
Транспортное машиностроение. 2023. № 5(17). С. 14-25. ISSN 2782-5957 (print) 

Transport Engineering. 2023. no. 5(17). P. 14-25. ISSN 2782-5957 (print)  

 

14                                                                                                                                                                  © Реутов А. А. 

 

Научная статья 

Статья в открытом доступе 

УДК 629.3 

doi: 10.30987/2782-5957-2023-5-14-25 

 

АНАЛИЗ КРУТИЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ ДЕТАЛЕЙ ТРАНСМИССИИ 

АВТОМОБИЛЯ С ДВУХМАССОВЫМ МАХОВИКОМ ДВС 

 
Александр Алексеевич Реутов 
Брянский государственный технический университет, Брянск, Россия 

bgtu2012@yandex.ru, http://orcid.org/0000-0002-1703-6654 

 

Аннотация 

Цель работы: анализ влияние упруго-

демпфирующих характеристик двухмассового ма-

ховика ДВС на крутильные колебания деталей 

трансмиссии автомобиля. 

Задача состоит в определении характеристик 

вынужденных стационарных крутильных колеба-

ний деталей трансмиссии под действием пульсаций 

крутящего момента ДВС. 

Методы: математическое и компьютерное 

моделирование вынужденных крутильных колеба-

ний деталей трансмиссии.  

Новизна работы состоит в создании матема-

тической и компьютерной моделей крутильных 

колебаний автомобильной трансмиссии с двухмас-

совым маховиком и двойным сухим сцеплением, 

определении условий предотвращения резонанса 

крутильных колебаний маховика на холостых обо-

ротах. 

Результаты: разработаны математическая и 

компьютерная модели для анализа крутильных ко-

лебаний автомобильной трансмиссии с двухмассо-

вым маховиком и двойным сухим сцеплением. 

Проведен анализ вынужденных стационарных кру-

тильных колебаний деталей трансмиссии во вре-

менной области. Определены условия предотвра-

щения резонанса крутильных колебаний маховика 

на холостых оборотах. Показано, что использова-

ние двухмассового маховика заметно снижает СКО 

угловых скоростей и ускорений деталей (кроме 

коленвала) по сравнению с одномассовым махови-

ком.  

Ключевые слова: компьютерная модель, 

трансмиссия, автомобиль, маховик, ДВС, колеба-

ния. 
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Abstract 

The study objective is to analyze the influence 

of elastic-damping characteristics of the two-mass fly-

wheel of the internal combustion engine on the torsion-

al vibrations of the car transmission components. 

The task is to define the characteristics of forced 

stationary torsional vibrations of transmission parts 

under the action of torque fluctuations of the internal 

combustion engine. 

Methods: mathematical and computer modeling 

of forced torsional vibrations of transmission parts. 

The novelty of the work is in developing math-

ematical and computer models of the torsional vibra-

tions of a car transmission with a two-mass flywheel 
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and a double dry clutch, defining the conditions for 

preventing the resonance of the flywheel torsional vi-

brations at idling speed.  

Results: mathematical and computer models are 

developed for the analysis of torsional vibrations of a 

car transmission with a two-mass flywheel and a dou-

ble dry clutch. The analysis of forced stationary tor-

sional vibrations of transmission parts in time is carried 

out. The conditions for preventing the resonance of the 

flywheel torsional vibrations at idling speed are de-

fined. It is shown that the use of a two-mass flywheel 

significantly reduces standard deviation of angular ve-

locities and accelerations of parts (except the crank-

shaft) in comparison with a single-mass flywheel. 

Keywords: computer model, transmission, car, 

flywheel, internal combustion engine, vibrations. 
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Введение 

Высокочастотная крутильная вибра-

ция элементов трансмиссии является из-

вестным негативным явлением, ускоряю-

щим износ узлов автомобиля и ухудшаю-

щим комфортность поездок водителей и 

пассажиров. Вибрацию элементов транс-

миссии вызывают неравномерность рабо-

ты двигателя внутреннего сгорания (ДВС), 

несбалансированность вращающихся дета-

лей, неточность изготовления зубчатых 

колес и другие причины [1].   

Шум издают ненагруженные зубчатые 

передачи, когда крутящий момент сил 

инерции превышает момент сил демпфи-

рования смазки. Причиной шума является 

динамический контакт зубьев или пара-

метрически возбуждаемая вибрация. Шум 

в зубчатых передачах усиливается, если 

автомобиль не загружен и движется с ма-

лой скоростью. Диапазон частот шума 

трансмиссии автомобиля составляет от 500 

до 5000 Гц [2, 3]. 

Одной из главных причин вибрации 

элементов автомобильной трансмиссии 

является неравномерность крутящего мо-

мента Ме ДВС, вызванная резким измене-

нием давления газов в цилиндрах ДВС. 

Теоретические и экспериментальные ис-

следования [4, 5] установили зависимость 

крутящего момента коленвала ДВС от 

времени t. 

На рис. 1 приведена зависимость кру-

тящего момента Ме четырехцилиндрового 

четырехтактного дизельного двигателя от 

угла поворота коленвала е (длина шатуна 

– 263 мм, радиус кривошипа – 50 мм) [5]. 

 

 
Рис. 1. Зависимость крутящего момента Ме четырехцилиндрового  

четырехтактного дизельного двигателя от угла поворота коленвала е  

Fig. 1. Dependence of the 4-cylinder 4-stroke diesel engine torque Ме  

on the crankshaft rotation angle е 

 

Основными способами снижения 

вибрации и шума являются усовершен-

ствование системы воспламенения топлива 

в ДВС, оптимизация жесткости и демпфи-

рования сцепления, повышение точности 

изготовления зубчатых передач и подшип-

ников, увеличение момента инерции махо-

вика и нажимного диска сцепления, вязко-
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сти масла [6, 7]. Современными конструк-

торскими решениями демпфирования кру-

тильных колебаний являются использова-

ние демпфера диска сцепления, двухмас-

совых маховиков ДВС различных кон-

струкций. 

Исследования, проведенные в НАМИ 

[8], показали, что упруго-фрикционные 

демпферы, устанавливаемые в ведомых 

дисках сцеплений, в двухмассовых махо-

виках двигателей, а также упругие резино-

вые муфты и демпферы инерционного ти-

па на валах трансмиссий и в картерах не-

которых агрегатов эффективны для устра-

нения в трансмиссиях резонансов колеба-

ний и вибраций. 

В [9] исследовано влияние парамет-

ров УДЭ сцепления на амплитуду угловых 

ускорений входного вала КПП. Разработа-

на математическая модель трансмиссии 

автомобиля с 6 степенями свободы и нели-

нейным УДЭ сцепления. Определены оп-

тимальные параметры УДЭ, снижающие 

шум ненагруженных зубчатых зацеплений. 

Эксперименты подтвердил снижение шума 

при увеличении момента инерции нажим-

ного диска и уменьшение жесткости 3-й 

ступени УДЭ сцепления до 500 Нм/рад.  

Стационарные режимы работы четы-

рехтактного четырехцилиндрового дизель-

ного двигателя с резино-гидравлическим 

демпфером рассмотрены в [10]. Для опти-

мизации параметров демпфера использо-

ван генетический алгоритм, разработана 

математическая модель двигателя и демп-

фера с 12 степенями свободы. Для верифи-

кации рассчитанных значений собствен-

ных частот использован метод конечных 

элементов. Результаты работы имеют 

ограниченное значение, поскольку детали 

трансмиссии и нестационарные режимы 

работы не рассматривались.  
В [11] смоделированы вынужденные 

крутильные колебания 2-й части двухмас-

сового маховика при стационарном кине-

матическом возмущении 1-й части махо-

вика. Остальные части ДВС и трансмиссии 

(сцепление, КПП и пр.) в модели отсут-

ствуют. Переходные процессы не рассмот-

рены, моделирование при силовом возму-

щении не проводилось. 

В [12] качестве критериев эффектив-

ности двойного сцепления рассмотрено 

время выравнивания угловых скоростей 

вала ДВС и входного вала включенной пе-

редачи, суммарная работа сил трения 

сцеплений, максимальное значение момен-

тов сил трения сцеплений. 

Линейный регулятор сцепления, раз-

работанный в [13] для демпфирования 

вибрации трансмиссии, показал эффектив-

ность снижения продольной вибрации ав-

томобиля. Динамическая модель транс-

миссии учитывает трение дисков сцепле-

ния, зазоры зубчатых зацеплений, про-

скальзывание шин.  

Цель работы – анализ влияние упруго-

демпфирующих характеристик двухмассо-

вого маховика ДВС на крутильные коле-

бания деталей трансмиссии автомобиля. 

Методом проведения работы является 

математическое и компьютерное модели-

рование вынужденных крутильных коле-

баний деталей трансмиссии с учетом их 

механических характеристик и использо-

ванием программного комплекса «Универ-

сальный механизм» (далее УМ). 

 

Математическая модель трансмиссии автомобиля  
Рассмотрим механическую систему, 

включающую ДВС с двухмассовым махо-

виком и трансмиссию автомобиля. Транс-

миссия состоит из коробки переключения 

передач (КПП) с двойным сухим сцепле-

нием, главной передачи, дифференциала, 

валов приводных колес. 

В модели считаем, что коленвал ДВС 

неподвижно соединен с 1-й половиной ма-

ховика. Коленвал, два входных вала КПП, 

выходной вал КПП, выходной вал главной 

передачи, вал приводных колес вращаются 

относительно рамы автомобиля. 2-я поло-

вина маховика вращается относительно1-й 

половины, диски сцеплений вращаются 

вместе со своими входными валами КПП. 

Механические передачи вращения 

соединяют входные валы КПП с выход-

ным валом КПП, а также выходной вал 

КПП с выходным валом главной передачи. 

Структурная схема модели трансмис-

сии показана на рис. 2. 
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Рис. 2. Структурная схема модели трансмиссии автомобиля: ICE – коленвал ДВС с 1-й половиной маховика, 

Flywheel – 2-я половина маховика, С1 и С2 – 1-е и 2-е сцепления, Shuft_1 и Shuft_2 – 1-й и 2-й входные валы 

КПП, Sh_Gear – выходной вал КПП, Trans_1 и Trans_2 – 1-я и 2-я механические передачи вращения, 

Trans_main – главная передача, Sh_out – выходной вал главной передачи, Sh_wheels – вал приводных колес  

Fig. 2. Structural diagram of the car transmission: ICE – engine crankshaft with the 1st half of the flywheel,  

Flywheel – 2nd half of the flywheel, С1 and С2 – 1st and 2nd clutches, Shuft_1 и Shuft_2 – 1st and 2nd input shafts of 

the gearbox, Sh_Gear – the gearbox output shaft, Trans_1 и Trans_2 – 1st and 2nd rotation gears, Trans_main – main-

gear, Sh_out – the main gear output shaft, Sh_wheels – the drive wheel shaft 

 

В модели трансмиссии 1-я и 2-я по-

ловины маховика, 2-я половина маховика и 

диски сцеплений, входные и выходной ва-

лы КПП, выходной вал КПП и выходной 

вал главной передачи, а также выходной 

вал главной передачи и вал приводных ко-

лес соединены упруго-демпфирующими 

элементами (УДЭ). Приведенный момент 

инерции коленвала J1 равен усредненному 

моменту инерции ДВС вместе с 1-й поло-

виной маховика. Обозначим момент инер-

ции 2-й части маховика J2, тогда 

21 JJJ 
. 

Математическая модель трансмиссии 

представляет движение автомобиля на 

прямолинейном участке дороги, поэтому 

содержит один вал приводных колес, пе-

редаточное отношение и коэффициент по-

лезного действия главной передачи учиты-

вают характеристики дифференциала.  

Модель крутящего момента ДВС. 

Среднее значение крутящего момента ДВС 

за полный оборот коленвала Mm зависит от 

угловой скорости коленвала е и уровня 

подачи топлива. С учетом эксперимен-

тальных данных [5] зависимость крутяще-

го момента ДВС Ме от угла поворота ко-

ленвала е представлена полилинейной 

зависимостью (е) аналогичной рис. 1. 

ς(φ )e m eM M . 

Частота главных пульсаций крутящего 

момента (частота вспышек топлива в ци-

линдрах) четырехцилиндрового рядного 

четырехтактного ДВС е пропорциональна 

средней за оборот величине угловой ско-

рости коленвала m (рад/с) 

 /me  (Гц). 

То есть, крутящий момент четырехци-

линдрового четырехтактного ДВС имеет 2 

главные пульсации за один оборот колен-

вала. 

Модель упруго-демпфирующего эле-

мента маховика. В крутящем моменте, 

возникающем при относительном движе-

нии половин маховика, выделим упругую 

Ms и вязкую Mv составляющие. Если УДЭ, 

соединяющий половины маховика, имеет 

несколько наборов пружин, то создавае-

мый ими упругий момент Ms представлен 

кусочно-линейной зависимостью Ms() 

(рис. 3), где  – угол относительного пово-

рота половин маховика.  

Обозначим kj – коэффициент про-

порциональности j-го участка зависимости 

Ms(), j – величина угла , соответству-

ющая концу j-го участка зависимости 

Ms(). Тогда 
 

 1kM s , если 
11  , 

)( 1211  kkM s , если 21  , 
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)( 1211  kkM s , если  < 1, 

)( 232211  kkkM s , если  > 2. 

 

На рис. 3 показана кусочно-линейная 

несимметричная зависимость упругого 

момента Ms пружин маховика от угла  

относительного поворота половин махови-

ка. По оси абсцисс отложен угол  (рад) по 

оси момент Ms (Нм). 

 

   
Рис. 3. Кусочно-линейная зависимость упругого момента Ms  

пружин маховика от угла  относительного поворота 

половин маховика (j = {0,349, 0,698, 0,96} рад, j = 1…3) 

Fig. 3. Piecewise linear dependence of the flywheel springs elastic moment Ms 

on the relative rotation angle  of the flywheel halves 

(j = {0,349, 0,698, 0,96} рад, j = 1…3) 

 

При  > 0 зависимость Ms() имеет 3 

линейных участка, при  < 0 – 2 линейных 

участка. Углы j, определяющие пределы 

деформации пружин, конструктивно огра-

ничены размерами маховика, поэтому ха-

рактеристики пружин должны соответ-

ствовать наименьшему и наибольшему 

значениям крутящего момента MCrank, пе-

редаваемого коленвалом.  

min(MCrank) < Ms < max(MCrank). 

При использовании жидкой смазки, 

разделяющей поверхности половин махо-

вика, вязкую составляющую крутящего 

момента запишем в линейном виде 

)/( dtddM flyv  . 

В [11] приведена конструкция двух-

массового маховика, в которой демпфиру-

ющий момент учитывает растяжение пру-

жин. Тогда  

)/( dtdMdM svsv  . 

Здесь dfly и dvs – коэффициенты демпфиро-

вания крутильных колебаний.  

 

Модель сцепления. Контактное взаи-

модействие дисков сухого сцепления при 

отсутствии проскальзывания представим 

линейной вязко-упругой зависимостью. 

Тогда момент сил трения Mтр принимает 

вид 

)()( 2121  ccccmp rdrCM , 

где Cс и dс – коэффициенты контактной 

жесткости и контактной диссипации, rc – 

эквивалентный радиус, 1 и 2 – углы по-

ворота 2-й половины маховика и контак-

тирующего с ней диска сцепления, 1 и 2 

– угловые скорости 2-й половины махови-

ка и контактирующего с ней диска сцепле-

ния. 

В случае проскальзывания дисков 

момент сил трения Mтр пропорционален 

силе сжатия дисков Fcl 

cclmp rfFM  . 

Коэффициент трения скольжения f 

экспоненциально зависит от скорости 

скольжения VS [14]    


  )/exp()()( 0 strSСS vVfffVf
,
 

где fC0, f – коэффициенты трения покоя и 

скольжения; vstr – скорость скольжения, 

определяющая интервал с эффектом экс-

поненциального снижения f;  – эмпириче-

ский показатель степени.  

Переход от трения скольжения к тре-

нию покоя происходит, если скорость 

скольжения меняет направление. Нор-
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мальная реакция сжатия дисков учитывает 

относительное перемещение контактиру-

ющих поверхностей в нормальном направ-

лении. 

Зависимости сил сжатия дисков Fcl от 

времени t представлены кусочно-

линейными функциями (рис. 4) с управля-

емым временем включения и выключения 

сцеплений. 
 

 
Рис. 4. Зависимости сил сжатия дисков выключаемого (Fc1)  

и включаемого (Fc2) сцеплений от времени: 

 t11 и t21 – время включения и выключения 1-го сцепления, 

 t12 и t22 – время включения и выключения  

2-го сцепления  

Fig. 4. Dependences of the friction clutch disk  

compression forces on time (Fc1 – the switching off clutch,  

Fc2 – switching on clutch): t11 and t21 – switching  

on and off time of the 1st clutch; t12 and t22 - switching on  

and off time of the 2nd clutch 

 

Модель механической передачи вращения. Модель содержит два уравнения вращения ва-

лов: 

11221122111 )()( MirdiCJ cgg  , 

2122112211222 )]()([ MirdiCiJ cgg  . 

 

Здесь 1 и 2 – углы поворота 1-го и 2-го 

валов относительно корпуса, 1 и 2 – уг-

ловые скорости 1-го и 2-го валов, М1 и М2 

– моменты внешних сил, приложенных к 

1-му и 2-му валам, i12 – передаточное чис-

ло, Cg и dg – коэффициенты жесткости и 

диссипации передачи, приведенные к оси 

вращения 1-го вала,  – коэффициент по-

лезного действия (КПД) передачи [15, 16]. 

Коэффициенты жесткости и дисси-

пации зубчатой передачи зависят от жест-

кости деталей передачи, вязкости и темпе-

ратуры используемой смазки. Составляю-

щие коэффициентов жесткости и диссипа-

ции передачи Cg и dg, определяемые только 

контактной жесткостью и контактной дис-

сипацией зубьев, вычислим через коэффи-

циенты контактной жесткости и контакт-

ной диссипации зубьев Ccg и dcg. 
2

1)( pcgg RCС  , 
2

1)( pcgg Rdd  ,  

где Rp1 – радиус полоидной окружности 

шестерни 1-го вала. 

Контактная жесткость зубчатой пе-

редачи зависит от числа пар зубьев, одно-

временно находящихся в зацеплении. В 

[17] с использованием модели контакта 

зубьев через масляную пленку определены 

усредненные значения Ccg = 2,7e8 N/m, dcg 

= 0,01 Нс/м при Rp1 =35,5 мм. Для этих 

значений Cg = 3,4e5 Нм/рад, dg = 1,26e-5 

Нмс/рад и угол относительного закручива-

ния входного вала КПП длиной 0,4 м при 

MCrank = 550 Нм равен 0,0016 рад, что не 

превышает предельно допустимой величи-

ны 0,25 град./м.  

Модель сопротивления движению 

автомобиля. Угловая скорость вала при-

водных колес (Sh_wheels) равна угловой 

скорости колес, а приведенный момент 

инерции Jwh представляет инерционные 

свойства всего автомобиля.  

Сопротивление движению автомоби-

ля представим крутящим моментом Trf 

[18], приложенным к валу приводных ко-
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лес и нелинейно зависящим от угловой 

скорости колес t. 

При отсутствии буксования колес  
2

210 )( ttrf fffT  , 

при буксовании колес 

Trf = Tslip. 

Здесь f0, f1 и f2 – параметры, зависящие от 

массы автомобиля, характеристик шин и 

дороги, Tslip – величина момента Trf при 

буксовании колес. 

Упруго-диссипативные свойства шин 

в модели представлены крутящим момен-

том Tfw 

)()( toutttouttfw dCT  , 

где Ct и dt – коэффициенты жесткости и 

диссипации шин автомобиля, out и t – 

углы поворота выходного вала главной пе-

редачи и вала приводных колес, out – уг-

ловая скорость выходного вала главной 

передачи.  

Известны математические модели, 

позволяющие по параметрам шины опре-

делять значения сил и моментов, действу-

ющих в контакте между колесом и дорогой 

[19]. Экспериментальные значения коэф-

фициента продольной жёсткости натурно-

го образца безвоздушной шины составили 

111…268 кН/м, пневматической шины БЛ-

85 175/70R13 при давлении воздуха 0,2 

МПа – 95…163 кН/м [20]. 

 

Описание компьютерной модели трансмиссии автомобиля  
Компьютерная динамическая модель 

рассматриваемой механической системы 

разработана в среде УМ. Модель включает 

9 тел: коленвал ДВС вместе с 1-й полови-

ной маховика, 2-ю половину маховика, два 

диска сцеплений, два входных вала КПП, 

выходной вал КПП, выходной вал главной 

передачи, вал приводных колес. 

Коленвал, оба входных вала КПП, 

выходной вал КПП, выходной вал главной 

передачи соединены с рамой автомобиля 

шарнирами вращения. 2-я половина махо-

вика соединена шарниром вращения с ко-

ленвалом, вал приводных колес – с выход-

ным валом главной передачи. К коленвалу 

приложен шарнирный момент Ме, ко 2-й 

половине маховика – шарнирный момент 

Ms и скалярный момент Mv, к валу привод-

ных колес – шарнирный момент Tfw и ска-

лярный момент Trf. 

Передачи вращения КПП и главная 

передача заданы специальными силами 

«Механическая передача вращения». Силы 

трения сцеплений реализованы контакт-

ными силовыми элементами «Точки-

Плоскость» [15]. 

 

Моделирование стационарного режима работы трансмиссии 

При моделировании использованы 

следующие основные исходные данные 

(одинаковые для всех расчетов, указаны в 

единицах международной системы): 

Передаточные числа 2-й передачи 

КПП и главной передачи u2 = 3,68, umain = 

5,83. 

КПД механических передач враще-

ния – 0,99. 

Параметры сцеплений fС0 = 0,31, f = 

0,3, Cс = 2,0Е7, dс = 1,0Е4, rc =0,05. 

Характеристики шин автомобиля f0 = 

1,12Е4, f1 = 34, f2 = 9, Ct = 2,3E+5, dt = 100.  

Инерционные характеристики Jwh = 

396, J = 2,8.  

Средний момент ДВС на 2-й переда-

че Mm = 550.  

Средняя угловая скорость коленвала 

на 2-й передаче m = 99,1. 

Для анализа крутильных колебаний 

вычислим средние квадратические откло-

нения (СКО) угловых скоростей и ускоре-

ний деталей трансмиссии. В табл. 1 и табл. 

2 приведены СКО рассчитанных значений 

угловых скоростей (w_Ice, w_Fly, w_Sh1r, 

w_Sh2, w_Gear, w_Main) и угловых уско-

рений (e_Ice, e_Fly, e_Sh1, e_Sh2, e_Gear, 

e_Main) коленвала, второй части маховика, 

вала включенного сцепления, вала выклю-

ченного сцепления, выходного вала КПП, 

выходного вала главной передачи при 

включенной 2-й передаче. Все значения 

приведены в единицах международной си-

стемы. Для трансмиссии с двухмассовым 

маховиком в числителе указаны значения 

при J2/J = 0,1, в знаменателе при J2/J = 

0,25. 
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Таблица 1 

СКО угловых скоростей деталей трансмиссии на 2-й передаче 

Table 1  

Standard deviations of the transmission parts’ angular velocity in 2nd gear 

Тип маховика/ dfly w_Ice w_Fly w_Sh1 w_Sh2 w_Gear w_Main 

Двухмассовый/ 

2,7 

1,262/ 

1,516 

0,277/ 

0,146 

0,503/ 

0,265 
0,276/ 0,145 0,075/ 0.039 0,013/ 0.007 

Двухмассовый/ 27 
1,239/ 

1,525 

0,664/ 

0,393 

1,207/ 

0,715 
0,661/ 0.392 0,18/ 0.106 0,031/ 0.018 

Одномассовый/ - 1,117 - 2,029 1,112 0,302 0,052 

 

Таблица 2 

 СКО угловых ускорений деталей трансмиссии на 2-й передаче 

Table 2 

 Standard deviations of the transmission parts’ angular acceleration in 2nd gear 

Тип маховика/ dfly e_Ice e_Fly e_Sh1 e_Sh2 e_Gear e_Main 

Двухмассовый/ 

2,7 

314,2/ 

377,6 

51,96/ 

21,67 

94,4/ 

39,4 
51,72/ 21,57 14,05/ 5,86 2,41/ 1,0 

Двухмассовый/ 27 
307,3/ 

373,7 

133,0/ 

65,0 

241,7/ 

118,1 
132,4/ 64,7 36,0/ 17,6 6,16/ 3,0 

Одномассовый/ - 279,7 - 571,8 313,3 85,1 14,6 

 
Результаты моделирования стацио-

нарного режима работы трансмиссии пока-

зали, что использование двухмассового 

маховика заметно снижает СКО угловых 

скоростей и ускорений деталей (кроме ко-

ленвала) по сравнению с одномассовым 

маховиком. При J2/J = 0,1, dfly = 2,7 СКО 

угловых скоростей деталей уменьшились в 

4,03…4,06 раза, СКО угловых ускорений – 

в 6,06 раза. СКО угловых скоростей колен-

вала увеличились в 1,13 раза, СКО угло-

вых ускорений – в 1,12 раза. Изменение 

СКО угловых скоростей и ускорений дета-

лей трансмиссии (кроме коленвала) на 2-й 

передачах при увеличении dfly с 2,7 до 27 

описано в табл. 3. 

 

Таблица 3 

Изменение СКО угловых скоростей и ускорений деталей трансмиссии на 2-й передаче 

Table 3 

The change of the transmission parts’ angular velocities and accelerations standard deviations in 

2nd gear 
J2/J Изменение СКО угловых скоростей и ускорений  

0,1 
СКО угловых скоростей увеличились в 2,4…2,41 раза.  

СКО угловых ускорений увеличились в 2,56 раза  

0,25 
СКО угловых скоростей увеличились в 2,57…2,72 раза.  

СКО угловых ускорений увеличились в 3,0 раза  

 

В целом, увеличение dfly с 2,7 до 27 

увеличивает СКО угловых скоростей и 

ускорений деталей трансмиссии, кроме ко-

ленвала. СКО угловых скоростей и уско-

рений коленвала уменьшились на 2 % при 

J2/J = 0,1. При J2/J = 0,25 изменение СКО 

угловых скоростей и ускорений коленвала 

не превышает 1 %. 

При dfly = 270 СКО угловых скоро-

стей деталей трансмиссии с двухмассовым 

и одномассовым маховиками близки, СКО 

угловых ускорений деталей трансмиссии 

(кроме коленвала) с двухмассовым махо-

виком (J2/J = 0,1) меньше в 1,173…1,174 

раза по сравнению с одномассовым махо-

виком.  
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При J2/J = 0,1 и dfly = 2,7, 27 и 270 2-

я часть маховика колеблется относит ко-

ленвала с амплитудами 0,66, 0,52 и 

0,092. Средняя величина угла равна 35,8 , 

что соответствует 2-му участку зависимо-

сти Ms(). СКО(MCrank) = 13,4, 11,2, 2,03. 

min(MCrank) = 525,2, 529,9, 545,6. 

max(MCrank) = 567,6, 563,2, 552,4. Если 

min(MCrank) > 0, пружины двухмассового 

маховика работают на сжатие. Таким обра-

зом, с увеличением коэффициента демп-

фирования dfly амплитуда угла относитель-

ного поворота половин маховика, СКО 

крутящего момента, передаваемого колен-

валом 2-й половине маховика, уменьша-

ются нелинейно. 

Изменение СКО угловых скоростей и 

ускорений деталей трансмиссии (кроме 

коленвала) на 2-й передаче при увеличе-

нии J2/J с 0,1 до 0,25 описано в табл. 4. 

 

Таблица 4 

Изменение СКО угловых скоростей и ускорений деталей трансмиссии на 2-й передаче 

Table 4 

The change of the transmission parts’ angular velocities  

and accelerations standard deviations in 2nd gear 
dfly Изменение СКО угловых скоростей и ускорений  

2,7 
СКО угловых скоростей уменьшились в 1,88…1,9 раза.  

СКО угловых ускорений уменьшились в 2,4…2,41 раза  

27 
СКО угловых скоростей уменьшились в 1,69…1,7 раза. 

СКО угловых ускорений уменьшились в 2,05 раза  

 

В целом, увеличение J2/J с 0,1 до 

0,25 уменьшает СКО угловых скоростей и 

ускорений деталей трансмиссии, кроме ко-

ленвала. СКО угловых скоростей и уско-

рений коленвала увеличились на 20…21 % 

при dfly = 2,7 и на 22…23 % при dfly = 27. 

На рис. 5 приведены СКО рассчитан-

ных значений угловых скоростей и уско-

рений выходного вала КПП при dfly = {2,7; 

27; 270}, J2/J = {0,1; 0,25}. 

 

      
 

Рис. 5. СКО угловых скоростей (w_Gear) и ускорений (е_Gear) выходного вала КПП: 

– J2/J = 0,1,        – J2/J  = 0,25 
Fig. 5. Standard deviations of the gearbox output shaft angular velocities (w_Gear) 

and angular accelerations (е_Gear):   

– J2/J = 0,1,        – J2/J = 0,25 

 

Работа ДВС на холостых оборотах  

При минимальной подаче топлива и 

выключенных обоих сцеплениях ДВС ра-

ботает на холостых оборотах. Для оценки 

неравномерности вращения коленвала мо-

дели, содержащей одно тело – коленвал, 

недостаточно, так как момент сопротивле-

ния вращению коленвала и момент инер-

ции также зависят от угла е.  

Резонанс крутильных колебаний 2-й 

части маховика относительно коленвала 

происходит, если частота е главных пуль-

саций крутящего момента близка частоте 
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f собственных колебаний. Если 

11  , то жесткость колебатель-

ной системы равна жесткости первого 

набора пружин, и 

 2/])/(2/[ 5,02

221 JdJk flyf  (Гц). 

Условие резонанса колебаний 2-й ча-

сти маховика имеет вид е = f или 2е = f, 

если учесть две (главную и вторую) пуль-

сации крутящего момента ДВС. 

Тогда 2/])/(2/[ 5,02

221 JdJk flym   

или 4/])/(2/[ 5,02

221 JdJk flym  . 

Диапазон значений угловой скорости 

коленвала ДВС на холостых оборотах из-

вестен, поэтому запишем условия предот-

вращения резонанса как недопустимые 

значения жесткости первого набора пру-

жин

  

2

2

2

2

1 ])/(2[2 JJdk flym
    или   2

2

2

2

1 ])/(8[2 JJdk flym
 .                         (1) 

 

С другой стороны, угол  не должен 

превышать величины 1. Тогда  

1 1max( ) /Crankk M  .                (2) 

Для практического определения 

условия (2) можно использовать экспери-

ментальные данные о максимальной вели-

чине угла  на холостых оборотах.  

Тогда 1max( ) max(α)CrankM k  и 

условие (2) для принятой величины k1, 

принимает вид  

)max(1                     (3) 

Формулы (1) и (3) определяют допу-

стимые значения жесткости первого набо-

ра пружин k1 из условия предотвращения 

резонанса и угол 1, соответствующий их 

предельному сжатию. 

 

Заключение 

Разработанные математическая и 

компьютерная модели для анализа кру-

тильных колебаний автомобильной транс-

миссии с двухмассовым маховиком и 

двойным сухим сцеплением позволили 

провести анализ вынужденных стационар-

ных крутильных колебаний деталей 

трансмиссии во временной области. 

Результаты моделирования стацио-

нарного режима работы трансмиссии пока-

зали, что использование двухмассового 

маховика заметно снижает СКО угловых 

скоростей и ускорений деталей (кроме ко-

ленвала) по сравнению с одномассовым 

маховиком.  

Увеличение коэффициента демпфи-

рования маховика dfly увеличивает СКО 

угловых скоростей и ускорений деталей 

трансмиссии, кроме коленвала. При увели-

чении dfly с 2,7 до 27 и J2/J = 0,1…0,25 

СКО угловых скоростей деталей на 2-й пе-

редаче увеличились в 2,4…2,72 раза, СКО 

угловых ускорений – в 2,56…3 раза. СКО 

угловых скоростей и ускорений коленвала 

уменьшились на 2 % при J2/J = 0,1. 

Увеличение отношения моментов 

инерции J2/J снижает СКО угловых ско-

ростей и ускорений деталей (кроме колен-

вала). При увеличении J2/J с 0,1 до 0,25 и 

dfly = 2,7…27 СКО угловых скоростей де-

талей уменьшились на 2-й передаче в 

1,69…1,9 раза, СКО угловых ускорений – в 

2,05…2,41 раза. СКО угловых скоростей и 

ускорений коленвала увеличились на 

20…23 %. 

Из условия предотвращения резонан-

са крутильных колебаний маховика на хо-

лостых оборотах определены формулы до-

пустимых значений жесткости первого 

набора пружин k1 и угол 1, соответству-

ющий их предельному сжатию. 
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