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Аннотация. Цель исследования -  разработка методики оценки ведущего колеса со встроенным дифференциалом, выявление 
факторов, влияющих на процесс взаимодействия движителя трактора с опорной поверхностью. Оценка колеса со встроенным диффе
ренциалом проведена через КПД и коэффициент сопротивления его перекатыванию. Исследование проведено на положениях теоре
тической механики и теории качения колеса. Разработана методика определения коэффициентов сопротивления качению и полезного 
действия ведущего колеса со встроенным дифференциалом. КПД представлен как произведение сомножителей, отражающих потери на 
преодоление сопротивления качению колеса и на упругое скольжение элементов протектора шины в пятне контакта. Коэффициент со
противления качению ведущего колеса представлен в виде суммы слагаемых, учитывающих влияние эксцентричного приложения веду
щего момента и внешней нагрузки. На основе системного анализа работы колес предложено оснащать их встроенным дифференциалом 
для управления формированием касательной силы. Колесный дифференциал разработан на концепции эксцентричного приложения 
внешних сил и ведущего момента к шестерне встроенного планетарного редуктора, лишенного солнечной шестерни. Установлены фак
торы, влияющие на показатели эффективности колеса: конструкционный параметр и передаточное число встроенного дифференциала, 
непрерывно изменяющиеся в зависимости от дорожных условий, соотношения ведущего момента на ободе колеса и момента трения и 
сцепления в пятне контакта. С переходом редуктора в дифференциальный режим работы КПД колеса возрастает. С ростом координат 
центра ведущей несущей шестерни коэффициент сопротивления перекатыванию колеса снижается.

Ключевые слова: колесный движитель со встроенным дифференциалом; конструкционный параметр дифференциала; коэффи
циент сопротивления качению; коэффициент полезного действия; методика расчета.
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SPECIFICS OF THE EVALUATION PROCEDURE FOR DETERMINING THE EFFICIENCY 
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Abstract. The purpose o f the study is to develop a technique for evaluating a driving wheel with a built-in differential, to identify factors 
affecting the interaction o f the tractor running gear with the support surface. The evaluation o f a wheel with a built-in differential is carried out 
considering the efficiency and the coefficient of resistance to its rolling. The study was carried out on the principles o f theoretical mechanics and 
the theory o f rolling wheels. A method has been developed for determining the coefficients of rolling resistance and the efficiency o f a driving
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wheel with a built-in differential. The efficiency coefficient is presented as the product o f multipliers reflecting the losses on overcoming the rolling 
resistance of the wheel and on the elastic slipping o f the tire tread elements in the contact area. The rolling resistance coefficient o f the driving 
wheel is presented as a sum o f summands that take into account the influence of the eccentric application of the driving torque and the external 
load. Based on the system analysis of the wheels operation, it is proposed to equip them with a built-in differential to control the formation of a 
tangential force. The wheel differential is designed on the concept of an eccentric application o f external forces and a driving torque to the gear of 
an integrated planetary gearbox devoid of a sun gear. The established factors influencing the performance indicators of the wheel are the design 
parameter and the gear ratio o f the built-in differential, which continuously change depending on road conditions, the ratio o f the driving torque on 
the wheel rim and the moment o f friction and adhesion in the contact area. With the transition of the gearbox to the differential operation mode, 
the efficiency o f the wheel increases. With an increase in the coordinates o f the center o f the driving load-bearing gear, the coefficient o f resistance 
to wheel rolling decreases.

Keywords : wheeled running gear with a built-in differential; differential design parameter; rolling resistance coefficient; efficiency coefficient; 
evaluation procedure.

For citation: Kazakov Yu.F., Batmanov V.N., Konstantinov Yu.V., Zaitsev P.V. Specifics of the evaluation procedure for determining the 
efficiency and rolling resistance coefficient o f a wheeled running gear with a built-in differential o f wheeled agricultural vehicles. Vestnik Kurgan
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Введение. Обеспечение продовольственной 
безопасности страны, импортозамещение в сель
скохозяйственном машиностроении предполагает 
разработку новых и модернизацию серийно выпу
скаемых тракторов [1-3], почвообрабатывающих 
машин и орудий [4-6], иных технических средств 
сельскохозяйственного назначения [7-8]. Повы
шению эффективности их эксплуатации, коэффи
циента нагрузки двигателей, качества выполне
ния технологических операций, предотвращению 
переуплотнения почвы посвящены исследования 
разных авторов [5, 7, 9-11]. Актуальной научной 
задачей является изыскание способов и методов 
управления режимными и технологическими фак
торами [12-14], влияющими на работу движителей, 
обоснование конструкционных параметров [15]. 
При равномерном качении колеса равнодейству
ющая реакции опорной поверхности смещена от 
вертикального диаметра в направлении поступа
тельного движения под действием внешних сил на

величину а ш  (рисунок). Коэффициент сцепления 
с опорной поверхностью f  определяется соотноше
нием

f  = - , s r
где а ш  -  коэффициент трения качения, име

ющий размерность длины, м; £ = 0,1...1,9 -  коэф
фициент, отражающий нецентральное приложе
ние толкающей силы [17].

Следовательно, коэффициент перекатыва
ния колеса зависит от конструкционных и тех
нологических факторов, режима работы. Одним 
из эффективных направлений совершенствова
ния колесных движителей является управление 
асимметрией эпюры напряжений смятия в пятне 
контакта путем нецентрального приложения внеш
них нагрузок и ведущего момента, модернизацией 
встроенного планетарного редуктора, приданием 
ему свойств дифференциала [16-19].

Показателем эффективности ведущего коле
са является его коэффициент полезного действия 
(КПД). Коэффициент сопротивления качению ве
дущего колеса характеризует рациональность от
ношения продольной толкающей силы к нормаль

ной нагрузке. Методики определения КПД «класси
ческого» колеса и коэффициента сопротивлению 
качению изложены в работе [20].

Целью исследования является разработка 
методики оценки ведущего колеса со встроенным 
дифференциалом через КПД и коэффициент со
противления перекатыванию, выявление факто
ров, влияющих на эти коэффициенты.

Материалы и методы. Для количественного 
и качественного описания работы колеса со встро
енным дифференциалом использованы методы 
аналитического, сравнительного, информацион
но-логического и системного анализа факторов, 
имеющих причинно-следственную связь с энер
гетическими показателями работы движителей 
колесных машин АПК. Анализ работы колеса про
веден методами теоретической механики на ос
новных положениях теории качения колеса. При 
этом опорная поверхность и обод колеса приня
ты деформируемыми. Предметом исследования 
принят двухэтапный процесс взаимодействия 
опорной поверхности и ведущего колеса трактора 
со встроенным дифференциалом в ходе разгона. 
На первом этапе подрессоренная масса тракто
ра, приложенная эксцентрично к колесному ре
дуктору, движется в пределах радиуса при непод
вижном ободе колеса. На втором этапе движение 
масс трактора происходит при вращающемся ко
лесе, встроенный редуктор работает в диффе
ренциальном режиме, предотвращая внешнее 
скольжение колеса.

Результаты исследований и их обсужде
ние. Методики определения КПД и коэффициен
та сопротивления качению колесного движителя 
со встроенным дифференциалом имеют ряд осо
бенностей, обусловленных нецентральным при
ложением вертикальной нагрузки и продольной 
толкающей силы, а также автоматическим пере
ходом колесного редуктора в дифференциальный 
режим [18-19].

Силы F  и G, эксцентрично действующие на ве
дущую несущую шестерню, крутящий момент на 
шестерне 2 и крутящий момент на ободе колеса 1 
формируют условие движения колеса (рисунок).
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1 -  обод колеса (эпициклическая шестерня);
2 -  ведущая несущая шестерня; 3 -  водило;

r1 -  радиус обода колеса, м; r2 -  радиус ведущей 
несущей шестерни, м; rc -  радиус окружности, 

описываемой центром шестерни 2, м; гэ -  радиус 
эпициклической шестерни, м; а -  угол поворота 
водила, рад; -  угол, отражающий положение 

центра шестерни относительно точки качения 
колеса, рад; М1 -  ведущий момент на ободе 

колеса, Нм; М2 -  ведущий момент на несущей 
шестерне, Нм; М; -  момент сопротивления 

перекатыванию колеса, Нм; v  -  вектор 
поступательной скорости центра колеса, м/с

Рисунок -  Схема ведущего колеса со встроенным 
дифференциалом

На первом этапе разгона масс трактора при 
вращающейся шестерне 2 обод колеса 1 остает
ся в неподвижном состоянии. Пренебрегая вос
становлением опорной поверхности в сбегающем 
секторе пятна контакта после прохода колеса за 
счет упругих свойств, векторы вертикальной реак
ции опорной поверхности Rz и касательной силы 
Rx приложим к точке А касания колеса с опорной 
поверхностью. В процессе нарастания ведущего 
момента M1 на ободе колеса они переходят в точку 
А1 -  центр давления. За счет эксцентричного при
ложения силы тяжести G формируется дополни
тельная касательная сила AF:

х (
AF = G —  = G tan $  н 

z ( (1)

Здесь угол и отражает положение центра не
сущей ведущей шестерни 2 относительно точки А 
(рисунок).

Величину дополнительного крутящего момен

та на ободе колеса от этой силы представим вы
ражением:

M a = XjFa , Нм. (2)
Особенностью конструкции модернизирован

ного редуктора является переменное плечо силы F:

z i = rko(—1- -  m c o s a ) , м. (3)
ko

Из (3) следует, что плечо zi приложения сил F 
и AF зависит от нагрузочного режима дифферен
циального редуктора, его конструкционного пара- 

r c
m  = - c- метра r  ,

l ko

где rc-  радиус дуги, описываемой центром ве
дущей шестерни, м; rko -  кинематический радиус 
колеса при M1 = 0, м; гкд -  динамический радиус 
колеса, м.

Текущее значение абсциссы центра шестерни 2 
в выражении (1) равно

x i = r c sin a  , м. (4)
На рисунке основной и дополнительный кру

тящий моменты представлены суммарным момен
том

M j = М 1 + M a , Нм. (5)

Так как m1 = M 2u g, где u g -  передаточное от
ношение редуктора, то

M j + M2Ug + M a . (8)
В зависимости от режима работы встроенного

редуктора u g изменяется:
при работе в режиме планетарного редуктора

z
, (10)Ug = и реД =

при работе редуктора в режиме дифферен
циала

Ug и дтф -  1 (11)

где z ^  -  число зубьев эпициклической шестер
ни, выполненной на ободе колеса 1 (рисунок 1); 
z ^  число зубьев ведущей несущей шестерни 2.

Для колеса, совершающего равномерное вра
щение в продольно-вертикальной плоскости дви
жения, справедливы соотношения [17]

R x  =  Fx =  F  +  A F ,

R z =  G,

М 1 -  R xz i -  R x a m  ■

После преобразований системы уравнений за- 
Fвисимость силы x от дорожных условий, нагрузок 

и конструкционного параметра редуктора предста
вим в виде:

z

z

z
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Fx  = Rx  = Ml Rz3m = Ml Rz3m * ( Trg -  m cos a ) . (12)

С учетом уравнения (3) после небольших 
преобразований выражения (12) получим зависи
мость момента сопротивления от вышеназванных 
факторов:

M = M r M1 Rzam = M1 ( r  r  ) I Гко
Mf = Mi -  r-g -----Г-------  = Г "  ( ГКД -  Гко J + Ra”  Г . (13)

ко кд кд
f 1 кд

Плечо трения аш  автоматически изменяется 
вслед за изменением абсциссы центра ведущей 
несущей шестерни x i , величины деформации 
опорной поверхности и шины, давления воздуха 
в ней.

КПД ведущего колеса выражается уравнением

Пк =
N

N
(14)

вед

где N  вед, Вт, мощность, потребная от двигате
ля трактора, зависит от режима работы и переда

точного числа u g колесного дифференциала и 
частоты вращения колеса :

^ед  = MiQk . (15)
Мощность N x , Вт, затрачиваемая на движение 

колеса, равна 
N = F x v .x x Ш1

где Vшl -  скорость поступательного движе
ния шестерни, м/с.

Из уравнений (12) и (13) следует, что потери 
мощности зависят от эксплуатационных условий, 
конструкционного параметра m встроенного редук
тора. Так как при работе происходит непрерывное 
приспосабливание встроенного дифференциала 
к изменяющимся дорожным условиям через изме
нение передаточного числа редуктора и угла по
ворота водила а, то КПД колеса также изменяется 
(рисунок).

Рассмотрим особенности определения про
дольной толкающей силы колеса со встроенным 
дифференциалом. По методике для классических 
колес определим толкающую силу F ^ , приложив 
ее к центру колеса, а затем, переложив ее к центру 
несущей шестерни, определим приведенное зна
чение этой силы, в дальнейших расчетах обозна
чим ее через F  [18-19].

Мощность NB силы F ^ , условно приложен
ной к геометрическому центру ведущего колеса 
со встроенным дифференциалом, движущего 
равномерно со скоростью v, преодолевая момент 
сопротивления качению M f  , равна мощности по-

терь на перекатывание N f [17]:
Nf = Mfffli = Nb = Fвки ■

Из выражения (16) следует: 
M rF = M f ̂ i

v ko

(16)

(17)

Приложив эту силу к реальной точке ее 
действия -  к центру шестерни 2, находящемуся

на расстоянии z i = zc от опорной поверхности, пе
ресчитаем ее величину с учетом геометрических 
соотношений колеса (рисунок).

Для этого необходимо определить поступа-

тельную скорость центра шестерни v „ через по-
ступательную скорость центра колеса , находя
щегося от геометрической точки качения колеса

на расстоянии rko, и вращающейся угловой скоро

стью 01 , сек-1:
z , z ,

= ®krko
ko ko (18)

Следовательно, на основании (17) и (18) иско
мая сила F  равна

F = M f 0 i M f Mf
v „ Л

ko
Чч

V rko

Л
-  m  cosa

(19)

у

В общем случае сила сопротивления движе
нию рамы трактора равна

M f -  RzаШ
 -------- . (20)F =

Справедливо соотношение между ведущим 

M i и моментом сопротивления пере- 
Mf

моментом

катыванию колеса
M f = Mf -  Frk . (21)
Подставим в выражение (21) силу F  из урав

нения (20) и получим:
M i( r ,  -  rk )

Т  . (22)
+ -

rд д

С учетом выражения (19) из уравнения (22) по
сле некоторых преобразований получим

Mi (rk, -  rko)F = -
(  т

V k o
kA

V rko

Л + - R  z а Ш  r k

-  m cosa V k o
У

Чд 
V rko

Л
-  m cosa .(23)

У
На основании (22) и (23) определим 

fB = ~  ффR z -  коэффициент сопротивления
качению ведущего колеса со встроенным диффе
ренциалом:

ko

V =  Viv Ш1 v k — C0kzi

zc
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f  =
M 1(r kg -  rko )

rkgrkoR z
Г д

V rko

Л +  - * Ш

-  m  c o s a rkg
J

rkg 

V rko

Л
-  m  c o s a

. (24)

J
С учетом выражения (3) уравнение (24) пред

ставим в виде

f  = M 1( r kg r ko)  , а ш r k =  f  +  f  .(25)+
r kgz iR z r k gz i

sy

Первое слагаемое в уравнении (25) связано 
с потерями на упругое скольжение и окружную де
формацию шины от ведущего момента, а второе 
отражает гистерезисные потери при радиальной 
деформации шины под действием вертикальной 
нагрузки G, Н.

С учетом формулы академика Е. А. Чудако- 
ва, отражающей влияние коэффициента окруж
ной жесткости шины Сшо на радиус качения [20], 
для колеса со встроенным дифференциалом мо
жем написать:

2М
f  = -------- !—
sy г, 7 Д „  с

. (26)
Akgz iRzc mo

Для ведущего колеса, работающего без внеш

него скольжения, можно допустить rkg = rko [20], 
поэтому

М 2
f  = ------------------1---------------
Sy rkgz iR zC, o  (1 -  m  C 0S a) '

(27)

Из анализа уравнения (27) следует, что потери 
на упругое скольжение шины колеса с дифферен
циалом зависят от угла поворота водила, они про
порциональны квадрату вращающего момента.

Представив КПД редуктора через реализуе
мые ведущие моменты как произведение двух со
множителей, конкретизируем влияние различных 
факторов:

( М j - М f  ) r k

М  i r k
n f n s, (28)

kt

где n f -  потери на преодоление сопротивле
ния качению колеса;

n s -  потери ввиду упругого скольжения эле
ментов протектора.

Из выражений (8) и (22) следует, что для колес
ного движителя со встроенным дифференциалом 
величины моментов М1 и Мf зависят от конструк
ционных параметров и внешних нагрузок, эксцен
трично приложенных к колесу, эксплуатационных 
условий и режимов работы дифференциала. Сле
довательно, потери на упругое скольжение шины 
снижаются при оснащении движителей со встро
енным дифференциалом ввиду снижения величи
ны потребного момента М1.

Анализ уравнения (28) показывает, что коэф
фициент сопротивления качению зависит от кон
струкционного параметра т, координат центра 
ведущей несущей шестерни, режима работы и пе
редаточного числа встроенного дифференциала, 
дорожных условий.

В колесном дифференциале происходит не
прерывное изменение координат ведущей несу
щей шестерни, а также автоматический переход 
редуктора в режим дифференциала и обратно 
с изменением передаточного числа. Этим пре
дотвращается внешнее скольжение (буксование) 
при изменении эксплуатационных условий в опре
деленных пределах. При работе колеса возможно 
внешнее скольжение, если пределы автоматическо
го изменения параметров дифференциала на кон
кретной передаче трансмиссии трактора будут не
достаточны по сравнению с интервалом изменения 
дорожных условий и эксплуатационных нагрузок.

Заключение. Представлены уточненные ме
тодики определения КПД и коэффициента пе
рекатывания модернизированного колеса, уста
новлены основные факторы, определяющие его 
эксплуатационную эффективность: отношение
длины водила к радиусу колеса, режим работы 
встроенного дифференциала, внешняя нагрузка, 
дорожные условия. Автоматический переход ко
лесного редуктора в дифференциальный режим 
способствует возрастанию КПД. С ростом орди
наты центра ведущей несущей шестерни коэффи
циент сопротивления перекатыванию снижается. 
Оснащение колесных машин АПК такими движите
лями способствует повышению эксплуатационных 
показателей, уменьшению износа шин.
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