,  t - шаг решетки и 
3) углов средней межлопаточной пове рхности тока KLMN (фиг. 

! ,в)  или средней геометрической п оверхности лопасти , которая для 
рабочих  колес гидротра нсформатора ,  имеющих ,  как правило, зна­
чительное число .1опастей,  совпадает с поверхностью KLMN с до­
статочной для п рактики точностью. 

Учитывая, что в реальных условиях через проточную часть гид­
р отрансформатора движется вязкая жидкость и, следовательно, 
имеются гидравлическне потери ,  введе м в расс м отрение, так же 
как и в работах [4-6], силу сопротивления F0 направленную про­
тивоположно вектору относительной скорости w .  

Тогда с учетом сделанных предположений осесимметричное вих­
ревое движение идеальной несжимаемой жидкости в рабочем ко-
30 



лесе гидротрансфор м атора будет описываться следующей систе м ой 
уравнений: 

- уравнение движения в форме Эйлер а  

dc i - w - + - gradp = F - F - · dt р с w , 

- уравнение неразрывности 

div ( <ре) = о. 

( 1 ) 

(2 )  
Движение жидкости в полости, свободной от лопастей, будет 

описываться соответственно следующими уравнениями:  
dc i dt + -r- gradp = О ;  

d i v  (с ) = о. 

(3) 

(4)  

В формулах ( 1 )  - (4)  приняты следующие обозначения:  с ­
вектор абсолютной скорости; w - вектор относительной скорости; 
р- плотность; р - давление;  t - время; J-� - п риложенная к еди­
нице массы жидкости упомянутая сила сопротивления, для опре­
деления которой воспользуемся следующей очевидной з ависи­
мостью: 

Отсюда 

F - L dhп 
с - . ' w dt (5) 

где dhп - п отеря  напора па элементарном участке пути дви-
жения жидкости dsш; 

r - объемный вес жидкости; 
ds w = _...!!! - относительная скорость. dt 

Определим  проекции уравнения ( 1) на оси левой криволиней­
ной естественной системы координат !1 , О, s (где s ·- линии тока в 
меридиона.1ыюй плоскости; !1 - ортогональные к ним линии;  (j -
угол между направлением радиуса вращения r и вертикальной 
осью гидротрансформатора ,  измеряемый в плоскости, перпендику­
лярной оси вращения z) . 
_ _9тложив по осям координат h, О ,  s три единичных вектора Т� ,  
i2, i3, м ожно вектор абсолютной скорости представить в следующей 
форме: 
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r cf'>O 

t:=coпsi 

f3 ' >0 и 

Турtlинное 

{j 

15 
1 1 

8) 

_ насосное нолесо 

о) fJ) г) !3mopoii реактор 

Фнг.  ! .  Основные соотношенш1 между геометричссю: м н  пnр а >rетр а;.1! 1  проточной части гидротр авс:форматор а ·  
а - - кр ) r щtр1'у.1�щии и принят1я сиl'те.\1J коор.1.иt.�_ат; б -- р аз.:rожение век1'орu-; на оси снс1Рм t\oop l И Ю'!Т  т .  U ,  z и !1 , 8 ,  s :  в - пnиня1а.я сист?ма отсчета �fг"тов ? и О ·  г -- т1звt�г1тю1 лопаток рабочих колес : 

(} - рhзре3 .ю1�нст;,1 rювеµ�ностью вр;1щенин. обрnзу.ющРй которой ftв:шется ортоrона.1ь !1 , 1 - насосное колесо; 2 � I'�'рбинное колесо �;' � ко�1есо первого реакто р а ;  4 - t-:олесо второго реактора 
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Так как направление оси s совпадает с направлением линий то­
ка, то ch = 0, и окончательно имеем :  

- -
с = cui2 +стiз . 

Дифференцируя по времени вектор абсошртной скорости, по­
лучим :  

dc _ . ""' . --.-- й;: d°h 
- - Си[� +стlз +си - +  Ст -- ·  dt dt dt 

Выражения для си и ст будут иметь следующий вид: 
С _ дси ..L дсu dh + дсu !!!!.._ 1 дса .!!:!..._ _ деа С . и - дt 1 дh . dt дб . dt т дs . dt - дs т , 

С = дет _L дет . dh + дет . !!!!.._ + дет . .!!:!..._ = дет С • 
т дt 1 дh dt дО dt дs dt дs 

т 

(6) 

д � � ля п олучения величин векторных производных и 
dt dt 

оси принятой естественной систе мы координат в меридиональной 
плоскости h и s совместим с двумя фиксированными направления­
ми /10 и s0 (см.  фиг. ! ) .  

Тогда величины этих производных n системе координат h0, е , 
s0 будут иметь следующий вид: 

d"""i;, = дlz +- дi.., . . dho + дiz . !!!!... - i оТс . dso = 2 . дi.с + дi..,_ . 
dso ; dt дt дh0 dt дб dt дs" dt г дО дsо dt 

Согласно р аботе [2] имее м :  

д� dH6 -: 1 д/ 10 --.--
-- =с - - . -- lз --- . -- l 1 ; 
дfJ Hs дsо Hh дhо 

дi; __ _ _  1_ дНs l� _ О· 
- . 3 - ' дsо Н6 д6 

дt� 1 дН6 --:-
-- = - - -- l ., , дб Hs дsо -

дfз 1 дН5 ---: 1 дН5 --.-- l дН, --:-
-- = - - .  -- [ 1 - - . -- [" = - - . -- l1 ,  дsп Н1, дhо Н6 дб " Н1, дh0 

где Hh, Не и Hs - коэффициенты Ламэ системы координат h0 , е, s0• 
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Тогда окончательно выраже ния для производных 

примут следующий вид: 

dl2 си ( 1 дН6 -; 1 дН6 -: ) 
- = - - - . -- iз + - . -- i 1 ; 
dt r Hs дsо Hh дhо 

diз Си дН6 -; ds0 дНs -; 
-- = - . -- [2 - - . -- i1 · 

dt r Hsдso dt Hhдho 

d� 
--- - и 
dt 

dfз 
dt 

(8 )  

Коэффициенты Л амэ, входящие в уравнение (8) , могут быть 
определены с п омощью известных геометрических соотношений, 
характерных для р ассматривае м ой систе мы к оординат. 

К указанным соотношениям прежде всего относятся выражения 
длин дуг к оординатных линий: 

dh = Hhdh0 ; du = H6d8; ds = Hsds0, (9) 
из которых следует: 

dh du ds Hh = - ;  H0 = - = r; Hs = - ,  
dh0 d0 ds0 

а также выражения, определяющие геодезические кривизны коор­
динатных линий s и h [4]. В принятой (левой) системе координат 
эти выражения будут иметь следующий вид: 

Kh _ _ _  1_ . дНh . К _ _ 1_ . дНs (9 1 ) -
HhHs дsо ' s - HhHs дhо . , ' 

С другой стороны, кривизны К1, и Ks (в  принятой систе ме ко­
ординат) могут быть определены по следующим формулам :  

1 д1 - 1 - ду Kh = - =  - ;  Ks - - - - - ,  ( 1 0) 
rh дh Гт дs 

где г т и г h - р адиусы кривизны координатных линий s и h.  
Принимая во внимание соотношения (9) и ( 1 О) , после некото-

б • � 
рых прео разовании получим следующее выражение для dt :  
dc _ (си2 дr 2 ду) -; + с111 д(сиr) -. + ( дет Си2 дr) -:  ( l  l )  - - - - . - - Ст - l1 - . -- [0 Ст - - - . - l3 .  
dt r д h  д s  r дs • д s  r д s  · 

Найдем также проекции силы сопротивления Fc на оси естест-
венной системы к оординат: 

р Cm2 ctgp дhп -; + Ст2 дhп -; c = g . -- t2 g - . - l3 w2 дs w2 дs 
и выразим уравне ние нер азрывности (2)  через координаты h, 

. ( -) 1 д ('fCmHhHв) д('fСт) 'fCm дr ду div 9с = -- . = -- + - . ::-:-. - 9ст - = О. 
НьН6 дs дs r дs дh , 

3 Тру.аы НАМИ, вып. 139 

( 1 2) 

в, s:  

( 13)  
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С учетом приведенных выражений уравнения ( ! )  и (2) осесим­
метричного вихревого потока жидкости в системе координат h, е ,  s 
будут и меть следующий вид: 

а )  

6)  

в )  

г)  

_ с2 � + Си2 .!!!:.. _ _  1_ • др _ F . т 
дs r · дh - р дh h •  

Ст д (сиr) Ст2 ctgp . дhп - F (-1- . др = о) . - -,- . ---;;;- = g w2 дs и р де 
, 

' 

д ('!'Ст) + '!'Ст дr д1 _ О -- . - - rpc - - . 
дs r дs т дh 

( 1 4) 

Систему уравнений ( 14 )  необходимо  дополнить следующими за­
висимостями: 

( 15) 

где ; _ вектор единичной внешней нормали к средней геометричес­
кой поверхности лопасти. 

В системе координат h, е, s уравнения ( 1 5) будут иметь сле­
дующий вид: 

F - F "h • F - F "s . w - �s с . )1 h - и - ,  s - и - ,  и - m ' 
"и "и -;и 

v си = и - wи = и - -s- ст, 
"и 

( 1 6 )  

где vh, vи, v s - проекции единичного вектора v на оси систе­
мы координат h, е , s .  

Введем в рассмотрение углы наклона средней геометрической 
поверхности лопасти о и � (см .  фиг. 1 ) :  

ctg� = - 2 ; tgo = - .:!.!z_ ,  
Va 'la 

тогда уравнения ( 1 6) могут быть представлены в следующем виде: 
Fh = - Fи tgo ;  1 

Fs = - Fи ctg�; j ( 1 7) 

си = и + ст ctg� . 

В связи с тем,  что углы о и � зависят от формы меридиональ­
ных линий тока ,  которые могут меняться в процессе расчета, це­
лесообразнее на практике пользоваться другими  углами [6] (см. 
также фиг. 1 ) :  
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ctgp' = - 2 ; tgo' = - 2 ,  
''а 'Ju 

гд.е v" ·1u , ''z - проекции вектора '' на оси цилиндрической си-
стемы координ <�т r,  6 ,  z.  

Учптывая, что между проекциями вектора · 1  на оси естественной 
li, е, s и �щлиндрической г, fJ, z систем координат существует сле­
дующая взаимосвязь : 

dr -- = cos·1 • 
dh 1 ' 

dr . 
-- = S!Пj ' 
ds 

можно установить соотношения между углами о ,  [3 11 о ' ,  [3' [6] : 
tgo = tgo' cosr  - ctgp' s inr ; ) 

ctg[3 = tgo' s in1 + ctgp' c os1. J ( 1 8 ) 

Анализ уравнений ( 1 4 )  показывает, что уравнение ( 1 4,б) экю�­
валентно уравнению ( 1 4,в ) . 

Указанное обстоятельство м ожет быть установ,'lено, если при­
нять во внимание , что производная уравнения эне ргии по направ­
лению s для осредненного осесимметричного течения равна нулю, 
т. е . :  

дЕ = _I_ . др + Ст 
дет + Си 

деu - ш д (eur) + g дh" =--= О, 
дs р дs дs дs дs дs 

где Е - полная удельная энергия  жидкости в относительном дви­
жении. 

Таким образом, для семи неизвестных параметров:  ст , с," р,  
F�" f',, , F8, r имеем шесть независимых уравнений ( 1 4 ,а) , ( 1 4 ,б) , 
( 1 4,г) и ( 1 7) .  

Задача будет и меть определенное решение в том случае , если 
в одном из поперечных сечений рассматривае мого п ространства 
известны все параметры потока. Недостающее уравнение в этом 
случае м ожет быть получено в результате дифференцирования п о  
направлению ортогонали h урав нения энергии .  

Запишем уравнение энергии в относительном движешш через 
параметры потока в абсолютном движении :  

' р' е'2 ' ' р е2 Е = - + - - шс r = - + - - шc r+ gh . р 2 u р 2 u п 

Тогда после дифференцирования п о  направлению ортогонали 
li это уравнение будет и меть следующий вид: 

дh' . дЕ' = _1_ . др + С дет + С  деu -. ш д(cur) . ( l g) 
дh дh' р дh 

т 
дh u дh дh 
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В этих уравнениях штрихом обозначено поперечное сечение ко­
леса ,  в котором известны все параметры потока,  Е' - полная 
удельная энергия потока в относите.1ьном движении для указан­
ного поперечного сечения, hп - суммарные гидравлические потери 
на участке от сечения с заданными параметрами до рассматрива­
емого сечения. 

Используя уравнение неразрывности ( 1 3) ,  определим величину 
дh' 

дh дh' 

дh 
(20) 

С учетом соотношения (20) уравнение ( 1 9) примет следующий 
вид: 

ipeтr . дЕ' = _1_ .  др + С  дет + С  деu _ ill д (eur) . (2 l ) 
ip'eт'r' дh' р дh 

т 
дh и дh дh 

Итак, осредненное осесимметричное течение в решетке враща­
ющегося колеса описывается системой уравнений ( 1 4) , ( 1 7) и (2 1 ) .  
Для неподвижных решеток аналогичные уравнения получаются в 
случае, если в уравнениях ( 1 7) и (2 1 )  принять (1) = 0. В полости. 

свободной от лопастей, массовая сила F = O, ш =О, ср :..:.:: 1 ,0 и -дh" :с:::О. 
дs 

С учетом сказанного система уравнений, описывающая течение 
в таких полостях, будет иметь следующий вид: 

а) 

б )  

в )  

г )  

дУ е 2 1 дп -- ст� -' + _и_ cosr = - . _,.,_ ; 
дs r р дh 

_ !.!.Е!:_ . д(eur) = О; 
r дs 

де е . д.., __!!1_ + --'!!:_ sшr --cm -' = О; 
дs r дh 

(22) 

Так же как и в уравнении ( 1 9) . двумя штрихами здесь обозна­
чено сечение полости, в котором известны параметры потока. 

Полученные системы уравнений содержат столько же уравне­
ний, сколько и неизвестных, однако они записаны в естественной 
системе координат (нефиксированная координ атная сетка) , кото­
рая заранее не известна и обычно определяется уже в процессе 
р асчета. Поэтому на практике решение задачи ведется методом 
последовательных приближений. В исходном приближении, напри­
мер, линии тока s в меридиональной плоскости и ортогонали h мо­
гут быть построены методом, описанным в работе [4]. 
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В настоящей работе решение поставленной задачи строится в 
полуфиксированной сетке [6], использование которой позволяет ре­
ализовать следующие преимущества :  

1 )  отпадает необходимость в построении для каждого прибли­
жения новых ортогоналей h ;  

2) в некоторых случаях, когда выходная кромка существенно 
отличается от ортогонали, использование этой сетки позволяет 
упростить расчет. 

Для образования полуфиксированной сетки вместо ортогоналей 
11 проводим семейство прямых l (см.  фиг. 1 ,а) . Направление пря­
мых l выбиралось следующим образом. Для полости внутри ло­
пастных колес прямые l проводились нормально к стенке внутрен­
него тора, а в межколесных зазорах совпадали со средней ли­
ни�й зазоров. При этом каждая прямая семейства образует свой 
угол 'f с осью z, отсчет вдоль прямых l ведется от точки пересече­
ния прямой со стенкой внутреннего тора. 

Между производными по направлению l и по направлениям ко­
ординатных линий s и h в общем случае существует следующая 
взаимосвязь [6]: 

или 

д д д - = cos (lji - 1) - + sin (t)l - 1) ­
дi дs дh 

д 
дh 

1 д д - - ctg ( ф  - 1) -sin(tj; - 1) . дl дs · (23) 
Учитывая соотношение (23) , получим уравнения, описывающие 

движение жидкости в полости вращающегося колеса, при исполь­
зовании новой системы координат: 

- . - = __..!!!._ sin ( ф - 1) + _и_ sint)> - sin(  t)> - 1) tga 2cmro siщ + 1 др е 2 е 2 
[ р дl Гrп r 

+ ern2 д(r ctg�) + t Q дет + g sin2� дhп ] - .  cm c gt'- . -- -
r дs дs 2 дs 

- cos( ф - r) ст ( 1 - ctg2�)  _J!L - g _п - ctg�(2cmw sinr+ 
[ 

де дh 
дs дs 

+ ет2 . д(r ctg�) ] ; 
г дs 

(24) 

'fernr sin(tj; - 1) . дЕ' = _I_ . др + С де,,, + С  деu _ ш д (eur) . (25) 
'f'ern'r' sin(o/ - 1)' дl' р дl т 

дl и дl дl 

Аналогичные уравнения для неподвижных решеток могут быть 
получены, если в уравнениях (24) и (25) принять ш =0. 

Для полостей, свободных от лопастей, эти уравнения будут 
иметь следующий вид: 

1 др ern2 Cu2 дет - . - = - s!n ( '-J; - r ) + - sin•-j; - cos(� - r) ст - ; (26) р дl Гт r дs 
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Cmrsin(o/ - 1) дР 1 др дет дсu (27) 
Cmrrr''sin(<ji--·r)rr 

. 
дzrr = -Р- . дz + ст дz + си дz . 

При переходе из полости лопастного колеса в полость, свобод­
ную от л ош1стей, и наоборот необходим о  производить склейку ре­
шения. Сечения склейки, например,  для гидротрансформатора, схе­
ма которого показана на фиг .  1 ,  будут совпадать с сечениями /-/, 
11-11, 111-!11 и l V-IV. В указанных сечениях должны быть за­
даны поля углов ?п = f (l) ( где �11 - угол выхода п отока из решет­
ки) и обеспечена непрерывность изменения углов наклона средней 
поверхности тока при переходе из лопастной з оны в безлопастную 
и наоборот.  

В р ассматриваемой п остановке задачи (принято, что средняя 
межлопаточная повер хность тока совпадает со средней геометри­
ческой поверхностью лопасти ) последнее условие практически со­
блюдается только на выходе из решеток ,  где углы выхода потока 
?п не�ачительно отличаются от геометрических углов лопасти, а 
сила F, как правило, невелика.  При входе в решетку чаще всего 
имеет место скачкообразное изменение углов, вследствие чего во 
входном сечении теоретически в озможно появление осесимметрич­
ных повер хностей р азрыва .  Наличие указанных поверхностей мо­
жет привести к некоторому искажению линий тока, главным обра­
зом на входном участке решетки. Однако если учесть, что все 
возмущения в реальном потоке убывают чрезвычайно быстро (как 
е ·'') по мере удаления от места возмущения, то следует предполо­
жить, что протяженность этого участка вдоль лопасти не будет 
слишком велика. 

Принимая во вни м ание сказанное,  начальное р асчетное сече­
ние для решетки будем брать в первом приближении не ближе чем 

1 на  р асстоянии 2 icp (где f е р - средняя величина шага в рассматри-

вае м ой решетке ) от входного сечения и рассматривать его нарав­
не с выходным сечением (совпадающим с сечением склейки) как 
граничное для данной лопастной з оны. 

· Каждое сечение склейки м ожно также рассматривать как при­
надлежащее одновременно двум лопастным колесам и межколес­
ному зазору. В связ и  с этим в сечениях склейки параметры пото­
ка должны удовлетворять сразу как уравнению ( 25) , так и урав­
нению (27) . Следовательно, для каждого сечения склейки м ожем 
составить по два уравнения. имеющих следующий вид: 

sin(<j; - '()'fCmr дЕ' ___ sin(<j; - '() Стr дЕ11 д(cur) --�-��- . -- _  . -- . -- - - (!) -- .  
sin(o/ - '()''f'Cm'r' д!' sin(<jl - 1)" Ст11Г11 д!" д! 

(28) 

Уравнение ( 28) , устанавливающее nзаимосвязь  между градиен-
дЕ' дЕ" тами энергии -- и -- м ожет быть использовано  для опреде-
дl' дl" ' 

ления указанных величин в том случае, если проточная часть ма­
шины (как в гидротрансформаторе) образует замкнутый круг цир-
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куляции. Для таких машин из уравне ний (28) м ожет быть состав­
лена, как и в р аботах [3, 8], систем а  дифференциальных уравнений, 
содержащая столько же неизвестных, сколько и меется уравне ний. 

Расчет ведется методом последовательных приближений. В ис­
ходном приближении приним ается, что поток во всей рабочей по­
лости гидротрансформатора и меет равноскоростной характер [6]. 
Исходя из этого условия, определяются линии тока s и меридио­
нальные скорости ст: 

- Q Ст -- - , F 
где Q - расход жидкости через гидротрансфор м а-

тор, величина которого определяется н а  
z основе одномерной теории;  

Р= 21t i '  cpr sin(lj> - 1)dl - площадь проходного сечения. 
о" 

Во всех сечениях лопастных колес определяются также геомет­
рические параметры и строятся графики p=f(l ) ;  o=--=f( l) и 9=/(l), 
а для сечений склейки строятся зависимости ?п =f (l) . В исходном 
приближении, кроме того, принимается, что угол т изменяется 
вдоль прямых l по л инейному з ак ону. 

д 
Все производные - входящие в уравнения (24) и (26) , за-

дs ' 
меняются конечно-разностными соотношениями, записанными для 
каждого узла рассматриваемой прямой /. При этом вид указанных 
соотношений будет зависеть от того, принадлежат ли рассматри­
ваемые узлы гранич н ому сечению или они принадлежат сечениям, 
расположенным внутри зоны. 

Для вычисления производных в узлах граничных сечений ис­
пользуем соответствующие односторонние конечно-разностные со­
отношения, а для узлов сечений внутри зон - центральные раз-
1-rости. 

Учитывая, что шаг по линии тока s м ожет быть неодинаковым, 
д 

определение производных - произведем по  формулам второго 
дs 

порядка точности [6]: 
для узлов в j-м граничном сечении на '1-Й линии тока :  

дf 

1 = fj. v -fj-1 ,  v ( l + Лsj. v ) _ (fj-1, v -fj-2, ,)Лsj, v ; (29) 
дs j . v  Лsj, v Лsj, v + Лsj-l. v (Лsj , v+Лsj-J, v)Лsj-J, v 

для узлов в j-м сечении внутри з оны на '1-Й  линии тока :  

: 1 .  J ' v 

где 

fj Ч , v  + ('tj2 - l )fj, v - 'tj2fj- l , v  
'tj( l + 'tj)Лsj , v 

Лsj, v = Sj, v - Sj-1 , v  И Т. Д.  

(29, 1 ) 
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З адавшись, таким образом, исходными данными, по формулам 

(24) , (26) определяем градиенты дав.r�:ений -1- .  др 
р дl 

Затем из уравнений (28) , полученных для каждого межколес­
ного зазора,  составляется систе м а  дифференциальных уравнений, 
которая после некоторых преобразований будет иметь следующий 
вид: 

дw12 А ( " " R " ) дс;2 - А [ 1 . др;2 ) 
а )  W12 -- - '-1 1 сз2 - ш1rз2 с оsl-'з2п --"- - '-11 - --" - -

дl 12 . дl32 р дl32 

" ( rп • 1 "  + " д cosiJ;2п )] 1 дР12 + 2 . 1 
- Ш1Сз2 соs�32п SIП'fз2 Г32 " - ·- . -- Ш 1  Г12 SШ'f 1 2 ; 

дl32 ? дlи 

г )  - Л ''с ' дс(1 2 + с" дс; 2 = Л " _1_ . др;2 __ 1_ . др�J 2  
8 32 дl' 32 дl" 3 дl ' дl" ' 3 2  3 2 р 3 2  р 3 2  

где �п - углы выхода потока из лопастных 

W _ Cm12 • 
1 2 - . , S1П�1211 

колес гидротрансформатора;  

w22 = _ст22 - относительные скорости потока 
sш�22п чениях II-II и /ll-III; • "'2 t = - - передаточное отношение; 

"'1 

J.2 = С11122Т22 sin(ф - /)22 
с m12r12 sin( о/ - 1 )12 

л , _ c�32r�2 sin(<J; - 1)�2 . 
3 - , 

Cm22r22 sin('f - 1)22 
\ " ­

'-13 -
c�32r;2 sin(ф - 1);2 
c;n32r;2 sln('f - -0;2 

в се-

И ндексация, нспользованная в уравнениях (30) и дальнейших 
формулах в настоящей работе, совпадает с индексацией, приня­
той в работе [8]. 
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Система  уравнений (30) п озволяет определить градиенты отно­
сительных скоростей по высоте межколесных з азоров в сечениях 
склейки. зная которые можно вычислить также и производные 
дет деu -- и -- · 

д! дl 
дет дw . R t R д cosB -- = -- sшt' - w c gt'--· · дl дl дl ' 

(3 1 )  
де . дw д cos� _и_ = (!) sшФ + cos� - + w -- . 
дl 1 дl дl 

Определив по  формулам (25) и (27) величины градиентов энер­
гии в отдельных колесах и полостях гидротрансформ атора,  можно 
затем перейти к расчету параметров потока во всех остальных се­
чениях. 

Решение системы уравнений (30) м ожно вести как аналитичес­
ким,  так и графоаналитическим методом. Так как графоаналити­
ческий метод обладает большей наглядностью и простотой ,  р ас­
смотрим его подробнее. 

Прежде всего проведем некоторое упрощение указанной систе-
мы уравнений, оставив в ней только три уравнения: 

а11Х1 + ai4XA = С1 ; 1 
а�1Х1 + а22Х2 = С2 : 
а32Х2 + а44Х4 = С4 , 

(32) 

дw12 . дw22 • де?, 2 • где Х 1 ,  Х2, Х4 -- соответственно обозначают -- --
дl 12 дl22 ' дt; 2 

' 

а 1 1 ,  а22 и а44- соответственно обозначают w12 ; w22 и с; 2 ; 

а14 = - Л 1 ( с;2 - (1)1г;2 соs�;2п) ;  

2 - 2 - • -- + 001 - l W 1 � 1 
- l 1 - - • -- 2l ' с - Л [ 1 др12 ( 1  " ) О + ( 1  2 ")S ] 1 дР22 + S ·2 .  

р д/12 
. 

р дl22 

с , _  л 'д " (-1- дР22 + .0 . + s ·2) - _1_ др'3 2  
4 - 3 3 . Wl l 2W2 2 ?fl · " ' Р дlп Р дlз 2 
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причем 
о Q • + д СОS�12п 

1 = СОS1' 12п SШ')112 Г1 2 --'-="-дl12 

о в 
. + д cos?2211 

2 = cos1 22п SШ'f22 Г22 дl 
; 

22 

S2 = w1 2Г2 2  sin')J 2 2 ·  

Графическое решение системы уравнений (32) заключается в 
отыскании точки пересечения трех плоскостей, уравнениями кото­
рых является система  (32) . Как следует из уравнений (32) , каждая 
из указанных плоскостей перпендикулярна одной из координатных 
плоскостей (Х1Х2, Х2Х4 или Х4Х1 ) трехмерной ортогональной сис­
те мы координат Х1 , Х2, Х4• 

:· 2a[w \�' ,щ: _��---�:��-�! 1@х, 

1 '-..... _ а" 1· ! f" _L .200 ___ Ort_!1 +о," �" �с, =1._ 
� f 

Фиг. 2. Графическое решение системы уравнений (32) 

Н а  фиг. 2 приведена п ространственная система  координат Х1 , 
Х2, Х4, развернутая на  плоскость, где прямые аЬ,  cd и ef представ­
ляют собой следы от пересечения плоскостей,  уравнениями которых 
является система  (32) , с координатными плоскостями. 

Н айдем п р оекции линии пересечения плоскостей :  az1X1 + 
+ а22Х2 = С2 и а32'Х2 + а44Х4 = С/. П р оекции указанной линии на 
координатные плоскости Х1Х2 и Х2Х4 ( отрезки аЬ и а1Ь1 на фиг. 2) 
будут совпадать со следам и  аЬ и cd, а проекция а"Ь'' на  плоскость 
Х1Х4 м ожет быть получена графическим построение м ,  п оказанным 
на фиг. 2.  

· 
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Точка А 11  пересечения линий а11Ь11 и ef, очевидно, будет являться 
проекцией точки пересечения плоскостей,  уравнениями которых 
является система  (32) , на координатную плоскость Х1Х4• Коорди­
наты точки А - Х1А, Х2А , Хм (см .  фиг. 2) и будут являться реше­
нием системы уравнений (32) . 

Приведенное графическое решение системы уравнений (32) мо­
жет оказаться особенно п олезным при исследовании влияния на 
параметры течения отдельных геометрических размеров п р оточной 
части гидротрансформ атора .  

де Пос.пе определения производных --"-' в узлах исходного п р и­дl 
ближения м ожно перейти к определению в этих узлах новых зна­
чений скоростей ст и давлений р.  

С этой целью можно в оспользоваться с.1едующими формулами :  
l 

Ст = ста + J дет dZ. дl ' 

Р = Рср + 

о 

l 

s др dl дl ' 
/ер 

) 

! t (33) ' 

! ) 
где с111 а - меридиональная ско р ость на линии тока , совпадающей 

со стенкой внутреннего тора; 
Рс11- средняя величина давления в рассматриваемом сечении,  

определяемая по одномерной теории;  
lcp - координата средней линии тока по  высоте рассматри­

ваемого сече ния. 
Интегралы, входящие в формулы (33) , опреде.1яются метол,амн 

численного интегрир ования, наприме р  по формуле трапеций. Ско­
рость ста определяется при  п омощи уравнения неразрывности, за­
писанного в интегральной форме : 

Г JLC 

Q --= 2"' [ с / ФГ si n(·!J -- -') dl+ 1· 1.:.с ct1Гs in (<li--, )dl J тп \ 1 1 1 т 1  1 1 ' 
- о li 

1 

' - s дет dl J.Cm -- . дl 
о 

Таким образом, для всей раб очей п олости гидротрансформато­
ра получаем новые значения скоростей ст в старых узлах. 

Следующей задачей расчета будет отыскание на прямых l н о­
вых узлов. Эту задачу удобно решать графическим методом, ис­
пользуя с этой целью график Q = f ( l )  [6]. Так же как и в исход­
ном приближении,  новые узлы будут образовываться в точках пе­
ресечения прямых l с линиями тока,  делящими весь расход на рав­
ные части. 
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З адаваясь н а  графике Q =f (!) (фиг. 3) значениями расхода 
R ;  2Q и т. д. (где vп - принятое общее число струек) , находим 

Уп Уп 
для этих значений расходов соответствующие им координаты, т. е .  
находим новые узлы. 

Определяем также з начения скоростей ст в новых узлах гра­
фически или по формуле 

де l c(l) = с + __!!!:_ а • ' т, т, • дl 
где az. - смещение новых линий тока по отношению к старым. 

qt 

Н а  этом заканчивается расчет 
первого приближения. В о  втором 
приближении определение радиусов 
кривизны линий тока м ожет быть 
выполнено более точно с учетом 
того, что в результате расчета ис­
ходного приближе ния уточнены ко-
ординаты l�1J новых узлов. 

Используя способ, приведенный 
в работе [6], первоначально опреде-

0,/JJ!м ляе м  углы 1 для всех новых узлов 
проточной части. При этом для 

Фиг. 3. Графический способ опре- узлов граничных сечений эти углы 
делени я координат новых узлов должны определяться по фор-

0,/lf O,D2 

rj, v - rj-1, v  

Лzj. v 

муле 

( 1 + 
oj-1, v ) --

oj-1, • + 1 

о .  1 (r . 1 - r. n ) )- • v ;- • v ; -". . 
' (34) 

Лzj-I . •  ('Oj-I. • + 1 )  
а для узлов сечений, расположенных внутри зон, - по формуле 

где а -j, v - Лz = z. - z  j, v j , V j-J,  V 

(35) 

и т .  д . ,  

г k, . = rk, а + lk, v sinф;  zk, v = zk, а - lk . • с оsф , (k=j-2; j-1 ; j ;  j+ 1 ) , 
а индекс а относится к параметрам на  в нутреннем торе. 

З атем для всех новых узлов по формулам (29) определяются 
кривизны -1 - = - (�)J . 

Гт дs ii, v 
После окончания расчета во  втором приближении начинается 

расчет следующего приближения, и так до тех пор, пока значения 
скоростей ст и координат l, п олученных при расчете предыдущего 
приближения, не совпадут с з аданной точностью со значениями 
аналогичных парам�тр ов из последнего приближения. 
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П ример расчета 

В качестве примера рассмотрим расчет параметров осреднен­
ного осесимметричного течения в гидротрансформаторе Л Г-340-3А 
при работе его на режиме, соответствующем примерно безудар но­
му входу во все колеса.  Геометрические пара метры круга цирку­
ляцИ:и этого гидротрансформатора ( фиг. 4) приведены в р або­
те [8]. 

Рассматриваемый режим работы гидротрансформатора опреде­
ляется следующими данными: 

i = � = 0,4; Ф 1  = 157 1 /сек (п1 = 1500 об/мин) . 
(J)I 

Предварительным расчетом п о  средней струйке для указанного ре­
жима были определены следующие величины: Q = 0, 1 39 м3/сек; 

" - 1 63 Г! 2 •  " - О 2 Г/ 2 
' " -Р12ср - Рз2ср - ' JC ; СМ '  Р22ср - Рз2ср - ' !{ СМ И Рз2ср - Рз2ср __ _ 

= 0,53 кГjсм2• - Кроме того, для сечений, р асположенных внутри 
лопастных зон, определялись 
поля углов ? = f (l) и о = f (l) , 
а для сечений склейки были 
заданы п оля углов �п/ = (l) .  
Решение строилось описанным 
выше способом. 

После построе ния линий 
тока (пунктирные линии на  
фиг. 4 )  по  приведенным вы­
ше формулам для узлов ис­
ходного приб�ижения вычис­
лялись все параметры пото­
ка. Полученные данные з апи­
сывались в таблицы,  образен 
которых для сечения JJ-Jl 
приводится (см.  таблицу) . 

Так как потери напора 
в настоящем расчете учиты­
вались весьма приближен­
ным обр азом, то при расче-дh те величины --" нет смыс­дs 
ла пользоваться формуламн 

llf!:IOЛIJJkL'llШI : 
-ЛOCЛfiJllPE! 
- --ifOOiJllOP 

.п /J' г 
__ _ _  !_. __ 

Фиг. 4. Линии тока осредненного осе· 
симметричного течения в проточной 

части гидротрансформатора 
ЛГ-340-ЗА 

второго порядка точности. В связи с этим 
нии этой величины использовалась следующая 
зависим ость: 

при определе­
приближе нная 

дhп j 
дs j, v 

' . s" q 
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где hпq - суммарные п отери  напора для q-го колеса, определяе­
мые на основе одномерной теории;  

Sv. q - длина �-й линии тока для q-го колеса .  
Для центральной части потока удовлетворительная иодимость 

( разница между параметрами  потока,  рассчитанными в двух пос­
JJедних прибJJ ижениях. не превышает 5 % ) достигалась при расче­
те трех приближе ний. 

Т а б .л и u а  

И с хо д н ое п р и - П ос.1 е д н е с  п р и б л и - У п р о щ е н н ы й  р а с ч ет П а р аметр ы бл иже н и е  ж е н и е  
и единица ---
измерения л и н и и  тока линии тока .1 и н и и  тока 

3 1 4 ;) 1 4 3 1 4 

l м 0,0075 0,0 1 1 0  0,0086 0,0 1 2 1  0,0075 O,D I 10  
r м  0, 1595 0 , 1630 0 , 1606 0, 1 64 1  0, 1595 0 , 1630 

�п град 1 27,2 128,3 1 27,2 1 28,3 1 27,2 1 28,3 
"( град о о 4 3 о о 
r 111 м 0,0480 0,0530 0,0500 0,0545 0,0480 0,0530 

д соs� 

дl 1 .м -5,40 -3,75 -5,40 -3,75 -5,40 -3,75 

у -- "( град 90 90 86 87 90 90 
с111 м; сек 8,00 8,00 7,45 8,20 7,25 7,95 
Си м_1сек 1 9,00 1 9,30 19,55 1 9,32 19,60 1 9,40 
w м ·сек 1 0,00 1 0,20 9,36 10 ,40 9,05 10 , 10  

1 др - .  - м ; сек2 
р дl 

381 0  3850 3935 3970 3860 3885 

Л1 1 ,760 1 ,760 1 ,7 1 0  1 ,925 1 ,760 1 ,760 
дw -- 1 · cerc 
дl 

298 295 3 1 6 3;35 

дет 208,5 206,0 2 1 0,0 221 ,0 -- ! , сек 
д! 

Линии тока,  поJJученные в результате расчета последнего при­
ближения, показаны на фиг. 4 сплошными линиями .  

Из фиг. 4 видно, что наибольшая разница между линиями тока 
исходного и п оследнего приближения имеет место на выходе из на­
сосного к олеса (сечения 4-4; 5-5; lf-JI) и в средней ч асти тур­
бинного колеса (сечения 8-8 и 9-9) . В указанных сечениях про­
исходит значительное поджатие потока у стенок наружного тора и,  
наоборот, замедление его у стенок внутреннего тора. Т акое пере­
распределение потока может привести к образованию местной диф­
фузорности и даже к отрыву потока на .1 и н 1 1 я.\ тока ,  п р и.1егающ1 1 .\  
к стенкам внутреннего тора .  

Одни м  из  способов получения более равномерного расп,ределе­
ния р асхода по линиям тока ,  как показывает проведенный анализ, 
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. � может быть увеличение величины градиента давления в ука-дl 
занных сечениях. Как следует из уравнений (24)  и (26) , увеличе­
ние величины этого градиента, в частности, можно достичь умень­
шением радиусов кривизны гт стенок внутреннего и наружного то­
ров в районе рассматриваемого сечения, а также выбором соот­
ветствующего закона изменения углов � п о  высо�:е указанного се­
чения. 

На фиг. 5 и 6 показаны рассчитанные для сечений склейки за­
висимости Ст =f (f) И p = f (/) .  

tм 
0,ОЗf} 
0,025 

0,0!0 

Фиг. 5. Изменение меридиональной скорости по высоте меж­
колесных зазоров 

При расчете давлений в сечениях склейки первоначально по за­
данному давлению подпитки (в  настоящем расчете принималось Рпод = 0) и известному распределению давлений в пол ости между 
насосным колесом и вторым реактором определялось давление 
р;2ь в сечении 1-1 на линии тока около стенки наружного тора. 
Затем, используя ф ор мулу lь 

· " r др dt Рз'Jср = Рз2ь - \ дl , 
/�ер 

где lь - координата l в сечении 1-1 линии тока,  совпадающей с 
наружным тором, вычислялось давление р;2ср и описанным выше 
способом определялись поля давлений по всех сечениях склейки. 

Как видно из фиг. 5 и 6, между параметрами потока, принятым и  
в исходном приближении и рассчитанными в последнем ,  имеется 
значительная разница. 
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С целью сравнения был произведен также упрощенный расчет, 
при котором параметры потока определялись только для сечений 
межколесных зазоров .  Естественно, в этом с.лучае конфигурация 
линий тока не уточнялась и зависимости rm=f  (!) брались из ис­
ходного приближения. 

Фиг. 6.  Изменение давлений по высоте межколесных зазоров 

На фиг. 5 и 6 штрих-пунктирными линиями показаны зависи­
м ости cm= f  (l) и p = f(l) , полученные в результате упрощенного 
расчета п отока в сечениях 1-1, 11-11 и др. 

Как видно, параметры потока, рассчитанные по упрощенной ме­
тодике и методике, описанной в данной работе , достаточно  хорошо 
совпадают между собой .  

Последнее обстоятельство подтверждает возможность исполь­
:�ования упрощенного метода расчета для определения параметров 
потока в межколесных зазорах рассмотренного типа гидротранс­
форм атора .  
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JI дк. 629. 113-585. 22. 001. 2 

Инж. Э. П. Выборнов, канд. техн. наук С. М. Трусов 

РАСЧ ЕТ О С Е ВЫХ С ИЛ В КОМ П Л Е К С Н ЫХ 
Г ИДРОТРА Н С Ф ОР МАТОРАХ 

При проектировании �:_идротрансформатора в озникает необхо­
димость в решении важнои з адачи по расчету осевых сил. В пред­
лагаемой р аботе дается развитие и уточнение существующего рас­
четного метода определения осевых сил в гидротрансформаторах 
[ЗJ. Особое внимание обращается на  уточнение расчета давлений 
во внутренней полости rидротрансформатора комплексного типа.  
Приводится пример р асчета и дается анализ расчетных и экспери­
ментальных данных по осевым силам в комплексном гидротранс­
форматоре. 

1 .  Расчетный метод определения осевых сил в комплексном 
гидротрансформаторе 

С огласно с овременной теории гидродинамических передач осе­
вая сила на лопастном колесе rидротрансформатора определяется 
поверхностными силами, которые с целью удобства расчета раз­
деляют на силы, действующие на  наружную поверхность колеса.  
Ан и силы, действующие на внутреннюю поверхность колеса , Ав 
(поверхности лопаток и проточной части) . 

С другой стороны, осевая сила А 11 также может быть разделена 
на две части. При этом одна часть будет определяться гидроди­
намическими процессами внутри гидротрансформатора и распре­
деление м  давлений в нем, другая часть будет определяться давле­
нием питания р01 и величиной неуравновешенной площади. Таким 
образом, если сложить отдельные составляющие осевой силы, дей­
ствующей на данное лопастное колесо rидротрансформатора, то по­
лучим следующее выражение: 
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где Ан.д - динамическая составляющая осевой силы, дей-
ствующая на наружную поверхность лопастного 
колеса;  

А0 = p01F0 - осевая сила от «неуравновешенной» площади. 
Сумм а  осевых сил Ав и Ан. t представляет собой динамическую 

составляющую осевой силы, которую, используя законы подобия 
и размерностей, можно представить следующим образом [4]: 

(2) 
где ),А - безразмерный коэффициент осевой силы . 

Необходимо отметить, что обозначения и индексация в настоя­
щей работе аналогичны принятым в р аботах [6, 7]. 

Коэффициент осевой силы ЛА может быть представлен в виде 
следующей суммы:  

где 

(3) 
Л А. в =  __ А�в - - безразмерный коэффициент осевой силы А0;  

p u.>12Da4 
) Ан.д 
'А . н = - безразмерный коэффициент осевой силы Ан. 1 ·  

Р"' 12Dз" 
Определяя осевую силу Ан как суммар ную реакцию от поворо­

та основного потока в меридиональной плоскости колеса, получим 
следующее выражение для вычисления безразмерного коэффициен­
та этой силы в q-колесе гидротрансформ атора :  

где D - D" .  а - ' Г12 
- с ст = _!!!_ - коэффициент р асхода; 

И12 
F f,12 = -1-2 - коэффициенты площади проходного се-
Fч2 чения на  выходе соответственно из 

( q - l )  - и q-колес; 
1,, 1 > 1,12 - углы между касательными к средней 

линии тока во ВХОДНОМ и ВЫХОДНОМ се­
чениях колеса  и положительным на ­
правлением оси вращения z ( фиг. l ) .  

Коэффициент осевой силы i.А .н м ожно р ассматривать как сумм у  
коэффициентов осевых сил, действующих на  отдельные участки на­
ружной поверхности лопастных колес.  При вычислении коэффи­
пиентов осевых сил i.А.н, очевидно, должно приниматься во  внима­
ние только динамическое приращение давления Рд =с РА -Рло1 
(РА - абсолютная величина давления) , так как влияние давления 
подпитки на величину осевой силы п олностью учитывается силой 
Ао. Однако р асчет коэффициентов Лл.н удобнее вести не для дав-
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ления Рм а для некоторого условного динамического приращения 
давления р = р А - р�32 (Р�.12 - абсолютная величина осредненно­
го давления в зазоре между насосным колесом и колесом II ре· 
актора ) , которое в дальнейшем для краткости будем называть 
просто давлением .  Указанная з амена р авносильна тому, что ре­
альное динамическое приращение давления в гидротрансформато­
ре Рд уменьшается на величину " 

Рд32 = РА32 - PAOl· 

: 1 1�/ 
i. _ _  L_J 

Фиг. 1 .  Конструктивная схема комплексных гидротрансформаторов: 
1 - насосное колесо; 2 - колесо I I реактора; 3 - разгрузочные отверстия в ступице 
турбинного колеса: 4 - колесо 1 реактора; 5 - крышка насосного колеса;  б - турбинное 

колесu 

С учетом сказанного при расчете коэффициентов l.д.11 необходи­
м о  пользоваться следующей формулой : 

/,А = � (:�:лн + Р:з2Р0 ) , (5) . н  Da1 
где �Лн - сумм а  коэффициентов осевых сил,  действующих на от­

дельные участки наружной поверхности лопастных ко­
лес гидротрансформатора; 

" _" р 32 Рдзz = _д __ безр аз мерная величина динамического приращения 
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колесом и колесом II реактора; 



- F Р0 = -0- - безразмерная «неуравновешенная» площадь для рас-ит 2 сматривае м ого лопастного колеса . 
Обозначая отдельные участки наружной поверхности лопастных 

колес в соответствии с фиг. 1 ,  где изображена типичная конструк­
ция четырехколесного комшrексного гидротрансформатора,  опре­
делим входящую в фор мулу (5) сумму 2)'ю например, для насос­
ного колеса: 

(6) 

где Арн , АРГ и т. д. - коэффициенты осевых сил, действующих со­
ответственно на участки наружной поверхности колеса. РН1 , РГ 
и т. д. (см. фиг. 1 ) .  

Очевидно, аналогичные формулы для вычисления �Ан могут 
быть получены для каждого лопастного колеса гидротрансформато­
ра (табл. 1 ) .  Коэффициенты осевых сил, входящие в формулу (6) , 
берутся со знаком плюс, если соответствующая им  осевая сила 
совпадает с положительным направлением оси z, и со знаком ми­
нус в случае обратного направления. 

Осевые силы, действующие на поверхности ВД, РГ, АЛ, БИ (см .  
фиг. 1 ) ,  могут быть определены, если известна средняя величина 
давления в межколесном зазоре, которая примерно соответствует 
величине давления на средней струйке. Соответствующий этой силе 
безразмерный коэффициент осевой силы вычисляется по следую­
щей формуле: 

где 
- r 
r -- _а_ . 

а - ' Г12 
- - rь Гь - -- , /'12 

(7) 

ra и r ь - радиусы вращения, ограничивающие р ассматриваемую 
поверхность соответственно около внутреннего и на­
ружного торов; 

- Рср 
flcp = -,,- - безр азме рные осредненные давления в межколесных 

ри т �  зазорах гидротрансформатора ,  для определения кото­
рых можно пользоваться методикой, приведенной в ра­
боте [7]. 

Определение осевых сил, действующих на поверхности РН1, 
ГВ и др" представляет собой наиболее сложную часть расчета осе­
вых сил и будет р ассмотрена  нами подробнее. 

Составляя уравнение р авновесия элемента объема  жидкости в 
радиальном направлении, получим формулу, позволяющую опре­
делить распределение давлений в полостях между колесами гид­
ротрансформатора :  

J!J!..._ -- Cu2 

р дг г 

где си � окружная скорость жидкости на радиусе r. 

(8 )  
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Т а б л и ц а  1 
Последовательность расчета осевых сил в комплексных rидротрансформаторах 

Опера ц и и  Примеча н и я  

И з  ф иг . 4 

1 
rн '> А ( х ) где х �= --1 - Н1 ' Н1 г12ь А (х) из ф и г .  2, в, 

. протеч к и  отсут-
, , • -:2 [ _ _, 2 гi2ь (l + 1)2 ] ствуют 
3 Арн = 1 12ь ( Р12 + ЛР12ьН1 - хнJ - 2 А(хн) 
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" 
Г32а А(хв)• rде Хв = -_-
Г12а 

П роте ч к и  н а ­
пр а вл е н ы  о т  

I((' l!Tpa 

П роте11 к и  1 1 а ­

пра в.·1 е п ы  к 

центр у 

Р12 из фиг.  3 

ёm из Ф и г .  з 

И з ф и г .  4 

И з  ф и г .  2,в 

Из ф и г .  4 

Из ф и г .  2,в 

i/' и з  фиг.  3 



П р о д о л ж е н и е т а б л. 

№ 1  п/п 

1 6 '  

Операции 

r22ь r м 
А(х ) · А(х ) где х ·= -- · х = --' л • м01 • л r ' М01 r м. ,и. 

rм. rм, 
А (хм ); А (хм ). где хм = -- ; хм = --о о1 о r22ь о1 r Мо 

17 1 
Лр�zь 

20 - • 2  -• - •  2 32Ь 3 з 
1 l 

r2 (i '+ i" )2 

1 1 /'ик = rз2ь (Рз2 + Лрз2ь ) ( I  - хк) - 2 А (хк) 

Примеча н и я  

Р22 И З  ф и г. 3 

Из ф и г .  4 

Проте ч к и  
отсутствуют 

П ротечк и  

н а п р авле н ы  

от центра 

Протечки 

н а п р авлены 
к центру 

-р�2 из Фиг. з 

Из фиг. 4 

Из фиг. 2, в 
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No 1 11  11 

2 1  

'22 

24 
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Опера ц и и  

г;§ь ( 1 + iз" )2 
8 

О к о н ч а н и е т а б .1. 

Примеча н ия 

Из фиг. 4 



Интегрируя уравнение (8) , определим ту часть давления в по­
лости, которая обусловлена вращате.1ьным движение м :  

1 � cu2 d _ 2 ( • 1 • )2 : k 2 d ( Ч ) - (р - р0) = \ - Г - w1 lпр т t.1 \ " r  r, . 
[; f0 r r�1 

г;Lе р0- известная величина начального давления на р адиусе ro; 
• (!) ! ! р • ЫJI 
tпр ::.-= -- ; i_, ::.� -- , причем шпр> ш_, - угловые скорости враще ния (l) l (J)l 

соответственно правого и левого дисков, образующих 
рассматриваемую полость; 

kи - безразмерный коэффициент угловой скорости вращения 
жидкости в полости шж: 

В безразмерной форме уравнение для определения давлений в 
п"лостях гидротрансформатора будет иметь следующий вид: 

- _ - ra2 (iпр + lл)2 Р( ) P - Pu - х ,  :2 
х 

где Р (х) = · - 2 J k1,2xdx; Го = 
1 

г х = - . 
Го 

( 1 0) 

В качестве начального давления Ро при расчете естественно взять 
давление для радиуса полости, на котором она сообщается с од­
ним из межколесных зазоров либо с соседней полостью (когда в 
боковой стенке имеются разгрузочные отверстия) .  В обще м  слу-
чае для опреде:1ения давления Ро может быть использована сле­
дующая формула :  

Ро = Ре ±  !!.h ,  ( 1 1 )  
где р" - ;�ав.1еш1е в межко�есном зазоре ( в  зависим ости от р аспо­

ложения полости р" м_'?жет быть равно или давлению воз­
ле вну_треннего тора р " '  или давлению около наружного 
тора Рь ) либо в соседней полости перед входом в р аз­
грузочные отверстия; 

Л/z - безразмерная величина потери напор а  из-за протечек 
жидкости в ще.1и,  соединяющей  межколесный зазор с по­
лостью (.1 11бо в разгрузочных отверстиях) . Например, 
для п олости РН1 (см.  фиг. ! )  при определении давления 

р11• (в  точке Н2) необходимо учесть потерю напора на 
уЧастке РН2. 

Очевидно, знак перед .:, 11 в формуле ( 1 1) будет зависеть от на­
правления протечек :  плюс, если протечки направлены из п олости, 
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и минус, если в nолость. В обще м  случае, при наличии nротечек в 
полости, Л h вычисляется по следующей ф ор муле : 

к 2 Лh = �- � ' 2F;2 ' ( 1 2) 
где �i - сумм арный коэффициент сопротивления в рассматри-

ваемой щели (или разгрузочных отверстиях) , опреде­
ляемый по данным работы [2]; 

�s = Q: - безразмерная величина расхода протечек; 
W1Г 1 2  

- р. Fi = -'- - безразмерная площадь проходного сечения щели ;  rr 2 Qs - расход протечек ;  
f� ·- площадь проходного сечения щели .  

Как показывает опыт р асчета осевых сил в комплексных гидро­
трансформаторах, практическая необходимость в учете величины 
дh возникает в основном при определении осевых сил на насос­
ном и турбинном колесах, в случае когда в ступице одного из этих 
колес имеются разгрузочные отверстия. 

В том случае, когда указанные отверстия отсутствуют, р асчет 
осевых сил в комплексном гидротрансформаторе, как правило, 
можно проводить, принимая Лh=О  для всех полостей гидротранс­
форм атора.  

Для определения давления Ре необходимо знать распределение 
давлений в межколесных з азорах. 

В настоящее время  при определении давлений в межколесных 
зазорах принято использовать допущение об осесимметричном ха­
рактере основного потока в гидротрансформаторе. В полном объ­
е ме расчет давлений в межколесных зазорах гидротрансформато­
ра на основе указанного допущения показан в работе *. 

Учитывая, что в комплексных гидротрансформаторах межколес­
ные з азоры часто имеют весьма небольшую ширину, а направле­
ние средней линии зазора иногда не совпадает с ортогональю к ли­
ниям тока,  в работе * было приведено уравнение равновесия эле­
мента объема  жидкости в направлении средней линии межколес­
ного зазора :  

1 др с;;,  . cu2 • дет - · - = - SI П ( 'f -- Т )  + - SI П 'f - C O S  ( �  - 1) Ст -- , ( 1 3) [' дf Гт Г дs 

где ? - угол между направлением средней линии зазора l и осью 
вращения z (см .  фиг. 1 ) ;  

r т - радиус кривизны линий тока .  

* С м .  стат1,ю 11астояще1·0 сборника «Ра счет осrеднен ноrо осес и м м етричного 
течения в п р оточной ч а с т и  гидротра нсфоры атора ( с  использованием полуфик­
(;Ированной сетки ) ». 

58 



В тех случаях, когда средняя линия межколесноrо зазор� незн�­
чительно отличается от ортогонали к линиям тока, как, например ,  
в сечениях на выходе из насосного колеса и колеса I реактора, 
угол � -- 1 = 90° и уравнение ( 1 3) будет и меть более простой вид: 

l др с� са2 • - . - = - + - sш ·JJ . 
r д/ Гт Г ' 

( 14 ) 

Интегрируя уравнение ( 1 3) и переходя к безразмерным вели­
чинам, получим ф ормулу, которая п озволяет определить распреде­
ление давлений в межколесных зазорах в общем случае :  

l 
_ _ J [ (: 2 с 2 

- де ] -р - Рср = _ г: sin ( 'f - т )  + -:- sin•ji - cos(� - т)ст 
дs

т lqdl, ( 1 5) 
/ер - l где l = - - безразмерная координата по высоте зазора, 

lq отсчет которой про11звод1пся от внутреннего 
тока; - lcp Га - Гер 0 

lep = -- = - безразмерная коорд и н ата среднеи линии то-
1ч Га - гь ра по высоте рассм атриваем ого зазора; 

V 
ra2 + rь2 

Гер = - осредненный радиус вращения в рассма1 ри-2 ваемом з азоре; 
lq - полная высота рассматриваемого зазора.  

Определение зависимостей ст - - !  ( l) ;  си с-: f (l) ;  ст = f (s), 
а также r т - - f (l) , необходимых для расчета давлений в межко­
лесных зазорах, представляет собой спениальную задачу, решение 
J(оторой показано в [6] и работе* .  

С целью упрощения расчета осевых си:т при  определении давле­
ний в межколесных зазорах полем скоростей и з ависимостям и  
rm = f ( l )  принято задаваться. В работе [3], например, рекомендует­
ся принимать скорости поперек потока постоянными и равными 
среднерасходным величинам (которые примерно соответствуют зна­
чениям скоростей на средней линии тока) для всех зазоров гидро­
трансформатора .  

Исследование поля скоростей в межколесных зазорах комплекс­
ных гидротрансформ аторов, проведенное как теоретическими, так 
и экспериментальными методами,  позволило установить, что в за­
зоре между насосным и турбинным колесами на режим ах с м алыми 
i (i =0+0,5) поток,_ как правило, отличается от равноскоростного 
(носит антипотенциальный характер)  [6]. 

Причем средняя величина градиента меридиональной скорости - 1 де обычно находится в пределах ст г = - · __!.!!_ � ! -;-2, в то время как 
w 1  дl 

на режимах с большими i ( i>0,7+0,8) структура потока в указан-

* То же, что на стр. 58. 
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н ом з азоре, а также в з азорах за  турбинным колесом и колесами 
реакторов (для всех i) приближается к равноскоростной. При оп­
ределении поля окружных скоростей было в первом приближении 
принято, что угол отклонения потока по высоте зазора не изменя­
ется и равняется Л� = Л�ср (где Л�ср -- угол отклонения потока для 
средней линии тока на выходе из лопастного колеса) . Ввиду от­
сутствия более точных данных при расчете давлений в межколес-

дс ных зазорах будем также считать, что дsт = 0, а радиус кривиз-

ны линий тока r т изменяется линейно от внутрен него тора к на­
ружному. 

Таким образом, с учетом принятых допущений для вычисления 
давлений возле внутреннего и наружного торов могут быть исполь­
зованы следующие формулы: 

Р. = i,, - .f" е: sin( t - r н ';' s1n<1>] 1,dl = р,, 1- лр.; 1 
о 

1 
Рь = Рср + s [ё� sin(  � - r) + Cu2 sin�J lqdl = Рср + ЛрЬ> _ Гт r _ 

lcp 

(1 6) 

где Лра и Лрь- приращения давлений по сравнению со средней 
линией тока у стенок внутреннего и наружного торов. 

Для вычисления интегралов, входящих в формулы ( 1 6) ,  необ­
ходимо пользоваться численными методами.  

В том случае,  когда геометрические параметры проточной части 
известны, прираще ния давлений ?1ра и Лрь могут быть представле­
ны в виде функции параметра ,  характеризующего режим работы 
гидротрансформатора .  Так, например,  для сечения за насосным �о­
лесом таким параметром будет являться коэффициент расхода ст 
После соответствующих подстановок общее выражение для опреде­
ления прираще ний давлений в сечении за насосны м колесом будет 
иметь следующий вид : 
, - -- l j' [ (ст+е1) 2 . ( ,1, _ _  ' ) - ' [е2 + (ёт +е1)сtg� 121 1 1 '  . ·J; l dl--J( ) ( 1 7) ->-р 1 2  - q SШ r ( t- S I П , -- ст , Гт r 

где 

В сечениях за  турбинным к олесом и колесами реакторов прира­
щения давления будут зависеть от двух параметров : скорости вра­
щения соответствующего колеса ш,1 (в  безразмерных величинах 

"'q ) 
-

iч = -- и коэффициента расхода ст . "'1 ' 
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- Гq2iq - Гq2 
Вводя в рассмотрение новый параметр и =  --- ( где Гq2 = - -

Ст Г12 
безразмерный осредненный радиус на выходе из q-к олеса) , мо­
жем представить приращения давлений за турбинным колесом и 
колесами реакторов также в виде функции одного переменного: 

( 1 8) 

где �q2п - угол выхода потока из соответствующего к олеса гидро­
трансформатора.  

Далее необходимо определить функцию Р (х) , входящую в фор­
мулу ( 1 0 ) ,  и ,  следовательно, выяснить распределение окружных 
скоростей вдоль радиуса в отдельных полостях гидротрансформ а­
тора. 

Задача определения поля окружных скоростей си =f (r) в п о­
лости между двумя в ращающимися с р азличными скоростям и  дис­
ками в настоящее время изучена недостаточн о. З начительно по­
дробнее изучен частный случай такого движения,  когда жидкость 
вращается между неподвижным корпусом и вращающимся дис­
ком [ l ,  5, 8, 9]. 

Используя основные выводы указанных работ, м ожно заклю­
чить, что в общем случае движение жидкости в полости между 
вращающимися колесами гидротрансформатора будет обусловле­
но следующими причинами :  

1 )  трением о стенки к олес; 
2) конфигурацией и конструкцией полости; 
3)  величиной окружной составляющей скорости основного по­

тока в межколесном зазоре, сообщающемся с рассматриваемой 
полостью; 

4) наличием протечек через полость. 
Существующее теоретическое определение зависимости си = f (r) 

;u1я случая движения жидкости в полости между вра rцающейся и 
неподвижной стенками [5] учитывает в основном трение о б оковые 
стенки и наличие протечек через полость. 

Используя метод работы [5], приведем приближенное решение 
поставленной задачи для полости между двумя вращающимися с 
различными скоростями дисками.  

Вывод зависимости с11 = f (r)  рассмотрим 1 1 а  1 1 римере полости , 
расположенной между крышкой насосного колеса и наружной стен­
кой турбинного колеса .  

В качестве исходной зависимости используем уравне ние равно­
весия для элементарного кольцевого объе ма полости abcd (см .  
фиг. 1 ) ,  находящегося под действием сил трения и имеющего ра­
диальную скорость {5]. 

Если принять окружные скорости постоянными по ширине ПО·· 
лости и пренебречь силами трения на цилиндрических поверхностях 
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выделенного кольцевого объема ,  то указанное уравнение получи1 
следующий вид: 

( 1 9) 

где Мд1 - момент трения о крышку насосного 
колеса; 

Мд2 - момент трения о турбинное колесо; д (сиг) = (cur)ad - (cur)ьc - приращение момента окружной ско­
р ости, рассматриваемое в направле­
нии положительного 11зменения ра ­
диуса r ;  

Qs - расход радиа.11ьных протечек в по­
лости. 

Знак перед правой частью у равнения ( 1 9) зависит от направле-
1шя потока Qs. В случае, если поток п ротечек направлен от цент­
р а, в формуле ( 1 9) необходимо брать плюс, а в случае направле­
ния потока Qs к центру - минус.  

Уравнение ( 1 9) справелливо для с.1учая .  когда на крышке на­
сосного колеса возникает тормозi-юй мом�нт т рения, а на стенке тур­
бинного колеса - ведущий.  Область применимости указа нного 
уравнения.  очевидно, определяетс я с.1едующи м неравенством:  

1 1ш1 ,  переходя к безразмерным п а раметра м :  
1 i - > k > - . 

1 + i и 1 + i 

Так как нашей задачей явJтяется определе ние поля окружных 
скоростей л:.1 я по.1ост 1 1 ,  образованной меж,�,у д11\:мн л.искамн ,  вра­
щающи мися в одну сторону с разли1тыми  угловы:ш1 скоростями. 
то необходимо рассмотреть также 1 1  те с:1учаи .  когда на обоих дис­
к а х  одновре менно  во:т и к а ют 1 1:r н BCL\· щ r r P ,  1 1 1 и  тормо:шые мо­
менты. Тормозной момс 1 1т тре ния на oGeJI .\ с ге 1 ш а х  1ю:rости, напри­
мер ,  возникает, если l'J 1 Г  · с11 • : oJJ.  Ук азан ный случай может 
иметь место при направлении расхода протечек Q,, от rLентра,  кor­
:t a скорость вращения жи;щостн и по.1 осп1 уме ньшается [5]. Урав­
н е н ие ( 1 9 ) l l j) I J  этом и з м е 1ш·1 с я  и Gудст I ! Меть C.1C!\ ) IO Щ I ! i'I n н:i : 

(20) 

Ведущий момент на обеих боr<опых стенках по.1осп1 может 
возникнуть при  направ,1ении расхода п рстече1-.: (�.1. к центру, когда 
скорость в ращения жидкости увеличится 1 r э. сто.;1 н; о ,  чт;) будЕ'т Cll p a ·  
вед.пиво неравенство Ф 1 Г  < си > ш2r. Уравнение равновесия эле­
ментарного кольцевого объема в этом случае также может быть 
приведено к виду уравнения (20) . 
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После подстановки в уравнения ( 1 9) и ( 20)  значений м оментов 
трения Мд1 и Мд• [5]: 

М - 2тr:r'c р (си - ш2r)2 Лr д2 - .t 2 ' 
(где с1 - коэффициент трения) , а также проведения некоtорых 
преобр а·зований уравнения ( 1 9 ) , (20) в безр азмерной ф ормуле бу­
дут иметь следующий вид: 

�; = ± ( 1  - i) �Х2 - 2kи [ ± ( 1  - iHx2 -г +J ; (2 1 ,а )  

dkи = 1 + �2 рх2 - 2kи [< 1 + i) рх2 + -1 ] + 2k/ ( 1 + i) рх' ,  (2 1 ,б )  
dx 1 + 1 _ х 

r:< - "'1rоз . ,. 
где Г' _ тr:c.t -- , х = - - безразме рные параметры;  

Qs ro 
r0 - радиус пол ости, для которого извест­

но начальное значение параметра 
ku = kuo · 

Решение дифференциальных уравнений (2 1 )  позволяет опреде­
лить распределение окружных скоростей в полости между крыш­
кой насосного колеса и диском турбинного. 

В частных случаях:  
1 )  когда отсутствует р асход протечек ( Qs = О) ,  из уравне ния 

(21 ,а)  следует kи = + или си = + ш 1r ( 1  + i) ;  

2) когда расход жидкости неограниченный ( Qs --+ оо ) , из урав­
нений (2 1 ) получим k u x2 = const или cиr = const, т. е .  и меет место 
свободное движение Жидкости по и не рции .  

Для промежуточных значений расхода Qs уравнения  (2 1 )  поз­
воляют найти соответственно промежуточные значения коэффици­
ента угловой С!{Оj1 0СТИ kl1 .  

Решение уравнений (2 ! ) в оfiщем случае возможно только чис­
.r1ен11ыми Мl'ТОдам н .  На фиг.  '2,u представлены зависимост1J k11 = f (x) , 
полученные в результате решения указанных уравнений для нек о­
торых значений параметра р и скольжения s между дисками 

(1) Гr.'?. 1 
ti) T (р = тr:с1 -в- ; s = - -- , где шт и ш9 -- угловые скорост!! 

Qs <йв 
соответственно ведомого и ведущего дисков ) . 

Приведенные на фиг. 2,а зависимости р ассчитаны для с.1учая,  
когда начальное значение безразме рной угловой скорости на ра-1 диусе ro равно kuo = 2 . 

Значения функций Р (х) , вычисленные с использованием полу­
ченных зависимостей k и =  f (х) , приведены на фиг. 2,6. 
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Очевидно, в случае отсутствия протечек функция Р (х) будет 
равна :  

Р (х) = -1 ( 1 - х") . 
4 

(22) 

После расчета давлений в п олостях гидротрансформатора осе­
вая сила на участках наружной п оверхности колес ДЕ, ГО, ЛМ1 ,  
РН1 и д р .  может быть определена п о  следующей формуле: 

Ап = гp21trdr = / 27tr [Ро + pw1 2 (iпp + iд) 2  i k/rdr] dr, 

где r 1  и r2 обозначают соответственно минимальный и максималь­
ный р адиусы р ассматриваемой п оверхности. 

Переходя к безразмерным параметрам,  п олучим формулу для 
определения коэффициентов безразмерной осевой силы /,Рн ; ''гв; 
ллм и др. : 

где 

- r- " Гоz (iпр + iл)2 (А ( ) ' А ( ) ) J (2:�) /,n = Го' Ро (Х22 __ х1 - )  -
2 

Х 1 т х z , 

х - Г1 . 1 - - ,  
Го 

1 
А (х) 1 = 2 J P(x) 1xdx; 

Xi 

х, А (х ) 2 = 2 J P (x) 2xdx; 
1 

Р (х) 1 и Р (х) 2 - значения функции Р (х) на участках, ограниченных 
rадиусами Г 1 , Го И Го, Г2. 

Значения функций А (х) дс1я  некоторых ве.1ичин � 1 1  s и kuu · .:. + 
п риведены на фиг. 2,в. Для случая отсутствия протечек функции 
А (х) м огут быть вычисле! Iы с.1едующим образом : 

А (х) 1  =+[( 1 -х1 ' ) - � ( 1 -х14)] ; A(x). =+r<x; - 1 >- � (х/ -- 1 )} (24) 

Как rнж азы вает опыт расчета осевых си,1 в комплексных гид­
ротрансформаторах .  учет влия! Iия протечек 1 I a  расп реде.т�ение ок· 
ружны х с к о р остей в 1ю1 ости веобход 1 1 м  не всегд а .  Так, н а п ри м е р , 
указанным влияние м, как  п равило, можно п ренебречь при расчете 
осевых с н л ,  действующих н а  п ове р х н оста ГО, ДЕ, ЛМ 1 11 11К (см 
фиг. 1 ) .  

Ана.'! из ф о р м ул ы  ( 23 ) . а также :з а в ис11 11-r осте й на фиг. 2,6 и в 
позволяет заключить, что, не внося существенной п огрешности в 
р асчет осевых сил, величину функций А ( х )  мож1 Iо  брать соответ­
ствующей ? = =  практически в двух случаях: когда значение мак­
симального р адиуса полости r2 невелико (r2 < 0,5) и когда мала 
р адиальная протяженность полости (х1 = 0,7-;-О,8) . 
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Этим и объясняется в оз можность упомянутого упрощенного 
подхода при расчете осевых сил, действующих на  поверхности ДЕ, 
ЛМ1 и ИК ( где � = 0,4-о--0,5) и ГО (где Х1 = 0,7-о-О,8) . Осевая 
сила,  действующая на боковые поверхности полост� между 
крышкой насосного колеса и диском турбинного ( где r2 = 1 ,0 ,  а 
Х1 = 070,2) , будет весьма ощутимо зависеть от изменения распре­
деления окружных скоростей в полости из-за наличия протечек. 
В связи с этим расчет осевых сил в указанной п олости необходи­
мо производить с учетом зависимости величины функции А (х)  от 
параметра � ·  

2. Пример расчета 
Используя приведенный метод расчета ,  определим осевые силы 

в одном из гидротрансформаторов ЛГ, геометрические параметры 
которого представлены в табл. 2. 

Т а б л и ц а 2 
Геометрические параметры rидротрансформатора 

Н асосное Ту р б и н н о е  К олесо 1 реак- К ол есо I l  реак-
Па раметры колесо колесо тора тора 

Вход /Выход Вход ! выход Вход 1 Выход Вход 1 Выход 

r .м 0,099 0,158 0,158 0,099 0,098 0,086 0,086 0,098 
Га .М 0,1 1 35 0,144 0, 1 44 0,1 1 35 0, 1 1 2  0 , 105 0,105 О, ! 1 2  
rь .м 0,083 0, 1 70 0,170 0,083 0,08 1 0,062 0,062 0,081 
rт .м 0,038 0,036 0,035 0,035 
Гта .М 0,0195 0,01 95 0,0195 0,0195 
rть .м 0,054 0,054 0,054 0,054 

F12 1 , 1 4  1 ,00 1 ,07 1 , 1 5  1 ,09 1 , 1 6  1 ,23 1 , 1 2  / = -F 
� град 1 24 24 

1 град о -128 1 80 1 28 

о/ град 90 -50 -90 230 

Fo 0,042 0,0 1 13 0,0105 0,0 1 05 

j хн, = r
м ! 

rЗ2а* F12 Хв = --Г12в r12a 
rE* х - --Е - " rзzь хм = � хк = _к_ 1 

r 

·• 1 
r
н • 1 r22ь rз2ь 

0,328 о 0,79 0,4 0,23 0 , 4  

* rн, • rE, r м и rк - р а ди у сы то чек Н1, Е ,  М и К (см. фиг.  1 ) .  

Расчет осевых сил рассмотри м  в предположении, что внутрен­
ние характеристики гидротрансформатора ,  а следовательно, и за-
висимости ст =f (i) ; Pcr=f (i) , а также скорости свободного в р а­
щения колес реакторов ш3' = f (i) и ш3"=f (i) (или передаточные от-
5 ТруJ:ы НАМИ, вып. 139 65 



ношения iз'=f(i) и iз"=f(i) ) известны (фиг. 3) . Так как комплекс­
ный гидротрансформатор, установленный в автомобильной гидро­
передаче, может р аботать на двух основных режимах: тяговом 
(i = 0+0,98) и обратимом (i> 1 ,0 ) , то расчет осевых сил приведем 

для диапазона передаточных отношений i = O+l ,5. Для расчета 
внутренних характеристик гидротрансформатора была использо­
вана методика, приведенная в работе l7J. 

т р;ё 
0,30 Р12' д2' 

0,25 
0,20 
{l,15 
0,10 
0,05 

о 

-О,05 
-0,10 

- ...._ _ - --
- . -....... ---- ./"-.-

� - �" 1; 
"""' -Рз� >- • 1  

ёт � l3, ч · 1  '--' - lз� !/ 
' " ""- ....... � / /v 

" ""- J ' 
Рг2 >-� V\ fli;' 1 � Ст --�1l/ � 

1/ 
/ 

' 
л � 

/ 
i '- ,• J !! 1.2 

!!/ 0,2 о,з о,4 О,5 o,s 0,1 o,g 17,Л1,о -l�t LJ 1 1 llГI 1 : , ,  _J 1 

:-,1l· 1-ггт-1��1-г-l&;; -

i� 

1,0 

0,5 

Фиг. 3. Изменение коэффициента расхода Ст, безразмерных 
осредненных давлений и скорости вращения колес реакторов 

в зависимости от режима работы rидротрансформатора 

Изменение приращений давлений Лра и Л/Jь для рассматривае­
мого гидротрансформатора в зависимости от режима его р аботы 
представлены на фиг. 4,а, б. Значения приращений давле�ий за 
насосным колесом показаны для двух случаев (фиг. 4,а) : Ст г = 
(ра'Бноскоростной поток) и Ст г = 1 ,5. 

Учитывая отмеченный выше характер изменения структуры по­
тока за насосным колесом в зависимости от i, будем при i=0+0,5 
пользоваться кривой, изображенной на фиг. 4,а сплошной линией 
и полученной для случая. когда Стг =-= 1 ,5, а при i>О,7+0,8 - кри­
вой, соответствующей Ст г = 0. 

Так как с переходом на обратимый режим работы направление 
основного потока в круге циркуляции комплексного гидротрансфор­
матора изменяется на обратное, то для определения приращений 
давлений в данном случае нельзя пользоваться зависимостями, по­
лученными для тягового режима.  Представленные на фиг. 4 при­
ращения давлений для случая работы гидротрансформатора на об­
р атимом режиме были получены в предположении, что поток во 
всех з азорах имел равноскоростной характер.  

Последовательность расчета осевых сил в комплексном гидро­
трансформаторе представлена в табл. 1 .  Для практических целей 
бб 



целесообразно величину осевой силы на лопастном колесе предста­
вить не через безразмерный коэффициент осевой силы Лд , а че­
рез коэффициент ),а [3] : 

1 1 

"'Pr2 ; л42/i 2 
0,12 

0/18 

о,оч. 
о 

- о,о4 
-О,08 

а) 
1 1 1 1 1 
i дftщ (ётj 1 -- 2- =f -.-
1 ? \ {, 

! 

-.... 

(25) 

4 1 
3 

2 

1 / 1/ 
о 1 

- 1 

- 2  

- 0,!2 ��2а-:;Т(ст) - З  
-О,18 о _ __l__ - l _ __ - - ч  0, 1  0,2 о,з� ;�/i 

Фиг. 4. Значения приращений давлений Лiа и Лрь в межколесных зазорах рас­
сматриваемого гидротрансформатора :  

а - в зазоре между насосным и турбинным колесами; б - в остадьных зазорах (- . - стг� 1 ,5; - --- - стr-0; - · - -для i> l,0) 

Сравнивая формулу (25) с формулой ( 2) , можно установить 
взаимосвязь между обоими коэффициентам и  осевых сил : 

Аа = 1 , 1 2 · 10-3Ад . (26 )  

Расчетные зависимости ),а = f (i) для р ассматриваемого гидротранс· 
форматора представлены на фиг. 5 .  

Для уменьшения осевых сил, действующих на насосное и тур­
бинное колеса, иногда в ступи це турбинного колеса делают р аз­
грузочные отверстия. В этом случае в полости между кры шкой на­
сосного колеса и стенкой турбинного колеса на участке от R2 до 
Гр.о (где R2 и rp.o- радиусы вращения, см.  фиг.  1 )  возникают р ади­
альные протечки. На примере р ассматриваемого гидротрансфор м а­
тора, у которого на р адиусе Гр.о = 0 ,055 м в ступице турбинного 
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колеса имелось 6 отверстий общей площадью Fio =3 см2, просле­
дим последовательность расчета осевых сил при наличии в полости 
на  участке РНо радиальных протечек. Необходимо отметить, что 
общая схема расчета в данном случае остается такой же, как и в 
случае отсутствия разгрузочных отверстий. 

о 

- 100 

- - -J---f---t----t 

-300 �-�-�1 -�-�-�--�-�-�-�-�-�-�-�-�-� о 0.1 о_.2 о.з о.Ч 0,5 IJ,5 о, 7 0,8 0.9 !,О !,! i.2 1,3 !, 11 i 
Фиг. 5. Расчетные и экспериментальные осевые силы в гидротрансформаторе. 
Без разгрузочяых отверстий: 1 - расчетные; 2 - экспериментальные (11 вариант полости РН,, 

см. фиг. 10) С разгрузочными отверстиями в ступице турбинного колеса (Fi0=3 см•; r р.0-0,055 м:): 3 - рас-
четные (по методике, приведенной в .11;анной работе); 4 - зкспериментальные (11 вариант полос­

ти РН" см. фиг. 10); х;8 - р асчетные значения осевых сил при ku-0,5 в полости РН, 

Отличия касаются только расчета осевых сил, действующих на 
поверхности РН1 и ЛМ1 (коэффициентыЛРН и Ллм даны в табл. 1 ) .  
Прежде чем приступать к расчету осевых сил, действующих на 
указанные поверхности, необходимо определить величину и направ­
ление протечек в полостях на участках РН0 и ЛМ0 (см. фиг. l ) .  
С этой целью определим перепад давлений н а  участках РН0 и ЛН0: 

б8 

_ _ (�н (l + t)2 
) Dщ -Рн. = ± 2 Р(хн) + дhн ; (27, а) 



(27, б) 

где Р12ь; Р22ь ; Рн0 - безразмерные величины давлений в точ-
ках Р, Л и  Но (см. фиг. 1 ) ;  

х _ Г12Ь • н - ' Гр.о 
хм = г22ь - при направлении протечек на участках 

Гр.о РН0 и ЛМ0 от центра; 
Г12ь Гр.о 'он = -- ;  Хн = -- ; 
Г12 Г12Ь 
Г22Ь Гр о 'ом = -- ; хм =  -·-- при направлении протечек на участках 
Г12 r22ь РН0 и ЛМ0 к центру; 

дhн и дkм- безразмерные величины напоров, расхо­
дуемых на преодоление сопротивлений на 
участках РНо и ЛНо; Р( хн)- безразмерная функция параметров: 

(t)1г8н . � =  тr:с1 -- ; s = 1 - i ,  причем Qs -
Qs 

р асход протечек на участке РНо; 
1 Р (хм) ::::::: 4 ( 1  - х:И) · 

Знак перед правой частью формул (27) зависит от направления 
протечек на участках РН0 и ЛМ0• Если протечки на участках 
РН0 и ЛМо направлены к центру, то в ф ормуле (27) берется плюс; 
а в случае обратного направления - минус. 

Для того. чтобы определить направление протечек
� 

на указан-
ных участках, очевидно, достаточно сравнить значения Рно' вычис­
ленные по ф ормулам (27,а)  и (27,б) для случая, когда Qs =0. 

Принимая значения местных коэффициентов сопротивлений в 
соответствии с данными работы [2], определим также потери на­
пора дhн и Лhм на участках РНо и ЛНо: 

дkн =  -1- [л� + 2,5 + (л.!.!:... + 2,s) F
�r + л � . F

�1 ] �2
2 

; (28, а )  2 2bil 2Ь;2 F;2 2Ь;3 F;3 Fil  

дhм = .!.._ [л� + 1 ,s + л �. F
:4 ] �: + .!.._ (л � + з,s) �: ,  (28, б)  2 2bi4 2Ь;5 F;5 F;4 2 dro Fю 

где Л=О,06+0,08 - коэффициент сопротивления при движении 
ЖИДКОСТИ в з азоре; 

11 1 ,  lr2 и т. д . - средняя длина линии тока соответственно на  
участках РР1 ;  Р1Н2; Н2Но; ЛМ2; М2Мо и МоНо 
(см. фиг. 1 ) ;  
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Ьп , Ь;2 и т. д . - средняя ширина зазор а  на отдельных участ­
ках; 

dго - гидравлический диаметр р азгрузочных отвер­
стий в ступице турбинного колеса;  

Fn , F;2 и т .  д.  - средняя величина площади поперечных сече­
ний з азоров для отдельных участков; 

Fio - площадь проходного сечения разгрузочных от­
верстий; 

р _ Fн . р _ Fu • F _ F;o 
i1 - 2 ' i4 - 2 ' iO - 2 • 

r12 r12 r12 

Решение системы уравнений (27) позволяет определить Р н0 и ?s· 
Так как переменная Р (хн) ,  входящая в уравнения (27) , являет­

с:я неявной функцией безр азмерной величины р асхода протечек �s' 
то решение системы уравнений (27) будем проводить графоанали­

тическим методом .  

·----- ----г---·-

i = O 

2 

0; 10 

0; 05 

о �25 

Фиг. 6. Графическое определение дав­
ления р Но 11  расхода протечек в по· 
лости· РН1 при наличии отверстий в 

ступице гурбинного колеса: 
1 - зивисимость Рно - /(i3s) по уравиени_ю 
( 2i , u ) .  2 - Рно � /(�s)по уравнению (27.б) 

70 

Решая ур�внения (27)  от-
носительно р На' получим две 
зависим ости вида р-н0=f(�J ,  
графическое построение кто­
рых позволяет определить их 
точку пересечения. Координа-
ты указанной точки (Р н0 И �s) 
и будут являться искомыми 
величинами.  Для рассматри­
ваемого гидротрансформ атора 
на  фиг. 6 показано решение 
системы уравнений (27) при 
i=O; 0,4; 0,7. 

П осле определения значе-
ний р Но И �s м ожно присту­
пить к определению осевых 
сил, действующих на поверх­
н ости РН1 и ЛМ 1 .  Формулы 
для определения коэффициен­
тов Лрн и Ллм для . р азличных 
случаев направJ1ения протечек 
на участках РН0 и ЛМо при­
ведены в табл. 1 . 

Расчетные зависимости 
/.а = f (i) для р ассматриваемо­
го гидротрансформатора при 
наличии разгрузочных отвер­
стий в ступице турбинного ко­
леса представлены на фиг. 5. 
Как видно из фиг. 5, прорезка 
отверстий в ступи це турбин-



нога колеса в данном случае привела к увеличению осевой силы н а  
насосном колесе в зоне передаточных отношений i =0 , 1  -7- 1 ,28 и 
к уменьшению их  н а  режим ах с i < 0, 1 и при i> l ,28. Соответству­
ющим образом изменилась и осевая сила на турбинном колесе. 

Из рассмотрения экспериментальных характер истик (см.  фиг. 5) 
также следует, что прорезка отверстий в ступице турбинного коле­
са вызывает в зоне i = 0-7- 1 ,05 увеличение осевых сил на насосном 
колесе. Указанное изменение осевых сил связано с тем ,  что при 
i = О-;-1 ,05 протечки на  участке Р Но направлены от центра .  Как 
видно из фиг. 5, при i = 1 ,05 направление протечек н а  указанном 
участке должно измениться на обратное, а з атем при i> 1 ,33 п р о­
течки снова будут направлены от центра.  Однако в з оне i> 1 ,33 
такое направление протечек приведет к уменьшению абсолютной 
величины осевой силы на насосном колесе , и меющей на обратим ых 
режимах отрицательные значения. 

Полученные результаты, таким обр�зом, показывают, что про­
резка отверстий в ступице турбинного колеса комплексного гидро­
трансформатора не всегда приводит к благоприятному изменению 
осевых сил на н асосном и турбинном к олесах. 

3. Анализ результатов экспериментального и теоретического 
определения осевых сил в комплексных rидротрансформаторах 

Приступая к анализу результатов экспериментального и теоре­
тического определения осевых сил в комплексных гидротрансфор­
маторах, приведем прежде всего несколько общих сообр ажений, 
без учета которых невозможно правильно оценить точность р ас­
смотренного расчетного метода.  

Очевидно, точность определения осевой силы на  отдельном ко­
лесе гидротрансформатора зависит от точности, с которой опре­
деляются составляющие этой силы, действующие на правую и ле­
вую стороны р ассматриваемого колеса, а также от абсолютной ве­
личины указанных составляющих. 

Представим коэффициент осевой силы, действующей на данное 
колесо, в виде следующей р азности: 

(29) 

где л;;- и Л-;; - коэффициенты составляющих осевой силы, дейст­
вующих на правую и левую стороны колеса. 

Тогда наибольшая относительная погрешность в определении Ла 
может быть найдена следующим образом: 

ЛЛа max 
0Ла mах = --­

Ла 
лл� + лл; 

л+ - л- ' а а 
(30) 

г де Ы"а max; ЛЛ% ;  д/,-;; - наибольшая абсолютная погрешность в 
определении коэффициентов Ла, Л� и Л-;; . 
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На фиг. 7 представлены зависимости оЛа шах =  f (Ла) , получен­
ные с использованием формулы (30) для некоторых (характерных 
для насосного и турбинного колес )  значений Л� и Л;, точность 
определения которых принималась равной 5 % .  Как в идно из 
фиг. 7, при одной и той же точности в определении л;; и Л; по-
r решность оЛа шах м ожет изменяться в широких пределах. Причем 
с уменьшением абсолютной величины },а относительная погреш­
ность в озрастает п о  гиперболической з ависимости и может дости­
гать весьма больших значений. Для сравнения на фиг. 7 приведе­
на также з ависимость Лf,а шах = f (Ла ) .  

0,50 

0,25 2,5 

0ш 20 зо !/О 50 so 
Фиг. 7. Зависимости !JЛа шах=ЛЛа) и дЛашах=/(Ла) 

Таким образом, даже при сравнительно высокой точности (5 % )  
расчета отдельных составляющих осевой силы погрешность в оп­
ределении самой осевой силы, особенно к огда она невелика п о  аб­
солютному значению, может быть значительной. Отметим, что для 
практических целей указанное обстоятельство не будет иметь опре­
деляющего значения, так как при расчетах на прочность важнее 
не ошибаться в осевых силах, имеющих большую абсолютную ве­
личину. 

Выясним также, насколько велика погрешность в определении 
осевых сил,  связ анная с приближенностью оценки параметра ku. 
Рассмотрим случай, к огда р асход протечек через пол ость отсутст­
вует и действительная величина коэффициента средней угловой 
скорости в п ол ости р авна k и' . 

Величина коэффициента осевой силы, действующей на  боковые 
поверхности полости, в этом случае м ожет быть определена по 
следующей ф ормуле :  
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Используя формулу (3 1 ) ,  определим абсолютную величину по­

грешности при вычислении коэффициента Лап из-за того, что ku =F � :  
-3 

л, __ 2- 4 ( . + . )2 (k'2 1 ) А 
( ) 3,52 - 1 0  

f\а н - Г2 lпр l_, \ 11 - 4 Х 1  
Da4 

. (32)  

Из формулы (32) видно, что погрешность ЛЛа п з ависит не 
только от величины параметра ku' , но является также функцией 
геометрических параметров полости (r;, х1 ) и режима работы 
гидротрансформатора (iпр• iл ) .  В различных модификаци ях к ом­
плексных гидротрансформаторов указанные геометрические п ар а­
метры для отдельных п олос­
тей изменяются в сравни­
тельно узких пределах. 

· Поэтому представляет ин­
терес рассмотрение зависи­
мостей лла п= ! (i, ku) для 
отдельных полостей рас­
сматриваемого комплексно­
го гидротрансформатора .  

Как видно из представ­
ленных на  фиг. 8 зависимо­
стей лла п = f(i), полученных 
для нескольких значений ku' , 
абсолютная величина по­
грешности из-за  приближен­
ного выбора параметра � k11 
для всех полостей гидро­
трансформ атора воз растает 
с увеличением i .  flричем на-

, -

200 -----!-- 1 

150 ·---

100 - ---- . 

50 

ибольшая величина абсо- З 
лютной погрешности :::·,),а п на- _ 50 2 _ � 
блюдается для полости РН1 ,  1 
отличающейся значительной 

i' радиальной п р отяженностью 
(х1 =0-7-0,2) и б ольшим м ак- - 100 -- / --1 
си�алы1ым радиусом (r2 = 1 
=== rl2Ь= l ,05--;.- J ,08) . 1 

Для остальных п олостей - 150 ··---- -----+--+----'<--+--� 
гидротрансформатора ве,тш- ku =O,lf 11 
чина погрешности Л),а п з н а-
чительно меньше, что объ- - 200 ....._ __ ....__ __ _..._ ___ .....__� 
ясняется малой р адиальной 0,25 1),50 °'75 i 
протяженностью (х1 = 0,7--;.­
-;-.О,8) полости ГО и небол ь­
шой величиной м акси м аль­
ного радиуса (r;:::::; 0,5) поло­
стей ЛМ1 и ДЕ. 

Фиг. 8. Зависимости ЛЛа п = / (i) для 
отдельных полостей гидротрансформа­

тора: 
1 - полость на участке РН1; 2 - на участке ГО; 3 - на участке ЛМ1 
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Очевидно, аналогичные выводы могут быть сделаны и из р ас­
смотрения более сложного случая, когда в полости имеются р ади­
альные протечки и ku =F const вдоль р адиуса.  

Таким образом,  анализ з ависимостей на  фиг. 8 позволяет счи­
тать, что приведенное в работе приближенное решение з адачи по  
определению параметра kи будет давать наи'меньшую погреш­
ность в зоне м алых i для полостей ГО; ДЕ и ЛМ1• Осевая сила на  
участке РН1 б олее ощутим о  зависит от принятого значения пара­
метра kи .  П оэтому с целью уточнения р асчета осевых сил н а  на­
сосном и турбинном колесах м ожет возникнуть необходимость 
скорректировать указанный параметр, используя для этого опыт­
ные данные. 

К сожалению, в настоящее время отсутствуют данные по ре­
зультатам прямого экспериментального исследования течения в 
полости между насосным колесом и стенкой турбинного колеса. 
Указанный пробел отчасти может быть восполнен, если известны 
экспериментальные данные по давлениям в межколесных зазорах 
гидротрансфор м атора .  

Для гидротрансформ атора,  р ассматриваемого в настоящей ра­
б оте, экспериментально были измерены как осевые силы, так и дав­
ления в межколесных зазор ах. 

На фиг. 5 и 9 представлены экспе риментальные данные об осе­
вых силах в р ассматриваемом гидротрансформаторе. 

В процессе экспериментальных исследований определялось вли­
яние конструкции полости между крышкой насосного колеса  и 
диском тур бинного на  величину осевых cиJI на  указанных колесах. 
Исследованные варианты конструкции полости показаны на фиг. 10. 
Дополнительно было произведено определ�ние осевых сил при на­
личии в ступице тур бинного колес а  на р адиусе r р.о = 0,055 м шести 
отверстий общей площадью 3 см2• 

С равнивая экспериментальные и расчетные (полученные с ис­
пользованием экспериме нтальных значений давления) осевые си­
лы на насосном колесе, м ожно вычислить осредненные значения 
параметра kи для п олости на участке РН1. 

Анализ полученных характеристик осевых сил показывает, что 
параметр ku не остается постоянным для р азличных значений i и 
в зоне передаточных отношений i>0,6 сравнительно слабо зави­
сит от конструктивных особенностей р ассматриваем ой полости, в 
то время как в зоне м алых передаточных отношений ( i  = 0 -:--0,4) та­
кая з ависимость обозначается более четко. Указанное обстоятель­
ство, видимо, связано с тем ,  что в зоне б ольших i вследствие сни-

ш1r2 (1 - i) жения местных чисел Re = (где r - текущее значение 
'1 

р адиуса)  происходит возрастание коэффициентов трения. В ре­
зультате при  i>0,6 параметры движения жидкости в полости в 
основном будут определяться трением о боковые поверхности сте­
нок. П роведенный анализ показывает, что в зоне с i>0,6 хорошая 
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Фиг. 9. Осевые силы на насосном и турбинном колесах при различ­
ных вариантах I<онструкции полости между крышко1"1 насосного ко-

леса и стенкой турбинного: 
1 - 1 вариант конструкции полости (фиг. !О); 2 - ll вариант; 3 - !![ вариант; 
4 -- осевые силы, рассчитанные по приведенной в данной работе методике; х; 
·� - значения осевых сил на насосном и турбинном колесах, полученные при 
использовании экспериментальных данных по давлениям в межколесных зазорах 

сходимость с экспериментальными данными может быть получе­
на, если параметр ku брать равным kи = 0,48-:-0,5. 

Данные о значениях параметра kи для i = 0  интересно срав­
нить с приведенными в работах [8; 9] экспериментальными зави-
симостями  k" = f (-5-; kиь) (где _.!._ _ относительная ширина по-R2 R2 
лости; kиь = сuь - безразмерная окружная 

ш1r( 1 + i) 
скорость потока ,  

попадающего в полость извне) , 
полученными при опытном изу­
чении течения в полости между 
вращающимся диском и непо­
движной стенкой (кривая 1 и 
2 на фиг. 1 1 ) . 

Фиг. 1 0. Исследованные варианты 
конструкции полости между крышкой 
насосного колеса и стенкой турбин-

ного колеса: 

/ вариант - без проставок. � = 0,162; 
R; 

IJ вариант ·- с проставкой 1 .  � =j0,07; R, 
111 вариант - с проставками 1 и 2 . ....:2. = 0,05 R, 

г 1 

1 1 
---- ---- - J.L 
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При построении графика ( фиг. 1 1 ) было условно принято, что 
s относительная ширина полости -- положительна, если полость 
R2 

охватывается вращающимся колесом, и отрицательна, если охва­
тывающее колесо неподвижно. Участок кривой 8 для левой части 
фиг. 1 1  (где __!___ <0) был построен с учетом м атериал ов работы [4]. 

Rz 
Пунктирная кривая, показанная в правой части на  фиг. 1 1 , имеет 
предположительный характер и была построена как продолжение 
кривой 1 для области, где _s_ '-... О 

R� ./ . 

0,20 0,15 0, 10 0,05 о 0,05 0,10 0,15 s/R2 
Фиг. 1 1 .  Изменение безразмерного коэффициен ;-а угловой ско­

s 
рости ku в зависимости от параметра R2 и значений kив, 

--- экспериментальные данные: 
1 - по работе [8j ;  2 - по работе [9j ;  З - осредненные значения ku при 
i-0 в рассматриваемом гидротрансформаторе; - - - - предполагаемое 

продолжение зависимостей 1 и З 

Из приведенных на фиг. 1 1  зависимостей видно, что при не­
большой относительной ширине полости (__!___ <0,05--:--0, 1 ) незави­

R" 
симо от величины закрутки входящего потока kи в параметр kи 

s имеет тенденцию к возрастанию при увеличении -(с учетом при­
R2 

нятого правила знаков ) . 
Указанное обстоятельство, видимо, связано с тем,  что преобла­

дающее влияние на величину kи при малой ширине полости будут 
оказывать силы трения жидкости о стенки полости. Так как с уве­
личением ширины полости возрастает протяженность периферий­
ной цилиндрической стенки, то для полостей с отрицательными зна-s . 
чениями - (вследствие увеличения п одтормаживающего действия 

R2 
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периферийной стенки) будет происходить уменьшение параметра ku,  • s а для полостеи с положительными - - увеличение указанного па-
R2 

р аметра .  При большой .ширине полости значительное влияние на 
величину средней угловой скорости вращения жидкости оказывает 
параметр ku в ·  При этом с увеличением ku в •  в случае отрицатель-• s k ных значении - , происходит возрастание параметра и• а при 

R2 
s положительных - - уменьшение . Последнее обстоятельство, ви-

R2 
димо, может быть объяснено особенностями  энергообмена, проис­
ходящего в периферийной части полостей с относительной шири-• s 
нои - различного знака.  

R2 
Сопоставление р асчетных и экспериментальных данных по  осе­

вым силам показывает, что и в случае наличия в ступице турбин­
ного колеса разгрузочных отверстий между экспериментальными и 
расчетными значениями осевых сил на  насосном и турбинном коле­
сах имеется достаточно хорошая для практических целей количест­
венная сходимость (см.  фиг. 5) . С целью сравнения на фиг. 5 для 
некоторых i нанесены значения осевых сил, рассчитанные в пред­
положении, что скорость вращения жидкости в полости при нали-
чии протечек остается такой же, как и при отсутствии их ( ku = � )  . 
Как видно из фиг. 5, использование приведенной в р аботе методи­
ки расчета позволяет повысить точность определения осевых сил 
на насосном и турбинном колесах также и в случае наличия раз­
грузочных отверстий в ступице одного из этих колес. 

Экспериментальное определение осевых сил на кoJiecax реакто­
ра показало, что наличие р�згрузочных отверстий в ступице тур-
бинного колеса  на радиусе rp.o = 0,347 практически не сказывается 
на их величине. Из приведенных на фиг. 5 данных видно, что меж­
ду экспериментальными и расчетными значениями осевых сил на 
колесах реактора также имеется достаточно хорошая количествен­
ная сходимость. 

В ыводы 

1 .  Приведенная в работе методика расчета осевых сил поз­
воляет получать достаточно хорошую для практических целей ко­
дичественную сходимость между расчетными и экспериментальны­
ми характе ристиками осевых сил. 

2. В работе развит метод расчета осевых сил при наличии про­
течек жидкости через полость между двумя дисками, вращающими­
ся в одну и ту же сторону с различными скоростями. Показано, что 
использование указанного метода в первую очередь необходимо 
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для расчета э ффективности снижения осевых сил на насосном и 
турбинном колесах с помощью р азгрузочных отверстий. 

3. На основе накопленного статистического материала даны ре­
комендации по уточнению р асчета р аспределения давлений в з азо­
ре  между насосным и турбинным колесами. 
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Инж. В. В. Алешин, 
канд. техн. на_цк С. М. Трусов 

И ССЛ ЕДО В А Н И Е  ВЛ ИЯ Н ИЯ К. П .  Д. 
ГИДРОТРА Н СФОРМАТОРА Н А  Д И Н АМ И КУ И ТО П Л И В Н УЮ 

Э КО Н О М И Ч Н О СТЬ ГО Р ОД С КО ГО А ВТО Б УСА 

В НАМИ совместно с заводами автомобильной промышленно­
сти проводились исследовательские и конструкторско-эксперимен­
тальные работы по созданию более совершенных гидротрансформа­
торов [3]. 

В р ассматриваемой работе приведены результаты теоретическо­
го и экспериментального исследований тягово-скоростных качеств 
и топливной экономичности городского автобуса ЛАЗ-695Ж с дву­
мя гидротрансформ аторами - серийным ЛГ-340-3А и эксперимен­
тальным Л Г-340-43В , от.тшчающимся более высокими показателями.  
Кроме того, в работе изложен метод расчета универсальной топ­
ливной характеристики. П оследняя отражает зависимость среднего 
расхода топлива на единицу пути Qs ц от средней скорости Vц цик­
лического движения и расстояния между остановками Sц [2]. Метод 
расчета, в отличие от работы [2], содержит ряд уточнений и учи­
тывает особенности применения гидротрансформатора. 

Технические параметры автобуса ЛАЗ-695Ж следующие : вес 
10 260 кГ, радиус качения (динамический) 0,5 м, коэффициент со­
противления воздуха 0,262, передаточное число ведущего моста 
6,45, максимальная мощность двигателя 1 50 л. с. при 3200 об/мин, 
максимальный м омент двигателя 4 1  кГ · м при 1 800 об/ мин, м омент 
инерции вращающихся масс двигателя 0, 1 4  кГ · м · сек2, к .  п. д.  зуб­
чатой передачи ведущего м оста 0,93. На автобусе установлена  
2-ступенчатая гидропередача с передаточными числами 1 ,79 и 1 ,0. 
На автобусы последовательно устанавливались гидротрансформа­
торы ЛГ-340-3А (серийный) и Л Г-340-43В (экспериментальный) .  

Характеристики гидротрансформаторов показаны на фиг. 1 .  
Поскольку нагрузочные характеристики практически совпадают, то 
обороты входа (обороты двигателя при полной подаче топлива и 
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з аторм оженном турбинном колесе) обоих гидротрансформаторон 
Л Г-340-3А и Л Г-340-43В весьма близки между собой и соответ­
ственно р авны 1 980 и 1 9 1 0  обj.юm. По значениям к. п . д. в основ­
ной рабочей зоне гидротрансформ атор ЛГ-340-438 превосходит 
гидротрансформатор ЛГ-340-3А на 4-5 % .  

Для теоретического исследования приме нен метод р асчета п а ·  
р аметров фазы разгона с оборотов холостого хода двигателя, опуб · 
ликов анный в работе [4], который позволяет учитывать момент дви­
гателя при неустановившемся режиме, потери момента на привод 
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Фиг. 1 .  Безразмерные характеристики 
гидротрансформаторов ЛГ-340-3А ( сплош­
ные линии) и Л Г-340-438 (пунктир) 

вспомогательных агрегатов, 
основного и вспомогательного 
м асляных насосов, а также по­
тери  в механическом редукторе 
и во фрикционах гидропере­
дачи.  

З акон переключения пере­
дач п редставлен на фиг. 2,а [ ! ] .  
По оси абсцисс отложена ско­
р ость автобуса v, По оси 
ординат - процент открытия 
дроссельной зас:юпки [3др · Из 
графика видно, что переклю­
чение с первой передачи на 
вторую возможно в диапазоне 
скоростей от 25 до 35 км/ч 
при уг.� ах открытня дроссель­
ной заслонки бо:1ее 40 % . Об­
ратное переключение со вто­
р ой передачи на первую осу · 
ществляется в диапазоне ско­

ростей 25- 1 7  км/ч. Блокировка гидротрансформатора п роисходит 
при 35-45 км/ч, р азблокировка - при  37-27 км/ч. 

Общее представление о тяговых возможностях автобуса с каж­
дым из гидротрансформаторов дает тяговая характеристика 
(фиг. 2,6) . На этой же фигуре показаны кривые к.  п. д. обоих гид­
ротрансформаторов на двух передачах. Автобус с гидротрансфор­
м атором ЛГ-340-438 будет иметь преимущество в к.  п. д. по срав­
нению с автобусом с гидротрансформатором Л Г-340-3А на первой 
передаче при  движении со  скоростью свыше 3 км/ч, на второй пе­
редаче - со скоростью более 5 км/ч. 

Для сравнения двух и более автомобилей по скоростным каче­
ствам согласно работе [2] необходимо выдержать три условия 
сравнимости : 

- равные пути разгона SP и установившегося движения Sy, 
т. е. SP + Sy = const; 

- равные расстояния между остановками Sц = coпst ;  
- одинаковую интенсивность служеб ного торможения 

Jт = const. 
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Эти условия необходим о  выдерживать в том случае, когда 
сравниваемые автомобили и меют р азную и нтенсивность замедле­
ния при выбеге или торможении двигателем .  Так как в данном 
случае исследуются скоростные качества одного автобуса с двумя 
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Фиг. 2. Тяговые характеристики автобуса ЛАЗ-695Ж. За­
кон переключения передач (а) ; тяговые характеристики 
и к. п. д. гидротрансформаторов (б) ЛГ-340-ЗА (сплош-

ные линии) и ЛГ-340-43В (пунктир) 
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гидротрансформаторами,  то для оценки скоростных качеств доста­
точно сравнить время разгона до равных скоростей.  

Из графиков фиг. 3,  рассчитанных по  методике [41, видно, что 
в диапазоне наиболее часто встречающихся в эксплуатации конеч­
ных скоростей р азгона 30-45 км/ч автобус с гидротрансформа­
тором Л Г-340-43В будет иметь б олее высокие р азгонные качества, 
чем автобус с серийным гидротрансформатором (по  времени раз­
гона на 3-5% ) .  
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и 4 8 12 tlJ 20 24 28 З2 36 40 tрм 
Фиг. 3. Расчетные и экспериментальные параметры автобуса 
J1АЗ-695Ж в фазе разгона: гидротрансформатор Л Г-340-ЗА 
(сплошные линии - р асчет, точки - эксперимент) ; гидро­
трансформатор Л Г-340-438 (пунктир - расчет, ромбы -экс-

перимент) 

Для сравнения автобусов по топливной экономичности в рабо­
те [2] рекомендуется выдерживать также три условия:  

р авные средние скорости Vц = const; 
- равные р асстояния между остановками Sц = const; 
- одинаковую интенсивность служебного торм ожения 

jт = const. 
В этом случае, чтобы обеспечить первое условие сравнимости, 

необходимо учитывать параметры фазы замедления. 
При р асчете универсальной топливной характеристики соглас­

но методике {2] необходим о  пров одить сложные графические по­
строения параметров движения в цикле, связанные с переносом 
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большого количества точек и линий. Этот прием вносит определ�н­
ную погрешность, снижает скорость расчета при ручном исполне­
нии и усложняет алгоритм расчета на  ЭВМ. Кроме того, предл а­
гаемое допущение,  что путь замедления Sз (при торможении дви ­
гателем и накате) равен соответственно 0,5-0,6 пути цикла Sц, 
также вносит некоторую погрешность. 

В реальных условиях движения при больших р асстояниях ме­
жду остановками, например Sц = 2000 .м, соотношение между фа­
зами разгона,  замедления, установившегося движения и служеб­
ного торм ожения изменяется, в частности, удельное значение фазы 
замедления уменьшается, а фазы установившегося движения уве­
личивается. 

Форма представления универсальной топливной характеристики 
в работе [2] не и меет закончен ных границ построения, в результате 
чего нельзя установить структуру циклического движения, т. е. со-
отношение между отдельными ф азами .  

Был о  бы целесообразно  ввести две ограничивающие кривые. 
Одна кривая должна характер изовать расход топлива, рассчитан­
ный в циклах, не и меющих фазы установившегося движения, дру­
гая - в циклах, где фаза замедления отсутствует. В о  втором слу­
чае цикл состоит из фаз р азгона, 
установивше гося движения и 
служебного торможения. 

С целью упрощения расчета 
параметров универсальной топ­
ливной характеристики, а также 
уменьшения возможных п огреш­
ностей р асчет пров одился по 
разработанной авторами методи­
ке , отличающейся от р аб оты [2]. 
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Вначале рассчитывают пути 
циклов Sц1 , Sц2 , • • •  , Sц i• время 
движения в циклах fц1 ,  fц2, • • •  , fц;• 
средние скорости Vц1 , Vц2, . . .  , Vц; 
и расходы топлива Qц1 , Qц2 , • • •  , 
Qц; при разгоне до скоростей 

в 
Фиг. 4. График сочетаний фаз в Vp1 , Vp2, . . .  , Vp ; · этом случае цикле: 

циклы состоят либо из двух фаз 1 -- фаза разгона; 2 - фаза замедления: 

(разгон sp и служебное тормо- 3- фаза установившегося движения; 4-- фа­
за служебного торможения 

жение Sт), либо из трех (к двум 
первым добавляется фаза замедления 53) ,  фиг. 4 .  Первое сочета­
ние имеет место, если конечная скорость разгона Vp 1 равна на чаль- . 
ной скорости служебного торможения Vт· 

После того, как будут рассчитаны параметры циклов при дви­
жении в трех фазах (разгон, замедление, служебное торможение ) ' 
вводят фазу установившегося движе ния. Для этого задают расстоя­
ния между остановками Sц = 1 00 ,  200, 300 м и т. д. Пути циклов 
Sцi ,  Sц2, . . .  , Sц;• полученные при р азгоне до скоростей vpt >  vP�' . . . , vpi• 
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сравнивают с заданными  расстояниями между остановками Sц. 
Путь установившегося движения S y 1  рассчитывают как разностr, 
между ними. При этом за  скорость установившегося движения Vy ; 
принимают конечную скорость разгона vP 1. Для к аждого расстоя­
ния между остановками рассчитывают время движения fц, сред­
нюю скорость Vц и расход топлива Qц. 

При расчете параметров фазы установившегося движения не­
обходим о  учитывать закон переключения передач (см.  фиг. 2,а) . 
Гак, например, с о  скоростью 20-25 км/ч автобус способен дви­
гаться на 2 передаче только при работающем гидротрансформато­
ре ,  с о  скоростью 30 км/ч и выше - на 2 передаче при заблокиро­
ванном гидротрансформаторе. 

--- _;_ ___ -t ' 1 

{)5цл/100км 54 50 55 52 48 44 40 35 О 200 400 500 800 Sц м 

Фиг. 5. Универсальная топливная характеристика автобуса ЛАЗ-695Ж с 
гидротрансформатором Л Г  -340-ЗА 

Н а  фиг. 5 представлена характеристика автобуса с гидротранс­
форматором Л Г-340-3А. В прав ом квадрант� показана средняя 
скорость Vц в зависим ости от путей циклов Su и конечных скоростей 
р азгона vp· Верхняя огибающая кривая 1 характеризует средние 
скорости, р ассчитанные в циклах, не и меющих фаз установивше­
гося движения. Нижняя кривая 2 отражает изменение средних 
скоростей, в которых удельное значение фазы установившегося 
движения является наибольшим ,  а фаза замедления отсутствует. 
В левом квадранте представлен расход топлива в зависимости от 
пути цикла Sц, средней скорости vц и конечной скорости разгона Vp· 
Огибающая кривая АВ характеризует средние р асходы топлива в 
циклах, не имеющих фазы установившегося движения. Нижняя 
кривая CD отражает изменение средних р асходов топлива в цик­
лах, в которых фаза замедления отсутствует, а удельное значение 
ф азы установившегося движения является наибольшим .  
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Полученная универсальная топливная характеристика имеет 
самостоятельную ценность, так как позволяет определить конеч­
ную скорость разгона ,  при которой достигается наибольша я  топ­
ливная экономичность. Так, например, при Sц = 1 000 м наименьший 
расход топлива в цикле будет при р азгоне до скорости 30 км/ч. 

На фиг. 6 показаны результаты сравнения р асходов топлива 
автобусом ЛАЗ-695Ж с каждым из двух гидротрансформаторов. 
Построение проведено для циклов со  значением Sц = 200, 300, 400, 
500 и 600 м. 

ОsцЛ/ШОкм 
70 ��-ь-� 

.. �,, 

бО!J 2/ 23 Vц КМ/'1 
а) 

Фиг. 6. Результаты сравнения топливной экономичности автобуса ЛАЗ-695Ж при _ 
эксплуатации с гидротрансформаторами Л Г-340-ЗА (сплошная линия) и .:1 Г-340-43В 

(пунктир) ; ЛQ sц- разница в расходах топлива, % : 
а - Sц-200 м; 6 - Sц-300 м; в - Sц=400 м; г - Sц-500 м; д - Sц-600 м 

Из графиков видно, что автобус с rидротрансформ атором 
ЛГ-340-43В, имеющий улучшенные характеристики по сравнению 
с серийным гидротрансформ атором Л Г-340-3А, будет экономичнее 
на 3-5 % .  

Следует отметить, что мощность потерь, з атрачиваемая н а  ·на­
грев рабочей жидкости в новом гидротрансформ аторе Л Г-340-43В 
меньше, чем в серийном гидротрансформ аторе Л Г-340-ЗА. На фиг. 7 
показано изменение м ощности на  насосном N1 и турбинном N2 ко-
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лесах обоих гидротрансформаторов, а также представлена раз­
rюсть между ними N п '  затрачиваемая на  нагрев рабочей жидко­
сти . Тепло от нее отводится частично через теплообменник, частич­
но вентиляторными лопатками,  установленными на насосном ко­
лесе 1 .  Последние, как известно, отводят примерно до 20 % тепла . 
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Фиг. 7. Мощностные характеристики автобуса ЛАЗ-695Ж 
и потери в гидротрансформаторах ЛГ-340-3А (сплошные 
линии) и ЛГ-340-438 (пунктир) .  Мощность на насосном 
колесе Ni;  мощность на турбинном колесе N2; потери 

мощности Nп 
Из графиков видно, что в основном рабочем диапазоне скоростей 
автобуса от 1 0  до 50 км/ч в гидротрансформаторе ЛГ-340-43В в 
тепло (на  нагрев) отводится меньшая м ощность, чем в гидротранс­
форматоре Л Г-340-3А. Разница достигает 40 % ,  а в основной ра · 
бочей зоне составляет в среднем 25-30 % . Следует полагать, что 
уменьшение п отерь  мощности в гидротрансформаторе ЛГ-340-43В 
позволит отказаться от лопаток обдува. Уменьшение вентилятор­
ных потерь повысит к .  п .  д. всей трансмиссии примерно на 1 -· 1 ,5 % . 
Таким образом, в целом автобус с новым гидротрансформатором 
будет экономичнее на 4-6 % .  
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С целью проверки выводов теоретического исследования влия­
ния характеристик гидротрансфор м атора на  тягово-скоростные ка­
чества и топливную экономичность городского автобуса были про­
ведены сравнительные лабораторно-дорожные испытания на авто­
мобильном полигоне НАМИ. 

На автобус ЛАЗ-695Ж последовательно устанавливались гидро­
трансформаторы ЛГ-340-3А и Л Г-340-43В .  Автобус испытывался 
с каждым гидротрансформатором на горизонтальной (динамомет­
рической) дороге, на скоростной дороге с переменным продольным 
профилем и на подъеме крутизной 5-8 % . На осциллограмму за­
писывались скорость, время, путь, обороты двигателя. 

На динамометрической дороге сравнение скоростных качеств 
проводилось в фазе разгона с места. Из сравнения эксперименталь­
ных данных, показанных точками и ромбами (см. фиг . .З) , в идно, 
что автобус с гидротрансформатором Л Г-340-43В и меет лучшие 
скоростные качества,  чем автобус с серийным гидротрансформ ато­
ром, на 3-5 % ,  что с огласуется с расчетными данными.  С равнение 
по топливной экономичности осуществлялось в соответствии с тре­
бованиями условий сравнимости в циклах Sц = 500 м. С редняя ско­
рость цикла при этом составила 32,6 км/ч. Результаты эксперимен­
та подтвердили вывод, сделанный при  сравнении универ сальных 
топливных характер истик: гидротрансформ атор с улучшенными 
параметрами ЛГ-340-43В снижает расход топлива на  4 % .  

При и спытании автобуса на подъеме переменного продольного 
профиля сравнение проводилось только по скоростным качествам .  
Расстояние между остановками,  как и при и спытании на динамо­
метрической дороге, было принято 500 м. Запись на осциллограм­
му скорости движения и оборотов двигателя позволила р ассчитать 
передаточное отношение в гидротрансформ аторе i и по характери­
стике У/ =  f (i) определить его к.  п.  д. Из фиг. 8 видно, что гидро­
трансформатор ЛГ-340-43В работал большую часть пути в зоне, 
более близкой к максимальному к. п. д., чем гидротрансформатор 
ЛГ-340-3А, т. е .  при больших передаточных отношениях i. Следо­
вательно, увеличение к.  п. д. гидротрансформатора не только 
уменьшает потери в нем самом, но и способствует смещению ра­
бочих режим ов в область больших передаточных отношений i, где 
к. п. д. гидр отрансформатора высокий.  При этом у автобуса с экс­
периментальным гидротрансформатором средняя скорость на подъ­
еме увеличилась на 1 0 % .  

Отмеченное свойство гидротрансформатора отчетливо прояви­
лось на скоростной дороге автомобильного полигона при сравне­
нии по топливной экономичности. Результаты эксперимента пока­
зали, что автобус с гидротрансформатором Л Г-340-43В экономич­
нее автобуса с серийным гидротрансформатором Л Г-340-3А на  
6-8 % , что превосходит разницу по  топлив'f!ой экономичности, по­
лученную на горизонтальной дороге .  

На основании теоретического и экспериментального исследова­
ния влияния характеристик гидротрансформаторов Л Г-340-ЗА и 
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Фиг. 8. Параметры движения автобуса ЛАЗ-695Ж на подъеме 
с гидротрансформатором ЛГ-340-3А (сплошные линии) , с гид­

ротрансформатором ЛГ-340-438 (пунктир) 

Л Г-340-43В ,  в частности его к. п. д . ,  на тягово-скоростные качества 
и топливную экономичность городского автобуса можно сделать 
следующие выводы: 

1 .  Применение гидротрансформатора ЛГ-340-43В с улучшенной 
характеристикой повышает среднюю скорость движения в цикле 
на горизонтальной дороге до 2 %  и при  движении на подъеме до 
5-8 % .  

2. Гидротрансформ атор Л Г-340-43В улучшает топливную эконо­
мичность автобуса при движении на горизонтальной дороге до 4 % , 
при движении на  подъеме средней крутизны и на  дороге перемен­
ного профиля до 8 % .  

3. Гидротрансформ атор Л Г-340-43В м ожно рекомендовать к 
производству на  Л ьв овском автобусном заводе вместо гидротранс­
форматора Л Г-340-ЗА. 
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УДК 629. 113-585.22 

Канд-ты техн. наук О. И. Гируцкий, Н. Д. Мазалов 

ВЛ ИЯ Н И Е  Г ИД РОМЕХА Н И Ч ЕС КО И  П ЕР ЕДАЧ И 
НА П РОХОД ИМО СТ Ь  П ОЛ Н О П Р И В ОД Н О ГО ГРУЗ О В О ГО 

А ВТОМО Б И Л Я  

В последнее время гидромеханические передачи получают все 
большее распространение на грузовых автомобилях, в том числе и 
на автомобилях повышенной проходимости. 

Оценка влияния гидромеханической передачи на повышение 
проходимости полноприводного автомобиля, имеющего полный вес 
13,2 т, представляет значительный интерес, п оскольку указанные 
вопросы изучены еще не достаточно полно. Так как нет еще пока 
общепринятого критерия безотносительной оценки проходимости 
двух автомобилей, оборудованных р азличными агрегатами, в ч аст­
ности трансмиссиями, поэтому обычно проводят сравнительные ис­
пытания двух автомобилей, т. е .  во всех опытах и заездах одновре­
менно испытывается автомобиль с серийным агрегатом [2]. 

На испытываемых автомобилях были установлены двигатели 
мощностью 220 л. с. при 3000 об/ мин. Перед испытаниями была про­
ведена регулировка топливной аппаратуры автомобилей в стендо­
вых условиях таким образом,  что оба двигателя р азвивали одина­
ковую мощность и имели равные расходы топлива .  

Один из автомобилей был оборудован механической трансмис­
сией (МТР) , состоящей из синхронизированной пятиступенчатой 
механической коробки передач и двухступенчатой р аздаточной ко­
робки передач. Диапазон изменения передаточных чисел коробки 
передач, равный отношению передаточных чисел низшей и высшей 
ступеней, с оставлял 7,93, диапазон раздаточной коробки передач-
1 ,65, а суммарный диапазон механической трансмиссии - 1 3, 1 .  

На другом автомобиле была установлена экспериментальная 
гидромеханическая передача ( ГМП ) , разработанная в НАМИ и 
позволявшая получать четыре ступени для движения вперед и две 
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ступени заднего хода, одновременно она являлась и раздаточной 
коробкой передач. 

Гидротрансформатор имел максимальный коэффициент транс­
ф ормации ko =3 , 1 2, коэффициент трансформации гидротрансфор­
м атора в рабочей зоне при  к.  п.  д. 80 % был равен 2 ,0. Диапазон 
изменения передаточных чисел механического редуктора гидроме­
ханической передачи достигал 6,42, а полный диапазон - 12 ,84. Та­
ким образом, сравниваемые автомобили имели примерно одинако­
вый диапаз он изменения передаточных чисел трансмиссии :  у меха­
нической - 1 3, 1 ,  у гидромеханической - 1 2,84. При  движении в тя­
желых условиях максимально возможный полный диапазон ГМП 
может быть увеличен до 1 9,9 (при k0 = 3, 1 2) . 

При  движении по труднопроходимым участкам дор ог и испыта­
тельным трассам определ.енной дллны на ленту осциллографа 
KI 2-2 1  фиксировались следующие параметры :  

1 )  время протекания процесс ов;  
2) обороты ведущих колес автомобиля; 
3)  крутящий м омент; 
4) расход топлива. 
Производилась также отметка включенной передачи в ГМП. 
Кроме этого, в условиях бездорожья производилось определение 

м аксимальной свободной силы тяги на крюке, предельной прохо­
димости по методу «пройдет - не пройдет» на участках тяжелого 
бездор ожья, преодоление подъемов и глубины колеи. 

З амер времени осуществлялся секундомером, а на  ленте осцил­
лографа оно фиксировалось с помощью электрочасов МЧ-62. Обо­
роты ведущих колес записывались от индуктивных датчиков оборо­
тов, установленных на мостах автомобиля. Крутящий момент заме­
рялся с помощью стандартных тензометрических датчиков с базой 
25 мм и сопротивлением 200 ом, наклеенных на  полуосях, и ком­
плекса усилительной аппаратуры, включающей усилитель ТА-5 и 
преобразователь постоянного тока в переменный П П Р- 1 20. Сигнал 
от датчиков к усилителю передавался через ртутные амальгами­
рованные токосъемники. Для расхода топлнва использовался при­
б ор «Кинцле» ( KVZ) , присоединенный к системе питания двигате­
ля и позволяющий осуществлять или запись на  осциллографе, или 
его непосредственный замер.  Запись отметки включенной ступени 
в ГМП осуществлялась с помощью группы с опротивлений, под­
ключенных к системе управ.1ения ГМП и к осциллографу. 

Замеренные величины позволили оценить сравнительную прохо­
димость по следующим параметрам :  средней технической скоро­
сти движения, величине запаса по свободной силе тяги, степени 
буксования ведущих колес. Средняя скорость движения определя­
лась как отношение длины преодолеваемого участка ко времени 

б " А движения, а запас по сво однои силе тяги - зависимостью а = - ,  А' 
где А и А' - свободные силы тяги автомобиля соответственно с 
ГМП и МТР. 
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Для сравнительной оценки влияния гидропередачи на  буксова­
ние колес использовался коэффициент �' предложенный в р аб о­
те [3]: 

1 � -..!!::!__ 
s '  n д ' 

� = - = ----"'---< 
1 - _!3::!_ 

nд 

где z и s' - степени буксования ведущих колес автомобиля 
соответственно с ГМП и МТР; 

пд и п ;/ - фактические числа оборотов ведущих колес при 
прохождении участка длиной L соответственно с 
ГМП и МТР; 

п,  - теоретическое число оборотов ведущих колес при 
прохождении участка длиной L и отсутствии бук­

L 
сования, т. е .  п г  = -- . 2rtR 

Одним из важнейших фактор ов ,  определяющих п роходимость 
автомобиля по мягким грунтам ,  является обеспечение в оз можности 
плавного трогания автомобиля с места и равномерного движения. 
Это требование может выполнить только автомобиль, оборудован­
ный ГМП.  Благода ря гидротра нсформатору, обеспечивающему ав­
том атическое изменение режима работы в зависимости от условий 
движения, достигается широкий диапазон изменения крутящего мо­
мента при движении на выбранной передаче. Это позволяет умень­
шить число переключений передач в тяжелых дорожных условиях 
и способствует исключению дополнительных в озмущений, приво­
дящих к возникновению крутильных колебаний в трансмиссии и 
колебаний угловой скорости ведущих колес. 

Таким образом, у автомобиля, оборудованного гидромеханичес­
кой передачей, повышение п роходимости достигается за счет плав­
ного нарастания тягового усилия при трогании с места, бесступен­
чатого автоматического изменения передаточного числа на данной 
ступени в трансмиссии за счет гидротрансформатора и сглажива­
ния пульсаций крутящего м омента, передаваемого к ведущим коле­
сам, т. е .  уменьшения их динамического воздействия на грунт. 

У автомобиля, оборудованного механической ступенчатой транс­
миссией, крутящий м омент на каждой передаче м ожет изменяться 
при фиксированном дросселе только за счет п риспособляемости 
двигателя на небольшую величину ( 5-25 % ) . Кроме того, резкие 
динамические нагрузки в трансмиссии вызывают колебания угло­
вой скорости колес, что приводит к разрушению грунта в з оне 
контакта шины с дорогой, увеличению глубины колеи ,  а следова­
тельно, и силы сопротивления движению. Прочность самого грун­
та при динамической нагрузке, как известно, в 1 ,5-2,0 раза мень­
ше прочности грунта при статической нагрузке [4]. Это также ухуд­
шает сцепные качества автомобиля, так как м ожет привести к сры­
:ву грунта и буксованшо. 
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Для иллюстрации вышесказанного на  фиг. 1 ,а и б и 2,а и б по­
казаны осциллограммы записи процесса интенсивного трогания 
автомобиля с механической и гидромеханической передачами на 
песке. 

Фиг. 1 .  Осциллограмма записи параметров автомобиля с МТР (песок) :  
а - интенсивное трогание на первой передаче; 6 - движение на второй передаче 

Как видно, даже интенсивное трогание у автомобиля с ГМП 
происходит с незначительными изменениями крутящего момента 
на п олуоси (Мп - м омент на полуоси, линия 1 ) ,  в то время как у 
автомобиля с МТР наблюдаются существенные колебания крутя­
щего м омента от нуля до его максимального значения, т. е .  про­
исходит срыв грунта в зоне к онтакта. 

! 1 

• 1 ' Мп = ЗООКFМ ' \_j 1 !---+------- -+--!'��-+ i ,� 

1 ;j 1 1 J Мсп = /.57кFм • ЛМ =35 кf.м . l\ 1 " ' 

1 ;'"'1��1 · 1  
Мп �О-+ ! ; 

1 � : 1 Мп � О  1 1 1  1 i 1� 1 
.J.. __,__ ............. _._j_�, -- �--i..-L� 1 · 1 r · - · / 1 1 1 ! 1 1 1 i i 
Фиг. 2. Осциллограмма записи параметров автомобиля с ГМП (песок) · 

а и б - те же, что и для фнr. 1 



Показано также, что при движении автомобиля по песку в оди­
наковых условиях с примерно равной скоростью колебания крутя­
щего момента ЛМ у автомобиля с МТР больше в 2,45 раза, чем у 
автомобиля с ГМП,  и равны соответственно 35,0 и 85,6 кГ · м. Кро­
ме этого, на фиг. 1 ,а и б и 2,а и б показаны отметка каждого обо­
рота колес ведущих мостов автомобиля (линии 2) и отметка вклю­
ченной передачи в ГМП (линии 3) . 

При движении с буксованием по снегу также наблюдаются су­
щественные преимущества автомобиля с гидротрансформатором в 
отношении уменьшения колебаний крутящего м омента на полуосях 
автомобиля (фиг. 3) , составляющих соответственно .lM = 200 11 
дМ =465 кГ · м. 

·--t--! 

1 1 1 : 

1 1 i 
Фиг. 3. Осциллограмма записи процесса движения с буксованием при дви­
жении автомобиля с ГМП (слева) и МТР (справа) по снегу на второй пере­

даче 

Таким образом, улучшение плавности трогания и плавности 
движения у автомобиля с ГМП является особенно ощутимым. Еще 
одним фактором, существенно влияющим на проходимость автомо­
биля, являются процессы переключения передач. На испытываемых 
автомобилях гидромеханическая передача обеспечивала переключе­
ние передач без разрыва потока мощности, что позволило полу­
чить постоянную силу тяги на колесах автомобиля. Разрыв п ото­
ка мощности в механической трансмиссии при переключении пере­
дач составляет 1 ,6-1 ,8 сек. За это время автомобиль теряет ско­
рость движения и может даже остановиться. Потеря скорости за  
время переключения передач приближенно, без учета сопротивле­
ния воздуха и потерь в трансмиссии при выбеге , м ожет быть оп­
ределена по следующей формуле [ 1 ] :  

Л v  = 3,бgfЛt 
он 
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где он - коэффициент учета инерции вращающихся масс при дви· 
жении накатом (011 = 1 ,05) ; 

f- коэффициент сопротивления движению; 
Лt- время разрыва потока мощности при перек,1ючении пе­

редач; 
g- ускорение сиJ1ы тяжести. 

tп =О, 4 З сех 

-"-..- . - J. ,1 . JКн=:�r�м 
���t���м 

2 : 

з 

i 1 j ' 
· Мп = О  ! 

Фиг. 4. Осциллограмма записи процессов пе­
реключения передач автомобиля с ГМП (пе­

сок) : 
а - трогание на первой передаче и перекточение на 
втор ую передачу; 6 - трогание на третьей передаче и 

переключение на четвертую передачу 

Так, например, при движении по песку с коэффициентом сопро· 
тив.пения движению f = 0, 1 5  и временем разрыва потока мощности 
при переключении ступеней :::. t =  1 ,8 сек потеря скорости составит 
Лv = 9,05 км/ч. При движении со скоростью порядка 1 0  км/ч при 
переключении со второй на третью передачи автомобиль практи­
чески остановится. 

На фиг. 4 и 5 показаны осциллограммы переключения передач 
с МТР и ГМП. 

Как видно, крутящий м омент на полуоси у автомобиля с гид­
ромеханической передачей в процессе переключения передач изме­
няется в незначительных пределах, в то время как с механической 



он снижается до нуля, и время разрыва потока мощности р авно 
примерно 1 ,8 сек. Переключение передач без раз рыва потока мощ­
ности в гидромеханической передаче достигалось за счет перекры­
тия по времени включения передач, в частности, низшая передача 
выключалась через некоторое время после включения высшей пе­
редачи (см. фиг. 4,  линия 3) , где время перекрытия tп =0,43 сек. 
Таким образом, у автомобиля с гидромеханической передачей ос­
новные оценочные параметры проходимости из-за влияния выше­
указанных факторов должны быть выше. 

1 
J а) 1 
1 i ! 

i 1 i :r) i 1 U) ! 1 1 1 ! ' ' 
Фиг. 5. Осциллограмма записи процессов переключения передач ав­

томобиля с МТР (динамометрическая дорога) :  
а - трогание на второй передаче и переключение на третью передачу; б - пере­

ключение с третьей на четвертую передачу 

Средняя скорость движения определялась при заездах в раз­
личных условиях. Так, в табл. 1 приведены результаты испытаний 
при движении по песку. Кроме абсолютной величины показателей, 
в табл. 1 ,  2 и 3 приведено относительное значение этих показате­
лей с ГМП как частное от их деления на показатель автомобиля 
с МТР при тех же условиях. 

Т а б л и ц а  1 

Автомобиль с передачами 
Заез- МТР ГJ\Ш Vcp ----- -·- -- �о 

ды 

1 1 v�P кл(ч 1 1 v�P L ' м t' сек L лt t сек Vcr км" ч 

500 1 2 1  14,85 500 1 18,6 15,15 1 02,0 
2 500 126 14,28 500 1 1 2,0 1 6,05 1 1 2,5 
3 500 1 32 1 3,65 500 1 14,0 15,75 1 15,2 
4 500 1 34 1 3,40 500 1 18,8 1 5, 13  1 13,0 
5 500 139 1 2,95 500 1 26,0 1 4,30 1 10,5 
6 500 1 47 1 2,25 500 1 35,О 1 3,35 109,0 
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2 
3 
4 
5 

420 
420 
500 
500 
500 

МТР 

1 29,5 
1 67,5 
539,0 
1 69,3 
303,9 

А втомобиль 
с 

передач ами 

1 1 ,70 
9,02 
3,34 

1 0,70 
5,93 

L .м 

420 
420 
50(1 
500 
500 

r ·мп 

t сек 1 Vcp JC.At/Ч 

1 08,0 
1 13,5 
362,0 
1 40.0 
1 73,5 

1 4,00 
1 3,3 1 
4,97"' 

1 2,85 
1 0,40 

Т а б л и ц а  2 

Vcp -- % 
'[J�p 

1 19,5 
147,5 
1 49,0 
120,0 
175,5 

* 
Движение с отходом назад. 

Режимы трогания, р азгона и движения автомобилей при заез­
дах на испытательных трассах были форсированными с макси­
мально в озможной скоростью движения. Различное время движе­
ния по заездам получено из-за различного состояния грунта на 
испытательной трассе. С равнительные заезды двух автомобилей 
осуществлялись параллельно, т. е. условия движения были прак­
тически одинаковыми. После каждого заезда в одители менялись 
автомобилями для исключения влияния их квалификации на ре­
зультаты. Переключение передач в гидромеханической передаче 
осуществлялось автоматически в зависимости от скорости движе­
ния автомобиля и положения педали дросселя, в механической -
водителем  в зависимости от условий движения и возможности пе­
реключения передач без остановки автомобиля. Средняя скорость 
движения по сумме всех заездов д.пя автомобиля с МТР была 
равна 1 3,55 км/ч и для автомобиля с ГМП - 1 4,95 км/ч, т. е. на 
10 , 1  % выше. 

Т а б л и ц а 3 

Автомобиль 
с 

передач ами ·---�-----� 
МТР гмп Е 

_

з

_

а

-

ез

_

д

_

ы 

____ п_п_
'

_\_п_з_
'
-

_

-

�_!�_11,l�
-

1 � , .,� --,1"- 1 �:-г n 1  __ j_�---�-- -----'-�-=_._, 
f. = 500 А/ J 36,5 

( песок) 
[, = 420 .\! 1 1 7,0 

(снег) 

1 49,О 

1 25,5 

1 42,75 9,4 

1 2 1 ,:ю 1 0,2 

1 3 1  1 39 1 35 4,0 2,3 

1 1 5 1 1 3 1 1 4 4,6 2,2 

В табл. 2 приведены результаты подобных испытаний в усло­
виях снежного бездорожья, причем глубина снега (п,:rопюго, сле­
жавшегося) составляла 0,6- 1 ,0 м, а средняя скорость движения 
для автомобиля с МТР - 8, 1 3  км/ч и для автомобиля с ГМП -
10 ,27 км/ч, т. е .  выше на  26 % .  
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На фнг. 6 показан� увеличение средней скорости автомобиля с 
ГМП в зависимости от средней скорости движения автомобиля с 
МТР при испытаниях в различных условиях бездорожья (снег, 
песок, слабые б ол отистые грунты) . 

Степень буксования определялась при заездах по песку и снеж­
ному бездор ожью. Осредненные результаты этих испытаний п р и­
ведены в табл . 3. ( Здесь nт n3 - чисJJО оборотов ведущих колес 
соответственно передних 11 задних мостов автомобиля, пд - сред­
ние фактические обороты колес 
при прохождении участка дли ­
ной L.) 

Как видно из та6.1 . 3 ,  степеш, 
букссвания в среднем при дви­
жении по песку и снегу у авто­
мобиля с МТР была выше в 2,35 
и 2,22 р аза соответственно, чем 
у автомобиля с ГМП. 

Определение глубин ы  колеи t,4 
производилось при движении по 
песку и снегу. В связи с те м ,  
что абсолютная  величина степе- 1, 2  · --- t 
ни  буксования при испытаниях 1 

-- �- - --! 
" 

1 
не п ревыш aJ1 а 1 0- 1 3  % для а в- 1,0 '---.......L--_.__. _ __, _ ___,�--
том об ил я с МТР и 4-5 % - для !;. 8 
автомобиля с ГМП, то знач и- Фиг. 6. Увеличение средней скорости 
тельной разницы в глубине коле '! дви ihенин авты106нля с Гi'viП в тя­
не было зафиксир овано, т. е. сте­
пень буксования не достигла  тех 
значений (50-70 % ) ,  когда ее 
влияние на колееобразование 
становится значительным [3]. Так, 

желых дорожных условиях: 
v ер и v ер - максимально возможная сред­

н я я  скорое rь движения автомобиля соот­
ветственно с МТР и ГМП 

в частности, при движении по влажному песку глубина колеи зад­
них колес составляла 1 1 , 5  и 1 3,0 с.м, при движении по  снегу - 47 11 
50 см соответственно для автомобилей с ГМП и МТР, т. е .  р азница 
составляла не более 5- 1 0 %  в пользу ГМП.  

Расход топлива определялся н а  участках определенной длины 
при движении с постоянной скоростью. Так,  в частности, при  дви­
жении по  песку расход топлива у автомобиля с МТР был выше на 
1 0 % ,  чем с ГМП (соответственно 2,75 и 2 ,50 л на  участке дли н ой 
500 м) . Аналогичные результаты были получены и при  движении 
по  снегу (2,5 и 2,3 л на участке дли ной 420 м) . 

Объясняется это следующими  факторами :  
- во-первых, степень буксования (как в идно из табл. 3)  у ав­

томобиля с МТР была б ольше,  п оэтому энергия, з атрачиваемая на 
деформацию грунта, и ,  по существу, абсолютное ч исло оборотов 
ведущих колес были больше у автомобиля с МТР н а  5-6 % ;  

- во-вторых, поскольку степень буксования у автомобиля с 
МТР и динамические нагрузки на  грунт были больше, чем у ГМП, 
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это приводило к дополнительному уг.пуб.1ению колеи (на  5-1 0 % )  
и увеличению сопротивления движению, а следовательно, к боль­
шей з атрате м ощности и к увеличению р асхода топ.пива. 

Определение м аксим альной свободной сил ы  тяги на крюке про· 
изводилось с помощью динам ометра, закрепленного между испы­
тываемым и буксируемым автомобилями, при движущемся испы­
тывае м ом автомобиле. Другой автомобиль в этом случае исполь-

Грунт 

П есок 
С н ег 

Т а б л и ц а  4 

Автомоби.1ь с 
передачами 

МТР 1 
А '  

2300 
2.'iOO 

1 
тмn 

А 

2700 
2900 

А 
а = -А '  

1 , 1 75 
1 , 160 

зовался в качестве тормозя­
щего средства. 

_ Результаты испытаний при 
движении по снегу и пескv 
приведены в табл. 4. 

· 
Повышение свсбодной си" 

лы тяги у автомобиля с ГМП 
объясняется его лучшими сцеп­
ными качествами с грунтом 
благодаря плавному приложе­
нию крутящего м омента к ко-
лесам.  Автомобиль с МТР при 

увеличении торможения буксируем ого автомобиля начинал бук­
совать и «зарываться» колесами в грунт. Свободная сила тягп 
фиксировалась для движущихся со скоростью 2-5 км/ч автом о­
билей. 

Определение предельной проходимости по методу «пройдет -
не пройдет» производилось в тяжелых дорожных условиях путем 
м ногочисленных заездов. В 80 % случаев автомобиль с ГМП про­
\ о.1 ил К(;1прольный участок с небольшой скоростью ( порядка 
5 км/ч) , но без остановок, в то время как автомобиль с МТР про­
ходил без остановок этот же участок только в 1 О %  случаев. 

Способ преодоления контрольного 
участка автомобилем 

Прошел без остановок 
Прошел с одним отходом назад 
Прошел с использованием р ас-

качки и несколькими отхода­
ми назад 

Не прошел 

Т а б л и ц а  5 

СJiучаи прео;\ОJiения кон-
1 ро:1ыrого участка а13то­
мобилем с передачами в % 

г м n  м т Р  

80 
20 

10  
20 

70 

В табл. 5 п риведены способы п реодоления контрольного участ­
ка автомобилем с ГМП и МТР в тяжелых дорожных условиях 
(50 заездов ) . 

Из данных табл.  5 следует, что автомобиль с ГМП даже в тя­
желых дорожных условиях сохраняет способность двигаться без 
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остановок, без отхода автомобиля назад для пробивания колеи .  
В конечном итоге это повышает среднюю скорость движения, улуч­
шает технические показатели автомобиля, снижает расход топ­
лива. 

П реодоление подъемов. Испытания на подъе1чах производились  
в зимнее время при  движении автомобиля по снежной целине с 
глубиной: снежного покрова 0 ,4-0,5 м .  Опыты по преодолению за­
снеженных подъемов характеризуют уровень предельной проходи­
мости автомобилей: с различными передачами по снегу. 

Автомобиль с МТР преодолевал подъемы крутизной 1 1 ° 1 5', од­
f!ако подъемы с бо.1ьшими углами он преодолевать не мог, так 
как наступало буксование. Движение с отходом назад и проби­
ванием колеи практически мало способствовало улучшению про­
ходимости на  подъемах. 

Автомобиль с ГМП преодолевал в тех же условиях подъемы 
крутизной: 1 3° 1 5' - 1 3°30', т. е .  подъемы в 1 , 1 8- 1 ,20 раза большей 
крутизны. 

Преодоление единичных препятствий. Во время проведения ис­
пытаний по преодолению единичных препятствий было установле­
но, что максимальная высота преодолеваемого препятствия на до­
роге с твердым покрытием равна 0,8 радиуса колеса и оба сравни­
ваемых автомобиля обладают в этом отношении одинаковыми ка­
чествами. 

Автоматическое перекл ючение ступеней в ГМП существенно 
облегчает управление автомоби.пем при движении в трудных до­
рожных условиях и по пересеченной местности. При этом в оди­
тель может больше внимания уделять управлению непосредствен­
но автомобилем (что способствует повышению безопасности дви­
жения) , которое вполне доступно даже для водителя низкой ква­
лификации.  Это, кстати, является одним из факторов, повышающих 
среднюю скорость движения автомобиля с ГМП. 

При выполнении маневров автомобиля на песке, снегу l!Jl И дру­
гих тяжелых условиях, когда повернутые передние колеса, а так­
же идущие по новой колее колеса средних и задних мостов созда­
вали повышенные дорожные сопротивления, преимущества автомо­
биля с ГМП были неоспоримы, в то время как у автомобиля с 
МТР часто приходилось наблюдать сильное буксование или даже 
потерю проходимости, когда автомобиль должен был двигаться с 
отходом назад для «пробивания колеи».  

Результаты проведенных испытаний показывают, что примене­
ние ГМП на автомобиле п овышенной проходимости при его дви­
жении в тяжелых дорожных условиях увеличивает среднюю ско­
рость, свободную силу тяги и улучшает предельную проходимость, 
одновременно при этом уменьшается степень буксования ведущих 
колес автомобиля, глубина к олеи и расход топлива и снижаются 
нагрузки в трансмиссии. 

Все это подтверждает целесообразность применения ГМП н:-� 
полноприводных грузовых автомобилях. 
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УДК 621. 436-19 

Проблемы надежности и долговечности 
автомобильных дизелей. Долецкий В. А. 
В сб. : «Труды НАМИ», вып. 1 39. М., 1 972, 
стр. 3-16. 

Освещается опыт работы .Ярославского моторного завода по по­
вышению надежности и долговечности автомобильных дизелей. 

Экономическая эффективность от увеличения ресурса двигателей 
.ЯМЗ с 3 до 6 тыс. моточасов с учетом дополнительных затрат в 
производстве составила за 1965- 1970 rr. 336,2 млн. руб. 

Фигур 6. 

УДК 621. 436 
Опыт развития конструкции двигателей 

.ЯМЗ. Резников М. Л. В сб.: «Труды 
НАМИ», вып. 1 39. М., 1972, стр. 17-28. 

Освещается опыт .Ярославского моторного завода по развитию 
конструкции дизельных двигателей. 

Степень унификации шести- и восьмицилиндровых двигателей 
цостигает 93% по всем деталям и до 100 % по наиболее изнашиваю­
щимся массовым деталям. 

Работы, проведенные по доводке рабочего процесса двигателей, 
обеспечили им стабильные высокие мощностные и экономические 
показатели. 

Фигур 6. 

у дк 629. 113-585. 22. 001. 2 
Расчет осредненного осесимметричного 

течения в проточной части гидротрансфор­
матора (с использованием полуфиксиро­
ванной сетки) . Выбор нов Э. П. В сб.: «Тру­
ды НАМИ», вып. 1 39. М., 1972. стр. 29-49. 

Приведено решение прямой задачи осредненного осесимметрич­
ного течения в проточной части гидротрансформатора с использо­
ванием полуфиксированной системы координат. Показано, что не­
которое усложнение расчетных зависимостей, происходящее при за­
мене нефиксированной сетки полуфиксированной, сочетается с упро­
щением перехода к расчету последующего приближения, так как 
при этом отпадает необходимость в построении новых ортогоналей. 
Вместе с тем возможность избежать при использовании полуфикси­
рованной системы координат сложных геометрических построений 
новых ортогонален и линий тока позволяет упростить задачу соз­
дания алгоритма расчета осредненного осесимметричного течения 
для ЭЦВМ. 

При решении системы дифференциальных уравнений, позволяю­
щей определить градиенты относительных скоростей в отдельных 
межколесных зазорах гидротрансформатора, использован графиче­
ский метод, применение которого сокращает объем вычислительной 
работы и придает решению необходимую наглядность. 

Таблиц 1. Фигур 6. Библиографий 8. 
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у дк 629. 113-585. 22. 001. 2 

Расчет осевых сил в комплексных гидро­
трансформаторах. Выборнов Э. П., Тру­
сов С. М. В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 39. 
М., 1 972, стр. 50-79. 

Приводится методика расчета характеристик осевых сил в ком­
ПJiекс1шх гидротрансформаторах i,a = f (i) по заданным геометриче­
ским параметрам и внутренним характеристикам гидротрансфор­
матора. 

В отличие от уже известных работ по расчету осевых сил в 
гидротрансформаторах предлагается ряд уточнений для определения 
давлений во внутренней полости гидротрансформатора. В частности, 
приводятся расчетные данные для определения давлений в поло­
стях между колесами гидротрансформатора, учитывающие изме­
нение скорости вращения жидкости, вызванное наличием радиаль­
ных протечек в этих полостях. Показано, что данными р асчетныwи 
зависимостями прежде всего необходимо пользоваться при рас­
чете осевых сил, действующих на боковые поверхности полости ме­
жду крышкой насосного колеса и диском турбинного. 

Проведенное сравнение расчетных и экспериментальных данных 
1ю осевым силам и давлениям в межколесных зазорах позво.1и,110 
проанализировать изменение средних значений скоростей вращения 
жидкости в полости между крышкой насосного колеса и диском 
гурбинного в зависимости от режима работы гидротрансформатора 
и некоторых конструктивных особенностей полости. 

В работе также приводятся данные об осевых силах как для 
тягового режима, так и для обратимого режима работы гидро­
трансформатора. 

Фигур 1 1 .  Библиографий 9. 

у дк 629. 1 14. 5. 001. 42 

Исследование влияния к. п. д. гидро­
трансформатора на динамику и топливную 
экономичность городского автобуса. Але­
шин В. В., Трусов С. М. В сб. : «Труды 
НАМИ», вып. 139. М., 1972, стр. 80-89. 

Приводятся результаты теоретического и �кспериментального 
исследования эксплуатационных свойств городского автобуса 
ЛАЗ-695Ж с двумя гидротрансформаторами. Гидротрансформаторы 
от ли чаются между собой характеристиками к. п. д. 

Излагается метод расчета универсальной топливной характе1:н1-
стики, использованной для сравнения вариантов автобусов по топ­ливной экономичности. 

В результате исследования установ;1ены определенные количе­
ственные зависимости, ок::�зывающие влияние на тягово-скоростные 
качества автобуса и его топливную экономичность в разнообразных 
ус.1овиях эксплуатации. 

Фигур 8. Библиографий 6. 
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УДК 629. 113-585. 22 

Влияние гидромеханической передачи на 
проходимость полноприводного грузового 
автомобиля. Гируцкий О. И., Мазалов Н. Д. 
В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 39. М., 1 972, 
стр. 90- I O I .  

Приводятся результаты экспериментального исследования про­
ходимости полпоприводного грузового автомобиля, оборудованного 
механической и гидромеханической передачами. 

Применение гидромеханической ·передачи при движении автомо­
биля в тяжелых дорожных условиях увеличивает среднюю скорость 
движения, свободную силу тяги и улучшает предельную проходи­
мость, одновременно при этом уменьшается степень буксования 
ведущих колес автомобиля, глубина колеи и расход топлива и сни­
жаются нагрузки в трансмиссии. 

Таблиц 5. Фигур 6. Библиографий 3. 
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/,_РН /'РН 

М = 1 ,89 кГ·м М = 1 89 кГ· .м 

3� 3�� 

4,97* 4,97 
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