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Аннотация: В статье проведен анализ исследований и рассматриваются две основные гипотезы потерь энергии 

колесным транспортным средством в условиях неустановившихся режимов движения. Согласно одной из них, 

основной причиной потерь энергии колесным транспортным средством при движении в условиях неустано-

вившихся режимов считается снижение индикаторного коэффициента полезного действия двигателя, вызванно-

го изменением его теплового состояния (тепловой инерции). По другой гипотезе считается, что потери энергии 

и увеличение расхода топлива двигателями КТС вызваны изменениями сил трения в звеньях механизмов 

трансмиссии, а также потерями энергии в них на демпфирование (сопротивление) крутильных колебаний. При 

оценке тягово-скоростных качеств транспортного средства, принимают, что центр тяжести КТС совершает 

плоское движение, копируя продольный профиль поверхности, по которой движется КТС, без колебаний вы-

званных ее неровностями. Уточнена математическая модель движения КТС с приведенным уравнением тягово-

го баланса, в котором учитывается колебательное движение КТС, вызванное неровностями поверхности или 

изменением момента сопротивления движению. Для получения полной картины распределения потенциальной 

энергии, получаемой при сгорании топлива в двигателе и преобразование ее в кинетическую энергию (поступа-

тельного, вращательного и колебательного) движения КТС необходимо учитывать приведенный к валу двига-

теля момент демпфирования (момент сопротивления колебаниям). Проведены полевые испытания трактора 

МТЗ-80 с прицепом ПТС-4 с грузом Q = 3,5 т. На основе этих испытаний, согласно принятой методике расчета 

определен коэффициент демпфирования  . В результате проведенных полевых исследований трактора МТЗ-80 

было определено, что при движении трактора по измерительному участку поля с постоянной скоростью и фик-

сированном положением рычага управления подачей топлива (для исключения субъективного фактора влияния 

на результаты эксперимента) с двухрежимным регулятором, потери топлива на 15,7±4% меньше, чем со всере-

жимным регулятором. При этом амплитуда колебаний рейки ТНВД (крутящего момента двигателя) уменьшает-

ся в 2,5 раза. Было также определено прирост коэффициента демпфирования  , учитывающего потери энер-

гии в двигателе при движении КТС в условия неустановившихся нагрузок с разными типами регуляторов. 

Ключевые слова: дизель, система автоматического регулирования частоты вращения коленчатого вала ди-

зеля, топливный насос высокого давления, амплитуда колебаний рейки топливного насоса, коэффициент демп-

фирования. 

 

Как показал анализ проведенных исследований, 

существует две основные гипотезы потерь энер-

гии колесным транспортным средством во время 

его движения в условиях неустановившихся 

нагрузок. По одной из них, ряд авторов [1,2,3] 

высказывает мнение, что основной причиной по-

терь энергии колесным транспортным средством 

при его движении в условиях неустановившихся 

нагрузок можно считать снижение индикаторно-

го коэффициента полезного действия двигателя, 

вызванного изменением его теплового состояния 

(тепловой инерции) [4]. 

Но проведеные испытания [5] показали, что 

такое явление характерно только для режима 

разгона автомобиля с холодного старта. 

«При длительной работе двигателя при усто-

явшемся тепловом состоянии и неустановив-

шихся режимах параметры рабочих циклов и 

теплового состояния в элементарном переход-

ном режиме в меньшей степени отличаются от 

подобных циклов установившихся режимов, чем 

рабочие циклы единичного переходного режима. 

Тепловая и механическая инерционности рабо-

чего тела и системы двигателя уменьшаются, по 

сравнению с единичным переходным режимом, 
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диапазон изменения параметров рабочего про-

цесса при той же смене подачи топлива за цикл. 

Чем больше неустановившийся режим прибли-

жается по характеру к циклическому или коле-

бательному, тем меньше отклонение параметров 

рабочего процесса и теплового состояния отно-

сительно какого-то среднего значения для каж-

дого из них »[5]. 

Вместе с тем существует и другая точка зре-

ния относительно потерь энергии КТС в услови-

ях неустановившихся режимов движения. Авто-

ры работ [6,7,8] считают, что потери энергии и 

увеличение расхода топлива двигателями КТС 

вызваны изменениями сил трения в звеньях ме-

ханизмов трансмиссии, а также потерями энер-

гии в них на демпфирование (сопротивление) 

крутильных колебаний. 

Так как при динамических режимах работы 

во всех элементах механизмов машин возникают 

непрерывно меняющиеся механические нагрузки 

вызывающие переменные деформации в движу-

щихся деталях (в частности деформация круче-

ния в валах двигателя и трансмиссии КТС) и их 

относительные колебания. Следствием этого яв-

ляется поглощение механической энергии в не-

обратимой форме (в случае КТС - в двигателе, 

коробке передач и редукторе главной передачи). 

Также переменные силы внутреннего трения в 

материалах звеньев механизмов через дополни-

тельное динамическое давления снижают общий 

коэффициент полезного действия валов двигате-

ля и трансмиссии. Однако из-за проблем с их 

учетом и как бы небольшие размеры колеба-

тельных звеньев потери энергии на внутреннее 

трение в их материалах считали сравнительно 

малыми и ими обычно пренебрегали [6]. Хотя, 

как показывает практика эксплуатации КТС, эти 

потери могут достигать существенных значений 

[9]. 

Обычно, оценивая тягово-скоростные каче-

ства транспортного средства, принимают, что 

центр тяжести КТС осуществляет плоское дви-

жение, копируя продольный профиль поверхно-

сти, по которой движется, без колебаний, вызы-

ваемых ее неровностями. 

Уравнение тягового баланса в этом случае, 

полученное на основе теоремы моментов коли-

чества движения, имеет вид 
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где 
прI  – приведенный к валу двигателя момент 

инерции КТС; 

t


 – угловое ускорение коленчатого вала; 

ерМ  – приведенный момент движущих сил; 

fМ
 – приведенный к валу двигателя момент 

всех сил сопротивления. 

Но такой подход, при котором не учитывает-

ся колебательное движение КТС, не дает полной 

картины распределения потенциальной энергии, 

получаемой при сгорании топлива в двигателе и 

превращение ее в кинетическую энергию посту-

пательного, вращательного и колебательного 

движения КТС. 

Уточненное уравнение тягового баланса с 

учетом колебательного движения КТС, который 

вызван неровностями поверхности или измене-

нием момента сопротивления движению, имеет 

вид 
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где дM  – приведенный к валу двигателя момент 

демпфирования (момент сопротивления колеба-

ниям). 

Для определения влияния параметров САРЧ 

КТС с дизелем на величину энергетических по-

терь в КТС в условиях неустановившихся режи-

мов его движения с целью упрощения расчетов 

целесообразно рассматривать коленчатый вал 

двигателя и валы трансмиссии как одномассо-

вую систему. 

Основным параметром САРЧ вращения ко-

ленчатого вала дизеля есть координата муфты 

регулятора z , которая определяется из уравне-

ния его динамического равновесия, приведенно-

го к оси муфты [4] 
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где 
прm  – приведенная к муфте масса всех дви-

жущихся деталей регулятора; 

  – коэффициент вязкого трения; 

вP  – центробежная сила грузов регулятора; 

E  – восстанавливающая сила регуляторных 

пружин. 

В результате уравнение восстанавливающей 

силы можно записать в виде: 

при увеличении нагрузки внешнего возбуждаю-

щего воздействия 

                  
 zyCE KKK                (4) 

где KC  – жесткость пружин корректора; 

Ky  – предварительный натяг корректорных 

пружин; 

при уменьшении нагрузки внешнего возбужда-

ющего воздействия: 

                 
 zyCE пр                    (5) 

где 
прC  – жесткость пружины регулятора; 
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y  – предварительный натяг пружины регулято-

ра. 

Центробежная сила грузов регулятора опре-

деляется по эмпирической зависимости от угло-

вой скорости вала, грузов регулятора нп  и ко-

ординаты муфты регулятора z , которая получа-

ется с соответствующих скоростных характери-

стик регулятора 

    02112

2

11 pzppzppP нпнпнпв     (6) 

где 0211211 ,,,, ppppp  – постоянные коэффици-

енты. 

При определении потерь на демпфирование 

обычно допускают, что в упругой системе все 

изменения сопротивления, вызванные колебани-

ями внешней нагрузки, практически пропорцио-

нальны скорости, как при вязком трении [6], то-

есть момент демпфирования, который действует 

на колебательные массы двигателя и КТС можно 

определить из уравнения [8] 

                     t
M з

д



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
                 (7) 

где   – коэффициент демпфирования; 

з  – угол закручивания одномассовой системы 

КТС. 

При работе дизеля на регуляторной характе-

ристике изменение внешней нагрузки вызывает 

изменение моментов, которые скручивают ко-

ленчатый вал двигателя и валы трансмиссии, что 

приводит к переходу системы в новое фазовое 

состояние согласно колебательному или аперио-

дическому закону. Уравнения движения, приве-

денные к коленчатому валу, одномассовой си-

стемы под действием гармонического момента 

 f
M  имеет вид 




fпдjз MMMM  (8) 

где 
jзM  – приведенный к оси коленчатого вала 

момент сил инерции, возникающий при измене-

нии угла закручивания; 

пM  - момент упругих сил. 

                       звп CM                  (9) 

где вC  – приведенная к оси коленчатого вала 

крутильная жесткость одномассовой системы 

КТС, Нм. 

Момент сил инерции, возникающий при из-

менении угла закручивания, определяется по за-

висимости 
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В результате преобразований уравнение (8) 

можно записать в следующем виде 
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а) 

 
б) 

Рис. 1. Осциллограммы колебаний рейки ТНВД при движении трактора МТЗ-80 с различными регуляторами: а) 

всережимный, б) двухрежимный 
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На основе исследований проведенных на ка-

федре «Двигатели и теплотехника» НТУ была 

разработана методика определения потерь энер-

гии при движении КТС с дизелем, вызванных 

колебаниями рейки ТНВД, оборудованного раз-

личными типами регуляторов (всережимным и 

двухрежимным). Для исключения влияния на ре-

зультаты экспериментов субъективных факторов 

при испытаниях трактора с различными типами 

регуляторов были созданы одинаковые условия 

при движении КТС мерным участком поля. 

На рис. 1 показаны примеры осциллограмм 

относительных колебаний рейки ТНВД при 

движении трактора мерным участком поля с 

всережимным и двухрежимным регулятором. 

С учетом того что практически все техноло-

гические сельскохозяйственные работы, за ис-

ключением транспортных работ, выполняются 

при постоянной скорости движения, испыта-

тельные заезды состояли из движения трактора с 

установившейся скоростью в полевых условиях 

мерным участком поля, при работе трактора со 

всережимным и двухрежимным регуляторами. 

Для исключения влияния субъективного фактора 

(мастерства вождения) на результаты испытаний 

заезды выполнялись при фиксированном поло-

жении рычага управления подачей топлива. Все 

замеры расхода топлива проводились с 6-

кратной повторяемостью. Каждый новый заезд 

выполнялся по маршруту вне колеи предыдуще-

го заезда. Из рис. 1 видно, что амплитуда коле-

баний рейки ТНВД со всережимным регулято-

ром в 2,5 раза больше, чем с двухрежимным, 

следовательно, если принять, что крутящий мо-

мент на коленчатом валу двигателя изменяется 

пропорционально перемещению рейки ТНВД, то 

можно констатировать, что изменение крутяще-

го момента двигателя со всережимным регуля-

тором в 2,5 раза больше, чем с двухрежимным. 

Результаты обработки осциллограмм приве-

дены в табл. 1. Для получения надежности ста-

тистических данных при обработке осцилло-

грамм при определении средних значений ам-

плитуд колебаний рейки ТНВД и периода коле-

баний использовались данные, полученные с 20 

последовательно протекающих колебаний. 
 

Таблица 1 

Среднее значение амплитуды и периода колебаний рейки ТНВД  

со всережимным и двухрежимным регуляторами. 

Тип регулятора 

Средние значения 

Амплитуды колебаний 

рейки ТНВД hA , мм 

Амплитуды колебаний крутя-

щего момента мA , Нм 

Период колебаний рейки 

ТНВД T , с 

Всережимный 0,4 38,4 0,3613 

Двухрежимный 0,08 7,68 0,4487 

 

Результаты измерения расхода топлива дви-

гателем трактора МТЗ-80 на мерном участке по-

ля со всережимным и двухрежимным регулято-

рами приведены в табл. 2. 
 

Таблица 2 

Результаты измерений расхода топлива трактора МТЗ-80 с прицепом (масса груза 3500 кг) на мерном участ-

ке поля длиной 500 м. 

Номер заезда Время заезда зt , с 
Расход топлива за заезд, 

л 

Скорость движения, 

км/час 

Расход топлива пG , 

л/км 

в
се

р
еж

и
м

н
ы

й
 

 р
ег

у
л
я
то

р
 

1 141,83 0,25 12,69 0,5 

2 153,4 0,245 11,73 0,49 

3 152,66 0,25 11,79 0,5 

4 158,04 0,247 11,38 0,494 

5 153,24 0,225 11,74 0,45 

6 149,14 0,237 12,07 0,474 

 сер зt  = 151,14   в сер пG =0,484 

д
в
у

х
р

еж
и

м
н

ы
й

 

 р
ег

у
л
я
то

р
 

1 146,26 0,220 12,3 0,44 

2 143,24 0,198 12,56 0,386 

3 145,23 0,216 12,39 0,432 

4 143,24 0,195 12,56 0,39 

5 148,51 0,208 12,12 0,416 

6 145,75 0,189 12,35 0,378 

 сер зt  = 145,37   д сер пG =0,408 
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Из таблицы. 2 видно, что среднее арифмети-

ческое значение расхода топлива с двухрежим-

ным регулятором меньше, чем со всережимным 

на 15,7%. 

То, что повышенные колебания рейки ТНВД 

со всережимным регулятором в условиях не-

установившихся режимов движения вызывают 

увеличение расхода топлива, факт широко из-

вестный. Об этом свидетельствуют результаты 

исследований, проведенных различными авто-

рами [3,11]. В задачи данных исследований вхо-

дила разработка экспериментальной методики 

определения коэффициента демпфирования  , 

который входит в уравнение (11) свободных ко-

лебаний системы (трансмиссии). 

В данном случае момент демпфирования 

t
M з

д






  представляет собой величину мо-

мента, который учитывает все виды потерь энер-

гии в колебательной системе. 

Примем, величину потерь энергии в колеба-

тельной системе линейной и пропорциональной 

от величины амплитуды колебаний крутящего 

момента, т.е. от величины колебаний рейки 

ТНВД. Тогда с учетом того, что увеличение рас-

хода топлива со всережимным регулятором со-

ставляет 15,7 ± 4%, можно определить количе-

ство теплоты пQ , содержащейся в перерасходо-

ванном топливе, кДж/км 

          
  310пнд сер пв сер пп

 hGGQ    (12) 

где нh  – низшая теплота сгорания дизельного 

топлива; 

п  – плотность дизельного топлива, кг/м3. 

По физической сути пQ  – прирост потерь 

теплоты при движении трактора со всережим-

ным регулятором, который имеет большее зна-

чение на амплитуду колебаний чем двухрежим-

ный регулятор, при котором меньшая амплитуда 

колебаний. 

Зная время, в течение которого была потра-

чена это количество теплоты, можно определить 

среднее значение потерянной эффективной 

мощности âN , Вт 

                     

310ев 
t

Q
N               (13) 

где t  – средне арифметическое время движения 

трактора одним километром мерного участка, 

с/км; 

е  - эффективный КПД двигателя. 

Среднее значение приведенного угла закру-

чивания коленчатого вала от средней амплитуды 

колебаний крутящего момента 

                      C

Aм
сер                 (14) 

где C  – сведенная к оси коленчатого вала кру-

тильная жесткость всех элементов трансмиссии, 

Н∙м/рад. 

Используя известную зависимость, по сред-

нему значению потерянной мощности опреде-

лим среднее значение потерянного момента, Н∙м 

                   
310

9550

сер

в
в




n

N
M               (15) 

где 
серn  – среднее значение частоты вращения 

коленчатого вала двигателя при движении мер-

ной участком поля, мин-1. 

Прирост коэффициента демпфирования опре-

деляем по зависимости 

                     dt

d

M В


                    (16) 

заменив производную 
dt

d
 на прирост конечных 

величин ¼ периода колебаний 
T

сер
4


, получим 

                   
сер

в
4 





T

M              (17) 

Результаты расчетов коэффициента демпфи-

рования приведены в табл. 3 

Таблица 3 

Результаты расчета коэффициента демпфирования   
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Рис. 2. Изменение коэффициента демпфирования от 

амплитуды колебания крутящего момента 

 

В соответствии с принятым условием, что ко-

эффициент демпфирования линейно зависит от 

амплитуды колебаний крутящего момента дви-

гателя которая вызвана колебаниями рейки 

ТНВД, коэффициент демпфирования проще все-

го определить, используя графическую зависи-

мость изменения   от амплитуды колебаний 

крутящего момента, показанную на рис. 2, при-

няв, что потери энергии равны нулю при отсут-

ствии колебаний крутящего момента. 

Таким образом, результаты проведенных по-

левых испытаний трактора МТЗ-80 показали, что 

при движении трактора мерным участком поля с 

постоянной скоростью и фиксированном поло-

жении рычага управления подачей топлива с 

двухрежимным регулятором расход топлива на 

15,7 ± 4% меньше, чем с всережимным регуля-

тором. При этом амплитуда колебаний рейки 

ТНВД, т.е. крутящего момента двигателя 

уменьшается в 2,5 раза. 

Итак, в результате полевых испытаний КТС 

по предложенной методике определен коэффи-

циент демпфирования, учитывающий потери 

энергии двигателя при движении ТС в условиях 

неустановившихся нагрузок с различными типа-

ми регуляторов. 
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Govorun A.G., Selskiy M.P., Kutsyi P.V. 

Determination of RTV energy losses under transient movement modes 

Abstract: This article deals with the analysis and studying of the two main hypotheses of energy loss by a wheeled ve-

hicle under conditions of transient driving modes. According to one of them, the main reason for the loss of energy by a 

wheeled vehicle on the move is under conditions of transient modes is considered the decrease of an indicator of 

efficiency of the engine that is caused by changes in its thermal state (thermal inertia). According to another hypothesis, 

it is believed that the energy loss and increased fuel consumption by RTV engines is caused by changes in friction in the 

links of the transmission mechanisms as well as energy losses in them aimed at damping (resistance) of the torsional 

vibrations. Evaluating the traction-speed characteristics of the vehicle, it is accepted that the center of gravity of an 

RTV makes a plane motion, copying the longitudinal profile of the surface on which the RTV is moving, without 

fluctuations, that are caused by its irregularities. Is made precise the mathematical model of the motion of the RTV with 

the above mentioned equation of the traction balance, which takes into account the vibrational motion of the RTV that 
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is caused by surface irregularities or changes in the moment of resistance movement. To obtain a complete picture of 

the distribution of potential energy that is caused by the combustion of fuel in the engine and converting it into kinetic 

energy (translational, rotational and vibrational) motion of the RTV must should be taken into account the motor 

damping moment (the moment of resistance fluctuations). Herein are presented the field tests of MTZ-80 with trailer 

PTS-4 with a load Q = 3,5 t. On the basis of these tests, according to the method of calculation of damping rate  . As a 

result of field research of the MTZ-80 tractor, it was determined that when the tractor moves over the measured section 

of the field with the constant speed and the fixed position of the throttle lever (to eliminate the subjective factor of 

influence of the results of the experiment), with a dual-mode governor, fuel loss of 15.7 ± 4% is less than with an all-

mode governor. The amplitude of the oscillations of FPHP rack, namely the torque of the engine is reduced by 2.5 

times. It was also determined an increase of the damping factor, in accordance with the proposed method, which takes 

into account the energy loss in the engine when an RTV is moving under conditions of transient loads with different 

types of governors. 

Keywords: diesel, system of automated regulation of diesel engine crankshaft rotation, fuel pump of high pressure, 

the amplitude of the fuel pump rail oscillations, damping factor. 
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Постановка проблемы. Обеспечение техни-

ческой безопасности эксплуатируемых автомо-

бильных транспортных средств (АТС) имеет 

огромное значение во всем мире и особенно ак-

туальна эта задача в Украине, где существенным 

источником роста числа дорожно-транспортных 

происшествий (ДТП) является техническое со-

стояние АТС. 

Анализ исследований и публикаций. Об-

щеизвестно, что неудовлетворительное техниче-

ское состояние АТС фигурирует лишь в 2…2,5% 

случаев ДТП. Однако, как свидетельствуют спе-

циальные исследования российских [1 - 3] и дру-

гих зарубежных ученых [4], эта цифра не вполне 

соответствует действительности. 

Так по информации Европейской конферен-

ции министров транспорта, в среднем около 2% 

аварий происходит из-за неудовлетворительного 

технического состояния автомобилей. По ин-

формации главной дирекции транспорта Евро-

пейской комиссии неудовлетворительное техни-

ческое состояние АТС является причиной около 

4% ДТП, а в 10% случаев существенно увеличи-

вается степень их последствий [5]. 

Однако результаты специальных исследова-

ний показывают, что официальные статистиче-

ские показатели существенно занижены вслед-

ствие неточной, зачастую только визуальной, 

оценки состояния автомобиля на месте проис-

шествия, неполного учёта неисправностей и не-

достаточного корректирования данных. По мне-

нию специальных экспертов, воздействие техни-

ческого состояния АТС на обеспечение безопас-

ности движения значительно выше. Так по раз-

ным странам мира, доля происшествий из-за не-

исправности автомобилей в общем числе ДТП 

составляет: 10…20% в Германии; 15…25% в 

США; 20% во Франции; 18…20% в Венгрии; 

11…12% в Дании [3]. 

Постановка задачи. Факт влияния техниче-

ского состояния АТС на обеспечение безопасно-

сти движения редко находит отражения даже в 

статистике развитых стран. Часто такие ДТП 

классифицируются как ДТП "по вине водителя
»
 

с уточнением "не справился с управлением
»
 или 

"утомление", "невнимательность" [2]. 

На наш взгляд, такие ДТП действительно яв-

ляются виной водителя, но их причина абсолют-

но в ином. В Украине эти ДТП обусловлены ко-
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