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ESTIMATION OF INFLUENCE OF PSYCHOPHYSIOLOGICAL CONDITION OF THE DRIVER 

ON SAFETY OF PASSENGER AUTOMOBILE TRANSPORTATIONS 
 

The safety of road passenger transport depends on the main key elements that make up the system: driver-car-

road-environment. Failure of any element of this system increases the probability of its exit from the normal-functional 

state, and most importantly, will increase the risk of an accident (hereinafter - road accident). Therefore, the search for 

ways to reduce the likelihood of accidents during passenger road transport based on the analysis of the consequences of 

changes in the psychophysiological states of the driver is an urgent task. 

The purpose of the study is to develop recommendations for reducing the probability of accidents during 

passenger road transportation based on the analysis of the consequences of changes in the psychophysiological states of 

a driver. The study used the method of expert assessments and the method of "Failure Mode and Effects Analysis" 

(hereinafter the method "FMEA"), which includes organizational, logical and mathematical and statistical procedures 

aimed at obtaining from experts the assessment of hazards affecting the change the psychophysiological state of a driver 

while driving a passenger bus, their analysis and generalization of the results in order to prepare rational decisions. 

It is determined that changes in the psychophysiological state of a driver lead to errors in driving a passenger 

bus and are the main catalyst, which together with various hazards when driving a vehicle and joint interaction of the 

subject with the object - leads to traffic violations and further - to road accidents. 

It is shown that in case of elimination of one of the listed components, the road accident will not occur. It is 

established that the loss of concentration, changes in emotional state and intensity of the load are the main factors that 

affect the psychophysiological state of a passenger bus driver. The dependence of the accident on the presence of the 

catalyst, the hazard, and the interaction of the subject with it is determined. It is proposed to use the driver's reaction as 

a catalyst, which depends on the change of their psychophysiological state while driving a passenger bus.  

Keywords: driver, psychophysiological condition, passenger bus, hazard, interaction, catalyst. 

 

INTRODUCTION 

Road transport is a basic component of the state economy and meets the needs of the population to move 

in space. Growing demand for road passenger transport contributes to economic stability, social development 

and improving the financial condition of the transport company (TC). The effectiveness of this process depends 

on:  

 - the level of road safety of automobile transportations;  

 - minimization of hazards and occupational risks (OR), which are associated with the human factor 

(physical and psychophysiological state of health of the driver);  

 - minimization of logistical losses that TC will receive as a result of violation of traffic regulations (TR) 

or the occurrence of road accidents (RA).  

For example, TC's logistics losses are 9% of GDP for the United States; 11% of GDP for Japan; 12 % 

of GDP for France, Korea, Germany [1, 2]. This requires TC professionals to make effective management 

decisions that aim to increase the safety of the road passenger transport process and minimize the hazards and 

ORs of passenger bus (PB) drivers. Thus, there is a need to solve an urgent problem, i.e. the study of various 

hazards and assessment of OR, which occur during the performance of transport work by the driver and which 

affect the change of the psychophysiological state. It should be noted that there are quite a significant number 

of different incidents on the roads and RA that significantly increase both human losses and TC financial 

losses.  

According to [3], about 1.3 million people die each year as a result of RA. The damage suffered by most 

countries as a result of RA reaches 3% of their gross domestic product. About 1.3 million people die each year 

as a result of RA. Another 20 to 50 million people suffer non-fatal injuries, which in many cases lead to 

disability. According to statistics [4] in the countries of the European Union in 2020, 18,800 people died in 

RA. Compared to 2019, there was an unprecedented drop of 17% in the number of RA. This means that in 

2020, almost 4,000 fewer people died on EU roads compared to 2019. The decline in traffic as a result of the 

Covid-19 pandemic has had a clear, albeit incredible, impact on road deaths. Fig. 1 shows the data of deaths 

as a result of RA on the roads of EU countries per million inhabitants for the period 2019-2020 (preliminary 

data for 2020) [4].  
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Figure 1 - Data on deaths as a result of RA on the roads of EU countries per million inhabitants for the 

period 2019-2020 (preliminary data for 2020) [4] 

 

For the conditions of Ukraine according to [5] in 2020 the total number of RA was 168107, in which 

3541 people died and 31974 people were injured. For the period from 01.01-31.08.2021, the sad statistics 

consist of the following data: the total number of RA was 15 613, in which 1914 people died and 19309 people 

were injured. At the same time, most studies [1, 6, 7] show that security problems are inherent around the 

world, which requires the construction of appropriate mathematical models that can predict developments, 

including to reduce or avoid unnecessary hazards and OR. 

ANALYSIS OF LITERARY DATA AND PROBLEM STATEMENT 

It is known that the safety of road passenger transport depends on the main key elements that make up 

the system: driver-car-road-environment (hereinafter - the "DARE" system). Failure of any element of the 

DARE system increases the probability of its exit from the normal-functional state, and most importantly, will 

increase the risk of RA. 

Experts single out the driver as the most important element of the "DARE" system, who needs an 

appropriate level of control of the psychophysiological state during the performance of professional functions 

to reduce errors that occur when driving PB [6]. Thus, the study [7] indicates that failures in road transport 

systems are mostly related to the behavior of the driver while driving a vehicle (V). As the "DARE" system 

constantly exchanges information: from V technical condition and road conditions to the state of driver’s 

health, who provides control commands and receives information about the results of their actions through 

feedback channels and, according to changes in the situation, performs corrective actions [8]. Hence, the 

reliability of the system depends on the ability to perceive and process information. The authors of the study 

[9] assume that the root cause of errors is related to changes in the psychophysiological state. Correction of 

this situation is seen in the strengthening of requirements for professional training of drivers [8]. Another study 

[9] found that most road accidents are caused by a lack of awareness of drivers about the hazards and their 

health consequences. The authors point out that the technical systems of the car do not often fail, and those 

minor cases, again, are mostly related to the human factor. Thus, difficult situations on the road in which the 

driver makes a mistake according to statistics occur once a month on average, which in the general sense leads 

to an accident once every five years [10, 11]. It is proposed to correct this situation with the help of driver 

behaviour planning theory, which is based on studies of traffic conditions, cultural habits, which allows finding 

appropriate methods to supplement and adjust the driver's reaction to difficult situations [12]. 
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The authors of the paper [13] sought reasons for the errors using the method of "FMEA", which allowed 

them to assess the driver's performance using a comprehensive indicator "transport operator specifications". 

According to this indicator, you can determine the impact of all potential hazards during the transport process 

on the probability of error. It is also possible to rank hazardous factors during road transportation of goods, 

presented by the authors of the paper [14]. The authors based on a systematic approach to identifying the 

hazards that occur during the transport process established the criticality of the system; after crossing it the 

emergency occurs. On the other hand, an important component of the transportation process is to ensure the 

reliability of logistics in the supply chain. The authors of the paper [15] showed the relationship between the 

level of service and safety of the car based on the "FMEA" analysis method. This allowed the development of 

recommendations to improve the reliability of transportation by reducing the number of failures, which is 

calculated depending on the severity, occurrence and detection.  

A radical solution to this problem of reducing the number of incidents in the "DARE" system is the 

production by the industry of fully autonomous cars on artificial intelligence, which make independent 

decisions based on the collection of the maximum amount of information about the environment. At the same 

time, in order to strengthen the safety of such transportation, it remains possible to control the movement of 

such V by transport operators [16].  

From the analysis we can identify several main causes of RA, where the most significant share is the 

change in physical or psychophysiological state of the driver during driving V (Fig. 2), characterized by: 

fatigue from prolonged driving PB; deterioration of psychomotor reactions when driving PB from intense 

changes in traffic intensity, the manifestation of fatigue from monotonous movements and being in a 

monotonous working posture; change in emotional mood; loss of concentration; manifestation of aggression 

towards passengers or other road users; dissatisfaction with the conditions of comfort in the workplace, etc.  

 
Figure 2 - The groups of main reasons for committing RA 

 

In addition, the deterioration of the physical health of the driver while driving V may change on the 

basis of the symptoms of chronic disease, the sudden onset of a viral disease; residual signs of alcohol or drug 

intoxication, from prolonged driving of PB without rest; the influence of harmful production factors during 

PB driving: vibration, PB cab temperature, noise, dust, etc. [8-12].  

AIM AND TASKS OF THE RESEARCH 

The object of the research is the transport process of passenger road transportation. 

The purpose of the research is to develop recommendations for reducing the probability of accidents during 

passenger road transportation based on the analysis of the consequences of changes in the psychophysiological 

states of the driver. 

RESEARCH RESULTS 

To assess the hazards, OR in the implementation of passenger road transport we will use the method of 

expert assessments and the "FMEA" method. The use of this method is often the most economical, and 

sometimes is the only possible way to assess the degree of OR for PB driver, in accordance with the 

requirements [17-20]. 

Expert evaluation was performed by ranking, pairwise comparisons, direct evaluation of the constituent 

factors of OR [17-20]. Ranking is the arrangement of objects (events, facts) in ascending or descending order 

of OR. In pairwise comparison, experts compare all objects in pairs, select the best for each pair, then form 
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new pairs and continue the comparison until one find the object with the best value. Pairwise comparison was 

used in the analysis of a large group of objects. The evaluation was conducted by five experts. Three of them 

are PB drivers with work experience 11, 17, 22 years respectively. And two other are scientists in the field of 

transport technologies, with scientific degrees and experience of scientific work 18 and 28 years respectively. 

After obtaining the results of expert evaluation of the factors that have the most significant impact on the 

probability of RA, the average weight of the relevant indicators was determined by the relevant evaluation 

criterion, the severity of the consequences of OR, by the formula [21]: 

 

   1 2 3 1/ 2 / 2 / 1
i ii n n iP Y Y Y Y Y n           (1) 

where Рі is the average weight of the relevant expert evaluations of the relevant evaluation criterion; ni is the 

number of expert assessments of the i-th group; Y1, Y2, ..., Yni -1, Yni are assessments that are determined by 

experts in assessing the risk factors for RA. 

 

The next step is to quantify the ORs that occur as a result of changes in the psychophysiological state of 

the driver, while driving PB by the algorithm of the "FMEA" method, to identify possible inconsistencies and 

causes of RA. The actions of experts according to the algorithm of the "FMEA" method (Fig. 3) are described 

in detail in the standard [22].  

 

 
 

Figure 3 - Algorithm of experts' actions during OR evaluation [22] 

 

The group of experts assesses three main risk factors for the regime of possible potential hazards: failure 

severity ("S"), occurrence ("O") and detection ("D"). The product of these components "S", "O" and "D" allows 

you to determine the value of the priority rank OR ("Risk priority number", hereinafter "RPN") by the formula 

[22]: 

RPN S O D   ,    (2) 

The OR point obtained by the "FMEA" algorithm continues until the "RPN" priority rank value is fully 

identified, indicating the highest OR values. The most influential factors are those in which the value of "RPN" 

exceeds 150 points [22]. 

DISCUSSION OF THE RESEARCH RESULTS 

The analysis of the causes of RA showed that the presence of hazard during movement V, which is due 

to both internal and external factors, in most cases is only one of the elements of influence that leads to a traffic 

accident. In most cases, RA occurs if the following condition is met: 

 

" " " " " " " "Hazard Inter iR Cac tt o snA a aly t   ,    (3) 



© Cheberyachko S., Cheberyachko Yu., Deryugin О., Tretyak О., Bas І. 2022 
 

, 2022, №1 (18) 9 
 

 

where "Hazard" is potentially dangerous phenomenon that may cause harm to humans (weather conditions, 

road conditions, PB breakdown); "Interaction" is compatible action of the subject with the object in which the 

result of the action of one of them can lead to a dangerous state; "Catalyst" is a certain phenomenon that sets 

the event in motion. 

It is impossible to get into RA if all three of these elements do not exist. Of course, to protect the PB 

driver from an accident, it is usually easiest to eliminate the component "interaction", i.e. to refuse to perform 

transport work. It is more difficult to eliminate the "hazard" component, especially if it is related to external 

factors (weather conditions, other road users, road conditions, etc.). However, the most difficult to predict is 

the "catalyst" component as being related to the psychophysiological state of the driver, which may change 

due to different scenarios during the driving PB. For example, if you ask about the increase in the number of 

accidents during driving V in low visibility or difficult weather conditions, the answer requires additional 

information about the training, experience and psychophysiological condition of the driver to calculate the risk 

of RA.  

Let's analyse different scenarios during the management of PB to determine the meaning of the term 

"catalyst".  

Common situations that can lead to a PB collision include:  

 - bypassing an obstacle that is located on the roadway, which requires a quick response of the driver;  

 - loss of attention at a crossroads due to driver distractions while driving PB;  

 - PB overtaking manoeuvre to the oncoming lane, which requires driver's clear understanding of the 

technical capabilities of their and oncoming V, as well as the corresponding emotional state,  

 - failure of PB technical systems, which requires appropriate control over the emotional state of the 

driver and a clear algorithm to stop V.  

 - collision with a pedestrian due to lack of visibility or delay braking reactions to its appearance on the 

roadway. 

Determination of the most influential psychophysiological state of the PB driver, which is most likely 

to lead to RA by the "FMEA" method and the method of expert assessments are given in tables 1. The 

mentioned determination of risk factors, which are given in tables 2 were carried out on the basis of the analysis 

[23-26]. From the analysis of the calculations it can be concluded that the highest level of OR, including the 

threat to health and life of the driver PB is: 

- OR, which is associated with psychophysiological stress due to the fact that PB is V of increased risk, 

manifestation of fear, anxiety, doubt, insecurity,  

 - performing discrete work, which is associated with frequent changes in the beginning traffic and stops 

(congestion of a large number of cars, traffic light regulation, etc.);  

 - fatigue from prolonged PB driving without rest.  

This allows the development of preventive measures that will increase the safety of passenger road 

transport. Figure 4 shows a diagram of the OR profile of a PB driver. 

Table 1 Results of expert assessment of dangerous actions of PB driver 
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Table 2 The results of the evaluation of drivers’ OR by the "FMEA" method 

 

 
Figure 4 - The OR profile diagram of the driver PB figures from 1 to 14 correspond to the risk factors for 

occurrence / violation of RA shown in table 1, 2 

 

Without road safety measures it is impossible to reduce injuries caused by RA. In general, RAs occur 

due to insufficient driver qualifications, carelessness, and inability to organize safe traffic due to the specifics 

of PB driving, which is a complex problem that can be reduced by raising the awareness of road users. Thus, 

most of the world's transport companies to address this issue implement various traffic safety management 

systems (programs), which are based on three steps: plan, act, check that meets the requirements of the standard 

[28]. 

Identifying the hazards associated with driving a car and assessing the associated ORs are key road 

safety planning measures. These steps allow you to set priorities to ensure appropriate security measures. This 

process should begin with the formation of the driver's understanding of the importance of anticipating certain 

developments of situation, followed by the choice of tools that will avoid accidents or at least reduce OR. This, 

in turn, will allow you to plan resources, actions, identify those responsible, control dates and track the 

implementation of tasks.  

From the above analysis it can be concluded that obtaining a driver's license is not a sufficient condition 

for PB safe driving, it is necessary to check at least three other indicators: attitude, behaviour and understanding 

of the dangers the driver will face while driving PB and the ability to avoid them. To do this it is recommended 

to implement a program to monitor the effectiveness of solutions aimed at improving the safety and comfort 

of PB drivers for the timely implementation of corrective decisions based on the assessment of intensity and 

intensity of work. 

Based on the analysis for determining the psychophysiological hazardous conditions of the PB driver, 

the authors developed a checklist (Fig. 5) to assess the accumulation of fatigue through the definition of an 
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integrated assessment of the severity of work. Improving working conditions slows down the development of 

fatigue of employees and improves their productivity. 

 
а)                                                                      б) 

Figure 5 - Checklists to determine the psychophysiological state of a PB driver from the intensity and 

intensity of work of drivers: 

a) checklist to determine the intensity of work; 

b) checklist to determine the psychophysiological load (developed by the authors) 

CONCLUSIONS 

1. It has been determined that the psychophysiological states of the PB driver in most cases lead to errors 

and are the main catalyst, which together with the influence of hazard during the PB driving and the joint 

action of the subject with the object to the incident. It is shown that in case of elimination of one of the given 

components RA will not occur. Analysis of the causes of RA showed that the most likely catalyst for their 

occurrence is the overestimation of their capabilities by the PB driver. 

2. It is established that the psychophysiological stress, which is due to the fact that PB is the V of 

increased risk, manifestation of fear, anxiety, doubt, insecurity; performing discrete work, which is associated 

with frequent changes in the start of motion and stops (accumulation of a large number of cars, traffic light 

regulation, etc.); change in the psychophysiological state as a result of PB driving in the conditions of the 

imposed pace and lack of time (execution of the movement schedule) and manifestations of fatigue from 

prolonged PB driving without rest. 
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3. Checklists are offered to check the psychophysiological condition of the PB driver from the stress 

and intensity of drivers' work, which take into account the influence of dangerous physical and 

psychophysiological factors. They will provide for the provision and implementation of measures aimed at 

eliminating and reducing the psychophysiological load, the emergence of occupational risks of the driver in 

the performance of production activities. 
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психофізіологічного стану водія на безпеку пасажирських автомобільних перевезень 
Безпека автомобільних пасажирських перевезень залежить від основних ключових елементів, які 

утворюють систему: водій-автомобіль-дорога-навколишнє середовище. Відмова будь-якого елементу 

цієї системи збільшує ймовірність виходу її з нормального-функціонального стану, а головне, спряє 

підвищенню ризику виникнення дорожньо-транспортної пригоди (далі – ДТП). Тому пошук шляхів, 

які спрямовані на зниження ймовірності виникнення аварійних ситуацій під час пасажирських 

автомобільних перевезень на основі аналізу наслідків зміни психофізіологічних станів водія є 

актуальним завданням. 
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Метою дослідження є розробка рекомендацій щодо зниження ймовірності виникнення аварійних 

ситуацій під час пасажирських автомобільних перевезень на основі аналізу наслідків зміни 

психофізіологічних станів водія. Для проведення дослідження використано метод експертних оцінок 

та метод "Failure Mode and Effects Analysis" (далі метод "FMEA"), який включає організаційні, логічні 

і математико-статистичні процедури, що спрямовані на отримання від фахівців-експертів оцінки про 

фактори небезпеки, які впливають на зміну психофізіологічного стану водія під час керування 

пасажирським автобусом, їх аналіз і узагальнення отриманих результатів з метою підготовки 

раціональних рішень. 

Визначено, що зміни психофізіологічного стану водія призводять до здійснення помилок при 

керуванні пасажирським автобусом і являються основним каталізатором, який разом з різноманітними 

небезпеками під час управління транспортним засобом та сумісною взаємодією суб'єкта з об'єктом - 

призводить до порушення правил дорожнього руху і в подальшому - до ДТП. Показано, що у разі 

усунення однієї з наведених складових, ДТП не відбудеться. 

Встановлено, що втрата концентрації уваги, зміна емоційного стану та інтенсивність 

навантаження є основними факторами, які впливають на психофізіологічний стан водія пасажирського 

автобусу. Визначено залежність виникнення ДТП від наявності каталізатора, небезпеки, та взаємодії з 

нею суб’єкта. Запропоновано, в якості каталізатора використовувати реакцію водія, що залежить від 

зміни його психофізіологічного стану під час керування пасажирським автобусом. 

Ключові слова: водій, психофізіологічний стан, пасажирський автобус, небезпека, взаємодія, 

каталізатор 
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EFFECT OF THE 2-ETHYLHEXYL NITRATE DOPED RAPESEED OIL AND AVIATION jP-8 

FUEL ON THE COMBUSTION PROCESS AND EMISSIONS OF A DIESEL ENGINE  
 

The COP26 Clime Summit brought together Heads of state and ministers from over 200 countries to take urgent 

actions and protect the planet by limiting global warming to 1.5 degrees Celsius. Low-carbon rapeseed oil (RO) and JP-

8 fuel (JF) could be used for diesel engine powering to reduce the climate change. However, at first, too low cetane 

number related drawbacks of these fuels should be removed to improve the ignition process and achieve efficient and 

clean combustion. The purpose of the research was to evaluate the cetane improve-made effects on the ignition delay, 

combustion parameters, thermal efficiency, smoke, and emissions. A naturally aspirated, DI diesel engine operated on 

the undoped RO and JF to identify the baseline parameters for full (100%) loads corresponding to Indicated Mean 

Effective Pressures (IMEP) of 0.844 and 0.738 MPa at the most usable speeds of 1400 and 2200 rpm. Then, the engine 

was fuelled with the cetane improver 2-EHN doped fuels 0.10 (RO-10), 0.30 (RO-30) and 10 (JF-10), 24 vol% (JF-24) 

to obtain new results important for evaluation of all the benefits and detriments that the use of alternative fuels suggest. 

It was found that the ignition delay is 10.3% and 44.6% shorter, the Indicated Thermal Efficiency (ITE) is 6.1% higher 

and 1.2% lower, the NOx emissions are a little and 10.3% lower with the doped RO-30 and JF-24 fuels at rated speed of 

2200 rpm. Also, the fuels RO-30, JF-24 produce smoke opacity and CO emissions 42.1%, 32.1% and 11.6%, 2.7% 

higher, THC emissions 1.9 times higher, and 28.6% lower for the respective speeds. The enhanced cetane number 

differently affects the ignition delay, combustion parameters and emissions because the differing fuel properties play a 

vital role in the injection, evaporation, and combustion processes. Analysis of the combustion attributes, heat release 

characteristics, ITE and the NOx-smoke trade-off presents new knowledge that is one of the goals of the study. 

Keywords: Diesel engine; Rapeseed oil; JP-8 fuel; Cetane improver; Combustion process; Cyclic variations 

 

INTRODUCTION 

Extensive usage of traditional fuels in power plants, industry, and the transport sectors reduces natural 

oil resources and increases the greenhouse effect and global warming leading to the climate change that can 

damage the nature. The simplest and the most cost-effective way for reducing human-made ecological 

footprints is a partial or full-scale substitution of fossil-origin fuels with low-carbon, renewable energy sources. 

The diesel engine tests conducted with vegetable oils, or biodiesel of various origins [1], fossil fuel, and 

various-vegetable oils, biodiesel, ethanol, n-butanol, and diethyl ether (DEE) blends under steady [2] and 

transient [3] conditions shoved that using of revvable biofuels is feasible and more friendly to nature. However, 

the experiments also disclosed the existence of differentiation in the ignition delay, the combustion process, 

maximum heat release rate, thermal efficiency, cyclic irregularity, smoke, and emissions produced by the 

combustion of biofuel blends. 

The Directive (EU) 2018/2001 of the European Parliament and of the Council includes the Union’s 

binding target to cut emissions by at least 40% by 2030 and increase the use of energy derived from renewable 

sources [4]. That is a motivation why scientists around the world focused attention on cost-efficient, sustainable 

biofuels and low-carbon alternative fuels, which become a research topic dealing with the main items of 

sustainability: economic, environmental, and social welfare. Environmental life cycle assessment of RO 

produced in Latvia, located in the Zemgale region, revealed that total greenhouse gas (GHG) emissions from 

rapeseed cultivation to processing vary within the range of 203.7-354.7 kg CO2 eq./t in Slovenia to 828.5-

5904.2 kg CO2 eq./t in Italy depending on the vegetable type, life cycle inventory methods (LCI) and various 

factors [5]. However, rapeseed possesses a high 37-50% oil content [6] and, therefore, its use in diesel engines 

is an economically feasible and environment-friendly contribution to the lower CO2 emissions in a global 

cycle.  

Le et al. [7] investigated the effects of a cetane improver 2-Ethylhexyl nitrate on the two-stage ignition 

delay (ID) in experimental studies within a rapid compression machine (RCM) assisted by kinetic modelling-

works with a mixture of toluene and n-heptane at the doping levels of 0.1 and 1% on a molar basis. The 

researchers revealed that 2-EHN generates a promoting effect on the surrogate reactivity over the whole 

temperature range, and the impact is higher the higher are the doping levels of the fuels. This advantageous 

feature suggests the molecule of 2-EHN containing a weak N – O bond, which breaks rapidly into radicals 

releasing NO2 that promotes reactivity of the fuel. Also, the researchers noted that the 1% dopped-fuel ensures 

higher compression temperature, suppresses the negative temperature coefficient behaviour, and lowers both 

1st - stage ID and the main ID of the surrogate fuel.  
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Erman et al. [8] investigated the influence of the ignition delay and fuel properties on the combustion 

process and emissions in a single-cylinder, naturally aspirated DI diesel engine. The fuel ignitibility was 

controlled in two different ways: naturally, using seven fuels possessing various cetane numbers and 

artificially, with an CN improver 2-EHN blended into a single base fuel. The researchers made an important 

conclusion that the change in a natural cetane number has a much wider influence on combustion attributes 

and exhaust emissions than additive-boosted cetane alone, even though the two types of fuel have the same 

value cetane number. The valuable findings revealing the ignition delay’s behaviour, the in-cylinder pressure, 

combustion process, PM formation, smoke, NOx, CO, and THC emissions are of importance when dealing 

with low-cetane fuels related issues. 

The auto-ignition and clean combustion of rapeseed (canola) oil as potential diesel fuel extender related 

issues are not fully examined even though its production and the use are popular in Europe, North America, 

and Canada. The two factors determined the fuels taken for the experiments. At first, the CN ratings of both 

alternatives are slightly too low but of similar value that still can be accepted by a diesel engine. Secondly, 

analysis of the results obtained with fuels of different origins, nature and the widely differing chemical-

physical properties allows to look deeper at the processes trying to extract information helpful for revealing 

the correlated relationships between the combustion parameters and the factors affecting them. The purpose of 

the research was to evaluate the cetane enhancer-made effects on the ignition delay, combustion attributes, the 

coefficients of cyclic variations (COVs) of the IMEP, the in-cylinder maximum pressure, its increment rate, 

the ITE, smoke, and exhaust emissions. Analysis of the results may provide a new knowledge and essential 

help in solving the problem how to reduce the existing drawbacks and increase the share of veg.-oils as a 

cheap, locally available, and safe to handle, green-energy source to accomplish “decarbonization” of the power 

sector. 

ENGINE TEST FACILITIES, MEASURING APPARATUS AND METHODOLOGY OF THE 

RESEARCH 

The research was carried out in the Engine testing laboratory, Department of Mechanical, Energy and 

Biotechnology Engineering at Faculty of Engineering of Vytautas Magnus University-Agricultural Academy. 

The tests were conducted on a fully instrumented, four-stroke, DI, naturally aspirated, 60 kW at 2200 rpm 

diesel engine D-243  with a bore 110 mm, piston stroke 125 mm, displacement 4.75 dm3, and compression 

ratio of 16.0:1. The in-line, injection pump type PP4M9P1g-4201 with plunger diameter x stroke of 9 x 8.5 

mm supplied the fuel at the needle-valve lifting pressure of 19.0±0.5 MPa through a five-hole injector with the 

nozzle type DOP122S532-4164 MP 5 x 0.34 into the toroidal-shape combustion chamber in a piston head. The 

static fuel delivery advance angle was fixed at 25 crank angle degrees (CADs) before TDC and was kept the 

same for the various 2-EHN additions to the fuels tested at full (100%) engine loads and the two ranges of 

speed.  

The experimental test setup consists of a diesel engine, an engine testbed, the air- and fuel mass 

measuring tools, a gas analyser, and a smoke meter for the exhaust. A high-speed indicating system, an angle 

encoder 365C with an accuracy of ± 0.1° CAD and pressure sensor GU24D with an accuracy of ± 0.1 bar 

coupled to an AVL indicating amplifier IndiModul 622 are used for the recording, acquisition, and processing 

of fast crank-angle and time-based gas pressure traces in the first cylinder. Start of injection (SOI) was defined 

using the injector nozzle-needle-valve lift history, which was recorded using the position sensor ASMB 

470004-1 with an accuracy of ± 0.5% in the needle-valve lift range of 0–0.28 mm. The position sensor is 

connected to the Kistler charge amplifier-module 5247 mounted on the signals conditioning platform-compact 

2854A. The needle-valve lift signals from Signal Conditioning Platform (SCP) proceed to the AVL IndiModul 

622, a fast data acquisition and processing system, which is connected to a PC equipped with the AVL Indicom 

Mobile software. The data post-processing software AVL CONCERTO advanced edition 4.5 increased 

productivity and improved the accuracy of the results. 

The engine torque was measured using a 110 kW AC stand dynamometer KS 562-4 with a definition 

rate of ± 1 Nm and speed with AVL crank angle encoder 365C installed at the crankshaft’s front-end with an 

accuracy of ± 0.2% of the measured value. The air mass flow was measured with an AVL air mass meter 

installed downstream of the air filter in front of the air tank to reduce pressure pulsations. This method 

guarantees the stability of the airflow and accuracy of ± 1% of the measured value. The fuel mass-flow was 

measured by weighing 100 g on the AVL dynamic fuel balance 733S flex fuel with an accuracy of ± 0.10%. 

The engine power, ISFC and ITE values were identified with the respective ±1 (kW), ±0.1 (g/kWh) and ±1.5 

(%) uncertainties. 

The auto-ignition delay as a time interval between the SOI and the start of combustion (SOC) was 

determined with an accuracy of ± 0.1° CAD. Here the SOI represents the crank angle at which the injector-
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needle-valve moves up about 5% of its total lift. Whereas the SOC represents the crank angle at which the heat 

release rate crosses the zero-line and changes from the negative to the positive value. The heat release rate was 

calculated using the in-cylinder pressure traces versus crank angle as the input data average during the 100 

consecutive combustion cycles, the instantaneous cylinder volume, and their first-order derivatives along the 

crank angle for every load-speed setting point. 

Emissions of nitric oxide NO (ppm), nitrogen dioxide NO2 (ppm), carbon monoxide CO (ppm), dioxide 

CO2 (vol%), and total unburned hydrocarbons THC (ppm) were measured using the electrochemical sensors 

installed into Testo 350 XL flue gas analyser. The total nitrogen oxide NOx emissions were estimated as a sum 

of both NO and NO2 components with an accuracy of ± 5 ppm. The exhaust smoke (%) was measured with a 

“Bosch” RTT 110 opacity-meter, the readings of which are provided as Hartridge units (% opacity) in a scale 

range of 0–100% with an accuracy of ± 0.1%. The temperature of the exhausts was measured with a K-type 

thermocouple and an indicator N20 that guaranteed the accuracy of ±0.2 °C within the temperature range of 

0-650 °C. 

The experimental tests started by registering load characteristics running an engine alternately on the 

undoped rapeseed oil (RO) and JP-8 fuel (JF) to identify the combustion characteristics, smoke and exhaust 

emissions at a maximum torque speed of 1400 rpm and rated speed of 2200 rpm. The engine operation-related 

data with the reference fuels were taken at first to identify the baseline parameters for full (100%) engine loads, 

IMEP = 0.844 and 0.738 MPa at these speeds. Then, the doped both rapeseed oil-sets RO-10, RO-30 and JF-

10, JF-24 fuel-sets were prepared by adding 0.10, 0.30 and 0.10, 0.24 vol% of 2-EHN into fuel containers and 

the engine tests were repeated with all the doped fuel-sets under the same test conditions to accomplish the 

stated tasks. Mixing of RO with 2-EHN is vital to maintain the homogeneity of the doped fuel-sets because oil 

possess higher molecular weight, density, viscosity, and pour point that requires careful handling of the 

samples.  

RESULTS AND DISCUSSION 

Cold-pressed, decanted, and safely filtered RO was brought from the oil refinery Orlen Lietuva 

(Mažeikiai). Rapeseed oil is renewable, sustainable, economically feasible, environmentally friendly, low-

sulphur, non-toxic, and safe for transportation. However, it possesses lower volatility and net heating value 

due to fuel-bond oxygen in the molecular compared to JP-8 fuel. Chemical-physical properties of the fuels of 

both origins were found at the oil refinery’s Quality Control Centre according to the ISO and ASTM test 

methods as listed in Table 1. It is evident, the density, viscosity, flash- and initial/final boiling points, the 

cetane number, iodine number, acid value, C/H atoms ratio, and other data are all the fuel-composition related 

properties.  

The main drawbacks of RO are the high molecular weight, density, viscosity, initial/final boiling points 

that may clog the fuel filters, feeding lines and affect the injection quality leading to incomplete combustion 

at light loads and low speeds. Whereas the injectors coking and piston rings sticking may occur due to the 

higher density, viscosity, and lower volatility of RO even though the temperature in the cylinder is high enough 

at the high loads. Also, the air and still liquid oil-droplets mixing quality is vital for starting characteristics of 

an engine. Molecular formulas of RO and JP-8 fuel were used to calculate the fuel-oxygen mass content, C/H 

atoms ratio and stoichiometric air/fuel ratio. 

 

Table 1. Basic properties of rapeseed oil and aviation turbine JP-8 fuel 

Property parameters Test methods of RO and JP-8  RO  JP-8 (JET A-

1) 

Chemical formula - C57H105O6 C10.17H19.91 

Density at 15 oC, kg/m3 EN ISO 12185:1999 / ASTM D 4052-09 0.916 797.2 

Kinematic viscosity, mm2/s EN ISO 3104:2000 at 40 ºC / ASTM D 

445 at -20 ºC 

38.0 4.0 

Flash point, open cup, oC EN ISO 2719:2003 / ASTM D 56-05 220-280 40.0 

Initial/final boiling points, 0C EN ISO 3405:2011 / - 340 / 375 145.4 / 258.7 

Auto-ignition temperature, oC - 320 238 [45] 

Cold Filter Plugging Point, oC EN ISO 116/AC:2002 / - +15 -60.4 

Cetane number EN ISO 5165:1999 44-48 42.3 

Iodine number, J2g/100 g EN 14111:2003 / - 111 - 

Acid value, mg KOH/g EN ISO 14104:2003 / ASTM D 3242-11 2.0 0.001 

Oxygen content, max% - 10.8 - 

Polycyclic aromatics, % EN 12916 / ASTM D 1319-10 ≥ 36vol% 17.5vol% 
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Sulphur content, mg/kg EN ISO 20846:2004/ASTM D 5453-09 2 9.3 

C/H atoms ratio  - 6.5 6.1 

Net heating value, MJ/kg EN ISO 8217:2007/ASTM D 4529-01 36.87 43.23 

Stoichiometric air/fuel ratio - 12.63 14.85 

Latent heat of vaporisation 

(Enthalpy), kJ/kg  

- 209 [9] at 

(Tboil.) 

343 [8] at 20 
oC 

Ash content, mass-% - 0.01 0.007 

Total contamination, mg/kg EN ISO 12662:2014/- 25 0.2 

 

Whereas JP-8 fuel, which satisfies the MILDTL-83133E specifications, is a kerosene-type, the civil fuel 

Jet A-1, which includes special additives: a static dissipater additive, corrosion inhibitor, lubricity improver, 

and fuel system icing suppressant. The aviation turbine JP-8T fuel is produced in a crude oil refining process 

and its price fuel is inherently lower than that of petroleum diesel because it does not require any enhancement 

of the cetane number. The boiling points of JP-8 fuel are between those of gasoline and diesel fuel. This fuel 

is lighter than diesel fuel and retains lower viscosity than RO that suggests real advantages in evaporation and 

the air-fuel mixing processes.  

If the ignition conditions are improved, the rapid premixed combustion and the mixing-controlled 

diffusive-flame burning of the fuels will proceed smoother with a lower engine noise and less harmful 

pollutants. Thus, the ignition delay plays an essential role in a CI engine operation, depending on the in-

cylinder temperature, fuel chemical-physical properties and engine load-speed conditions. The fuel CN 

value, iodine number, and latent heat of vaporization impact the ignition delay. It was noted that the 2-EHN 

doping level enhanced up to 0.12 vol% reduces the ignition delay, improves premixed combustion, engine 

efficiency, and the in-cylinder pressure, retains the CO production, but increases the level of NOx-smoke 

trade-off and THC emissions [10]. Kumar et al. [11] used additives such as nitrates, peroxides nitrates, 

aldehydes, and tetra-azoles to enhance the cetane number of the fuel. 

 

 
Fig.1. Ignition delay (CADs) as a function of the doping level of rapeseed oil (RO) and JP-8 fuel (JF) 

for full engine loads, IMEP = 0.844 and 0.738 MPa, at speeds of 1400 and 2200 rpm 

 

As can be seen in Fig.1, the ignition delay for the undoped RO and the doped oil-sets RO-10, RO-30 is 

3.2o (42.1%) and 3.6o (50.7%), 4.2o (65.6%) longer than those values of 7.6o (JF) and 7.1o (JF-10), 6.4o (JF-

24) CADs obtained with jet fuel sets at a speed of 1400 rpm. It was unpredicted and not completely understood 

why the ignition delay decreased by 1.9% only even though the highest doping level was applied in the fuel-

set RO-30. Most likely that the reduction in the ignition delay is not as large as could be expected because of 

dissimilar chemical composition and the high-molecular-weight of RO, smaller spray cone angle, poor 

atomisation of oil droplets, and thus imperfect air-oil-vapours mixing quality. The high density, viscosity, and 

initial/final boiling points of RO minimised the expected effect of the 2-EHN on the ignition delay. 

It was showed that the spray length of a JP-8 fuel is 16% shorter, but its cone angle is 15.9o wider than 

that of diesel fuel at the injection pressure of 30 MPa [12]. The wider spray cone angle contributes to a larger 

surface area of the fuel spray plume exposed to the hot-in-cylinder air charge. This promotes the evaporation 

process and improves the air-fuel-vapours mixing quality leading to a lower local equivalence ratio. This fact 

can be one of the reasons why the ignition delay of the undoped JF and the doped jet fuels is almost always 
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shorter than that of RO, and it diminishes rapidly with increasing doping level of the fuel. The ignition delay 

decreased with a different rate of intensity even though the doping level for both fuels was identical of 0.10 

vol% and even higher in RO-30 case. The ignition delay was affected by the higher initial/final boiling points 

and lower heating value of rapeseed oil. Also, the high iodine value of RO indicates the high number of double 

bonds and thus unsaturation degree in oil components that does not contribute to a better quality of rapeseed 

oil. 

The ignition delay of the dopped fuels JF-10, JF-24 decreased by 6.6%, 15.8%, and 18.7%, 44.6% 

compared with 7.6 and 11.2 CADs needed for ignition of the undoped fuel JF at speeds of 1400 and 2200 rpm 

(Fig.1). Analysis of the results shows that the chosen doping level (0.24 vol%) of JF-24 fuel is even too high 

and the ignition delay time is already too short to prepare the air-fuel mixture of the highest quality during an 

extremely limited time left for evaporation and mixing, less than 0.0005 seconds at speed of 2200 rpm. On the 

contrary, the ignition delays of the doped RO-10 and RO-30 were only 0.7 (6.0%) and 1.2 (10.3%) shorter 

than that value of 11.6 CADs (about 0.0009 seconds) during which straight RO ignited at this speed. The 

estimated effect of the CN improver to RO was negligible therefore the ignition delay decreased by only 0.2 

CADs (1.9%) even with the doped (0.30 vol%) RO-30 oil-set at a speed of 1400 rpm. Thus, if fuel properties 

are not truly ideal for a diesel engine, the cetane improver is no longer as active as can be expected and comes 

with only a little help in reducing the ignition delay even though the temperature inside the cylinder is very 

high under full-load conditions.  
 

Fig.2.  Changes of the in-cylinder pressure and heat release rate (HRR) versus crank angle from 

combustion of rapeseed oil (RO) and jet fuel (JF) as well as the dopped oil-sets RO-10, RO-30, and jet fuel-

sets JF-10, JF-24 recorded for a full (100%) load, IMEP = 0.738 MPa, at speed of 2200 rpm 

 

Superimposed illustrations in Fig.2 present an average heat release rate (HRR) and the in-cylinder 

pressure traces during consecutive 100 engine cycles from combustion of the undoped and the doped rapeseed 

oil (RO) and jet fuel (JF) versus crank angle. Since the ignition delay converted to be shorter and the SOC took 

place earlier before TDC with increasing doping level of the fuels, the HRRmax in the premixed combustion 

phase decreased by 5.0% (RO-10), 19.0% (RO-30) and 10.8% (JF-10), 25.5% (JF-24) at a speed of 2200 rpm. 

Whereas the angle AHRRmax shifted less (RO) or more (JF) towards constant-volume combustion (Fig.2). The 

decrease in HRRmax was reasonable but not proportional to the ignition delay’s changing behaviour (Fig.1). 

Reduction in the HRRmax matches well with the differing chemical-physical properties of the fuels and the 

mass of the air-fuel mixture taking an active part in the rapid premixed combustion. The HRRmax and the 

resulting in-cylinder pressure depend on the fuel distribution in the combustion chamber volume and near the 

parietal zone (near-wall mixture formation process) on which the rapid premixed combustion relays, but not 

always on the duration of ignition delay and even on the fuel mass injected during mixing of the fuel and air 

prior to ignition process starts up [13]. 
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Fig. 3.  Indicated Thermal Efficiency (ITE) as a function of the 2-EHN doping level of rapeseed oil 

(RO) and jet fuel (JF) for full (100%) engine loads, IMEP = 0.844 and 0.738 MPa, at speeds of 1400 and 

2200 rpm 

 

The combustion of the doped oil-sets RO-10 and RO-30 developed the ITE a bit 0.2% and 0.5% lower 

than that efficiency of 0.406 measured with the undoped RO at a speed of 1400 rpm. Though the engine thermal 

efficiency converted to be 4.2% and 6.1% higher with these oil-sets than that value of 0.379 the combustion 

of the undoped RO has produced at speed of 2200 rpm (Fig.3). The ITE of an engine increased with increasing 

doping level of a dense and viscous RO, most likely, due to the small (not too much) reduction of the ignition 

delay and, consequently, the SOC occurred a bit earlier at the end of the compression process (Fig.2). The 

earlier SOC suggest more time available to preheat, evaporate, and burn RO-30 completely during the limited 

combustion cycle. On the contrary, in the JF fuel case, even a lower doping level of 0.24 vol% was already too 

high and the SOC started too early before TDC with a resulting loss in engine power. That is the answer to the 

question of why the engine ITE decreased, and smoke opacity increased with the increment rate higher, the 

higher engine speed (Fig.4b). This occurred due to too short ignition delay time to premix and burn the fuel 

completely during a limited engine cycle. Because the doping level of the doped fuels JF-10 and JF-24 was 

slightly too high for given test conditions, the ITE was 1.8%, 3.4% and 2.5%, 1.1% lower than those values of 

0.382 and 0.353 the combustion of the undoped jet fuel developed at speeds of 1400 and 2200 rpm. 

Unfavourable changes in the SOC advanced AHRRmax and reduced the HRRmax late in the compression stroke 

that, in turn, triggered too early growth of the in-cylinder pressure requiring more negative work to complete 

the cycle (Fig.2). 

 

 
Fig. 4. The NOx emissions (a) and smoke opacity (b) as a function of the 2-EHN doping level of 

rapeseed oil (RO) and jet fuel (JF) for full (100%) engine loads, IMEP = 0.844 and 0.738 MPa, at speeds of 

1400 and 2200 rpm 

 

The doped jet fuels suggested NOx emissions like that RO-sets produced varying from 4.5% higher (JF-

10) to 7.6% lower (JF-24) compared with 1570 ppm, which the combustion of the undoped JF fuel generates 

at a speed of 1400 rpm (Fig.4a). Overall leaner air-fuel mixtures of λ = 1.26 (RO) – 1.20 (JF) suggested 

emissions high enough for both fuels because peak NOx occurs at slightly lean conditions, where the 

combustion temperature is high and there is an excess of oxygen to react with hydrogen [14]. NOx emissions 
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from combustion of the doped, oxygen-free JF-24 fuel were lower and demonstrated the reduction tendencies, 

while these emissions almost did not change for most doped RO-30 at both engine speeds. The enhanced cetane 

number of jet fuel reduced the ignition delay and the air-fuel mass premixed for the combustion that suppressed 

the production of NOx, especially at high speeds. The matter is that a little NO will form during the fuel-rich 

premixed burning phase; almost all the NO will form in the mixing-controlled diffusion-flame burning process 

[14]. Therefore, as the ignition delay decreases (Fig. 1), so do NOx emissions due to the lower maximum 

pressure (temperature) inside the cylinder, on which the NO formation mainly depends. 

The high doping levels of a denser and more viscous RO neither reduced the ignition delay nor 

effectively suppressed NOx emissions at both engine speeds. Even though the maximum pressure and hence 

the in-cylinder temperature were somewhat higher at a speed of 2200 rpm (Fig. 2), the NOx emissions did not 

increase due to the homogeneous air-jet-fuel mixture and the temperature evenly distributed in the cylinder. 

As shown in Fig.4a, the doped jet fuel sets are more effective in reducing NOx emissions. The NOx production 

decreased by 4.3 % (JF-10) and 10.3% (JF-24) compared with that value of 1160 ppm (JF) that produces less 

damage to nature. As the doping level of jet fuel increased to 0.24 vol%, much shorter ignition delay (Fig.1) 

and lower the in-cylinder pressure (Fig.2) contributed to the reduction of NOx at both engine speeds. Therefore, 

the cetane enhancer 2-EHN is a more effective in reducing NOx emissions from combustion of jet fuel rather 

than RO. However, the NOx reduction does not occur for free, - an engine consumes more jet fuel in grams per 

unit of energy developed due to slightly lower ITE (Fig.3).  

The combustion of oxygenated RO and all the doped RO-sets produced more transparent smoke-flow 

for full-load operation at both speeds (Fig.4b). This advantageous feature emerged even though the content of 

polycyclic aromatics and the ratio of the C/H atoms in oil composition are higher than in jet fuel-sets, The first 

reason is that the molecule of RO possesses fuel-bond oxygen, which is always on the spot ready to accelerate 

the oxidation reactions when availability of air-bone oxygen is limited in the mixing-controlled combustion 

phase. Also, the combustion of RO proceeded at a bit higher air-fuel ratio of λ = 1.26 than that of λ = 1.20, at 

which jet fuel burned at a speed of 1400 rpm. Finally, the combustion of jet fuel generated more soot (PM) 

due to more sulphur in JP-8 fuel composition (Table 1). As a result, the smoke increased by 43.8% (RO-10) 

and 20.9% (JF-10) reaching maximum values of 46% and 52% at a speed of 1400 rpm. The increment rate in 

smoke opacity decreased for both fuel types as the doping level increased to 0.30 (RO-30) and 0.24 vol% (JF-

24) at this speed.  

Though, this strategy did not work at a higher speed because even a bit shorter ignition delay (Fig.1) 

does not contribute to cleaner combustion during the short time available to complete each engine cycle [10]. 

The combustion of fuels RO-30 and JF-24 continued longer due to the poor air-fuel mixture quality. As a result 

of undermixing, the smoke increased by 42.1% and 32.1% against those values of 19% and 28%, which the 

burning of the undoped fuels suggested at a speed of 2200 rpm (Fig.4). The enhanced cetane rating shortened 

the ignition delay and reduced the heat release rate in the premixed combustion phase together with NOx, but 

increased smoke, as an unavoidable penalty. Since the ignition delay was too short to improve the quality of 

air-fuel mixture, even the earlier SOC (Fig.2) does not manage to cope with a delicate task. Therefore, it is 

difficult to overcome the smoke-NOx trade-off, which is the most useless and disappointing problem in diesel 

engines [2]. 

 

 
Fig. 5. The CO (a) and THC (b) emissions as a function of the 2-EHN doping level of rapeseed oil (RO) 

and jet fuel (JF) for full (100%) engine loads, IMEP = 0.844 and 0.738 MPa, at speeds of 1400 and 2200 rpm 
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Despite the combustion of oxygenated RO sets should demonstrate cleaner exhaust, but this did not 

occur. In general, CO and THC emission were always higher than the combustion of oxygen-free jet fuel sets 

produced for the same doping levels, loads, and speeds (Fig.5). This drawback can be caused by a deficiency 

or excess of the air-borne oxygen in some local combustion chamber zones and incomplete burning due to 

poor evaporation of oil droplets and undermixing or overmixing problems. Too much shortened ignition delay 

converted the combustion conditions to be even worse. Therefore, CO and THC emissions increased 1.8 (RO-

10) and 3.1 times (RO-30) against 600 and 420 ppm, at which the combustion of straight RO ends up at a 

speed of 1400 rpm. 

CO and THC emissions increased with increasing doping level to 0.30 vol% (RO-30) reaching the 

highest values of 530 ppm (11.6%) and 1050 ppm (1.9 times) compared with those emissions of 475 and 560 

ppm emanating from combustion of the undoped RO at a speed of 2200 rpm. The higher emissions of unburned 

hydrocarbons can be a reason (among others) why even the high doping level did not improve energy 

conversion efficiency from combustion of the fuels (Fig.3). Interestingly, CO emissions from combustion of 

jet fuel were 10.8% lower, while THC emissions converted to be 2.4 times higher (JF-10) than those values of 

370 and 140 ppm measured with the undoped JF fuel at a speed of 2200 rpm. Nevertheless, the combustion of 

a lighter jet fuel emitted comparably lower THC emission levels at both engine speeds. 

CONCLUSIONS 

1. The ignition delay almost did not change with the doped RO, neither at maximum torque speed of 1400 

rpm nor at 2200 rpm, while it was 5.8% and even 44.6% shorter with the doped JF-24 fuel at these speeds. 

Since RO properties are not truly ideal for a diesel engine, the cetane enhancer is a little helpful in reducing 

the ignition delay even with the high doping level of 0.30 vol% applied. 

2. The maximum heat release rate was 19.0% (RO-30), 25.5% (JF-24) relatively lower and the angle 

AHRRmax took place closer to TDC due to the shorter ignition delay at a speed of 2200 rpm. However, 

when using fuel JF-24 the HRRmax was 15.9% higher than in RO-30 case showing its strong dependence 

on the fuel mass burned rapidly near TDC rather than on the ignition delay. 

3. The ITE with the doped RO-30 was 0.5% lower than that of 0.406 (RO) at a speed of 1400 rpm but it 

converted to be 6.1% higher against that value of 0.379, which RO suggested at a speed of 2200 rpm. 

Whereas the ITE decreased by 3.4% and 1.1% with the doped (too much) JF-24 fuel against that efficiency 

of 0.382 and 0.353 achieved with the undoped JF fuel at both speeds. 

4. Maximum NOx and smoke were 3.9% and 43.8% (RO-10) or 4.5% and 20.9% (JF-10) higher than, 1555 

ppm and 32% or 1570 ppm and 43%, the combustion of straight RO or JF fuel emits at 1400 rpm. NOx 

emissions did not change, and smoke was 42.1% higher with RO-30, while NOx converted to be 10.3% 

lower and smoke 32.1% higher with JF-24 fuel at a speed of 2200 rpm. 

5. CO and THC emissions were 1.8 (RO-10) and 3.1 times (RO-30) or 2.0 (JF-24) and 7.0 times (JF-10) 

higher with the doped fuels than, 600 and 420 ppm or 415 and 50 ppm, the combustion of RO or JF fuel 

emitted at 1400 rpm. While both pollutants were 11.6% and 1.9 times higher (RO-30) or converted to be 

10.8% lower and 2.4 times higher (JF-10) at a speed of 2200 rpm. 
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INVESTIGATION OF DYNAMICS OF A SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS 

 

В елементах маніпуляторів та роботів мають місце різні види ударних взаємодій. У тому числі часто 

спостерігаються двосторонні удари. Для їхнього дослідження пропонується спеціальна чисельна процедура. 

Подано чисельні результати для типових параметрів досліджуваної системи з одним ступенем свободи. 

Представлені та взаємно порівняні результати без застосування цієї процедури та з нею. 

Були отримані результати різних значень коефіцієнта в'язкого демпфування і коефіцієнта відновлення. 

Вони представлені трьох типових наборів цих параметрів. Перший набір типових значень параметрів описує 

рух досліджуваної системи із двосторонніми ударами, що відповідають нагоді консервативних ударів. Другий 

набір типових значень параметрів описує рух досліджуваної системи з двосторонніми ударами, що відповідають 

випадку консервативних міжударних рухів. Третій набір типових значень параметрів описує рух досліджуваної 

системи з двосторонніми ударами, що відповідають випадку повністю дисипативної динаміки. 

Подано тимчасову діаграму зсуву, тимчасову діаграму швидкості та динаміку системи при двосторонніх 

ударах у фазовій площині. Отримані графічні уявлення показують переваги вдосконаленого розрахунку 

ударних взаємодій. 

Результати застосовуються при проектуванні елементів маніпуляторів та роботів з двосторонніми 

ударами. 

Ключові слова: нелінійність ударного типу, гармонічне порушення, двостороні удари, нелінійні 

перехідні процеси, графічні зображення. 

 

INTRODUCTION 

In the elements of manipulators and robots, various types of impact interactions take place. 

Among the most typical impact interactions two sided impacts are often observed. For their investigation 

a special numerical procedure is proposed. 

Numerical results for typical parameters of the investigated system having one degree of freedom are 

presented. Results without application of this procedure and with it are presented and mutually compared. 

Dynamics of essentially nonlinear system is investigated in [1]. Impact motions are analyzed in [2]. 

Theoretical basis of vibrating systems with impacts is described in [3]. Vibrations and impacts in transmissions 

are presented in [4]. Systems with impacts are investigated in [5]. Applications in the field of manipulators 

and robots are presented in [6]. Industrial robots are investigated in [7]. New types of mechanisms are presented 

in [8]. Essentially nonlinear problems of dynamics are analyzed in [9]. Robot with impact interactions is 

described in [10]. 

First the model of the system having one degree of freedom with two sided impacts is described. Then 

the procedure for calculation of impact interactions is presented. Graphical results for typical parameters of 

the system without application of this procedure and with application of it are compared. 

MODEL OF THE SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS 

The investigated system having one degree of freedom with two sided impacts is described by the 

differential equation: 

 
2 sin ,x hx x f t    (1) 

 

where x is the displacement of the system, h is the coefficient of viscous damping, f is the amplitude of 

harmonic excitation, ω is the frequency of harmonic excitation, t is the time, and the upper dot denotes 

differentiation with respect to it. 

If the following conditions are satisfied: 

 
,x a  (2) 
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where a denotes the lower limiting value at which impacts take place, and 

0,x   (3) 

 

then it is assumed that: 

x a  (4) 

 

and 

,x Rx    (5) 

 

where R denotes the coefficient of restitution, the superscript minus denotes the value of velocity before the 

impact and the superscript plus denotes the value of velocity after the impact. 

If the following conditions are satisfied: 

,x b  (6) 

 

where b denotes the upper limiting value at which impacts take place, and 

0,x   (7) 

 

then it is assumed that: 

x b  (8) 

 

and 

.x Rx    (9) 

 

IMPROVED DETERMINATION OF IMPACT INTERACTIONS IN THE SYSTEM WITH 

TWO SIDED IMPACTS 

The following notation is introduced: T is the time step, the subscript 0 denotes the value at the initial 

moment of a time step and the subscript T denotes the value at the final moment of a time step. 

If the following condition is satisfied: 
,

T
x a  (10) 

 

then the reduced time step is calculated in the following way: 

 

0

0

,
r
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a x
T T

x x
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
 (11) 

 

and it is assumed that: 
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If the following condition is satisfied: 
,

T
x b  (15) 

 

then the reduced time step is calculated in the following way: 
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and it is assumed that: 
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 0 0
.

r

r

T T
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x x x x

T
    (19) 

 

INVESTIGATION OF BEHAVIOUR OF THE SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS 

Typical parameters of the investigated system with two sided impacts were assumed: 

 
1,  1,  0.8,  0.8.f a b       (20) 

 

Calculations from zero initial conditions are performed: 

   0 0,  0 0.x x   (21) 

 

Results for the following time step are presented: 

2

.
100

T



  
(22) 

Results for various values of coefficient of viscous damping and of coefficient of restitution were 

obtained. Further they are presented for three typical sets of those parameters. 

INVESTIGATION OF THE SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS FOR THE TYPICAL 

VALUES OF PARAMETERS 0.5,  1h R   

Those typical values of parameters describe the motion of the investigated system with two sided 

impacts corresponding to the case of conservative impacts. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts without improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 1. 

In Fig. 1, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts with improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 2. 

In Fig. 2, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

It can be observed that the improved calculation of impact interactions has advantages, which are clearly 

seen in the comparison of representations a) and c) from both previous figures. 

 

  
a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 1. Dynamics of the system with two sided impacts without application of the improved calculation of 

impact interactions 
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a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 2. Dynamics of the system with two sided impacts with application of the improved calculation of 

impact interactions 

 

INVESTIGATION OF THE SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS FOR THE TYPICAL 

VALUES OF PARAMETERS 0,  0.5h R   

Those typical values of parameters describe the motion of the investigated system with two sided 

impacts corresponding to the case of conservative inter impact motions. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts without improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 3. 

In Fig. 3, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts with improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 4. 

In Fig. 4, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

It can be observed that the improved calculation of impact interactions has advantages, which are clearly 

seen in the comparison of representations a) and c) from both previous figures. 

  
a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 3. Dynamics of the system with two sided impacts without application of the improved calculation of 

impact interactions 
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a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 4. Dynamics of the system with two sided impacts with application of the improved calculation of 

impact interactions 

 

INVESTIGATION OF THE SYSTEM WITH TWO SIDED IMPACTS FOR THE TYPICAL 

VALUES OF PARAMETERS 0.5,  0.5h R   

Those typical values of parameters describe the motion of the investigated system with two sided 

impacts corresponding to the case of fully dissipative dynamics. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts without improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 5. 

In Fig. 5, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

Results of graphical investigations of dynamics of the system with two sided impacts with improved 

calculation of impact interactions are shown in Fig. 6. 

In Fig. 6, time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two 

sided impacts in the phase plane are shown. 

  
a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 5. Dynamics of the system with two sided impacts without application of the improved calculation of 

impact interactions 
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a) Time history of displacement b) Time history of velocity 

 
c) Dynamics in the phase plane 

Figure 6. Dynamics of the system with two sided impacts with application of the improved calculation of 

impact interactions 

 

It can be observed that the improved calculation of impact interactions has advantages, which are clearly 

seen in the comparison of representations a) and c) from both previous figures. 

The obtained graphical representations show the advantages of the improved calculation of impact 

interactions. 

CONCLUSIONS 

In the elements of manipulators and robots, various types of impact interactions take place, among the 

most typical impact interactions two sided impacts are often observed. 

First the model of the system having one degree of freedom with two sided impacts is described. Then 

the procedure for calculation of impact interactions is presented. Graphical results for typical parameters of 

the system without application of this procedure and with application of it are compared. 

Results for various values of coefficient of viscous damping and of coefficient of restitution were 

obtained. They are presented for three typical sets of those parameters. The first set of typical values of 

parameters describe the motion of the investigated system with two sided impacts corresponding to the case 

of conservative impacts. The second set of typical values of parameters describe the motion of the investigated 

system with two sided impacts corresponding to the case of conservative inter impact motions. The third set 

of typical values of parameters describe the motion of the investigated system with two sided impacts 

corresponding to the case of fully dissipative dynamics. 

Time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two sided 

impacts in the phase plane are represented. The obtained graphical representations show the advantages of the 

improved calculation of impact interactions. 

The results are applied in the design of elements of manipulators and robots with two sided impacts. 
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K. Ragulskis, A. Pauliukas, A. Bubulis, P. Paškevičius, R. Maskeliūnas, L. Ragulskis. Investigation 

of dynamics of a system with two sided impacts. 

In the elements of manipulators and robots, various types of impact interactions take place. Among them 

two sided impacts are often observed. For their investigation a special numerical procedure is proposed. 

Numerical results for typical parameters of the investigated system having one degree of freedom are 

presented. Results without application of this procedure and with it are presented and mutually compared. 

Results for various values of coefficient of viscous damping and of coefficient of restitution were 

obtained. They are presented for three typical sets of those parameters. The first set of typical values of 

parameters describe the motion of the investigated system with two sided impacts corresponding to the case 

of conservative impacts. The second set of typical values of parameters describe the motion of the investigated 

system with two sided impacts corresponding to the case of conservative inter impact motions. The third set 

of typical values of parameters describe the motion of the investigated system with two sided impacts 

corresponding to the case of fully dissipative dynamics. 

Time history of displacement, time history of velocity and dynamics of the system with two sided 

impacts in the phase plane are represented. The obtained graphical representations show the advantages of the 

improved calculation of impact interactions. 

The results are applied in the design of elements of manipulators and robots with two sided impacts. 

Keywords: nonlinearity of impact type, harmonic excitation, two sided impacts, nonlinear transient 

processes, graphical representations. 
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ОЦІНКА СТАБІЛЬНОСТІ ХАРАКТЕРИСТИК ГАЛЬМОВОГО УПРАВЛІННЯ 

АВТОМОБІЛІВ 

Метою дослідження є оцінка показників стабільності гальмівного управління ТЗ. Стаття присвячена 

дослідженню впливу елементів гальмівного керування легкових автомобілів на стабільність їх гальмівних 

властивостей. Виконано аналіз впливу нерівномірності гальмівних сил на колесах однієї осі автомобілів на 

відхилення розподілу гальмівних сил між осями свого розрахункового значення. При оцінці похибки 

регулювання розподілу гальмівних сил між осями автомобілів враховувалися три компоненти: теоретична 

похибка, обумовлена недосконалістю обраного способу регулювання (відмінність дійсної розрахункової 

характеристики регулювання від ідеальної), похибка, створювана за рахунок нестабільності співвідношення 

гальмівних сил на передніх обумовлена нерівномірністю гальмівних сил на колесах окремих осей. 

Нестабільність гальмівних моментів на передніх та задніх колесах, обумовлена зміною коефіцієнтів тертя 

фрикційних пар, призводить не тільки до зміни розподілу гальмівних сил між осями та окремими колесами, але 

й зниження ефективності гальмування автомобілів в умовах експлуатації. 

Запропоновано метод, який дозволяє проводити оцінку якості регулювання розподілу гальмівних сил 

між осями автомобіля з урахуванням нестабільності гальмівних сил на колесах. 

Ключові слова: автомобіль, транспортні засоби, характеристика, стабільність, гальмівне керування, 

гальмівні властивості, гальмівний механізм, коефіцієнт тертя, розподіл гальмівних сил. 

 

ВСТУП 

Стабільність гальмівних властивостей протягом усього періоду експлуатації забезпечує 

необхідний технічний рівень конкурентоспроможність транспортних засобів (ТЗ, автомобілів). 

Відповідність цих властивостей вимогам, що висуваються, можна забезпечити при прогнозуванні на 

стадії проектування розвитку вимог до гальмівних властивостей як нових ТЗ, так і ТЗ, що знаходяться 

в експлуатації. 

Параметри, що визначають стабільність показників ефективності гальмування. ТЗ повинні 

забезпечувати необхідні показники гальмівних властивостей не тільки на початку, але й протягом 

усього періоду експлуатації, при будь-якому поєднанні зовнішніх впливів та внутрішніх обурень у 

гальмівному управлінні. 

Внутрішні зміни (обурення) у гальмівному управлінні можуть бути оборотними і необоротними, 

а також – усунутими в результаті технічного обслуговування або ремонту. До оборотних змін, що 

впливають на ефективність гальмування ТЗ, відноситься зміна коефіцієнта тертя гальмівних пар [1, 2, 

3, 4]. Це пов'язано з нагріванням фрикційних пар в результаті інтенсивних, частих або тривалих 

гальмування, а також – попадання вологи і бруду. Оцінку здатності гальмівного управління 

адаптуватися до зазначених змін проводять при гальмівних випробуваннях [4]. Оцінку ефективності 

гальмування при нагрітих гальмах здійснюють у процесі випробувань тип I та II. Крім того, 

передбачено спеціальний етап випробувань – визначення термонавантаженості і ефективності 

охолодження гальмівних механізмів ТЗ. У стандарті [4] передбачено також етап випробувань, що 

полягає у визначенні залишкової ефективності та відновлюваності «мокрих» гальмівних механізмів ТЗ. 

До необоротних змін, що впливають на ефективність гальмування, відносяться зміна властивостей 

робочого тіла (рідини або повітря), що використовуються в гальмівному приводі. Ці зміни впливають 

збільшення часу спрацьовування гальмівного приводу, зниження приводного тиску і гальмівних 

моментів на колесах. Зменшення передавальної функції гальмівного приводу може бути викликане 

утворенням пробок, відкладень або вм'ятин на внутрішніх поверхнях трубопроводів. Для 

пневматичного гальмівного приводу становить небезпеку утворення конденсату.  

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Критеріями оцінки ефективності гальмування відповідно до стандарту [4] є гальмівний шлях ST 

і середнє уповільнення jуст. Гальмівний шлях, дозволяє судити про гальмівну системуТЗ в цілому, і 

уповільнення, що характеризує гальмівні механізми - найбільш нестабільні елементи гальмівної 

системи. 
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Гальмівний шлях ТЗ залежить як від початкової швидкості гальмування та дорожніх умов, так і 

від тривалості динамічної стадії процесу гальмування. Уповільнення не залежить від початкової 

швидкості гальмування і характеризує здатність ТЗ створювати максимальну гальмівну силу. 

В даний час на ТЗ категорії М1 (сегмент С, D, E. F) встановлюються дискові гальмівні механізми 

(ДТМ), що мають кращу стабільність показників ефективності гальмування [1, 2, 3, 4]. На легкові ТС 

(сегменти A, B) можуть, як варіант, встановлюватися ДТМ – на передні колеса, барабанні гальмівні 

механізми (БТМ) на задні колеса. 

Гальмівні механізми є найбільш нестабільним елементом гальмівного управління, що забезпечує 

поглинання та розсіювання енергії ТЗ при гальмуванні. Нестабільність гальмівних моментів на колесах 

не істотно впливає на зниження загальної гальмівної сили (ефективності гальмування) за наявності 

підсилювачів у приводі, але значно впливає на стійкість ТЗ при гальмуванні, оскільки викликає значну 

зміну коефіцієнта розподілу гальмівних сил між осями та появу їх бортової нерівномірності. 5, 6, 7]. 

Стабільність величин моментів, створюваних гальмівними механізмами впливає як на величину 

гальмівного шляху, а на стійкість ТЗ. Нерівномірність гальмівних моментів на колесах різних бортів 

призводить до появи додаткового моменту ТЗ, що розгортає, в площині дороги [1, 2].Для оцінки 

стабільності вихідних показників гальмівних механізмів [2, 3, 4] використовується так звана гальмівна 

характеристика, що виражає залежність внутрішнього передавального числа гальмівного механізму від 

коефіцієнта тертя μ. Критеріями чутливості гальмівних механізмів до зміни коефіцієнта тертя є такі 

показники як коефіцієнт чутливості, відносна чутливість, коефіцієнт стабільності гальмівного 

моменту, коефіцієнт зміни гальмівного моменту, наведена ефективність гальмівного механізму та 

деякі інші. 

Виконання найбільш жорстких вимог міжнародних та національних стандартів щодо 

ефективності гальмування ТЗ та нерозривно пов'язане з необхідністю підвищення енергоємності 

гальмівних механізмів. Під енергоємністю гальмівних механізмів розуміється здатність останніх 

розсіювати найбільше енергії загальмовуваного ТЗ без зменшення показників ефективності 

гальмування до мінімально допустимого рівня. Надмірний нагрівання гальмівних механізмів 

призводить до зменшення коефіцієнта тертя фрикційних поверхонь і підвищеного зносу фрикційних 

накладок. 

Найбільш раціональним типом гальмівного механізму є такий, в якому узгоджено розподіл тертя 

тепла, що генерується по поверхні, з напрямками теплових потоків, що відводяться від нагрітих 

поверхонь. Якщо на етапі проектування невідомі теплові потоки, то необхідно прагнути до рівномірної 

генерації тепла по поверхнях тертя [1]. 

У роботах [5, 6, 7] розглянуто вплив нестабільності гальмівних механізмів на зміну розподілу 

гальмівних сил між осями та курсову стійкість ТЗ при гальмуванні. Проведений статистичний аналіз 

[5] зміни коефіцієнтів тертя ДТМ на прикладі ТЗ сегмента С (повною масою 915-945 кг) та зміна 

гальмівного моменту задніх БТМ ТЗ дозволив визначити характеристики розподілу зазначених 

випадкових величин. Припускаючи, що передні гальмівні колодки ТС, що розглядаються, мають один 

і той же матеріал фрикційних накладок, виконана статистична оцінка зміни розподілу гальмівних сил 

між його осями. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Метою дослідження є оцінка показників стабільності гальмівного керування ТЗ. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Припускаємо, що у передній і задній осях ТЗ відсутня нерівномірність гальмівних моментів, 

тобто. коефіцієнти тертя та гальмівні моменти на лівих та правих колесах відповідних осей рівні між 

собою. Тоді зміна розподілу гальмівних сил між осями визначається залежністю 1 [5, 6, 7]. 

 

2 1
1 0 0

2 1

' lnT T
д д д

T T

P P

P P
  

  
   

 
                                                     (1) 

де 
1'д - відхилення дійсного коефіцієнта розподілу гальмівної сили на передню вісь, зумовлене 

нестабільністю співвідношення 
2 1/T TP P ; 

2 2;T TP P - гальмівні сили на колесах передньої та задньої осей відповідно; 

    2

1

Т

T

Р

Р

 
 
 
 

- відхилення співвідношення 
2 1/T TP P  від розрахункового значення. 
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Передні дискові гальмівні механізми є гальмами прямого впливу, тобто. створюваний ними 

момент пропорційний коефіцієнту тертя між накладками і диском. Тому відносна зміна гальмівної 

сили на передній осі  1
1

1

T
T

T

P
P

P



   дорівнює відносній зміні коефіцієнта тертя δμ. Раніше, у роботі [5] 

визначено статистичні характеристики абсолютної зміни коефіцієнта тертя між фрикційними 

накладками і гальмівним диском, що виникає при нагріванні гальма. Найбільш ймовірні значення 

абсолютної зміни коефіцієнта тертя 

 

0,17 0,08m          ,                                                    (2) 

Статистичні характеристики максимального значення коефіцієнта тертя (для поверхонь, що 

пройшли термічний приробіток) також визначені в роботах [5, 6, 7] і мають такі чисельні значення: 

μ.μmax=0,47, σμmax=±0,075. Отже, найбільш ймовірні значення початкового (максимального) коефіцієнта 

тертя перебувають у межах 

 

max max max 0,47 0,075m      , (3) 

 

Відносна зміна гальмівної сили на передній осі (при рівних гальмівних моментах на лівому та 

правому колесах) 

 

1

max

0,17 0,08

0,47 0,075
TP


 




   


. (4) 

 

Очевидно, що 

1min

1max

0,17 0,08
0,633;

0,47 0,075

0,17 0,08
0,165.

0,47 0,075

T

T

P

P






   




   



 

 

Для оцінки зміни гальмівного моменту заднього БТМ ТЗ, що розглядається, визначаємо 

статистичні характеристики відносної його зміни при циклічних гальмуваннях, що супроводжуються 

нагріванням фрикційних поверхонь 

2
2

max

0,406 0,171
T T

T
T M M

T

M
M m

M
 


      ,    (5) 

 

У роботі [5] визначено розрахункове значення початкового дійсного коефіцієнта розподілу 

гальмівних сил, яке дорівнює βдо=0,617. Таким чином, підставляючи у співвідношення (1) отримані 

чисельні значення визначимо 

 1max' 0,406 0,171 0,165 0,617 ln0,617 0,123д        ; 

 

 1min' 0,406 0,171 0,633 0,617 ln0,617 0,119д         . 

 

Граничні значення коефіцієнта дійсного розподілу гальмівних сил між осями 

 

max 0 max' 0,617 0,123 0,739д д д       ;            (6) 

 

min 0 min' 0,617 0,119 0,498д д д       .                              (7) 

 

Припустимо, що коефіцієнти тертя фрикційних поверхонь гальм та гальмівні моменти на лівих 

та правих колесах не однакові. Це виявляється у появі додаткової зміни Δβ’
д1 коефіцієнта розподілу 

гальмівних сил між осями, що визначається як [2] 
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 1 12 22" ln .1 02
21

11

  
Р

Т Р
Т

д д Р Р
T T

     

  
  
  

                                       (8) 

 

Звідси, з огляду на те, що (РТ11=РТ12; РТ21=РТ22) з отримаємо 

 

12 11
1 12 11

12 11

T T
T T

T T

P P
P P

P P
 

  
     

 
; (9) 

 

22 21
2 22 21

22 21

T T
T T

T T

P P
P P

P P
 

  
     

 
, (10) 

 

тоді (8) приймає вигляд 

 1 0 12 11 22 21 0

1
" ln

2
д д T T T T дP P P P              . (11) 

 

Приймаємо: δРТ11= δμ11= –0,633; δРТ12= δμ12=–0,165; δРТ21 = δМТ21 = – 0,406 – 0,171 = – 0,577; δРТ22 

= δМТ22 = =–0,406+0,171= – 0,235. Підставляючи зазначені числові значення формулу (12) [2], 

отримаємо 

        1 0 12 11 22 21 0

1
" ln

2
д д T T T T дP P P P                                    (12) 

 

 1

1
" 0,617 0,633 0,165 0,577 0,235 ln0,617 0,019

2
д            

 

Граничні значення коефіцієнта розподілу гальмівних сил між осями з урахуванням 

нерівномірності гальмівних моментів на колесах однієї осі 

 

max 0 1max 1' " 0,617 0,123 0,019 0,720д д д д          ; 

 

min 0 1min 1' " 0,617 0,119 0,019 0,479д д д д          . 

 

Розглянемо параметри гальмівного управління аналізованого ТС. Ідеальні за умовами 

максимального використання зчіпної ваги автомобіля при гальмуванні гальмівні сили на передній та 

задній осях ТЗ визначаються як 

1T ид ид

b h
P G G

L L
   

 
        

 
; (13) 

 2 1T ид ид

a h
P G G

L L
   

 
         

 
, (14) 

где 2 2;T TP P - гальмівні сили на колесах передньої та задньої осей автомобіля відповідно; 

        b – відстань від задньої осі до проекції центру мас автомобіля на горизонтальну площину; 

        h – висота центру мас автомобіля;  

        L – колісна база;  

        φ– коефіцієнт зчеплення коліс із дорогою. 

Ідеальні питомі гальмівні сили на передній та задній осях автомобіля будуть дорівнювати 

1
1

T ид
ид ид

P

G
     ;                                                             (15) 

 

 2
2 1T ид

ид ид

P

G
                                                            .(16) 
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 Значення геометричних параметрів аналізованого ТЗ [2] рівні: 

- у спорядженому стані 

0,540;   0,460;   0,236
b a h

L L L
   ; 

 

- повністю завантаженого 

0,458; 0,542; 0,229
b a h

L L L
   . 

 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

На рисунку 1 наведено залежність γ2ид=γ2ид(γ1ид) для спорядженого та повністю завантаженого ТЗ. 

На цьому ж графіку наведено дійсні залежності між питомими гальмівними силами на передній та 

задній осях 

2 1

1 ид
д д

ид


 




  . (17) 

 

 
Рисунок 1 – Характеристики розподілу гальмівних сил між осями автомобіля: 1, 2 – ідеальний 

розподіл гальмівних сил при повністю завантаженому та спорядженому ТЗ; 3 – дійсний розподіл 

гальмівних сил між осями, що відповідає розрахунковим значенням коефіцієнтів тертя передніх та 

задніх гальмівних механізмів; 4, 5 – постійний розподіл гальмівних сил між осями за зміни 

коефіцієнтів тертя передніх і задніх гальмівних механізмів у межах одного середнього квадратичного 

відхилення; 6, 7 – постійний розподіл гальмівних сил між осями, що враховує зміни коефіцієнтів 

тертя передніх та задніх гальмівних механізмів у межах одного середнього квадратичного 

відхилення, а також нерівномірність передніх та задніх гальмівних механізмів 

 

Ламана 3 відповідає розрахунковій характеристиці гальмівної системи (при перетині відповідної 

кривої ідеальної характеристики відбувається включення регулятора гальмівних сил). Регуляторна 

частина дійсної характеристики своя для кожного із завантажень ТЗ (точка включення регулятора 

гальмівних сил залежить від вертикального навантаження на задню вісь). Прямі 4, 5, 6, 7 (рис. 1) 

ілюструють залежність (17) при відхиленнях коефіцієнта розподілу гальмівних сил βд  від свого 

розрахункового значення, обумовлених нестабільністю гальмівних механізмів. З рис. 1 видно, що 

нестабільність гальмівних механізмів призводить до збільшення кута нахилу дійсної характеристики 

до осі 01. Це збільшує ймовірність випереджаючого блокування задніх коліс, що може призвести до 

занесення автомобіля при гальмуванні. Для забезпечення стійкості автомобіля при гальмуванні 

необхідно прагнути до того, щоб виконалася умова 

 

0д ид      .  (18) 

 

4 д=
д0

+
'

д1
=0,

49
8

д0=0,617

д=
д0

+
'

д1
+
"

д1

=0,2

0 0,1

0,2

0,1
=0,2

0,3

0,3

0,40,30,2 0,5 1

0,7

д=д0+
'д1=0,7390,5

3

0,4

0,3 0,4

5

0,6

0,5

2

1

0,6
д=

д0+
'д1+

"д1

0,7

0,8

7
0,8

0,4

2 6



© Волков В.П., Грицук І.В., Онищук В.П., Таран І.О., Волкова Т.В. 2022 
 

36 , 2022, №1 (18) 
 

 

Загальне відхилення коефіцієнта розподілу гальмівних сил між осями визначається залежністю 

(19) [2, 5]. 

' " , 0 1 1                                    (19) 

де 
0  - теоретична похибка, обумовлена недосконалістю обраного способу регулювання 

(відмінність дійсної характеристики регулювання від ідеальної);  

1'  - похибка, що створюється рахунок нестабільності співвідношення гальмівних сил на 

передніх і задніх колесах;  

1"  - додаткова похибка, зумовлена нерівномірністю гальмівних сил на колесах окремих осей.  

У даному випадку Δβ0≥0 Для того, щоб уникнути випереджаючого блокування задніх коліс 

автомобіля при гальмуванні при відхиленні дійсного коефіцієнта розподілу гальмівних сил між осями 

від розрахункового значення за рахунок нестабільності гальмівних механізмів необхідно 

забезпечувати виконання умови 

 0 1 1' "д д       .                                                  (20) 

Занесення найбільш небезпечне на слизькій дорозі, тобто. при малих значеннях коефіцієнта 

зчеплення коліс з дорогою. Крім того, при малих значеннях коефіцієнта зчеплення, коли регулювання 

гальмівних сил ще не почалося, співвідношення між гальмівними силами на передній і задній осях 

залишається величиною постійної. При спорядженому ТС навантаження на задню вісь мінімальне, що 

також збільшує небезпеку випереджаючого блокування задніх коліс. При спорядженому ТЗ (рис. 1) 

регулювання починається при =0,3. 

Оскільки вважається, що мінімальне значення коефіцієнта зчеплення становить ’=0,2 , то при 

=0,2 – 0,3 збільшується небезпека випереджаючого блокування задніх коліс та занесення ТЗ. 

Для ТЗ, що аналізується 

0 0 0,617д ид

b h

L L
          .        (21) 

Для спорядженого ТЗ 

 

0 0,617 0,540 0,236 0,077 0,236          .                          (22) 

Для повністю навантаженого ТЗ 

0 0,617 0,458 0,229 0,159 0,229          .                         (23) 

Аналіз графіків, наведених на малюнку 2 показує, що у ТЗ можливе отримання значних за 

абсолютною величиною негативних значень Δβ, що свідчить про високу функціональну нестабільність 

гальмівного управління. 

 

Рисунок 2 - Залежність Δβ=Δβ(φ): 1 – теоретична похибка  Δβ0 для завантаженого ТЗ; 2 – 

теоретична похибка Δβ0 для спорядженого ТЗ; 3', 3” – граничні значення Δβ для спорядженого ТЗ; 4', 

4” – граничні значення Δβ для повністю завантаженого ТЗ 
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Нестабільність гальмівних моментів на передніх та задніх колесах, обумовлена зміною 

коефіцієнтів тертя фрикційних пар, призводить не тільки до зміни розподілу гальмівних сил між осями 

та окремими колесами, але й зниження ефективності гальмування  ТЗ. 

Компенсувати зменшення загальної гальмівної сили РТ (і створеного нею уповільнення ТЗ j ) 

можна рахунок збільшення приводного тиску р. Однак у легкових ТЗ підсилювачі в гальмівному 

приводі мають нелінійну характеристику, що обмежує величину максимального тиску приводу. Тому 

подальший аналіз буде побудований у передумові постійного приводного тиску (беручи його значення 

рівним розрахунковому). 

Відносна зміна загальної гальмівної сили, обумовлена зміною гальмівних сил на осях 

(приймаємо, то гальмівні сили на лівому та правому колесах однієї осі рівні між собою) 
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З формули (24) видно, що у випадку 

1 2T TP P  .  (25) 

2 1T T TP P P    .  (26) 

Коефіцієнт дійсного розподілу гальмівних сил між осями 
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За умови (25) βд=βд0. Визначимо допустиме зниження загальної гальмівної сили (уповільнення, 

що встановилося) ТС при збільшенні з плином часу мінімально допустимого середнього встановленого 

уповільнення (використовуючи залежність (2.2 [2]). Допустиме відношення зниження середнього 

уповільнення 
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             .                           (28) 

 

На рис.3. наведені криві (28) для ТЗ категорії М1 при випробуваннях 0, I, II та під час перевірки 

гальмівних властивостей легкових ТЗ, що знаходяться в експлуатації. 

Крива зміни δj для перевірки гальмівних властивостей ТЗ категорії М1, що знаходяться в 

експлуатації, збігається з кривою для випробувань I. Це пов'язано з тим, що В1=1,424±0,094, а 

Вд=1,428±0,146. 

Вочевидь, що необхідно забезпечити виконання умови  ТP j j    , тобто. 
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Чутливість гальмівного керування ТЗ до зміни гальмівних сил на осях визначається за 

залежністю 
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Рисунок 3 - Залежність допустимого зменшення загальної гальмівної сили (уповільнення, що 

встановилося) ТЗ категорії М1 від часу: 1 – при випробуваннях 0 («холодні» гальма); 2 – при 

випробуваннях I та в експлуатації; 3 – при випробуваннях II 

 

Оскільки для легкових ТЗ βд0>0,5, то вплив нестабільності передніх гальм на зниження 

ефективності гальмування більш відчутний, ніж вплив нестабільності задніх гальм. 

Для передніх гальмівних механізмів ТЗ сегмента С обумовлюється нижня межа коефіцієнта 

тертя для холодних гальмівних механізмів μХ min=0,33, а при нагрітих гальмівних механізмах - μГ min=0,3. 

При розрахунках гальмівних механізмів набувають значення коефіцієнта тертя μрасч=0,3 – 0,35. 

ВИСНОВКИ 

Виконано аналіз впливу нерівномірності гальмівних сил на колесах однієї осі транспортних 

засобів на відхилення розподілу гальмівних сил між осями свого розрахункового значення. При оцінці 

похибки регулювання розподілу гальмівних сил між осями транспортних засобів враховувалися три 

компоненти: теоретична похибка, обумовлена недосконалістю обраного способу регулювання 

(відмінність дійсної розрахункової характеристики регулювання від ідеальної), похибка, створювана 

за рахунок нестабільності співвідношення гальмівних , обумовлена нерівномірністю гальмівних сил на 

колесах окремих осей Нестабільність гальмівних моментів на передніх і задніх колесах, обумовлена 

зміною коефіцієнтів тертя фрикційних пар, призводить не тільки до зміни розподілу гальмівних сил 

між осями та окремими колесами, але і зниження ефективності гальмування транспортних засобів в 

умовах експлуатації. Встановлено, що для «холодних» гальм коефіцієнт тертя фрикційних пар, що 

знаходяться в межах μХ=0,46± 0,10, а для «гарячих» гальм – μГ=0,340±0,068. Це означає, що проблема 

зниження загальної гальмівної сили для транспортних засобів, що розглядаються, неактуальна. 
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V. Volkov, I. Gritsuk, V. Onyshchuk, I. Taran, T. Volkova. Evaluation of the Stability of the braking 

Control characteristics of vehicles.  

The article is devoted to the study of the influence of the brake control elements of passenger cars on 

the stability of their braking properties. An analysis of the influence of the uneven braking forces on the wheels 

of one vehicle axle on the deviation of the distribution of braking forces between the axles from its calculated 

value was performed. When assessing the error in regulating the distribution of braking forces between the 

axles of vehicles, three components were taken into account: the theoretical error due to the imperfection of 

the chosen method of regulation (the difference between the actual calculated control characteristic and the 

ideal one), the error created due to the instability of the ratio of braking forces on the front and rear wheels, 

additional error, due to uneven braking forces on the wheels of individual axles. The instability of the braking 

torques on the front and rear wheels, due to a change in the coefficients of friction of friction pairs, leads not 

only to a change in the distribution of braking forces between the axles and individual wheels, but also to a 

decrease in the braking efficiency of vehicles under operating conditions. The instability of the braking torques 

on the front and rear wheels, due to a change in the coefficients of friction of friction pairs, leads not only to a 

change in the distribution of braking forces between the axles and individual wheels, but also to a decrease in 

the braking efficiency of vehicles under operating conditions. 

A method is proposed that allows to evaluate the quality of regulation of the distribution of braking 

forces between the axles of the car, taking into account the instability of the braking forces on the wheels. 

Keywords: automobile, characteristic, stability, braking control, braking properties, braking 

mechanism, coefficient of friction, distribution of braking forces. 
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МОДЕЛЮВАННЯ ДИНАМІЧНОЇ ВЗАЄМОДІЇ ЛАНОК МАЛОТОННАЖНОГО 

АВТОПОЇЗДА ПРИ ГАЛЬМУВАННІ 
 

Питанням удосконалення експлуатаційних властивостей вантажних автопоїздів, так само як і розробці 

конструкцій та вибору параметрів зчіпних пристроїв, присвячено чимало наукових праць.  

Використання легкових автомобілів в якості тягача у складі автопоїзда, при всіх своїх позитивних 

ефектах, пов'язане з низкою технічних труднощів, пов'язаних, здебільшого, з властивими малотоннажним 

поїздам особливостями. 

Малотоннажні автопоїзди фактично випали з поля зору вчених, особливо у нашій країні. Роботи в цій 

галузі нечисленні та спрямовані на вивчення та вдосконалення конкретних експлуатаційних властивостей, не 

торкаючись при цьому питання динамічної взаємодії ланок малотоннажних автопоїздів на всьому спектрі 

режимів руху та вибору параметрів зчіпних пристроїв. За кордоном накопичено певний досвід у проектуванні 

та виробництві причепів для легкових автомобілів, однак даних по методиці вибору параметрів, якими 

користуються іноземні виробники при проектуванні зчіпних пристроїв, у відкритому доступі не зустрічається. 

У зв'язку з чим, доцільно досліджувати вплив конструктивних та експлуатаційних параметрів зчіпного 

пристрою на динамічну взаємодію ланок малотоннажного автопоїзда на різних режимах руху і визначити 

закономірності зміни показників динамічної взаємодії ланок малотоннажного автопоїзда та на основі отриманих 

висновків, розробити практичні рекомендації щодо вибору параметрів зчіпних пристроїв для малотоннажних 

автопоїздів. 

Найбільш характерним, з погляду динамічної взаємодії ланок, є режим гальмування. Тому нижче 

більше докладно зупинимося на моделюванні саме цього режиму. 

Малотоннажний автопоїзд являє собою складну механічну систему, що складається з великої кількості 

елементів, з'єднаних різного роду зв'язками. Дослідження руху автопоїзда з урахуванням усіх зв'язків 

неможливо, тому в роботі реальний автопоїзд замінений на розрахункову модель. 

Ключові слова: малотоннажний автопоїзд, причіпна ланка, конструктивні параметри, експлуатаційні 

параметри, гальмівний режим, гальмівні сили, підресорені частини, непідресорені частини, жорсткість, 

динамічна взаємодія. 

 

ВСТУП 

Як відомо динамічна взаємодія ланок автопоїзда найбільш виразно проявляється на неусталених 

режимах руху, таких як розгін, включаючи рушання з місця, та гальмування, а також під час руху 

автопоїзда по нерівностях дороги [1]. Причому найбільш характерним, з погляду динамічної взаємодії 

ланок, є режим гальмування. Тому нижче більше докладно зупинимося на моделюванні саме цього 

режиму, тим більше рівняння, що описують рух малотоннажного автопоїзда та динамічну взаємодію 

його ланок при гальмуванні, можуть бути використані, з деякими змінами та доповненнями, при 

дослідженні інших режимів руху. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 
У роботі [2] було досліджено робочі процеси в зчепних пристроях при наявності в гальмівній 

системі автомобіля-тягача антиблокувальної системи, так само було досліджено вплив конструктивних 

та експлуатаційних факторів на гальмівну динаміку та стійкість малотоннажного автопоїзда. 

Розглядаючи вплив конструктивних факторів, автор виділяє силове передавальне число 

інерційно-гідравлічної гальмівної системи 
ni  та поздовжню жорсткість зчіпного пристрою 

cxC  як 

найбільш значущі параметри. При дослідженні впливу експлуатаційних факторів, найбільш 

значущими прийняті коефіцієнт зчеплення поверхні дороги 
0  і зазор у зчіпному пристрої 

x . 

Загальна методика проведення дослідження ґрунтувалася на дослідженні впливу 

конструктивних та експлуатаційних факторів на показники якості процесу гальмування 

малотоннажного автопоїзда. За показники якості процесу гальмування у роботі було прийнято: 

гальмівний шлях 
tS , критерій стійкості 

a , математичне очікування величини зусилля в зчіпці та 

коефіцієнт її варіації 
u . 

У роботі [3] досліджувався вплив конструктивних та експлуатаційних факторів на роботу 

рекуперативної антиблокувальної системи на колесах причепа малотоннажного автопоїзда. Була 

розроблена програма формування оптимального алгоритму управління для рекуперативних 

антиблокувальних систем причіпних ланок малотоннажного автопоїзда і виявлені конструктивні та 
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експлуатаційні фактори, що впливають на показники якості гальмування з рекуперативною 

антиблокувальною системою та створений алгоритм керування. 

У роботі [4] були досліджені гальмівні властивості малотоннажного автопоїзда та можливі 

методи їх покращення. Встановлені закономірності регулювання гальмівної сили на осі причепа, 

досліджено вплив зміни масово-геометричних параметрів тягача та причепа на процес гальмування 

автопоїзда при різному розподілі гальмівних сил між його осями. Оцінено вплив ступеня використання 

зчіпної ваги задньої осі тягача малотоннажного автопоїзда на його стійкість при гальмуванні та 

можливість зниження нерівності гальмівних сил на осях автопоїзда. 

В результаті дослідження, проведеного з використанням математичного моделювання та методів 

планування експерименту, була розроблена методика регулювання гальмівних сил на осях 

малотоннажного автопоїзда: на задньій осі тягача в залежності від вертикального навантаження на 

зчіпний пристрій; на причепі в залежності від навантаження на його вісь з урахуванням реального 

розподілу гальмівних сил між осями тягача. 

У роботі [5] вперше вивчені специфічні явища, що виникають у зчіпному пристрої та 

інерційному гальмівному приводі причепа, внаслідок циклічної зміни гальмівних моментів на осях 

тягача, обладнаного антиблокувальною системою, та встановлено їх вплив на гальмівні властивості 

автопоїзда. 

Сформульовані теоретичні основи вибору допустимої маси одновісних причепів та оптимізації 

параметрів інерційної гальмівної системи. Розроблено теорію розподілу та регулювання гальмівних 

сил на осях малотоннажного автопоїзда, включаючи методики вибору параметрів регулюючих 

пристроїв. Розроблено теоретичні основи розрахунку та проектування інерційних гальмівних систем з 

електромагнітним керуванням. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Метою даної роботи є встановлення закономірностей зміни показників динамічної взаємодії 

ланок малотоннажного автопоїзда при гальмуванні. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ  
Наявність у тягово-зчіпному пристрої автопоїзда пружних, демпфуючих елементів і зазорів 

обумовлює появу в процесі руху відносних поздовжніх і поперечних коливань ланок, головним чином 

в горизонтальній площині. Поперечні коливання негативно впливають на стійкість автопоїзда, але 

практично не впливають на знос і деформацію деталей зчіпного пристрою [1]. Поздовжні ж коливання 

ланок не тільки значно збільшують навантаження на зчіпний пристрій та агрегати ходової частини 

автомобіля, але й шкідливо впливають на людський організм. Тому надалі обмежимося дослідженням 

поздовжніх коливань ланок і поздовжньої стійкості автопоїзда. 

Автопоїзд являє собою складну механічну систему, що складається з великої кількості елементів, 

з'єднаних різного роду зв'язками. Дослідження руху автопоїзда з урахуванням усіх зв'язків неможливо, 

тому реальний автопоїзд замінюється на розрахункову модель. Складність моделі визначається 

завданнями дослідження та можливістю визначення кількісних показників, що адекватно відтворюють 

реальний процес. У той же час модель повинна бути достатньо простою і доступною для дослідження, 

що передбачає прийняття деяких припущень. 

Розглянемо процес гальмування малотоннажного автопоїзда у складі двовісного автомобіля-

тягача та одновісного причепа, обладнаного гальмівною системою. Надалі, причіп, до коліс якого 

прикладаються гальмівні або тягові зусилля, називатимемо «активним», в іншому випадку - 

«пасивним».  

Розрахункова схема автопоїзда показана на рисунку 1. 

 
Рисунок 1 - Розрахункова схема малотоннажного автопоїзда для аналізу поздовжньої  

взаємодії його ланок при гальмуванні 
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Приймемо такі припущення: 

- рух автопоїзда відбувається по рівній горизонтальній поверхні; 

- відриви коліс від дорожньої поверхні відсутні; 

- зчіпні властивості дорожньої поверхні постійні по довжині дороги; 

- підресорені маси ланок автопоїзда - тверді тіла, що мають поздовжню площину симетрії; 

- непідресорені маси тягача і причепа рухаються в площині поздовжньої симетрії відповідних ланок 

автопоїзда; 

- у системі діють сили опору, пропорційні першій похідній від відповідних переміщень; 

- кутові переміщення підресорених мас ланок автопоїзда відбуваються відносно відповідних центрів мас;  

- колеса однієї осі мають однакові радіуси та моменти інерції.  

Складемо диференціальні рівняння руху автопоїзда, використовуючи рівняння Лагранжа ІІ роду 

 

 
d T T П Ф

Q T
dt q q q q

    
     

    
,                    (1) 

де 20,5T aq  - кінетична енергія системи; 
20,5П cq  - потенційна енергія системи; 

20,5Ф q  - дисипативна функція; 

а, с,   - позитивні постійні коефіцієнти; 

iq  - узагальнені координати; 

Q(t) - узагальнена сила, що відповідає координаті 
iq . 

 

Як узагальнені координати приймаємо:  

Sa, Sn - шляхи, що проходять центрами мас тягача та причепа від деякого вихідного положення 

(початок відліку); 

za, zn, i  - вертикальні переміщення центрів мас підресорених і непідресорених частин ланок 

автопоїзда;  

a , 
n  - кути диференту підресорених частин тягача та причепа. 

Замінимо зв'язок між ланками автопоїзда дією відповідних реакцій зв'язку. Тоді розрахункові 

схеми автомобіля-тягача та причепа можна подати у вигляді рисунка 2.  

Складемо диференціальні рівняння руху ланок автопоїзда та запишемо вирази для визначення 

Та, Па, Фа та Q(t). 

Відлік вертикальних деформацій пружних елементів підвіски та шин будемо вести від стану 

статичної рівноваги відповідних частин ланок автопоїзда. Тоді 
 

1 1

1 2

;

,

a п a

a п a

z z a

z z b

 

 

  

  
                   (4) 

де 
пa , 

пb  - відстані від центру мас підресорених частин тягача до передньої та задньої осей. 

Величина коефіцієнтів c1,2 залежить від типу підвіски та виду коливань (вертикальні або кутові), 

тому розрізнятимемо вертикальну cz і кутові с  жорсткості підвіски, а також жорсткість пружного 

елемента ср, значення яких можна визначити за відомими формулами [6]. 

Дисипативна функція Фа, з урахуванням прийнятих вище припущень 

 
2 2 2 2

1 1 2 2 1 1 2 20,5( )a ш шФ k z k z k k      ,                           (5) 

де 
ik , 

шik  - приведені коефіцієнти непружного опору в підвісці та шинах тягача; 

 

1 1

1 2

;

,

a п a

a п a

z z a

z z b

 

 

  

  
                          (6) 
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Причіп 

Рисунок 2 - Розрахункові схеми коливальної моделі ланок автопоїзда 

 

 

Знайдемо часткові похідні від Та, Па та Фа за відповідними узагальненими координатам та їх 

похідним. Для кінетичної енергії: 

 

1 2 1 2

0a a a a a a a

a a a k k

T T T T T T T

S Z     

      
      

      
. 

Для потенційної енергії: 

 

1 1 2 2 1 1 2 2

1 1 1 1 2 2 2 2

1 2

; ;

; .

a a
п п

a a

a a
ш ш

П П
c z c z c a z c b z

z

П П
c z c c z c



 
 

 
       

 

 
       

 

 

Для диссипативної функції: 

 

1 1 2 2 1 1 2 2

1 1 1 1 2 2 2 2

1 2

; ;

; .

a a
п п

a a

a a
ш ш

Ф Ф
k z k z k a z k b z

z

Ф Ф
k z k k z k



 
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 
       

 

 
       

 

 

Продиференціюємо вирази за часом: 

1 1 2 2

1 2

; ; ;

; .

пa a a
a a aп a ya a

a aa

a a

dT dT dTd d d
M S M z J

dT dT dz dT ddS

dT dTd d
m m

dT dTd d



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       

    

   
    

   

 



© Гандзюк М.О., Бодак В.І. 2022 
 

, 2022, №1 (18) 45 
 

 

Збурюючі сили Qi(t) для відповідних узагальнених координат 

1 2 1 2

1 2 0

0

1 2

;

( ) ( ) ( );

;

0,

Sa T T f f k

п п

a T T ga k ga k п c

Za

Q P P P P P

Q P P h P h h Z b l

Q Z

Q Q



 

     

     

 

 

; 

де 
1,2TP - гальмівні сили, що діють на колесах відповідних осей тягача; 

1,2 1,2f zP R f  - сили опору коченню; 

1,2zR  - нормальні реакції дороги, що діють на колеса відповідної осі тягача; 

f - коефіцієнт опору коченню; 

Pк, Z0 - поздовжня та вертикальна складові зусилля в зчіпному пристрої автопоїзда; 
п

gah , 
kh  - відстані від центру мас підресренних частин тягача та від зчіпного пристрою до 

поверхні дороги. 

 

Підставивши значення всіх складових в рівняння (1) з урахуванням перетворень отримаємо 

систему нелінійних диференціальних рівнянь другого порядку, що описують рух центру мас тягача і 

коливання його підресорених та непідресорених частин 

 

1 2

1 1 2 2 1 1 2 2 0
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(7) 

де 1 1 1 2 2 2;x T f x T fR P P R P P     - сумарні дотичні реакції, що діють на колесах відповідних 

осей тягача. 

 

Складемо диференціальні рівняння руху причепа. Вирази для визначення кінетичної 
пT , 

потенційної 
пП  енергії причепа та дисипативної функції 

пФ  запишемо у вигляді 
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                                      (8) 

де 
пM , 

ппM , 
3m  - маси причепа, його підресорених та непідресорених частин; 

п

yпJ  - момент інерції підресорених частин причепа; 

3c , 
3шc  - коефіцієнти жорсткості підвіски та шин причепа; 

3k , 
3шk  - коефіцієнти демпфування у підвісці та шинах. 

 

Зусилля Qi(t) для відповідних координат qi причепа 
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де 
3TP , 3fP  - гальмівні сили та сили опору коченню, що діють на колесах осі причепа; 

п

gпh , 
kh , 

пl , d  - конструктивні параметри причепа. 

 



© Гандзюк М.О., Бодак В.І. 2022 
 

46 , 2022, №1 (18) 
 

 

Продиференціювавши рівняння (8) за відповідними узагальненими координатами та їх 

похідними і підставивши ці вирази в рівняння Лагранжа, після перетворень отримаємо систему 

нелінійних диференціальних рівнянь, що описують рух причепа: 
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      

                     (9) 

де 3 3 3x T fR P P   - сумарна дотична реакція, що діє колесах осі причепа. 

 

Визначимо динамічні та кінематичні параметри руху ланок автопоїзда. Гальмівні сили на 

колесах тягача виразимо у функції коефіцієнта зчеплення та нормального навантаження на колесо 

 

( ),Ti Zi Xi XiR P S                         (10) 

де 
Xi  - поточне значення коефіцієнта зчеплення. 

 

Величина 
Xi  моделюється за методикою [2], в основу якої покладено опис залежності 

коефіцієнта зчеплення від проковзування за допомогою гладких функцій F(Sx) та корекції його за 

швидкістю з використанням наступних виразів 

 

0

2

( )(1 );

( ) ,

Xi Xi a

Xi
Xi

Xi Xi

F S k V

S
F S

a S b S c



  

  


 

                                        (11) 

де 
0  - коефіцієнт зчеплення під час руху колеса юзом; 

k  - коефіцієнт корекції за швидкістю; 

XS  - відносне проковзування колеса; 

a , b , c  - коефіцієнти апроксимації, що визначають тип поверхні. 

 

Проковзування колеса 

 

01 ki k
Xi

a

r
S

V


  ,                                      (12) 

де 
k  - кутова швидкість колеса; 

0kr  - вільний радіус колеса. 

 

Кутову швидкість колеса знайдемо, проінтегрувавши вираз 
 

Zi X Д Ti

ki

k

R r M

J





 ;                                          (13) 

за формулою  

0

0

t

a
ki kc ki

Д

V
dt

r
      ,                          (14) 

де 
kiJ  - момент інерції колеса;  

TiM  - гальмівний момент на відповідному колесі; 

ki  - кутове прискорення колеса. 
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Величина гальмівного моменту, що прикладається до колеса, залежить від тиску в колісних 

гальмівних циліндрах та конструктивних параметрів гальмівних механізмів. Для автомобілів з 

гідравлічним гальмівним приводом, з достатньою для практичних розрахунків точністю, можна 

прийняти 
 

0 0( )Ti K aiM A F p p  ,                              (15) 

де 
0A  - геометричний фактор гальмівного механізму; 

KF  - площа поршня колісного гальмівного циліндра; 

aip  - поточне значення тиску у відповідному контурі гальмівної системи тягача; 

0p  - тиск, що витрачається на подолання опору стяжних пружин. 

На сучасних автомобілях для запобігання блокуванню коліс задньої осі в її гальмівному контурі 

встановлюють регулятор гальмівних сил, який змінює співвідношення між тисками 
1ap  і 

2ap  при 

досягненні деякого тиску 
10p  з урахуванням вагового стану автомобіля. Тому до моменту включення 

регулятора можна прийняти, що тиск гальмівної рідини в обох контурах однаковий і змінюється 

пропорційно до часу гальмування 

 

1 2a a a p pp p p n t   ,                             (16) 

де 
ap  - тиск після головного гальмівного циліндра; 

pn p t    - темп зміни тиску в гальмівному приводі тягача;  

pt  - час від початку гальмування до моменту спрацьовування робочої гальмівної системи. 

Коли тиск у гальмівному приводі досягне величини 
10p , включається регулятор і подальша 

зміна тисків в гальмівних контурах буде відбуватися за різними законами. Динамічні регулятори із 

пропорційним клапаном, які застосовуються на сучасних легкових автомобілях, задають наступні 

закони зміни тисків 

 

1

2 10 1 10

( );

( ),

a p Д p

a p a

p n t t

p p k p p

 

  
                              (17) 

де 
Дt  - час динамічної стадії процесу гальмування; 

pk  - коефіцієнт передачі регулятора [8]. 

Тривалість динамічної стадії для автомобілів із гідравлічним гальмівним приводом становить 

03 - 05 с. Після досягнення максимального тиску в гальмівному приводі настає статична стадія 

гальмування, протягом якої тиск 
1ap  залишається незмінним, рівним 

maxap . 

Визначимо нормальні реакції та зусилля у зчіпному пристрої автопоїзда. 

Нормальні реакції на осях ланок автопоїзда з урахуванням перерозподілу вертикальних 

навантажень у процесі гальмування визначимо за формулами 

 

1 1 1 1 1 1
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 

  

  

  

                             (18) 

де 
ziстR  - нормальні реакції на колесах тягача та причепа у статичному стані. 

Реакції 
ziстR  визначаються з рівнянь суми моментів сил відносно точок (A, B, D) контакту коліс 

із дорогою (рисунок 1) 

 

1 1

2 2

3 3
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                              (19) 
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Величину поздовжньої складової Pк зусилля в зчіпці виразимо через характеристики зчіпного 

пристрою та деформацію Sx пружного елемента 

 

k зч X зч X TP XP c S S F signS   ,                          (20) 

де 
зчc , 

зч , 
TPF  - коефіцієнти жорсткості, демпфування та сухе тертя в зчіпному пристрої. 

 

Пружна характеристика зчіпних пристроїв багатьох сучасних автомобілів має суттєву 

нелінійність і може бути, з достатньою для практики точністю, апроксимована поліномом виду [9] 

 

0

n

зч зч Xc c S                                      (21) 

де 
0зчc  - коефіцієнт жорсткості пружного елемента зчіпки при малих деформаціях  

(
max0,02X XS S ); 

 , n - емпіричні коефіцієнти, що характеризують нелінійність пружної характеристики. 

 

У разі «пробою» зчеплення або застосування на автопоїзді жорсткої зчепки, наприклад 

«кульової», величина коефіцієнта 
зчc  буде визначатися поздовжньою жорсткістю шасі ланок 

автопоїзда. 

Для визначення динамічної складової Z0 вертикального зусилля Zв в зчіпному пристрої можна 

використовувати одне з рівнянь систем рівнянь (7) або (9). Так, якщо виразити кут диферента 
n  

підресореної маси причепа через відповідні переміщення підресореної маси тягача 

 

 
1

( )
( )

n n a a n c

n

z z b l
l d

    


,                                   (22) 

то, використовуючи третє рівняння системи (9), отримаємо 

 

0 3 3 3 3 3 3

1
( ) ( )

( )

n n n

T f gn k gn k yn n n n nz n n n nz n

n

Z P R h P h h J k k z c c z k d c d
l d

                 
.(23) 

Тоді сумарна вертикальна реакція 

 

0    в стZ Z Z  ,                               (24) 

де /ст n nZ M gd l  - вертикальна складова зусилля у зчіпці у статиці. 

 

Перейдемо до гальмівних сил на колесах причепа. 

Як уже зазначалося раніше, на одноосьових причепах до легкових та малотоннажних 

вантажних автомобілів найбільше застосування отримала інерційна гальмівна система, принцип дії 

якої заснований на перетворенні зусилля накату причепа на тягач в гальмівні сили на колесах причепа. 

Інерційна гальмівна система включає три групи пристроїв: пристрій управління, гальмівний привод та 

колісні гальма. З огляду на те, що на причепах застосовуються стандартні гальмівні механізми, робота 

яких описується тими самими рівняннями, що й у тягача, докладніше зупинимося лише на 

моделюванні роботи двох перших пристроїв. 

Пристрій управління служить для передачі зусилля накату від зчіпного пристрою на привод 

гальмівної системи причепа. Він включає в себе порогові і демпфуючі пристрої. Пороговий пристрій 

призначений для запобігання мимовільним спрацьовуванням інерційної гальмівної системи при русі 

автопоїзда по нерівних дорогах, а демпфуючий - для гасіння коливань у пристрої керування та 

гальмівному приводі причепа. В даний час застосовується декілька типів порогових пристроїв, що 

відрізняються конструктивно та мають різні вихідні характеристики. На рисунку 3 показана 

розрахункова схема пристрою управління, яка дозволяє, за рахунок зміни розмірних та силових 

параметрів елементів схеми, моделювати роботу порогових пристроїв різного типу [7]. 
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Рисунок 3 - Розрахункова схема пристрою управління інерційною гальмівною системою 

1 - рухомий шток; 2 - пороговий пристрій 

Запишемо рівняння рівноваги сил, що діють на шток 1 пристрою управління 
 

1,2( ) ( ) sgn 0k H H H y H x B H y H cP F S S c S Z S m S R          ,              (25) 

де ( )HF S  - функція жорсткості порогового пристрою; 

HS  - переміщення штока 1; 

Hi  - коефіцієнти опору демпфера при ході стиснення та віддачі; 

ym  - маса рухомих частин пристрою керування; 

cR  - реакція гальмівного приводу на шток 1; 

yc  - коефіцієнт жорсткості поворотної пружини; 

x  - вільний хід штока; 

  - коефіцієнт тертя. 
 

Вид функції жорсткості залежить від прийнятої розрахункової схеми та значень 

конструктивних параметрів порогового пристрою [5] 
 

 2 2

0
2 2

( ) [2 ] n
H n H H H n H

H n

A
F S F a b A c

b A
   


,                      (26) 

де 
0 (0,02 0,05)n nF G   - початковий поріг спрацьовування інерційної гальмівної системи; 

H  - схемний коефіцієнт ( 0;1H  ); 

Ha , 
Hb , 

Hd  - конструктивні параметри порогового пристрою; 

n H HA d S  ; 

Hc  - коефіцієнт жорсткості пружного елемента. 
 

Коефіцієнт 
H  враховує структурну схему граничного пристрою. 

Вираз (26) дозволяє моделювати порогові пристрої різних типів. Наприклад, якщо прийняти: 

1H  , 
H Ha d , 0Hb   та 0,5H Hic c , то отримана функція ( )HF S  відповідатиме пружній 

характеристиці порогового пристрою з центральною попередньо стиснутою пружино 
0n H H HF F c S  . 

Розв'язавши рівняння (25) відносно 
HS , отримаємо вираз, що описує роботу пристрою 

управління інерційною гальмівною системою 
 

1,2

1
[ ( ) ( ) sgn ]H k H n H y H x B H c

y

S P S F S c S Z S R
m

         .                    (27) 
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В основу моделі гідравлічного гальмівного приводу причепа покладено динамічну схему 

гідравлічної системи (рисунок 4) з податливістю у вигляді «гідравлічної пружини» [7]. 
 

 
Рисунок 4 - Динамічна схема гідравлічної системи гальмівного приводу причепа 

1 - маятниковий важіль; 

2 і 3 - головний та колісні гальмівні циліндри 

 

При складанні рівнянь, що описують роботу гальмівного гідравлічного приводу причепа були 

прийняті припущення: параметри робочої рідини за час гальмування залишаються постійними; місцеві 

гідравлічні опори враховуються додатковою довжиною магістралі ( ) /e T Tl d  , 

де   - коефіцієнт місцевого опору; 

Td  - внутрішній діаметр трубопроводу; 

T  - безрозмірний коефіцієнт опору тертя;  

коефіцієнт податливості гідравлічної системи приймається постійним, рівним середньому 

значенню залежності ( ) ( )np f p  ;  

силова характеристика об'єкта керування лінійна ( ) npP z c z ,  

де npc  - коефіцієнт жорсткості гальмівних механізмів; 

z - переміщення поршня виконавчого циліндра. 

З урахуванням цих припущень рівняння руху рідини у магістралі між головним та колісними 

гальмівними циліндрами має вигляд 

 

1 12

27,5тр k тр k

n Г

тр тр

n l F n l F
z z p p

f f

 
   ,                        (28) 

де ,   - густина та кінематична в'язкість гальмівної рідини; 

трl , трf - приведена довжина та площа перерізу гальмівної магістралі ( 0тр el l l  ); 

0l  - конструктивна довжина магістралі; 

kF  - площа поршня колісного гальмівного циліндра; 

n - кількість колісних гальмівних циліндрів; 

1z  - переміщення рідини поблизу торцевих стінок колісного гальмівного циліндра; 

Гp , 
np  - тиск рідини в головному гальмівному циліндрі та колісному гальмівному циліндрі. 

 

Виразимо переміщення 
1z  в функції переміщення z  поршня колісного гальмівного циліндра. 

Для цього скористаємось рівнянням балансу сил, що діють на поршень 

 

( ) sgn 0n B Tm z k z P z P z P     ,                      (29) 

де 
nm  - маса рухомих частин, приведена до поршня; 

Bk  - коефіцієнт в'язкого тертя поршня об стінки циліндра; 

TP  - сила сухого тертя;  

( )P z  - силова характеристика гальмівного механізму; 
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P  - сума активних сил, що діють на поршень колісного гальмівного циліндра. 

 

Для гідравлічної системи з податливістю у вигляді «гідравлічної пружини» суму активних сил 

можна виразити через пружну деформацію умовної пружини, введеної в колісний гальмівний циліндр 

 

1( )жP c z z   ,                          (30) 

де 
2 / ( ( ))ж k pc F V p  - сумарна жорсткість гальмівної рідини та інших елементів гідравлічної 

системи, приведена до поршня; 

pV  - початковий обсяг рідини у гідросистемі; 

( )p  - коефіцієнт податливості гідравлічної системи. 

 

Якщо знехтувати силами інерції рухомих частин колісного гальмівного циліндра, силами 

сухого та в'язкого тертя, то рівняння (29) набуде вигляду 

1

2
( )

( )

k
np

p

F
c z z z

V p
  ,                                    (31) 

де 
npc  - жорсткість елементів гальмівного механізму (колодок з накладками і гальмівного 

барабана). 

 

Розв'язавши рівняння (31) щодо 
1z , отримаємо 

1z k z ,                            (32) 

 

де 2

1 ( )np p

k

c V p
k

F



  - коефіцієнт податливості гідроприводу інерційної гальмівної системи. 

 

Якщо не зважати на податливість гідравлічної системи, то 1k  , а 
1z z . 

Виразимо переміщення поршня z  в функції тиску рідини в колісному гальмівному циліндрі 

 

k n

np

F p
z

c
 ,                                        (33) 

Тоді 

1

k n

np

k F p
z

c


 .                                    (34) 

 

Продиференціюємо (32) і підставимо отримані вирази в рівняння (28) 

 

1 2 3 0n n np B p B p B Q    ,                                      (35) 

де 
2

1 2 32

27,5
; ;

np np

np n k Г

f c B
B B B

f n l k F F




   ; 

ГF  - площа поршня головного гальмівного циліндра; 

Q  - зусилля, що діє на шток головного гальмівного циліндра з боку пристрою управління. 

 

Зусилля  

( )c n k c nQ R i P P i   ,                                                (36) 

 

де 
cP  - опір порогового та демпфуючого пристроїв; 

ni  - передатне число гальмівного приводу інерційної гальмівної системи. 

 

Зусилля 
cP  знайдемо з рівняння рівноваги сил, прикладених до штока пристрою управління 
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1,2 ( ) sgnc y H H n H y H B HP m S S F S c S Z S      ,                                   (37) 

де ( )H H nS yi   - переміщення штока пристрою управління; 

H  - сумарний зазор в елементах гальмівного приводу та гальмівних механізмах, умовно 

приведений до штока пристрою керування; 
y  - переміщення поршня головного гальмівного циліндра. 

 

Величину y  знайдемо, використовуючи рівняння балансу миттєвих об'ємних витрат рідини в 

гальмівній системі 
2

k

n

Г np

nF k
y p

F c


 .                                        (38) 

Тоді  

; ;H H H n H H n H H nS k p S k p S k p     .                                        (39) 

де 
2

1( ) / ( )n k n npk nF k i Fc . 

Підставивши (39) до рівняння (37), отримаємо 

 

1,2 ( ) ( ) sgny H n H n n H y H H n H B nP m k p k p F S c k p Z p          .                       (40) 

Визначивши 
kP та 

cP , за формулою (36) знайдемо зусилля Q та з рівняння (35) тиск 
np , а потім 

- гальмівний момент та гальмівні сили на колесах причепа 

0 0

3 3

( );

( ),

Тi k n

T Tn z X X

M A F p P

P k R S

 


                                   (41) 

де 
Tnk  - коефіцієнт, що враховує наявність гальм на причепі; 

0A  - геометричний фактор гальмівних механізмів; 

ziR  - нормальні реакції, що діють на колеса осі причепа. 

На закінчення розглянемо особливості взаємодії ланок малотоннажного автопоїзда у процесі 

гальмування. Вважатимемо, що спочатку автопоїзд рухався у вільному режимі зі швидкістю 
0V , а його 

ланки перебували у розтягнутому стані, у якому відстань між центрами мас ланок  

 

0a H XS S l    , 

де 
0 ( )c pl b l l d    ;  

X  - зазор у зчіпному пристрої автопоїзда. 

Нехай у певний момент часу (t = 0) тягач починає гальмувати і на його колесах з'являються 

гальмівні сили 
TiP . Цей момент відповідає початку першого етапу, протягом якого відбувається вибір 

зазору в зчіпці. При цьому 
XS  та 

kP  рівні нулю, гальмівна система причепа не працює, а він продовжує 

рухатися незалежно від тягача під дією сили інерції. Умова закінчення першого етапу має вигляд:

0a nS S l  . 

На другому етапі між ланками автопоїзда встановлюється контакт, який здійснюється через 

пружний зв'язок. При цьому величина 
kP  визначається за формулою (20), а 

0X a nS S S l   . На 

другому етапі переміщення штока пристрою керування 0HS  , оскільки, згідно з алгоритмом дії 

інерційної гальмівної системи, пристрій керування спрацьовує тільки в тому випадку, якщо зусилля 

kP  перевищить величину порога 
0nF . Другий етап закінчується, коли 

kP  стає рівним 
0nF . 

На третьому етапі 
0k nP F , тому починає рухатися шток пристрою управління і відбувається 

вибір зазорів у пристрої управління, гальмівному приводі та гальмівних механізмах. При цьому 

гальмівні сили на колесах причепа 
3 0TP  . На цьому етапі 

kP  визначається за формулою (20), а 

0X a n HS S S l l    . Закінчується етап, коли 
X HS  , де 

H  - сумарний зазор в елементах інерційної 

гальмівної системи, умовно приведений до штока пристрою керування [5]. 
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Четвертий етап відповідає періоду активного гальмування причепа. При цьому: 

0 0 0; ; ;a n k n H H X a n HS S l P F S S S S l l        . Закінчення етапу завершує процес гальмування 

автопоїзда. 

Якщо причіп не обладнаний робочою гальмівною системою (пасивний), то процес гальмування 

автопоїзда включає два перших етапи і закінчується, коли виконується умова 0a aV S  . 

Вирішення диференціальних рівнянь математичної моделі автопоїзда може виконуватись 

методом чисельного інтегрування Рунге-Кутта з автоматичним вибором кроку в залежності від 

точності визначення того чи іншого параметра. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Гальмування є одним із основних розрахункових режимів при визначенні параметрів зчіпного 

пристрою малотоннажного автопоїзда у складі двовісного автомобіля-тягача та одновісного причепа. 

З метою оцінки впливу деяких конструктивних та експлуатаційних факторів на величину навантажень 

у зчіпному пристрої малотоннажного автопоїзда встановлено закономірності зміни показників 

динамічної взаємодії його ланок та розроблена математична модель, що описує процес руху 

малотоннажного автопоїзда при гальмуванні. 

Вирішення рівнянь моделі дозволяє проводити перевірку вибору етапу гальмування і, в 

залежності від цього, за відповідними рівняннями та формулами визначати значення силових та 

кінематичних параметрів процесу гальмування автопоїзда та його ланок. 

ВИСНОВОК 

Досліджено вплив конструктивних та експлуатаційних параметрів зчіпного пристрою на 

динамічну взаємодію ланок при гальмуванні малотоннажного автопоїзда у складі двовісного 

автомобіля-тягача та одновісного причепа, обладнаного гальмівною системою. 

В результаті аналізу літературних джерел встановлено, що питання динамічної взаємодії ланок 

малотоннажного автопоїзда вивчено недостатньо повно, а існуючі методики вибору параметрів 

зчіпних пристроїв розроблялися для вантажних автопоїздів, з коефіцієнтом навантаження Гап=1,6÷1,8 

(для малотоннажних автопоїздів Гап = 1,2÷1,35). Разом з тим існуючі методики не враховують 

особливості, властиві малотоннажним автопоїздам, а також можливість пробою зчіпки (обмеження 

максимальної деформації пружного елемента). 

Розроблена в роботі математична модель, що описує процес руху малотоннажного автопоїзда 

при гальмуванні, дозволяє проводити дослідження експлуатаційних властивостей автопоїзда у 

зазначеному режимі руху. Рівняння, що описують рух малотоннажного автопоїзда та динамічну 

взаємодію його ланок при гальмуванні, можуть бути використані, з деякими змінами та доповненнями, 

при дослідженні інших режимів руху. 
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М. Handziuk, V. Bodak. Simulation of dynamic interaction of low-level train links under braking 

Much scientific work has been devoted to improving the performance of freight trains, as well as the 

development of designs and selection of parameters of couplings. 

The use of cars as a tractor in a road train, for all its positive effects, is associated with a number of 

technical difficulties, mostly related to the peculiarities of light trains. 

Low-tonnage trains have actually fallen out of sight of scientists, especially in our country. Work in 

this area is small and aimed at studying and improving specific performance properties, without touching on 

the issue of dynamic interaction of low-tonnage trains on the full range of modes of operation and the choice 

of parameters of couplings. Some experience in the design and manufacture of trailers for passenger cars has 

been gained abroad, but data on the method of selecting parameters used by foreign manufacturers in the design 

of couplings are not publicly available. In this regard, it is advisable to study the influence of design and 

operational parameters of the coupling device on the dynamic interaction of low-tonnage train links in different 

modes and determine the patterns of changes in the dynamic interaction of low-tonnage train units and on the 

basis of conclusions for light-duty road trains. 

The most characteristic, in terms of dynamic interaction of the links, is the braking mode. Therefore, 

below we will dwell in more detail on the simulation of this mode. 

Low-capacity road train is a complex mechanical system consisting of a large number of elements 

connected by various connections. It is impossible to study the movement of a road train taking into account 

all the connections, so the real road train is replaced by a calculation model. 

Keywords: low-capacity road train, trailer link, design parameters, operational parameters, braking 

mode, braking forces, sprung parts, unsprung parts, rigidity, dynamic interaction. 
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ФОРМУВАННЯ МЕТОДУ ЗАБЕЗПЕЧЕННЯ НОРМУВАННЯ ПОКАЗНИКІВ І КЕРУВАННЯ 

ПАЛИВНОЮ ЕКОНОМІЧНІСТЮ ТРАНСПОРТНОГО ЗАСОБУ У ЗМІННИХ УМОВАХ 

ЕКСПЛУАТАЦІЇ 
 

В статті розглянуто сучасний підхід до формування методу забезпечення нормування показників і 

керування паливною економічністю транспортного засобу у змінних умовах експлуатації. Дослідження 

проведено на основі системного підходу. В основу системного підходу для теоретичних досліджень 

використовувались наступні методи і положення з теорії автомобіля, теорії автомобільних двигунів, методи 

теоретичних досліджень динаміки автомобілів, розрахунку нормативної витрати палива, методи 

морфологічного аналізу, теорії множин, математичної статистики, теорії інформації тощо. Експериментальні 

дослідження, за положеннями системного підходу, виконувались із застосуванням методів планування 

експерименту і статистичної обробки отриманих результатів, що базуються на теорії похибок та невизначеності 

вимірювань, дорожніх випробувань ТЗ в умовах експлуатації. 

Метою роботи є розробка сучасного методу і засобів його реалізації, що дозволяє дистанційно 

здійснювати нормування показників і керування паливною економічністю транспортного засобу у змінних 

умовах експлуатації. 

Запропоновано загальний підхід до формування методу забезпечення нормування показників і паливної 

економічності транспортного засобу категорії у змінних умовах експлуатації засобами оперативного контролю 

на основі інтелектуальних транспортних систем. Розглянуті основні складові забезпечення розробленого 

методу, серед них проведення морфологічного аналізу, створення структурно-логічної схеми системного 

вирішення задач забезпечення нормування показників і керування паливною економічністю ТЗ і розробка 

безпосередньо методу дослідження і нормування показників та паливної економічності ТЗ у змінних умовах 

експлуатації засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних транспортних систем. Реалізацію 

запропонованого методу показана на прикладі транспортних засобів категорії N3. 

В кінцевому підсумку зроблений висновок, що загальний підхід до формування методу забезпечення 

нормування показників і паливної економічності транспортного засобу категорії у змінних умовах експлуатації 

добре реалізується засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних транспортних систем. 
Ключові слова: транспортний засіб, нормування, показник, витрата палива, швидкість, умови 

експлуатації, моніторинг 

 

ВСТУП 

Достатньо багато уваги в практиці експлуатації транспортних засобів в Україні приділяється 

визначенню і отриманню параметрів витрати палива, забезпеченню нормування показників і 

технічного стану та швидкості руху транспортних засобів (ТЗ). При цьому, широко автоматизоване 

дистанційне поєднання оперативного нормування показників, контролю витрати палива і забезпечення 

паливної економічності ТЗ в одночасній реалізації за умовами експлуатації, технічним станом, 

режимами роботи операторів, їх фізичним станом тощо ще не здійснювалось. Без точної інформації 

про витрату палива та швидкість руху ТЗ важко проаналізувати зміну робочих параметрів 

транспортного засобу і здійснювати забезпечення нормування показників і керування паливною 

економічністю транспортного засобу. Як правило, технічні служби автопідприємств і транспортних 

компаній отримують вказану інформацію поступово, зі значним запізненням. Тому в практиці 

експлуатації транспортні компанії використовують лише окремі показники своєї роботи у поєднанні з 

відповідними параметрами транспортного засобу. Спостереження та аналіз показників нормування, 

паливної економічності і швидкісного режиму в реальних експлуатаційних умовах здійснюється вже 

після повернення транспортного засобу. Практика експлуатації транспортного засобу вимагає 

забезпечення раціональної витрати палива та параметрів стану транспортного засобу з урахуванням 

відповідних умов експлуатації, отриманих шляхом дистанційного оперативного контролю. Таким 

чином, тематика статті присвяченої формуванню методу забезпечення нормування показників і 

керування паливною економічністю транспортного засобу у змінних умовах експлуатації є актуальною 

та має вагоме значення для підвищення ефективності експлуатації автомобільного транспорту. 
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Метою роботи є розробка сучасного методу і засобів його реалізації, що дозволяє дистанційно 

здійснювати нормування показників і керування паливною економічністю транспортного засобу у 

змінних умовах експлуатації 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Вирішення науково-прикладної задачі забезпечення нормування показників експлуатації і 

підвищення паливної економічності транспортних засобів шляхом використання оперативного 

моніторингу, контролю витрати палива і засобів інтелектуальних транспортних систем, 

рекомендується здійснювати на основі загальноприйнятої методології проведення наукових 

досліджень на транспорті [1-3]. Для вирішення поставлених завдань дослідження у якості 

методологічної основи використовувався системний підхід. Системністю у дослідженні, за різними 

джерелами, прийнято називати сукупність взаємопов'язаних елементів, які взаємодіють між собою для 

досягнення поставленої мети [2, 4]. В основу системного підходу для теоретичних досліджень 

використовувались наступні методи і положення з теорії автомобіля, теорії автомобільних двигунів, 

методи теоретичних досліджень динаміки автомобілів, розрахунку нормативної витрати палива, 

методи морфологічного аналізу, теорії множин, математичної статистики, теорії інформації тощо. 

Експериментальні дослідження, за положеннями системного підходу, виконувались із застосуванням 

методів планування експерименту і статистичної обробки отриманих результатів, що базуються на 

теорії похибок та невизначеності вимірювань, дорожніх випробувань ТЗ в умовах експлуатації. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Загальний підхід до формування методу забезпечення нормування показників і паливної 

економічності транспортного засобу категорії у змінних умовах експлуатації засобами оперативного 

контролю на основі інтелектуальних транспортних систем включає в себе декілька основних етапів. 

Серед них проведення морфологічного аналізу, створення структурно-логічної схеми системного 

вирішення задач забезпечення нормування показників і керування паливною економічністю ТЗ і розробка 

безпосередньо методу дослідження і нормування показників та паливної економічності ТЗ у змінних 

умовах експлуатації засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних транспортних систем. 

Реалізацію запропонованого методу покажемо на прикладі транспортних засобів категорії N3.  

Систематизація схем варіантів забезпечення нормування показників експлуатації і 

підвищення паливної економічності ТЗ. Реалізацію запропонованого методу відповідно до методики 

наукового дослідження систематизовано у вигляді можливих варіантів забезпечення нормування 

показників і системи контролю і управління витратою палива транспортними засобами категорії N3 на 

основі методу морфологічного аналізу (табл. 2.1). 

Метод формування морфологічної матриці – технічна система, яка досліджується, ділиться на 

основні функціональні елементи (морфологічні ознаки), характерні для неї. Кожен з цих елементів 

(ознак) потрібно докладним чином описати за допомогою наведених ознак у технічному вираженні у 

різних варіантах [3, 5, 6].  

При цьому для того, щоб досягнути основну мету функціонування системи в умовах 

експлуатації необхідно точна характеристика режимів роботи системи, взаємодій вузлів та механізмів 

і таке інше за допомогою кожної морфологічної ознаки, виділені основні функціональні елементи та їх 

складові (табл. 2.1): оснащення ТЗ засобами для забезпечення оперативного нормування і контролю та 

управління витратою палива і оснащення інфраструктури засобами для забезпечення оперативного 

контролю і управління [1 - 5]. 

Було складено перелік варіантів (від 2 до 7) технічної реалізації для 11-и основних 

морфологічних ознак функціональних елементів системи, від яких залежить досягнення цілей її 

функціонування в цілому. Кожна з вказаних морфологічних ознак характеризується функцією, 

конструктивним рішенням або системою, режимом роботи та станом системи, формою взаємодії 

складових системи, від яких залежить вибір можливого вирішення задачі оперативного контролю, 

нормування показників і управління витратою палива ТЗ. 

 

 

 

 

 

 

Таблиця 2.1 – Морфологічна матриця елементів системної взаємодії можливих схем варіантів 

підвищення паливної економічності транспортних засобів категорії N3 у взаємодії з інфраструктурою 
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9.6. Не 

виконан

ня 

монітори

нгу умов 

експлуат

ації ТЗ 

10. Стан 

операторів 

системи 

10.1. 

Щозмінний 

одноразовий 

медичний 

контроль 

10.2. Система 

контролю 

пульсу 

операторів 

10.3. Система 

контролю 

тиску 

операторів 

10.4. Система 

контроля 

стресу 

операторів 

10.5. Система 

контролю 

втомленості 

операторів 
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11. Режими 

роботи 

(взаємодії) 

операторів 

системи 

11.1. Робота на 

основі кінцевих 

звітів (Off-line) 

11.2. Взаємодія 

за допомогою 

засобів 

мобільного/радіо 

зв’язку 

11.3. Взаємодія в 

умовах 

інформаційної 

системи 

диспетчерського 

управління (on-

line) 

11.4. Взаємодія в 

умовах 

інформаційно-

аналітичної 

керуючої 

системи (ITS) 

 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Для формування основної морфологічної формули інформаційної системи оперативного 

нормування показників і контролю витрати палива вантажними транспортними засобами категорії N3 в 

системі дослідження були виділені окремі характерні для неї основні характеристики функціональних 

елементів. Їх прийнято називати – морфологічні ознаки. За кожною з них було попередньо складено 

максимально повний перелік (на думку авторів) різноманітних відповідних варіантів (альтернатив) 

технічного виразу наведених вище ознак. Для кожної з 11 морфологічних ознак були обрані і наведені 

характерні властивості: класифікацій, оснащення інфраструктури, від яких залежить вирішення задачі 

дослідження особливостей, комплектація ТЗ (автомобіля) і досягнення головної мети функціонування 

досліджуваної в умовах експлуатації системи. 

Так, схема елементів системної взаємодії вантажного ТЗ DAF XF 105.460 з інфраструктурою за 

морфологічними ознаками з урахуванням параметрів впливу основних факторів (у формульному 

вигляді): 

 

 

 

 

 

 

{(Х1.6; Х2.1; Х3.4; Х4.1; Х5.2) + (Х6.5; Х7.3; Х8.2; Х9.5; Х10.1; Х11.4)} 

 

 

 

 

(1) 

 

 

 

 

 

 

 

Тобто це ТЗ, повна маса якого складає від 20,0 до 40,0 т в базовому варіанті (Х1.6) або більше 

40,0 т у варіаційному варіанті (Х1.7), оснащений OBD-розніманням ТЗ (Х2.1), обладнаний трекером–

комунікатором та OBD–сканером для моніторингу параметрів стану ТЗ (Х3.4) та варіативно – окремо 

трекером–комунікатором (Х3.2) або OBD–сканером (Х3.3), з двигуном оснащеним штатними датчиками 

і ЕБУ (Х4.1), оснащений датчиком рівня палива (ДРП) (Х5.2) та можливістю оснащення засобами 

контролю витрати палива із застосуванням бортових систем контролю (через CAN-шину) (Х5.1), із 

залученням засобів інфраструктури, а саме: моніторингу дорожніх, транспортних і атмосферно-

кліматичних умов і культури експлуатації ТЗ (Х6.5) з можливістю здійснення окремого моніторингу 

дорожніх умов (Х6.1), транспортних умов (Х6.2), атмосферно-кліматичних умов (Х6.3) та культури 

експлуатації (Х6.4), спільного використання інформації від транспортної інфраструктури і 

інфраструктури автомобільних доріг (Х7.3) або використання інформації тільки від транспортної 

інфраструктури (Х7.1), тільки від інфраструктури автомобільних доріг (Х7.2), без використання 

інформації транспортної інфраструктури і інфраструктури автомобільних доріг (Х7.4), з наявністю 

інформаційних і комунікаційних технологій для забезпечення функціонування учасників руху (ТЗ) на 

базі технології I2V (Х8.2) або комбінованого варіанту застосування технологій (Х8.5), із застосуванням 

моніторингу дорожніх, транспортних і атмосферно-кліматичних умов і культури експлуатації ТЗ (Х9.5) 

або окремо моніторингу дорожніх умов (Х9.1), моніторингу транспортних умов (Х9.2), моніторингу 

атмосферно-кліматичних умов (Х9.3), із застосуванням щозмінного одноразового медичного контролю 

(Х10.1), системи контролю пульсу операторів (Х10.2), системи контролю тиску операторів (Х10.3), системи 

контролю стресу операторів (Х10.4), системи контролю втомленості операторів (Х10.5), із взаємодією 

операторів системи в умовах інформаційно-аналітичної керуючої системи (ITS) (Х11.4), або роботою на 

Х9.1 
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Х10.4 
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основі кінцевих звітів (оff-line) (Х11.1), взаємодією за допомогою засобів мобільного/радіо зв’язку 

(Х11.2), взаємодією в умовах інформаційної системи диспетчерського управління (on-line) (Х11.3). 

Для об’єднання морфологічних формул дослідних варіантів формуються окремі схеми усіх 

ознак відповідно до конкретного варіанту із властивими ним показниками. Метод дослідження, що 

базується на морфології об’єктів, дозволяє системно аналізувати різноманітні структури, що 

походять із закономірностей їх побудови. Кількість можливих схем системної взаємодії транспортних 

засобів з інфраструктурою у випадку використання даної морфологічної матриці складає: 

 

N = 7 · 2 · 4 · 2 · 4 · 6 · 4 · 5 · 6 · 5 · 4 = 6451200 варіантів (2) 

Завдяки розглянутому підходу з’явилась можливість системного дослідження усіх можливих 

схем взаємодії ТЗ з інфраструктурою, в результаті чого враховується варіативність системи. 

Особливості забезпечення нормування показників і паливної економічності транспортного 

засобу в умовах експлуатації засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних 

транспортних систем. Для вирішення поставлених завдань запропонована структурно-логічна схема 

(рис. 2.3) [2, 6 - 8] системного вирішення задач забезпечення нормування показників і паливної 

економічності транспортних засобів категорії N3.  

 
Рисунок 2.3 – Функціональна схема формування методу забезпечення нормування показників і 

керування паливною економічністю транспортного засобу категорії N3 у змінних умовах експлуатації 

засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних транспортних систем 

Процеси вирішення поставлених задач базуються на реалізації системної взаємодії трьох 

взаємопов’язаних складових: процесної, інформаційної і аналітичної (рис. 2.3). Для нормування показників 

і підвищення паливної економічності транспортних засобів категорії N3 і функціонування процесної та 
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аналітичної складових реалізується інформаційна, яка передбачає забезпечення ідентифікації двигуна і ТЗ, 

додаткових датчиків, засобів інфраструктури у процесах транспортування вантажів, моніторинг параметрів 

технічного стану і витрати палива транспортним двигуном і ТЗ у складі автопоїзда, збирання і зберігання 

отриманих результатів в умовах ITS [1-3, 6-14]. 

Розробка методу дослідження нормування показників і паливної економічності транспортних 

засобів у змінних умовах експлуатації засобами оперативного контролю на основі інтелектуальних 

транспортних систем. Для дослідження та обґрунтування параметрів нормування і паливної 

економічності ТЗ категорії N3 у змінних умовах експлуатації засобами оперативного контролю на основі 

інтелектуальних транспортних систем був розроблений і запропонований метод забезпечення 

нормування показників і визначення і розрахунку витрати палива транспортних засобів категорії N3 в 

умовах експлуатації (рис. 2.4). 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Особливість запропонованого методу полягає в тому, що він передбачає спільне використання 

всіх наявних методів і засобів отримання інформації про процеси експлуатації вантажного ТЗ, про 

норми і нормативи, витрату палива, параметри технічного стану і швидкість. 

 

 
Рисунок 2.4 – Функціональна схема реалізації методу забезпечення нормування показників, 

визначення і розрахунку витрати палива транспортних засобів категорії N3 в умовах експлуатації 

 

Отримання інформації, забезпечення нормування показників і визначення параметрів паливної 

економічності в процесах експлуатації ТЗ категорії N3 можливе в результаті дистанційного моніторингу 

витрати палива, параметрів технічного стану, результатів експериментального дослідження і 

результатів розрахунково-аналітичного дослідження на основі даних, отриманих з перших двох джерел 

і теоретичних положень.  
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Визначення, оцінювання, співставлення та аналіз показників нормування і параметрів витрати 

палива, швидкості руху, технічного стану, урахування конструктивних особливостей ТЗ і стану 

оператора в процесах експлуатації ТЗ категорії N3 здійснюється на подальших етапах запропонованої 

методики. Особливість цього етапу розробленої методики полягає в наступному. Параметри і показники 

досліджуваного процесу, що неможливо визначити експериментально або засобами дистанційного 

моніторингу, можливо визначити засобами програмного забезпечення розрахунково-

експериментального дослідження за адаптованими методиками та моделями до показників і 

особливостей ТЗ. 

Для реалізації і функціонування методу визначення і розрахунку витрати палива транспортних 

засобів категорії N3 в умовах експлуатації виникає необхідність у забезпеченні єдиних підходів для 

реалізації методу забезпечення нормування показників і паливної економічності транспортного засобу у 

змінних умовах експлуатації за допомогою оперативного контролю на основі інтелектуальних 

транспортних систем (рис. 2.3) різними способами у відповідних модулях розрахунково-аналітичного 

забезпечення. Для цього у необхідно розробити алгоритм розрахунково-аналітичного забезпечення 

паливної економічності транспортного засобу категорії N3 у змінних умовах експлуатації засобами 

оперативного контролю на основі інтелектуальних транспортних систем, яка буде базуватися на основі 

положень [1-3, 6-14]. Вибір і оцінювання можливих схем варіантів забезпечення нормування показників 

і підвищення паливної економічності транспортних засобів у взаємодії з інфраструктурою здійснюється 

на основі показників, які виступають окремими критеріями паливовикористання. 

Для розрахунків в частині розрахунково-аналітичної системи, враховуючи змінний характер 

процесів, приведена норма витрати палива на ділянці розраховувалась: 

 

𝐺П 𝑖 𝑗
норм(𝑡) =

((𝐺б.лін
норм

+𝐺пр 𝑗
норм

(𝑡)∙𝑚пр 𝑗)∙𝑆𝑖𝑗+𝐺тр.роб 𝑖𝑗
норм

(𝑡)∙𝑚вант𝑗∙𝑆вант 𝑖𝑗)∙(1+0,01∙𝐾𝑍 𝑖𝑗(𝑡))

100
, (3) 

 

де 𝐺П 𝑖 𝑗
норм

(𝑡) – приведена норма витрати палива для i-ї ділянки j-ї поїздки ТЗ, (л/100 км); 𝐺б.лін 
норм

 – 

базова лінійна норма витрати палива ТЗ, (л/100 км); 𝐺пр 𝑗
норм

(𝑡) - норма витрати палива на одну тону маси 

спорядженого напівпричепа для j-ї поїздки, (л/100 т·км); 𝑚пр 𝑗 – споряджена маса напівпричепа, (т); 𝑆𝑖𝑗 

– довжина ділянки і для j-ї поїздки, (км); 𝐺тр.роб 𝑖𝑗
норм

(𝑡) – норма палива на виконання транспортної роботи, 

(л/100 т·км); 𝑚вант𝑗 – маса вантажу, що транспортується ТЗ для j-ї поїздки, (т); 𝑆вант 𝑖𝑗 – відстань поїздки 

з вантажем на ділянці і j-ї поїздки, (км); 𝐾𝑍 𝑖𝑗(𝑡) – сумарний коригуючий коефіцієнт, що враховує умови 

експлуатації ТЗ для i-ї ділянки j-ї поїздки. 

Враховуючи змінний характер процесів експлуатації ТЗ і, відповідно, витрати палива на 

ділянках, для оцінювання паливної економічності було запропоновано застосовувати коефіцієнт 

паливовикористання, що враховує режими руху ТЗ на ділянках маршруту 𝑘пв 𝑖𝑗
р.р.

(𝑡) і коефіцієнт стійкої 

економії палива 𝑘ек.пал.𝑗 
ст. (𝑡): 

 

𝑘пв 𝑖𝑗
р.р.

(𝑡) = 1 −
𝐺П 𝑖𝑗

ф
(𝑡)

𝐺
П 𝑖𝑗
норм

(𝑡)
; (4) 

𝑘ек.пал.𝑗 
ст. (𝑡) =

1

𝑛
∑ 𝑒

−
𝛿𝐺П𝑖𝑗(𝑡)

𝐺
П 𝑖𝑗
норм

(𝑡)
∙10

𝑛
𝑖=1 , 

(5) 

де 𝑘пв 𝑖𝑗
р.р.

(𝑡) - коефіцієнт паливовикористання, що враховує режими руху ТЗ на i-й ділянці j-ї 

поїздки; 𝐺П 𝑖𝑗
ф

(𝑡) – фактична витрата палива на ділянці маршруту на i-й ділянці j-ї поїздки; 𝐺П 𝑖𝑗
норм

(𝑡) – 

нормативна витрата палива на i-й ділянці j-ї поїздки; 𝑘ек.пал.𝑗 
ст. (𝑡) – коефіцієнт стійкої економії 

використання палива для j-ї поїздки; n – кількість ділянок j-ї поїздки; 𝛿𝐺П𝑖𝑗  (𝑡) – приведена економія 

палива для i-ї ділянки j-ї поїздки, л/100 км; 𝐺П 𝑖𝑗
норм

(𝑡)– норма витрати палива для i-ї ділянки j-ї поїздки, 

л/100 км. j-ї поїздки, л/100 км; 𝐺П 𝑖𝑗
норм

(𝑡)– норма витрати палива для i-ї ділянки j-ї поїздки, л/100 км.  

Застосування запропонованого методу при використанні розрахунково-аналітичного 

забезпечення системи з удосконаленими математичними моделями потрібно для дослідження 

нормування показників і паливної економічності на прикладі транспортного засобу категорії N3 у 

змінних умовах експлуатації. 

ВИСНОВКИ 

Сформований загальний підхід до формування методу забезпечення нормування показників і 

паливної економічності ТЗ категорії N3 у змінних умовах експлуатації засобами оперативного 
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контролю на основі інтелектуальних транспортних систем. Розглянуті основні складові забезпечення 

розробленого методу, серед них проведення морфологічного аналізу, створення структурно-логічної 

схеми системного вирішення задач забезпечення нормування показників і керування паливною 

економічністю ТЗ і розробка безпосередньо методу дослідження і нормування показників та паливної 

економічності ТЗ у змінних умовах експлуатації засобами оперативного контролю на основі 

інтелектуальних транспортних систем. Реалізацію запропонованого методу показана на прикладі ТЗ 

категорії N3.  
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Gritsuk I, Volkov V, Majak M., Ukrainskyi Ye., Volodarets M., Volkova T., Ryzhova V. Formation of 

the Method of ensuring the Rating of indicators and management of the Fuel economy of the Vehicle in 

variable operating conditions 

The article considers the modern approach to the formation of the method of ensuring the rationing of 

indicators and control of fuel economy of the vehicle in variable operating conditions. The study was conducted 

on the basis of a systems approach. The system approach to theoretical research was based on the following 

methods and provisions from car theory, car engine theory, methods of theoretical research of car dynamics, 

calculation of standard fuel consumption, methods of morphological analysis, set theory, mathematical 

statistics, information theory and more. Experimental research, according to the system approach, was 

performed using methods of experimental planning and statistical processing of the results, based on the theory 

of errors and uncertainties of measurements, road tests of vehicles in operation. 

The aim of the work is to develop a modern method and means of its implementation, which allows remote 

rationing of indicators and control of fuel economy of the vehicle in variable operating conditions. 

The general approach to formation of a method of maintenance of standardization of indicators and fuel 

economy of the vehicle of a category in variable conditions of operation by means of operative control on the 

basis of intelligent transport systems is offered. The main components of the developed method are considered, 

including morphological analysis, creation of structural and logical scheme of system solution of problems of 

standardization of indicators and management of fuel economy of vehicles and development of direct method 

of research and standardization of indicators and fuel efficiency of vehicles in variable operating conditions. 

intelligent transport systems. The implementation of the proposed method is shown on the example of vehicles 

of category N3. 

In the end, it was concluded that the general approach to the formation of the method of standardization 

of performance and fuel economy of the vehicle category in variable operating conditions is well implemented 

by means of operational control based on intelligent transport systems. 

Keywords: vehicle, rationing, indicator, fuel consumption, speed, operating conditions, monitoring 
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СИНТЕЗ ЧАСТОСТІ ВИКОРИСТАННЯ ПЕРЕДАЧ СХІДЧАСТОЇ КОРОБКИ 

ПЕРЕМИКАННЯ ПЕРЕДАЧ (КПП) У ПРОЦЕСІ ВІДТВОРЕННЯ ТИПОВИХ ЦИКЛІВ 

 

Ретроспективний аналіз ситуації транспортних потоків в умовах міських перевезень свідчить про 

різноманіття вантажних траснпортних засобів як за вантажністю так і за класом. Окрім цього транспортний 

потік у вказаних умовах характеризується великою щільністю. Вище сказане накладає низку обмежень, зокрема, 

на конструктивні параметри транспортних засобів, ба більше, на вибір силової установки. Значна частина 

транспортних засобів, що формують такий потік в умовах населених пунктів, зокрема, великих обласних 

центрів, оснащені силовими агрегатами у складі ДВЗ механічна східчаста коробка передач (МСКП). Відомо, що 

програма руху окремого взятого транспортного засобу близька до циклічного (за наявністю окремих фаз). 

Визначальним для ідентифікації програм руху є аналіз реальних маршрутів дрібногуртових перевезень в умовах 

міста Львова, що характеризується варіативністю відстаней та тривалостей їхньої реалізації. Домінуючими в 

умовах міста є транспортні засоби оснащені, переважно, 4 6-ти східчасті траснсмісії. Обмеженння швидкості і 

короткі, здебільшого, відстані між пунктами циклу, дають підстави стосовно доцільності використання в якості 

елемента трансмісії багатосхідчастих МСКП. Відтак постає завдання стосовно дослідження кількості 

перемикань за рахунок визначення частості тієї чи іншої передачі в МСКП в умовах міського транспортного 

руху. Метою дослідження є виявити доцільність використання усіх передач транспортного засобу з 

конструктивної точки зору для транспортних засобів, які задіяні в таких умовах експлуатації.  

Ключові слова: коробка передач, базовий та еквівалентний їздові цикли, розганяння, вибіг, 

сповільнення, частість передачі. 

 

ВСТУП 

Відомо, що експлуатаційна придатність автотранспортного засобу (АТЗ) залежить не тільки від 

його потенційних можливостей, закладених при конструюванні, але й від того, як ці властивості 

реалізуються у конкретних умовах [1]. 

Значним резервом покращення експлуатаційних властивостей АТЗ є обгрунтування вибору 

КПП, параметри якої характеризуються великим різноманіттям. Це можна пояснити призначенням, 

умовами експлуатування АТЗ та досягненнями у галузі керування трансмісією з різними параметрами 

та структурою. Вибір КПП регламентується такими режимами роботи АТЗ: розганяння; рух з 

усталеними швидкостями; накатування (вибіг); гальмування (сповільнення). Серед них найскаднішим 

для досліджень є режим розганяння, який у міських умовах займає біля 40% від загальної тривалості 

[2]. 

Для вирішення таких завдань традиційно звертаються до документів, розроблених всесвітнім 

комітетом з гармонізації випробувальних процедур їздового циклу [2, 3]. З метою визначення кількості 

застосованих сходинок КПП на всіх етапах згаданих вище режимах роботи АТЗ доцільно провести 

імітаційне моделювання руху автомобіля категорії 2N  у міському їздовому циклі та отримати 

експериментальне підтвердження. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Відомо, що питання вибору кількості передач та передатних чисел КПП ґрунтується, в 

основному, на виявленні певних граничних якостей (потенціалу) автомобіля [4, 5]. Проте виявлення 

того ж потенціалу у типових умовах експлуатування вважається дослідниками питанням другорядним 

чи вельми частковим [5].  

Значна частка легких вантажівок експлуатується в умовах міста. Власне умови експлуатування є 

визначальним чинником для обґрунтування вибору параметрів силового приводу, зокрема, трансмісії, 

на етапах проектування та конструювання АТЗ [6].  

Проте експлуатаційна придатність трансмісії АТЗ щодо цілком окреслених умов/маршрутів 

руху, зокрема, типових, часто виявляється недостатньою, якщо її досліджувати традиційними 

методами. Вибір методів досліджень в основному зводиться до надання переваги аналітичним або 

ймовірністно-статистичним методам. Звісно, помилки, допущені у кожному з них, обов’язково 

«нагадають про себе» під час виконання завершального й обов’язкового методу 

досліджень - експериментального [7].  
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Аналіз досліджень вказує на те, що при збільшенні кількості передач КПП легких вантажівок 

частка використання вищої передачі сягає 75%, відповідно для середніх та важких - 50% [8]. Крім 

цього, збільшення кількості передач змінює структуру використання власне кожної передачі.  

Авторами статті [8] пропонується ймовірнісний закон розподілу передатних чисел КПП на 

основі відомих статистичних даних пробігів автомобілів на всіх передачах КПП. Проте помітно, що 

обрані масиви даних «пробіг - передача» реалізують усі, без винятку, передачі КПП. Твердження про 

проведені дослідження з різними передатними числами КПП стосується лише типових за 

призначенням АТЗ (легкові, вантажні та автобуси).  

Чимало праць присвячені обґрунтуванню вибору тих чи інших конструктивних рішень у 

механізмах перемикання КПП під час моделювання руху АТЗ, відтворюючи різні стандартизовані 

їздові цикли [9]. Метою цих досліджень було виявлення взаємообумовленості між тягошвидкісними, 

паливоощадними й екологічними показниками, а отже, якнайкращих чи якнагірших їхніх проявів. 

Використовувати дані цикли, як типові, немає ніякого сенсу. Задекларовані дослідниками потенційні 

якості АТЗ аж ніяк не здатні проявити себе за умов щільного транспортного потоку [10].  

Однак поза увагою дослідників залишається питання структури передач КПП у дослідженні 

частості використаних передач КПП в умовах обмеженого швидкісного режиму щільного 

транспортного потоку, що вельми актуально.  

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Ціллю даної роботи є обґрунтуваня вибору трансмісії автомобіля за результатами синтезу 

частості використання передач механічної східчастої КПП у заданих міських умовах перевезень. Для 

досягнення зазначеної цілі було синтезовано низку типових міських транспортних циклів, які згодом 

відтворено шляхом імітаційного моделювання та експериментально. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Зaвдання мaршрутизaцiї перевезень в умовах міста переважно ставиться у двох видах: як «зaдaчa 

комiвояжерa», коли для об'їзду вciх пунктiв має бути побудовaний лише один мaршрут руху 

вaнтaжного aвтомобiля, aбо як «зaдaчa розвезення», коли формуються декiлькa розвiзних мaршрутiв, 

зaмкнутих на одного вiдпрaвникa.  

Для поставлених задач слід було б дослідити частки використання передач трансмісії (за 

пробігом й тривалістю увімкнення) ймовірністно-статистичними методами через моделюваня типових 

їздових циклів в умовах м. Львова на цілком окреслених ділянках маршруту. 
Відтак, моделюючи імітаційними засобами рух вантажного АТЗ на заданих ділянках обраного 

маршруту, отримана інформація про частку використання передач трансмісії може бути використана 

для обґрунтування вибору транспортного засобу не лише за традиційними показниками характеристик 

АТЗ (вантажність, об’єм кузова тощо), але й більш детально - за кількістю та щільністю використання 

передач, а отже, типу КПП у складі традиційної силової установки. 

Можна припустити, що на структуру використання передач трансмісії впливає такий 

традиційний чинник як досвід водія, манера водіння тощо. Відомо, що різниця в структурі/частці 

використаних передач трансмісії водіями з різним досвідом поволі зникає за умов значної щільності 

транспортного потоку міських доріг, а особливо м. Львова [10]. 

Початковою інформацією для дослідження часток використання передач трансмісії був аналіз 

вантажних дрібногуртових перевезень одинадцяти маршрутів м. Львова, а саме - масив значень 

відстаней постачання iS  та відповідних тривалостей руху iT . Кожен маршрут складався з ділянок, які 

обмежені місцями розташування контрагента й точками постачання вантажів.  

Застосування транспортних циклів у системному аспекті є одним з найбільш ефективних 

підходів до аналізу і синтезу часткового з позицій цілого [3]. Особливо ефективними для добору 

параметрів й характеристик АТЗ чи його систем, зокрема, системи «двигун-трансмісія» є використання 

оптимальних транспортних циклів, які виступають як засіб їхнього тестування [5]. Проте для 

вирішення окресленого завдання - надання переваги оптимальним циклам на противагу, приміром, 

типовим, потребує обґрунтування. Слід зазначити, що наведені транспортні цикли не мають нічого 

спільного з циклами, які моделюють під час вирішення традиційної транспортної задачі.  

Досліджувати типовий транспортний цикл міського маршруту руху вантажного АТЗ варто 

розпочати з аналізу (рис. 1) простого циклу [11] O a 'b e  «розгін — усталений рух зі швидкістю V  

— гальмування». За умови якнайінтенсивнішого розганяння й, відповідно, гальмування, цей цикл 

вважається оптимальним шодо паливоощадності, проте далекий від типового. 
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Рисунок 1 — Простий міський транспортний 

цикл автомобіля  

Рисунок 2 —Міський транспортний цикл 

загальної структури автомобіля  

 

Типовим міським транспорним циклом вважають більш узагальнений цикл (рис. 2) [11] O a

b с d e  «розгін - рух з усталеною швидкістю V  - накат - гальмування (двигуном/гальмами)». Типовий 

міський цикл від оптимального може відрізнятися не лише наявністю фаз вибігу і гальмування 

двигуном, але й менш інтенсивним розганянням. Обидва цикли реалізуються на ділянці дороги з 

постійним опором дороги довжиною S  і максимальною швидкістю розганяня maxV  [5, 12]. Очевидно, 

що тривалість реалізації оптимального циклу (рис.1) менша від тривалості типового (рис. 2) 1T  < 2T . 

Відтак, значення середніх швидкостей циклів співвідносяться 
1V  > 

2V . 

Реалізація першого циклу з позицій енергоощадності АТЗ є більш доцільною [5]. Назвімо цей 

цикл базовим. Проте, в межах поставленої задачі, застосування такого простого транспортного циклу 

цілком достатньо для підтвердження гіпотези про обмежене використання сходинок механічної 

трансмісії в умовах м. Львова. Зрозуміло, що дослідження вважатимуться неповними, якщо 

обмежитись лише відтворенням даного циклу. Об’єктивно необхідно синтезувати, а потім відтворити, 

так званий еквівалентний їздовий цикл АТЗ на дорозі з постійним дорожнім опором рухові. Умова 

еквівалентності циклів обумовлюється рівністю параметрів S  і T еквівалентного циклу базовому.  

Отже, для синтезу базового циклу вважатимемо програми розганяння )(р tjj  , накату 

)(н tjj   і гальмування )(г tjj   АТЗ наперед відомими. Параметри базового циклу взаємообумовлені 

такими співвідношеннями [5]: 
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де at  - мить завершення фази розганяння (точка a  (рис. 2)); bt - мить завершення фази руху з 

усталеною швидкістю (точка b  (рис. 2)).  

За умови відомих значень параметрів S , T  синтез базових циклів полягає у визначенні значень 

at  і bt .  

Внаслідок опрацювання масиву даних за маршрутами перевезень було виокремлено два типи 

базових циклів. Перший (тип A ) складається лише з фаз розганяння та вибігу (рис. 3, а). Другий (тип 

B ), окрім цього, завершується фазою активного гальмування (рис. 4,а).  

На рис. 3,б і рис. 4,б наведені еквівалентні цикли, відповідно щодо базових типу A  і типу B . 

На відміну від базових, еквівалентні мають у своєму складі фазу «рух з усталеною швидкістю».  
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Рисунок – 3. Базові (а) і еквівалентні (б) транспортні цикли типу А 

 

На перший погляд, складається враження, що для об’єктивного дослідження частки 

використання передач механічної трансмісії обраного транспортного засобу в даних дорожніх умовах, 

необхідно змоделювати усі, без винятку, можливі варіації базових транспортних циклів. Потреба в 

цьому відпаде, якщо окреслену вище задачу доповнити ще однією умовою: синтез та відтворення 

циклів, у процесі яких частка максимально вищої передачі якнайбільша. Цій додатковій умові 

відповідають виокремлені з усіх варіацій, еквівалентні базовим, цикли: O 'a ''a b  і O 'c ''c d  (рис. 

3,б), а також цикли O 'a 'b c  і O 'd 'e f  (рис. 4,б). Частка використання першої та другої передач 

механічної трансмісії при відтворенні вище наведених циклів - найбільша.  

Дотримання умови рівності параметрів S  і T  еквівалентних циклів базовим графічно 

унаочнює рівність заштрихованих площ ділянок, обмежених кривими 'O 'a a  та 'O ''a b , та площ 

ділянок, обмежених кривими ''O 'c c  та ''O ''c d  (рис. 3,б). Аналогічні ділянки виокремлено 

штрихуванням на рис. 4,б. 

Відтворення будь якого іншого еквівалентного циклу, який відповідатиме умові рівності 

параметрів S  і T  базовому циклу (типу A  чи типу В ) лише зменшує частку використання вищих 

передач.  
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Рисунок – 4. Базові (а) і еквівалентні(б) транспортні цикли типу В 

 

Експериментальні дослідження проведено на автомобілі класу 2N  на ділянках діючих 

маршрутів дрібногуртових перевезень м. Львова. За допомогою цифрового контролера ZJ-LCD-M та 

ноутбука Panasonic CF-54 проведено запис параметрів циклів. При цьому обрано для відтворення 

тільки базові та еквівалентні транспортні цикли типу A  і В , які подано на рис. 3 і рис.  4. На рис. 

5 - скрін запису показників під час розганяння та відтворення програми руху циклу типу А. Отримані 

результати імітаційного і експериментального досліджень засвідчили достатню збіжність отриманих 

результатів. 
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Рисунок - 5. Запис параметрів елементарного транспортного циклу під час експерименту: 

1- швидкість руху АТЗ; 2– частота обертів валу двигуна; 3- увімкнена передача; 4 – обертовий 

момент двигуна 

 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Досліджено, що в процесі здійснення дрібногуртових перевезень вантажними АТЗ в умовах 

міста частість використання передач східчастої КПП суттєво різниться. Аналіз маршрутів різних за 

довжинами та обмеженями швидкостей руху виявили обмежене використаних сходинок КПП. 

Приміром, імітаційне моделювання руху вантажівки з п’ятисхідчастою КПП при відтворенні типових 

міських їздових циклів виявило використання лише перших трьох передач. Отримані діаграми частості 

використання передач можуть бути використані, як пропозиції розробникам та експлуатаційникам.  

ВИСНОВКИ 

1. Для визначення частості використання передач механічної східчастої трансмісії підтверджена 

доцільність застосування як типових базових та еквівалентних їздових циклів. 

2. Найбільші значення частості використання передач досягаються під час реалізації 

еквівалентних їздових циклів. Відповідно, найменші – у процесі реалізації базових їздових циклів. 

3. Доцільність застосування АТЗ класу 2N  з 5-східчастою механічною КПП для виконання 

дрібногуртових перевезень у даних умовах експлуатування можна вважати сумнівною. Тому за 

результатами проведених досліджень для мережі обраних маршрутів доцільно використовувати АТЗ з 

3-східчастою механічною КПП.  
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G. Gudz, M. Нlobchak, R. Pelo, P. Pelo. Synthesis of frequent use of stepped transmissions in the 

process of reproducing typical cycles  

Retrospective analysis of the situation of traffic flows in urban transport indicates the diversity of cargo 

transport vehicles both in terms of cargo capacity and class. In addition, the traffic flow under these conditions 

is characterized by high density.  

The above imposes a number of restrictions, in particular, on the design parameters of vehicles, 

moreover, on the choice of a power device.  

A significant part of the vehicles that form such a flow in the conditions of settlements, in particular, 

large regional centers, are equipped with power units as part of the engine-mechanical stepped gearbox system. 
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It is known that the program of movement of a single taken vehicle is close to cyclic (according to the 

presence of individual phases).  

Decisive for the identification of traffic programs is the analysis of real routes of small-life 

transportation in the city of Lviv, characterized by variability of distances and durations of their 

implementation.  

Dominant in the conditions of the city are vehicles equipped mainly with 4-6 stepped trasnsmission. 

Speed limits and short, mostly distances between the points of the cycle, give grounds for the feasibility of 

using multi-stage engine-mechanical stepped gearbox system as an element of transmission.  

Therefore, the task arises regarding the study of the number of switches by determining the frequentity 

of a particular transfer in the engine-mechanical stepped gearbox in urban traffic. 

The purpose of the study is to identify the feasibility of using all vehicle gears from a constructive 

point of view for vehicles involved in such operating conditions.  

Keywords: gearbox, basic and equivalent driving cycles, accelerating, running out, slowing down, 

frequency of transmission. 
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ВИБІР ТЕХНОЛОГІЇ ПОКРАЩЕННЯ ЕКОЛОГІЧНОСТІ АВТОМОБІЛЯ 

 

Забруднення атмосфери токсичними речовинами відпрацьованих газів автотракторної техніки – 

надзвичайно важлива проблема сьогодення. Є чимало методів зменшення викидів шкідливих речовин 

автомобілів. Але вибір конкретного метода здійснюється зазвичай інтуїтивно. Пропонується метод вибору 

технології модернізації автомобіля на основі системного підходу та багатокритеріальної оптимізації за 

критеріями технологічності, екологічної безпеки та економічності. В роботі розглядається можливість 

покращення екологічних показників автомобіля за рахунок використання альтернативних моторних палив. За 

розробленим методом визначено доцільність використання бензину, скрапленого нафтового газу та природного 

газу у випадку їх застосування в автомобілі ГАЗ-3307. Критерій технологічності визначається оцінюванням 

експлуатаційних показників автомобіля методом парних порівнянь. Критерій екологічної безпеки визначається 

як відношення сумарної токсичності відпрацьованих газів при роботі двигуна на різних видах палив до 

нормативного показника сумарної токсичності. Для порівняння токсичності відпрацьованих газів автомобіля 

визначалися сумарні питомі викиди нормованих шкідливих речовин з серійним та модернізованим двигуном, 

приведені до оксиду вуглецю. Сумарна кількість шкідливих викидів більша в бензину в 2,15 рази та в 

скрапленого нафтового газу в 1,57 рази в порівнянні з природним газом. Критерій економічності визначається 

з врахуванням зменшення собівартості перевезень та величини витрат на модернізацію автомобіля. Глобальний 

критерій вибору оптимального методу визначається адитивним згортанням часткових критеріїв. Модельні 

представлення функціонування автомобіля дозволили звести завдання вибору найкращої доступної технології 

модернізації з метою покращення їх екологічних показників, до оптимізації параметрів експлуатаційної системи 

«технологія-двигун-транспортний засіб» за вибраними критеріями. Визначено, що найбільше значення 

глобального критерію має використання природного газу в якості моторного палива в вантажному автомобілі, 

переважно використовуваному в міських умовах. 

Ключові слова: альтернативні палива, екологічні показники, системний підхід, багатокритеріальна 

оптимізація. 

 

ВСТУП 

Проблеми захисту навколишнього середовища від забруднення викидами шкідливих речовин 

(ШР) відпрацьованих газів (ВГ) різних видів техніки та світового дефіциту нафти є одними з найбільш 

актуальних загальнолюдських проблем нинішнього часу. Проте одним із перспективних напрямків її 

розв’язання є модернізація техніки за різними технологіями [1]. 

На сьогоднішній день у нашій державі є великий парк колісних транспортних засобів (ТЗ), які 

працюють на паливах нафтового походження. Але екологічна ситуація у великих містах країни весь 

час погіршується. Одним з основних шляхів виходу з цієї ситуації є модернізація техніки з метою 

покращення екологічних показників. Особливо це стосується автомобілів, які значну частину часу 

працюють в міських умовах.  

В той же час, з огляду на складність і багатоаспектність вирішення цієї проблеми, необхідною 

умовою є використання системного підходу і можливостей новітніх інформаційних технологій [2].  

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Значний внесок у розвиток системного аналізу та теорій прийняття рішень внесли: О.И. Леричев 

[2], В.В. Кузнєцов [3], В.В. Подиновский [4], Т. Саати [5]. Серед найбільш відомих дослідників 

проблем покращення екологічних показників ТЗ слід відзначити науковців з України і країн 

пострадянського простору Ю.Гутаревича [6], Ф. Абрамчука [7], С. Гусакова [8], С. Девяніна [9], В. 

Єрохова [10] та ін. Вирішенню цих проблем присвячено й чимало праць західних вчених, серед яких 

А. Krishnasamy [11], A. Hochhauser [12], M. Karabektas [13], A. Murugesan [14].  

Найбільш поширеними питаннями, що досліджувались у даних роботах вітчизняних та 

зарубіжних вчених, є екологічні показники двигунів та ТЗ під час роботи на альтернативних паливах 

(АП). Однак, викладені у цих роботах підходи, не дають чітких тлумачень вибору технології 

модернізації в конкретній ситуації.  

ЦІЛЬ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Розробка методологічних основ вибору технології модернізації автомобільної техніки з метою 

покращення екологічних показників. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕННЯ 
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Необхідно вибрати таку технологію (технічні заходи, управлінські рішення), які є найбільш 

дієвими, з точки зору досягнення загального високого рівня захисту навколишнього середовища. На 

практиці, при реалізації цього принципу, можуть виникнути ситуації, в яких не ясно, яка саме 

технологія буде забезпечувати найвищий рівень охорони навколишнього середовища (НС) та 

найбільший економічний ефект (рис. 1). Тому виникає необхідність провести попередню оцінку 

технологій для ідентифікації, яка ж буде найкращою. Наведені вище матеріали характеризують вихідні 

дані для ідентифікації технології як найкращої доступної технології (НДТ), є виключно складними. [1]. 

 
Рисунок 1 – Системні фактори ідентифікації технології як НДТ 

 

Тобто, необхідною є розробка науково-обґрунтованого методичного забезпечення модернізації 

ТЗ, першим етапом якого стало б вирішення завдання вибору технології в якості НДТ, з урахуванням 

її технологічної можливості бути реалізованою, екологічної безпеки та економічної доцільності. 

Відомо багато способів зменшення шкідливих викидів ТЗ в умовах експлуатації [8-12]. З аналізу 

літературних джерел встановлено, що до найбільш дієвих відносяться каталітична нейтралізація ВГ, 

застосування сажових фільтрів в дизелях, перехід на АП та ін.  

Заходи мають різну ефективність. Можливість застосування певної технології модернізації ТЗ 

визначається багатьма чинниками [2]. У процесі прийняття рішень, з огляду на велику кількість 

критеріїв, доводиться знаходити компроміс між найчастіше конфліктуючими цілями. Для підвищення 

ефективності управлінських рішень розроблено велику кількість методів багатокритеріального аналізу 

і оптимізації [4]. 

Методологія вибору технології модернізації ТЗ включає в себе визначення критерію 

технологічності KТ системи «технологія-двигун-ТЗ», критерію екологічної безпеки Ke ТЗ та критерію 

економічної ефективності експлуатації 
екК . 

Критерій технологічності KТ враховує технологічні можливості впровадження. Для визначення 

критерію технологічності можливе застосування методу парних порівнянь [5]. Оціночними 

показниками є складність модернізації, вплив модернізації на паливну економічність та енергетичні 

показники двигуна, вплив на надійність та ресурс двигуна. 

За значеннями сумарної токсичності ВГ визначається безрозмірна величина – критерій 

екологічної безпеки Ке: 

                                                                   𝐾𝑒 =
ЕБд

ЕБнорм
,                                                                                   (1) 

 

де ЕБд – дійсний показник екологічної безпеки ТЗ; 

ЕБнорм – нормативний показник екологічної безпеки ТЗ. 

Економіка 

НДТ 

Екологія Технологія  

економічно 

обґрунтована 

мінімально 

впливає на НС 

промислово 

реалізована 
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Для порівняння токсичності ВГ газів ТЗ визначалися сумарні питомі викиди нормованих ШР з 

серійним та модернізованим двигуном, приведені до оксиду вуглецю СО: 

 

                                      𝐺𝐶𝑂 = 𝐴 ∙ 𝑚𝐶𝑂 + 𝐵 ∙ 𝑚𝐶𝑚𝐻𝑛
+ 𝐶 ∙ 𝑚𝑁𝑂𝑥

+ 𝐷 ∙ 𝑚ТЧ,                                                (2) 

 

де 𝑚𝐶𝑂 , 𝑚𝐶𝑚𝐻𝑛
, 𝑚𝑁𝑂𝑥

, 𝑚ТЧ – питомі викиди відповідно оксиду вуглецю, вуглеводнів, оксидів 

азоту і твердих частинок за їздовий цикл, г/км;  

A, B, C, D – коефіцієнти агресивності відповідних компонентів. 

Значення коефіцієнтів агресивності в сучасних дослідженнях [6-8] приймаються наступними: 

𝐴𝐶𝑂 = 1, 𝐵𝐶𝑚𝐻𝑛
= 3,16, 𝐶𝑁𝑂𝑥

= 41,1, 𝐷ТЧ = 200. 

Токсичність ВГ ТЗ оцінюють за їздовими циклами, які характеризують режими руху в реальних 

умовах експлуатації. Але реалізація їздових циклів в умовах автотранспортних підприємств неможлива 

через відсутність необхідного обладнання та приладів. Тому такі дослідження в експлуатаційних 

умовах виконуються розрахунковим методом [6]. 

Найбільш ефективне, з економічної точки зору, рішення щодо вибору технології модернізації, 

буде відповідати мінімуму річних приведених витрат Bр: 

 

                                                           𝐵𝑝𝑖 = 𝐶𝑖 − 𝑖 ∙ 𝐾𝑖 → 𝑚𝑖𝑛,                                            (3) 

 

де 
іС  – собівартість перевезень, з використанням і - го виду палива, грн; 

і  постійна норма дисконту; 

К – капіталовкладення в переобладнання, грн. 

Економічна ефективність застосування технології модернізації оцінюється критерієм 

економічної ефективності: 

                                                                  Кек =
𝐵𝑝𝑖

𝐵𝑝𝑚𝑎𝑥
.                                                   (4) 

 

Таким чином вибрано три критерії вибору раціональної технології модернізації ТЗ. 

Багатокритеріальна задача зводиться до однокритеріальної за методом згортання. Об`єднання окремих 

критеріїв в загальний критерій раціонального виду палива здійснюється наступним чином: 

 

                                                          𝐾 = 𝜑1𝐾Т + 𝜑2𝐾𝑒 + 𝜑3𝐾𝑒к,                                                (5) 

 

де 𝜑1, 𝜑2, 𝜑3  коефіцієнти вагомості показників технологічності системи, екологічної безпеки 

та економічної ефективності експлуатації ТЗ (∑ 𝜑𝑖=1).  

Для оцінки вагомості окремих критеріїв були використані результати експертних оцінок. 

Найбільша значимість – у критерію екологічної безпеки (0,4). Дещо менші значення (0,3), мають 

критерій технологічності та критерій економічної ефективності експлуатації. Для прийняття рішення 

щодо вибору технології модернізації сформована цільова функція.   

Оскільки в якості розвізного транспорту торгівельної мережі великих міст використовуються 

вантажні автомобілі з бензиновими двигунами, то актуальним є питання покращення їх екологічних 

показників. За розробленою методологією з використанням методу парних порівнянь визначено 

критерій технологічності використання бензину, скрапленого нафтового газу (СНГ) та природного газу 

(ПГ) у випадку їх використання в автомобілі ГАЗ-3307 (табл. 1).  

Оціночними показниками критерію технологічності є показники палива та енергетичних та 

паливо-економічних властивостей  двигуна, які наведені в таблиці 1: П1 – достатність ресурсів та 

можливість масового виробництва; П2 – енергетичні показники двигуна при роботі на даному паливі; 

П3 – детонаційна стійкість; П4 – енерговитрати виробництва; П5 – екологічні якості палива (вплив на 

навколишнє середовище); П6 – паливна економічність двигуна; П7 – безпечність застосування. 

Найбільше значення має критерій технологічності використання бензину (0,367), дещо менше 

значення у ПГ (0,339) і найменше значення у СНГ (0,294). 
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Таблиця 1 – Значення критерію технологічності використання різних видів палив в автомобілі 

ГАЗ-3307 

Номери показників П1 П2 П3 П4 П5 П6 П7 

Критерій 

технологічності 

Вектори пріоритетів Σ(xi) 0,14 0,14 0,14 0,11 0,16 0,15 0,16  

СНГ 0,488 0,199 0,292 0,157 0,418 0,199 0,385 0,294 

ПГ 0,312 0,312 0,292 0,294 0,378 0,312 0,385 0,339 

Бензин 0,199 0,488 0,414 0,547 0,202 0,488 0,228 0,367 

       Σ= 1,00 

 

Оціночні показники ПГ та СНГ (пропан-бутану) при їх використанні в бензинових двигунах 

вантажних автомобілів з двопаливними системами живлення добре вивчені, детально висвітлені у 

спеціальній літературі. Тому таблиці парних порівнянь оціночних показників другого та третього 

рівнів в даній роботі не наводяться.  

При розрахунку категорії небезпеки на основі даних виконаних випробувань виникає 

необхідність в обчисленні кількостей викидів окремих речовин Мі при русі ТЗ за їздовим циклом. За 

розробленою методологією виконана оцінка екологічної безпеки автомобіля ГАЗ-3307 при роботі на 

різних паливах (табл. 2) [15].  

 

Таблиця 2 – Викиди ШР (г/км і г/с) автомобілем ГАЗ-3307 при роботі двигуна на різних видах 

палив 

Вид палива 

Кількість викидів ШР автомобілем 

NOx CO CH сажа Всього 

г/км г/с г/км г/с г/км г/с г/км г/с г/км г/с 

Бензин 9,7 0,08 45 0,373 3,58 0,029 - - 58,3 0,482 

ПГ 8,4 0,07 15 0,124 3,69 0,031 - - 27,1 0,225 

СНГ 7,2 0,06 27,8 0,23 2,14 0,018 - - 37,1 0,308 

 

Результати досліджень автомобіля ГАЗ-3307 на токсичність ВГ під час роботи на різних паливах 

показані в табл. 3. ВГ автомобіля, працюючого на ПГ, містять в три рази менше оксиду вуглецю та в 

1,15 рази менше оксидів азоту. Сумарна кількість шкідливих викидів більша в бензину в 2,15 рази. За 

кількістю шкідливих викидів найбільш значимим компонентом є оксид вуглецю СО. Результати оцінки 

рівня екологічної безпеки автомобіля ГАЗ-3307 при роботі на різних паливах зведені в таблицю 3. 

Як видно з табл. 3, критерій екологічної безпеки ПГ має значно більше значення у порівнянні з 

неетилованим бензином та СНГ, що обумовлено його елементарним складом.  На другому місці 

критерій екологічної безпеки СНГ. 

 

Таблиця 3 – Оцінка екологічної безпеки автомобіля ГАЗ-3307 при роботі на різних паливах 

Вид палива Критерій екологічної безпеки Ке 

Бензин 0,27 

ПГ 0,41 

СНГ 0,31 

 

За розробленою методикою виконана оцінка економічної ефективності експлуатації автомобіля 

ГАЗ-3307 як технологічного транспорту на різних паливах. Результати розрахунку показників 

економічної ефективності експлуатації автомобіля ГАЗ-3307 на АП зведені в табл. 4. 

З табл. 4 видно, що економічна ефективність використання СНГ в автомобілі ГАЗ-3307 є вищою 

у порівнянні з ПГ. Це пояснюється меншою вартістю газової апаратури для СНГ. Техніко-

експлуатаційні показники (вантажопідйомність, об`єм виконаної транспортної роботи) автомобіля, 

працюючого на бензині та на СНГ знаходяться приблизно на одинаковому рівні. При розрахунках не 

враховувалось зменшення вантажопідйомності автомобіля при роботі на ПГ за рахунок встановлення 

газових балонів. Було прийнято, що заправка автомобіля ПГ буде відбуватись на території 
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підприємства. У випадку заправки на мережевій заправці в значній мірі зростає середньодобовий 

холостий пробіг. 

 

Таблиця 4 – Економічна ефективність експлуатації автомобіля ГАЗ-3307 на АП 

Показник 
АП 

ПГ СНГ 

Критерій економічної ефективності використання АМП 0,45 0,55 

 

Результати розрахунків загального критерію вибору оптимального виду палива для 

використовуваного в якості технологічного транспорту автомобіля ГАЗ-3307 наведені в табл. 5. 

В результаті досліджень встановлено, що найбільше значення загального критерію вибору 

оптимального виду палива має ПГ, найменше значення в бензину.  

 

Таблиця 5 – Значення загального критерію вибору оптимального виду палива для автомобіля 

ГАЗ-3307 

Паливо Загальний критерій К вибору оптимального виду палива 

Бензин 0,218 

ПГ 0,399 

СНГ 0,377 

 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

СНГ являє собою продукт переробки нафти або є супутнім компонентом видобутку ПГ. Ресурси 

СНГ обмежені, оскільки вони значною мірою пов'язані з видобутком нафти. У соціально-побутовому 

секторі країни СНГ використовує значна кількість жителів. Крім того, СНГ являє собою цінну 

сировину для хімічної промисловості. Тому СНГ на автотранспорті слід використовувати тільки для 

власників індивідуальних автомобілів для поліпшення екологічної ситуації великих міст і промислових 

центрів. 

Таким чином з використанням системного підходу методом багатокритеріальної оптимізації 

здійснено вибір раціонального виду палива для вантажного автомобіля ГАЗ-3307, використовуваного 

в якості розвізного транспорту торгівельної мережі великих міст. 

ВИСНОВКИ 

Модельні представлення функціонування ТЗ дозволили звести завдання вибору найкращої 

доступної технології модернізації з метою покращення їх екологічних показників, до оптимізації 

параметрів експлуатаційної системи «технологія-двигун-ТЗ» за критеріями технологічності, 

екологічної безпеки та економічної ефективності експлуатації. За розробленим методом встановлено, 

що найбільше значення загального критерію має технологія використання ПГ, дещо менше значення в 

СНГ. Покращення екологічних показників особливо важливо для автомобілів, які значний час 

працюють в міських умовах. 
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Contamination of atmosphere by the toxic substances of exhaust gases of motor-vehicle and tractor 

technique is an extraordinarily important problem of present time. There are quite a bit methods of reduction 

of extrass of harmful substances of cars. But the choice of certain method comes true usually intuitively. The 

method of choice of technology of modernisation of car is offered on the basis of approach of the systems and 

multicriterion optimization on the criteria of manufacturability, ecological safety and economy. Possibility of 

improvement of ecological indexes of car is in-process examined due to the use of alternative agile fuels. 

According to the worked out method the useing of petrol, condensated petroleum gas and natural gas is certain 

in case of their application in a car GAZ – 3307. The criterion of manufacturability is determined by the 

evaluation of operating indexes of car by the method of pair comparisons. The criterion of ecological safety is 

determined as a relation of total toxicness of exhaust gases during a thruster-on on the different types of fuels 

to the normative index of total toxicness. For comparison of toxicness of exhaust gases of car the total specific 

extrass of the rationed harmful substances with a serial and modernized engine, resulted to the oxide of carbon, 

were determined. The total amount of harmful extrass is for petrol 2.15 times higher and for condensated 

petroleum gas 1.57 times higher as for natural gas. The criterion of economy is determined taking into account 

reduction to the prime price of transportations and size of charges on modernisation of car. The global criterion 

of choice of optimal method is determined by the additive rolling up of partial criterions. World-modeling of 

the car functioning allowed to choose the best accessible technologies of modernisation with the aim to 

improve their ecological indexes, to optimize the parameters of the operating system "technology - engine - 

transport vehicle" according to the chosen criteria. Certainly, that the most value of global criterion has using 

of natural gas as an agile fuel in the truck mainly used in municipal terms.  

Key words: alternative fuels, ecological indexes, approach of the systems, multicriterion optimization. 
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ОБГРУНТУВАННЯ ДОЦІЛЬНОСТІ УДОСКОНАЛЕННЯ ТРАНСМІСІЇ ПАСАЖИРСЬКИХ 

АВТОБУСІВ ТИПУ VAN HOOL ACRON 915 ТА NEOPLAN N316/ 3 UL 

 

У роботі досліджено проблематику експлуатації автобусів Van Hool 915 Acron та NEOPLAN N316/ 3 

UL, задіяних на міжміських, а також та міжнародних перевезеннях, дослідженнями встановлено збільшений 

розхід паливно мастильних матеріалів стосовно паспортних даних до двадцяти відсотків. В статті доведено 

техніко-економічну доцільність реконструкції вузлів трансмісії шляхом заміни пари шестерень, а саме, заміни 

шестерні вторинного вала на меншу, а на проміжному валі на більшу, з метою збільшення передаточного числа 

колінчатого валу та зменшення витрат паливно мастильних матеріалів. Для дослідження обрано пасажирські 

автобуси Van Hool 915 Acron, двигун D2866 LOH29 MAN, об’ємом 11 967,00 см³,  потужність 280 кВт, 

дизельний, відповідність екологічним нормам Euro-3, та NEOPLAN N316/ 3 UL двигун MAN 2866 LOH 29 

об’ємом 12 000,00 см³, потужність 280 кВт, дизельний, відповідність екологічним нормам Euro-3, які 

здійснюють вісімдесят відсотків усіх перевезень на підприємстві Ф.О.П. Стецик Т.В. На вказаних транспортних 

засобах обгрунтовано удосконалення трансмісії шляхом модернізації механічної восьмишвидкісної коробки 

перемикання передач ZF 8s180. Врезультаті проведеної модернізації покращено швидкісні характеристики 

автомобілів, та досягнуто зниження середніх витрат пального. Ефективність функціонування удосконоленої 

трансмісії перевірено на практиці на маршрутах Тернопіль-Київ, Тернопіль-Харків, Тернопіль-Запоріжжя, 

Тернопіль-Щецин, Тернопіль-Слупськ, Тернопіль-Колбжег. В статті встановлено мінімальну та максимальну 

економію паливно мастильних матеріалів, а також терміни окупності такої уніфікації на найвигіднішому та 

найменш вигідному з позиції кількості перевезених пасажирів на маршрутах. Виходячи із розрахунків та 

практичних досліджень, перевізником підтверджено доцільність проведення модернізації коробки перемикання 

передач ZF 8s180 на авобусах Van Hool 915 Acron та NEOPLAN N316/ 3 UL. Встановлено, що найбільш 

доцільним є проведення такої ініфікації на транспортних засобах, які працюють на міжнародних маршрутах, де 

переважає швидкісна траса, тому їх модернізація є першочерговою. 

Ключові слова: коробка перемикання передач, передаточне число, превинний вал, вторинний вал, 

проміжний вал, експлуатаційні характеристики маршрутного автобуса, трансмісія. 

 

ВСТУП 

Попри поступовий перехід до використання в автомобілях альтернативних джерел енергії, 

значна частка автомобільного транспорту залишається одним з основних споживачів нафтових палив. 

Ці витрати в структурі автомобільних перевезень займають істотну частину. Так, загальновідомо, 

частка витрат на палива мастильні матеріали в собівартості 1 т/км на автомобільному транспорті 

складає 15...20 %. 

Одним із провідних підприємств західного регіону, які виконують міжміські та міжнародні 

пасажирські перевезення є Ф.О.П. Стецик Т.В. Перевезення здійснюються як по Україні так і закордон, 

зокрема у Польщу, Німеччину та країни Балтії. Автопарк підприємства налічує понад 200 

пасажирських автобусів різних марок та моделей. Найпоширенішими моделями автобусів є Van Hool 

915 Acron та NEOPLAN N316/ 3 UL, які виконують, за даними перевізника, близько 80% усіх 

перевезень. Всередньому такий автобус робить до 8 рейсів за місяць, долаючи близько 1650 км за рейс, 

а отже близько 12000 км за місяць.  

Такі умови експлуатації машини призводять до ряду проблем, зокрема до збільшених витрат 

паливно мастильних матеріалів. Розхід палива перевищує норму, згідно паспортних даних автомобіля 

на 20%. В умовах дефіциту пального та різкого підняття цін, актуальним є проведення заходів з 

модернізації транспортного засобу з метою зменшення витрат шляхом модернізації коробки 

перемикання педач (КПП). 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Виходячи з аналізу світових тенденцій розвитку транспортних можна зробити висновок, що 

вдосконалення техніки відбувається у напрямку ресурсозбереження, енергозбереження та створення 

машин з екологічно безпечними параметрами. Одного сучасного двигуна, для створення автомобіля з 

високими тяговими і економічними показниками недостатньо. Також важливим є процес передачі 

крутного моменту від двигуна до тягових коліс чи/та зміна його відповідно до навантаження і умов 

роботи. Цю функцію виконує трансмісія. Також її завданням є забезпечення оптимальних тягово-

https://www.stroyteh.ru/converter/?unit=%d1%81%d0%bc%c2%b3&value=11967
https://www.stroyteh.ru/converter/?unit=%d1%81%d0%bc%c2%b3&value=11967
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швидкісних і паливо-економічних можливостей автомобіля при заданій характеристиці двигуна. 

Механічні трансмісії мають високий коефіцієнт корисної дії та відрізняються простотою конструкції, 

технологічністю виготовлення. Принцип роботи механічної коробки передач по зміні передавального 

числа мало змінився з часів її створення. Такі трансмісії вдосконалюються, разом з тим вони мають і 

недоліки. Високі показники крутного моменту, потужності та питомої витрати палива лежать у 

порівняно невеликому діапазоні частот обертання колінчастого валу двигуна. Відповідно, щоб при 

зміні навантаження робота двигуна трансмісія залишалась у діапазоні найбільш ефективного режиму, 

треба змінювати передавальне число. [1] 

Енергоефективності трансмісій автомобілів і тракторів можна забезпечити при модернізації зі 

зміною числа циліндрів двигуна внутрішнього згорання [2]. У результаті проведеного дослідження 

визначено умови забезпечення вібростійкості моторно-трансмісійних установок, розроблено метод для 

проведення порівняльного аналізу показників енергоефективності моторно-трансмісійних установок з 

різним числом циліндрів ДВС, а також вказано можливі шляхи підвищення енергоефективності 

машинних агрегатів автомобілів і тракторів при модернізації зі зміною числа циліндрів ДВЗ.  

Одним з найбільш важливих шляхів підвищення технічного рівня, продуктивності, 

економічності й ефективності використання автомобільного транспорту є оптимізація конструктивних 

параметрів автомобіля. Трансмісія є елементом конструкції, параметри якої визначають техніко-

економічні показники автомобіля, тому її удосконалення дає можливість знизити витрати палива.  

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Враховуючи перерозхід палива, ціль та задачі досліджень було визначено як розробка і 

обґрунтування технічних вдосконалень вузлів і агрегатів автобусів типу Van Hool 915 Acron та 

NEOPLAN N316/ 3 UL. Для досягнення поставленої мети необхідно обґрунтувати шляхи уніфікації 

КПП ZF 8s180, врезультаті чого забезпечити покращення швидкісних характеристик трансмісії та 

економії паливно мастильних матеріалів. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
З метою економії паливно мастильних матеріалів, проведемо уніфікцію трансмісії автобуса та 

зробимо її більш швидкісною. Так як підприємство Ф.О.П. Стецик Т.В., на якому проводилися 

дослідження, має усі необхідні ліцензії, які дозволяють надавати послуги з технічного обслуговування 

і ремонту автомобільного транспорту, а також встановленню додаткового обладнання, є можливим 

провести модернізацію коробки перемикання передач та зробити її більш швидкісною. 

Рекомендується модернізація коробки швидкостей ZF 8s180 шляхом заміни пари шестерень, а 

саме: на вторинному валу поміняли шестерню на меншу, а на проміжному встановили більшу. 

Реконструкції підлягали автобуси марки: 

Van Hool 915 Acron: число місць для сидіння – 52; рік випуску – 01/2004; вага – 15000 кг; 

максимальна швидкість - 120 км/год; двигун D2866 LOH29 MAN, відповідність екологічним нормам – 

Euro-3, об’ємом 11 967,00 см³,  потужність 280 кВт, дизельний. 

NEOPLAN N316/ 3 UL: число місць для сидіння – 52; рік випуску – 01/2000; вага – 18000 кг; 

максимальна швидкість - 120 км/год; двигун MAN 2866 LOH 29 об’ємом 12 000,00 см³,  потужність 

280 кВт, дизельний, відповідність екологічним нормам – Euro-3.  

Вихідні дані коробки передач ZF 8s180 (рис. 1): вісім швидкостей, передаточні числа 8,28 – 

0,71, максимальний крутний момент 1300 Н.м. 

Стандартна коробка передач ZF 8s180: 

Шестерня проміжному валі N1 =23 зубців; 

Шестерня вторинному валі n1=29 зубців. 

Модернізована коробка: 

Шестерня проміжному валі N2 =32 зубців номер за каталогом 1304304636 [3]; 

Шестерня вторинному валі n2=26 зубців  номер за каталогом 1250304135 [4]. 

Обчислимо характеристики досліджуваної коробки швидкостей, зображеної на рис.1 в 

базовому рішенні. При включеній восьмій передачі муфта (рис. 1, 5) з’єднується напряму із вторинним 

валом, таким чином одержимо пряму передачу від двигуна внутрішнього згорання  на карданний вал. 

Таким чином мала місце пряма передача 1:1. Після уніфікації КПП пряма передача стала сьомою, а при 

ввімкненій восьмі передачі крутний момент передається з первинного валу через замінені шестерні на 

проміжний та на вторинний вал 

 

𝑁ов = 𝑁1/𝑛2,                                                  (1) 

32/26 = 1.23   

https://autoline.ua/ru/-/turisticheskie-avtobusy/VAN-HOOL/2004--c67tm2811ym2004
https://www.stroyteh.ru/converter/?unit=%d1%81%d0%bc%c2%b3&value=11967
https://autoline.ua/ru/-/turisticheskie-avtobusy/VAN-HOOL/2004--c67tm2811ym2004
https://www.stroyteh.ru/converter/?unit=%d1%81%d0%bc%c2%b3&value=11967


© Захарчук О.П., Розум Р.І., Буряк М.В., Фалович Н.М.   2022 
 

, 2022, №1 (18) 83 
 

 

де Nов – число обертів вторинного валу. 

Таким чином на виході 1 оборот проміжного валу понизили і збільшили обороти на вторинному 

валу. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Для перевірки ефективності функціонування експериментальної трансмісії на практиці 

проведено дослідження для автобусів, які виконують перевезення на маршруті Тернопіль–Харків та 

розглянуто динамічні характеристики автобуса до та після проведення модернізації (табл. 1).  

 

 
Рисунок 1. Механічна коробка перемикання передач ZF 8s180 

1 – проміжний вал; 2 –паразитна шестерня; 3 – вторинний вал; 4 –шестерні, які підлягають 

заміні; 5- муфта; 6 - первинний вал 

 

Для порівняльного аналізу середні результати обчислень витрат пального до та після 

модернізації  трансмісії дослідних машин на різних маршрутах зведено в табл. 2. Встановлено, що 

максимальну економію отримано на маршруті Тернопіль-Щецин, де переважає швидкісна траса, а 

мінімальну на маршруті Тернопіль-Харків, де якість доріг нижча так як на такий маршрут потрібна 

тягова, а не швидкісна трансмісія.  

Вартість такої модернізації. Ціна запчастин ~ 30000 грн. [5]. Робота майстра ~ 13 год·280 

грн/год = 3640 грн. Отже загальна вартість модернізації становить С=33000+3640= 36640 грн. 

Розрахуємо техніко-економічні показники. 

Витрати пального транспортного засобу розрахуємо за формулою: 

𝑉1 = 𝐿/100 ∙ 𝑟1 ∙ 𝑐                          (2) 

𝑉2 = 𝐿/100 ∙ 𝑟2 ∙ 𝑐                          (3) 

де с – ціна на паливо, грн; 

L – довжина маршруту, км; 



© Захарчук О.П., Розум Р.І., Буряк М.В., Фалович Н.М.   2022 
 

84 , 2022, №1 (18) 
 

 

r1 – середній розхід палива до модернізації, л/100км; 

r2 – середній розхід палива після модернізації, л/100км; 

V1 – витрати пального до модернізації; 

V2– витрати пального після модернізації 

 

Таблиця 1. Порівняння характеристик автобуса Van Hool 915 Acron до та після модернізації 

трансмісії на маршруті Тернопіль – Харків 

Швидкість 

руху, 

км/год 

Van Hool 915 Acron 

Середня кількість обертів 

об/хв 

NEOPLAN N316/ 3 UL 

Середня кількість обертів об/хв 

Передача 

до модернізації після 

модернізації 

до модернізації після 

модернізації 

10 1551 1247 1550 1250 1 

20 1549 1250 1545 1249 2 

30 1552 1252 1550 1250 3 

40 1553 1251 1554 1250 4 

50 1555 1250 1550 1253 5 

60 1547 1253 1555 1250 6 

70 1247 1000 1252 998 7 

80 1552 1250 1554 1250 7 

90 1256 1000 1250 1002 8 

100 1548 1250 1550 1255 8 

 

Витрати пального на маршруті Тернопіль-Харків. Довжина шляху (через м. Київ) L=1800 км. 

Ціна на паливо для підприємств  с= 65 грн/л, середній розхід палива, до удосконалення КПП r1= 36,3 

л/100км, після удосконалення r2 =34,05 л/100км. Отже, виходячи з формул(2) і (3), витрати пального до 

модернізації V1=42471 грн.,а витрати пального після модернізації становлять V2=39838,5 грн. 

Таким чином, за один рейс підприємець економить:  

 

𝐸 = 𝑉1 − 𝑉2                                       (4) 

E =2632,5 грн. 

Термін окупності такої модернізації: 

 

𝑁 = 𝐶/𝐸                                         (5) 

N =13,918 рейсів. 

Отже удосконалення КПП на маршруті Тернопіль-Харків окупиться за 14 рейсів.  

Розрахуємо техніко-економічні показники на маршруті Тернопіль-Щецин. Довжина шляху 

L=2250 км. Середній розхід палива до удосконалення КПП r1= 34,05 л/100км, після удосконалення r2 

=32,05 л/100км. Отже витрати пального до модернізації становлять (2): 

V1=49798 грн. 

Витрати пального до модернізації становлять (3): 

V2=46873,5 грн. 

 

Таблиця 2. Порівняння середніх витрат пального автобусів Van Hool 915 Acron та NEOPLAN 

N316/ 3 UL до та після модернізації трансмісії на різних маршрутах 

Маршрут Van Hool 915 Acron 

Середній розхід пального 

л/100км 

NEOPLAN N316/ 3 UL 

Середній розхід пального 

л/100км 

до модернізації після 

модернізації 

до модернізації після 

модернізації 

Тернопіль-Київ 36,2 33,7 36 33,6 

Тернопіль-Харків 36,3 34,1 36,3 34 

Тернопіль-Запоріжжя 36,2 33,6 36,1 33,5 

Тернопіль-Щецин 34,1 32,1 34 32 

Тернопіль-Слупськ 34,2 32,2 34,1 32,1 
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Тернопіль-Колбжег 34,5 32,5 34,4 32,4 

 

Таким чином, за один рейс підприємець економить (4):  

E =2924,5 грн. 

Термін окупності такої модернізації: 

N =12,53 рейсів 

Отже реконструкція КПП на маршруті Тернопіль-Щецин окупиться за 13 рейсів.  

ВИСНОВКИ 
Так як середній розхід паливно мастильних матеріалів автобусів Van Hool 915 Acron та 

NEOPLAN N316/ 3 UL, котрі здійснюють пасажирські перевезення на підприємстві Ф.О.П. Стецик 

перевищує паспортні дані на 20%, та у зв’язку із зростанням цін на паливо, було прийнято рішення 

удосконалити трансмісії транспортних засобів, з метою забезпечення економії палива. Після заміни 

пари шестерень на вторинному та проміжному валах коробок передач ZF 8s180 на автобусах було 

досягнуто збільшення оборотів на вторинному валі, врезультаті чого трансмісія стала більш 

швидкісною. Динамічні характеристики транспортних засобів перевірено на практиці на різних 

маршрутах та встановлено зниження середніх витрат палива приблизно на 10%. Розраховано, що така 

модернізація окупить себе за 4 рейсів на маршті Тернопіль-Харків, та за 13 на маршті Тернопіль-

Щецин. Доцільність проведення удосконалення коробки перемикання передач ZF 8s180 на автобусах  

Van Hool 915 Acron та NEOPLAN N316/ 3 UL підтверджено перевізником. 
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fuel and lubricants was found to increase up to twenty percent in relation to passport data. The technical and 

economic feasibility of reconstruction of transmission units by replacing a pair of gears is proved, in particular 

the replacement of secondary shafts gear by a smaller one and intermediate shafts gear by a bigger one. Such 

replacements allow to increase the gear ratio of the crankshaft and reduce the consumption of fuel and 

lubricants. Van Hool 915 Acron passenger buses (engine D2866 LOH29 MAN, volume 11967.00 cm³, power 

280 kW, diesel, compliance with Euro-3 environmental standards) and NEOPLAN N316 / 3 UL (engine MAN 

2866 LOH 29 volume 12000cm³, power 280 kW, diesel, compliance with Euro-3 environmental standards) 

were selected for the study, which provide 80% of transportation at the company of Stetsyk T.V. During the 

study, the improvement of transmission by upgrading the mechanical eight-speed gearbox ZF 8s180 was 

substantiated, resulting in improved speed characteristics and fuel economy. The efficiency of the improved 

transmission has been tested in practice on the routes Ternopil-Kyiv, Ternopil-Kharkiv, Ternopil-Zaporizhia, 

Ternopil-Szczecin, Ternopil-Slupsk, Ternopil-Kolbzheg. The minimum and maximum economy of fuel and 

lubricants is considered in the article, as well as the payback period of such unification on the most profitable 

and least profitable routes in terms of the number of passengers transported routes. Based on calculations and 

practical research, the carrier confirmed the feasibility of upgrading the gearbox ZF 8s180 on buses Van Hool 

915 Acron and NEOPLAN N316 / 3 UL. In the article, the authors prove that vehicles operating on 

international routes, where the highway is predominant, should be modernized first and foremost. 

Key words: gearbox, gear ratio, tilting shaft, secondary shaft, intermediate shaft, performance 

characteristics of the shuttle bus, transmission. 
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ПРОБЛЕМИ ФУНКЦІОНУВАННЯ ТРАНСПОРТНИХ СИСТЕМ ВЕЛИКИХ МІСТ УКРАЇНИ 

В СУЧАСНИХ УМОВАХ 

 

Важливість постійного розширення існуючих мереж транспортних систем для сучасного суспільства 

є незаперечною. Однак, щоб забезпечити якісне функціонування транспортної мережі, потрібно врахувати 

безліч умов та закономірностей, що значно ускладнює її реалізацію. Основними умовами є зниження 

навантаження на транспортну систем, забезпечення найвищого рівня безпеки та екологічності. Виконання цих 

умов потребує значних витрат на поліпшення транспортної інфраструктури, перетворення її на варіативну, 

багатофункціональну логістичну систему. Без врахування цих умов при проектуванні транспортних мереж, 

шанс виникнення ускладнень при їх експлуатації надзвичайно високий.  

В роботі на основі статистичних даних за останні роки було виявлено сталий ріст чисельності 

транспортних засобів та темпів автомобілізації, які випереджають розвиток транспортної інфраструктури міст 

України. Це спричиняє зростання рівня завантаженості доріг, унеможливлює ефективне пересування містом, 

збільшує кількість дорожньо-транспортних пригод та обсяги шкідливих викидів до атмосфери. Аналіз 

результатів оцінення впливу окремих елементів вулично-дорожньої мережі на ефективність організації 

дорожнього руху показує, що насправді дієві рішення можна напрацювати лише на основі комплексного 

підходу. Виконане дослідження дозволило окреслити перспективи розвитку функціонування транспортних 

систем великих міст України та запропонувати шляхи підвищення якості та надійності автомобільних 

перевезень з метою мінімізації соціально-економічних втрат користувачів вулично-дорожніх мереж. 

Ключові слова: транспортні системи міст, автомобільний транспорт, ефективність сполучення, 

організація дорожнього руху, дорожня та екологічна безпека. 

 

ВСТУП 
В Україні спостерігається щорічний приріст кількості автомобілів [1], що спричиняє зростання 

рівня завантаженості доріг, унеможливлює ефективне пересування містом, збільшує кількість 

дорожньо-транспортних пригод (ДТП) та обсяги шкідливих викидів до атмосфери. Водії, долаючи ту 

саму відстань, змушені свідомо витрачати додатковий час та кошти, які могли б бути заощаджені, при 

запровадженні сучасних підходів з організації дорожнього руху та забезпечення пропускної здатності 

вулично-дорожніх мереж (ВДМ), дорожньої та екологічної безпеки на автомобільному транспорті. 

Саме тому вивчення та розробка нових методик щодо оптимізації роботи транспортних систем та 

оцінення якості їх функціонування є актуальними в теоретичному і практичному плані. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Розвитком теорії організації дорожнього руху займалися такі закордонні та вітчизняні 

дослідники як N. Gartner, В. Kerner, D. Drew, R. Herman, F. Haight, В. В. Сильянов, Г.І. Клінковштейн, 

В.Ф. Бабков, А.П. Васильєв, М.С. Фішельсон, Я.В. Хомяк, Е.В. Гаврилов, В.П. Поліщук. 

В наш час теоретичними та практичними питаннями, які пов’язані з організацією руху 

автомобільного транспорту, забезпеченням дорожньої та екологічної безпеки на ВДМ, активно 

займаються R. Babit [2], K. Chen [3], R. Mahnke [4], T. Mathew [5], Є.Ю. Форнальчик, І.А. Могила, 

В.Е. Трушевський, В.В. Гілевич [6], О.О. Лобашов, О.В. Прасоленко [7], О.Т. Лановий [8], 

О.О. Бакуліч, О.П. Дзюба, В. І. Єресов, В.П. Поліщук [9], Аулін В.В., Голуб Д.В., Гриньків А.В., 

Лисенко С.В. [10] та багато інших. 

Аналіз останніх публікацій та фактичного стану забезпечення автомобільних перевезень у містах 

України показує, що проблема організації дорожнього руху в умовах насиченості транспортних 

потоків актуалізується зі збільшенням чисельності транспортних засобів (ТЗ) та темпів автомобілізації, 

які випереджають розвиток транспортної інфраструктури міст. Рух транспорту в умовах насичення 

транспортних потоків характеризується інтенсивністю, складом та швидкістю руху, інтервалами між 

автомобілями та щільністю потоку. Внаслідок взаємодії автомобілів в потоці усі ці характеристики 

функціонально пов’язані одна з іншою. Діюча, історично сформована, дорожня мережа не 

справляється з існуючим навантаженням, що призводить до системних заторів, а відповідно, до 

великих витрат часу сполучення на власному чи суспільному транспорті. 

З метою підвищення ефективності проектування та експлуатації дорожніх мереж за останні роки 

розроблені методичні рекомендації з моделювання транспортних потоків під час оцінювання 

ефективності проектних рішень щодо дорожньої інфраструктури, з оцінювання відповідності існуючих 
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дорожніх умов вимогам безпеки руху з урахуванням інтенсивного руху та складу транспортних потоків, 

з визначення загальної соціально-економічної ефективності фінансування робіт з нового будівництва, 

реконструкції та ремонтів автомобільних доріг загального користування. Виконано багато науково-

дослідних робіт з оцінення впливу окремих елементів, таких як: пішохідний рух та пішохідні переходи, 

регульовані перетинання міських вулиць, паркування автомобільного транспорту, рух маршрутного 

транспорту загального користування, стан дорожнього покриття, керування дорожнім рухом. 

Дослідження результатів оцінки впливу окремих елементів ВДМ на ефективність організації 

дорожнього руху, безумовно, важливе завдання, яке дозволяє детально опрацювати ступінь впливу 

окремих елементів та запропонувати рекомендації щодо зниження їх негативного впливу. Але насправді 

дієві рішення можна напрацювати лише на основі комплексного підходу, який дозволяє врахувати 

вплив усіх елементів ВДМ одночасно. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Виявлення причин зниження якості та надійності автомобільних перевезень у містах України й 

формування напрямків подальших розробок щодо мінімізації соціально-економічних втрат 

користувачів ВДМ. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Під час проведення аналізу проблеми перенасичення транспортних мереж в Україні, було 

виявлено ряд критеріїв, що вказують на необхідність застосування заходів із реорганізації транспортної 

системи більшості міст. Серед досліджуваних критеріїв було вирішено зосередитись на розгляді таких, 

що в достатній мірі описують стан досліджуваної проблеми – це кількість дорожньо-транспортних 

пригод, рівень завантаженості доріг та показники кількості шкідливих речовин, які виділяють 

автомобілі. Для найбільшої об’єктивності аналізу було вирішено розглядати показники на основі 

зібраних даних у місті Київ, що обумовлено найбільшою інформативністю наявних даних. 

Аналіз аварійності на дорогах України за статистичними даними Патрульної поліції [11] у 2014-

2021 роках вказує на повільне зростання кількості ДТП (рис.1).  

 

  
Рисунок 1. Загальна кількість ДТП в Україні та регіони з найбільшою аварійністю 

 

Як видно із графіку (рис. 1), мінімальна кількість ДТП, за останні 8 років, спостерігалась у 

2015 році, а максимальна – у 2021 році. Крім того, загальна аварійність із плином часу тільки 

збільшується. Основною причиною цього є збільшення кількості ТЗ на дорогах, що, в свою чергу, 

призводить до виникнення низки інших проблем. Наприклад, виникнення великої кількості заторів 

призводить до марної витрати палива та часу учасників дорожнього руху, підвищеної загазованості 

окремих ділянок доріг. 

Негативною тенденцією останніх років є поступове зростання кількості часу, необхідного на 

подолання одного і того ж маршруту. Ця тенденція на перший погляд може здатись несуттєвою, проте, 

якщо порахувати яку частку складає простій у пробках від загального часу поїздки, одразу виникає 

розуміння того, що це є свідченням неефективного функціонування транспортної мережі міст і 

ситуація потребує вирішення та корегування під сучасні умови. 

Для прикладу розглянемо стан проблеми у місті Київ, ситуація в якому найкращим чином 

відображає тенденцію прогресування у менших містах України, в яких, хоч і не в такій мірі, але вже 

стає відчутним це явище. За даними моніторингового сервісу TomTom [12], мешканці Києва через 

затори, у 2021 році, в середньому витрачали на 56% більше часу у поїздці, ніж вони б витрачали за їх 
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відсутності. Тобто, для проїзду по маршруту, розрахованого на 30 хвилин, потрібно витратити 

17 додаткових хвилин на подолання заторів. У зібраних сервісом даних за останні 5 років (рис. 2), 

найменший рівень завантаженості становив 44% у 2017 році, а найвищий – 56% у 2021 році, при цьому 

в години «пік» рівень завантаженості близький до 100%. 

 

  
Рисунок 2. Середня завантаженість доріг у місті Київ та його місце у світовому рейтингу 

 

Як і у випадку із загальною аварійністю, показник завантаженості доріг вказує на нездатність 

існуючої транспортної мережі міста справлятися із постійним зростанням кількості учасників 

дорожнього руху. Супутньою до попередніх двох факторів є проблема негативного впливу заторів на 

екологічну ситуацію. Процеси пуску двигуна та активного зниження швидкості автомобіля 

продукують інтенсивніше вивільнення шкідливих викидів, ніж їзда у належному режимі – зі сталою 

швидкістю. Ці викиди, як усім відомо, є доволі шкідливими, та становлять біля 55% від усього обсягу, 

що потрапляють у навколишнє середовище. Один із результатів збору статистичних даних групою 

дослідників про кількість автомобілів у місті Київ [13], та рівень викидів, що вони виділяють, 

відображено нижче (табл.1). 

 

Таблиця 1. Рівень забруднення навколишнього середовища у м. Київ за 2009-2018 р. 

Рік 

Викиди від заторів в м. Київ, т Кількість 

АТЗ в 

м. Київ, 

тис. шт. 

Оксид 

вуглецю 
Вуглеводні 

Оксиди 

азоту 

Ангідрид 

сірчаної 

кислоти 

Альдегіди Сажа Свинець 

2009 6064 340 407 117 22 71 7 906 

2010 6312 354 424 122 23 74 7 936 

2011 6569 369 441 127 23 77 7 951 

2012 6838 384 459 132 24 80 8 1026 

2013 7117 399 478 138 25 84 8 1064 

2014 7407 415 497 143 26 87 8 1055 

2015 7709 432 518 149 28 91 9 1048 

2016 8024 450 539 155 29 94 9 1051 

2017 8352 468 561 161 30 98 9 1052 

2018 8692 488 584 168 31 102 10 1060 
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Дана таблиця ілюструє закономірність зростання кількості шкідливих речовин, що потрапляють 

у навколишнє середовище до загальної кількості автомобілів по місту. Дослідниками було визначено, 

що збільшення викидів в заторах залежить на 82 % від зростання автопарку в Києві. Крім того, було 

виявлено, що за 1 км шляху одним середньостатистичним автомобілем виділяється 30 г чадного газу, 

який утилізується дуже повільно, 4 г оксидів азоту і 2 г отруйних 13 вуглеводнів. Разом із тим, через 

часту зміну режиму руху (тобто – «холостий хід», прискорення, гальмування) виникає додаткове 

зношування і руйнування деталей, вузлів та агрегатів, що призводить до потреби у ремонті та 

обслуговуванні транспортного засобу.  

Таким чином, щільний взаємозв’язок цих окремо взятих проблем, який прослідковується у 

зібраних даних, вказує на нездатність коректного функціонування транспортної системи в умовах 

сучасної насиченості трафіку. Усі ці фактори впливають на побут не тільки учасників руху, а й усього 

населення, держави загалом, що має вираження не тільки у часі, який люди витрачають на дорогу, чи 

кількості ДТП, або ж екологічній ситуації, наслідки нехтування якою змусять колись звернутися до 

цього питання першочергово, - це виражається ще і в економічному плані. Комплексний ефект від 

накладання однієї проблеми на іншу, призводять до економічних втрат. Відсутність дієвих підходів у 

коригуванні та виправленні цих проблем у найближчі 10 років призведе до досить суттєвих наслідків, 

які буде ще складніше вирішувати, коли вони стануть критичними. Саме тому, як і в Україні так і в усе 

більшої кількості країн світу, виникає потреба у дієвих заходах щодо оптимізації та реорганізації 

транспортних систем міст, що стикаються із перенасиченням транспортних мереж учасниками 

дорожнього руху. Розв’язку поставленої задачі щоденно присвячують свої роботи все більше науковців 

та, безпосередньо, фахівців у цій області. Основну частку цих робіт можна умовно поділити на 

фундаментальні методики, методики обмеження руху та методики засновані на використанні 

інтелектуальних транспортних систем (ІТС). 

Фундаментальний підхід засновується на конструктивних змінах існуючих мереж, або ж розробці 

та забудові нових. Використання його є найочевиднішим та найзатратнішим. Теоретично, застосування 

такого методу має дієво боротися із заторами, та розподіляти навантаження з одних ділянок 

транспортної мережі на інші. Проте, досвід великої кількості країн, які вирішували це питання таким 

чином, свідчить про недієвість фундаментальних методик, яка полягає у відкладеному попиті 

(індукованому попиті).  

Іншим підходом до вирішення поставленого питання є перерозподіл транспортного навантаження 

з приватного транспорту на громадський. Теоретично, транспорт, який має перейняти на себе більшу 

частку пасажирів, повинен поєднувати у собі швидкість перевезень, пасажиромісткість та найменшу 

величину інвестицій. При необхідності у збільшенні провізної здатності транспортної мережі 

громадським транспортом звертаються до варіантів у вигляді метро, швидкісного трамваю або автобуса. 

За наявності у місті метрополітену, існуючу мережу можна розширити. Проте, розширення протяжності 

мережі потребує значних вкладень, коштів та часу на забудову, а ефект від такої інвестиції буде 

мінімальним. За ті ж кошти, що були витрачені на таке розширення, можна збудувати мережу 

швидкісного трамваю та швидкісного автобуса, що зможуть задовольнити попит у більшій мірі, ніж 

побудова аналогічної протяжності мережі метро [14]. Дієвою комбінацією може стати утворення 

ефективних пересадних вузлів, що дозволять інтегрувати між собою декілька видів громадського 

транспорту. Важливою складовою є і заміна маршрутних таксі на більш практичні автобуси, місткість 

та комфорт яких є більшими, а маневреність майже ідентичною, особливо в умовах транспортного 

потоку. Виділення окремої смуги під потреби громадського транспорту є надзвичайно дієвим заходом. 

Тим не менш, для коректного функціонування виділеної смуги вона має повноцінно контролюватись, 

щоб нею користувався виключно громадський транспорт, а рухомий склад був у належному стані, 

кількість якого повністю задовольняла би попит на нього. Також фахівці розглядають заходи часткового 

рішення проблем, наприклад, через організацію «перехоплювальних паркінгів», або ж платного 

паркування та в’їзду до центру міста, що дозволили б звільнити дороги від приватного транспорту, та 

розподілити учасників руху серед громадського транспорту. Проте, для реалізації цих методів потрібна 

ефективна мережа громадського транспорту, аби надати можливість водієві та пасажирам приватного 

транспорту без дискомфорту пересісти на інший вид транспорту. Тобто, однією із головних цілей даного 

підходу із реорганізації транспортної системи є заохочення найбільшої кількості водіїв, які щодня 

пересуваються приватним транспортом, до користування громадським транспортом, тим самим 

розвантажуючи транспортну мережу. 

Нині найбільш ефективним та популярним методом вирішення проблем організації 

функціонування транспортної системи є організація ІТС на вже існуючих мережах або тих, які тільки 
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планується збудувати [15]. Саме для таких цілей, як правило, застосовуються програмні комплекси 

макро-, мезо- та мікроскопічного моделювання дорожнього трафіку та супутніх змінних. Результатом 

роботи в даних програмних комплексах є можливість реалізації достатньо ефективної моделі, що 

вирішує переважну більшість вихідних задач. Обсяг можливостей, які містять у собі комплекси 

імітаційного моделювання є надзвичайно широкими. Це дозволяє враховувати безмежну варіативність 

дорожньо-транспортних ситуацій та їх наслідки, що надає цьому способу моделювання найбільшої 

реалістичності. Ефективні моделі ІТС мають керувати транспортними потоками завдяки збору 

фактичної інформації на усіх ділянках такої мережі, регулюванню світлофорів, динамічній зміні тарифів 

на в’їзд чи паркування в завантажених ділянках та інших складових управління дорожнім рухом [16]. 

Тобто, система збирає фактичні дані всередині транспортної мережі, аналізує їх, а вже після, за потреби, 

коригує параметри, внаслідок чого критична ситуація усувається. Саме застосування методів ІТС 

потенційно несе в собі рішення комплексу проблем – зниження аварійності, зниження кількості 

шкідливих викидів до атмосфери, зниження економічних та часових витрат на подолання шляху. 

Серед опублікованих робіт можна виділити такі [17, 18], що змістовно відрізняються серед 

більшості. В своїй роботі [17] Абрамова Л.С. використовує принципи децентралізації, автоматизації та 

інші принципи ІТС як основу методики. В основі методики лежить багаторівнева автоматична система 

управління дорожнім рухом, кожному рівню призначається окреме завдання із управління певним 

процесом, після обробки результати своєї роботи передає іншим, пов’язаним із ним, рівням та об’єкту 

управління. Об’єктом управління в даній системі виступає дорожній рух. Рівні управління складають 

ієрархічну структуру (рис. 3), в залежності від поставленої цілі, і поділяються на локальні, стратегічні, 

тактичні та оперативні.  

На локальному рівні управління об’єктом прийняття рішень здійснюється технічними засобами 

регулювання (світлофори, керовані дорожні знаки, засоби контролю за рухом та ін.), що прямим чином 

впливають на дорожній рух. Сигналом до коригування умов дорожнього руху на локальному рівні є 

команда системи тактичного рівня. 

Функціонування тактичного рівня проходить за принципом системи узгодження, керуючий вплив 

якого формується на основі визначених керованих змінних для заданого алгоритму управління. На 

даному рівні здійснюється вирішення завдань систем автоматичного управління, які базується на оцінці 

зміни параметрів об’єкту управління у часі.  

Стратегічний рівень управління призначений для оптимізації параметрів управління, на якому 

системі потрібно врахувати пріоритети підлеглих йому рівнів, реалізація чого забезпечується системою 

програмного управління. 

Головним за ієрархією є рівень прийняття рішень, або ж оперативного управління. Призначенням 

даного рівня є конкретизація загальних цілей у чіткі задачі для нижчих рівнів управління. Здійснюється 

це у відповідності до загального критерію ефективності управління дорожнім рухом. В цілому, 

оперативний рівень призначений для узагальненого контролю за функціонуванням об’єкту управління, 

та, за потреби, виборі міри впливу на об’єкт управління. 

Саме такий спосіб організації роботи системи управління дорожнім рухом забезпечує 

збалансований розподіл ресурсів управління серед підсистем, що у сукупності, із повною 

автоматизацією системи, дозволяє підвищити швидкість та якість прийняття рішень. 

Робота ж Бенто Л. [18], заснована на дещо радикальніших принципах організації структури 

транспортної системи міста, хоч і використовує переважно принципи ІТС. Загальна відмінність полягає 

у її орієнтації на транспортні засоби із можливістю часткового коригування руху допоміжними 

системами авто, або ж наявним повним автопілотом. Майбутнє застосування методики передбачає 

часткову модернізацію автомобіля - компонентну або ж програмну, що дозволить в повній мірі 

інтегруватися користувачу такої транспортної системи у керований транспортний потік. Проте, автор 

врахував, у розроблених алгоритмах інтелектуального управління трафіком (ITM), можливість 

застосування непідготовлених транспортних засобів, за умови обмеженої взаємодії з іншими 

учасниками руху. На відміну від роботи Абрамової Л.С., в цій роботі більше уваги приділено саме 

розробці методології для управління рухом на перехрестях. Автором розроблено алгоритми ITM, які 

базуються на принципі резервування клітин просторово-часової матриці, що забезпечують проїзд 

транспортних засобів через перехрестя без зіткнення з іншими транспортними засобами, одночасно 

зменшуючи затримку на перехресті та вплив на навколишнє середовище. Коли транспортний засіб 

в’їжджає у заздалегідь визначений радіус контролю, агент інфраструктури запускає вибраний алгоритм 

ITM. Для кожного запиту від транспортного засобу, вибраний алгоритм ITM генерує шлях без зіткнень, 

за яким буде рухатися транспортний засіб під час перетину перехрестя. Шлях без зіткнень розкладається 
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на двовимірний шлях і пов’язаний швидкісний режим. Двовимірний шлях і швидкісний режим 

використовуються в процедурі резервування тривимірної матриці. Тривимірна матриця складається з 

набору шарів, по одному шару на кожен момент часу. Кожен шар поділений на клітинки, де кожна 

клітинка представляє двовимірний простір на карті сценарію.  

РІВЕНЬ ОПЕРАТИВНОГО УПРАВЛІННЯ

РІВЕНЬ СТРАТЕГІЧНОГО УПРАВЛІННЯ

Вибір параметрів транспортних потоків 

первинними пристроями

Автономний рух ТЗ під дією власних 

алгоритмів позиціювання

Вибір критерію ефективності функціонування транспортної мережі

Прогнозування зміни транспортного потоку у часі

Контроль та організація управління ділянками 

в межах виділених районів для міжрайоннної 

координації параметрів дорожнього руху

Контроль виникнення надзвичайних ситуацій в 

мережі та перерозподіл транспортних потоків

Здійснення загального контролю за параметрами організації дорожнього 

руху в місті за обраними критеріями ефективності

РІВЕНЬ ТАКТИЧНОГО УПРАВЛІННЯ

Збір інформації про параметри транспортних потоків

Обробка оперативних даних про стан ВДМ

Розрахунок параметрів локального 

управління рухом ТЗ на ВДМ

Розрахунок параметрів координованого 

управління на магістралях ВДМ

Контроль працездатності технічних засобів регулювання

Введення схем організації руху в мережі шляхом зміни багатопозиційних 

дорожніх знаків, управління реверсивними смугами руху

РІВЕНЬ ЛОКАЛЬНОГО УПРАВЛІННЯ

Вимір параметрів ТП первинними пристроями

Управління світлофорною сигналізацією Контроль виконання Правил дорожнього руху ТЗ

Організація дорожнього руху Організація пішохідного руху

 
Рисунок 3. Схема функціонування системи управління дорожнім рухом за методикою Абрамової Л.С. 

 

Концепція майбутньої мережі наступна (рис. 4) – ділянки під’їздів до перехресть та самих 

перехресть будуть обладнані набором датчиків, зокрема датчиками руху, які в свою чергу 

транслюватимуть зібрані дані до локальної системи управління. Сама система аналізуватиме дані 

кожного учасника руху, та бронюватиме конкретну клітину просторово-часової матриці. У залежності 

від наданої автомобілю системою клітини, по відношенню до нього, через розроблену систему зв’язку 

автомобіль-інфраструктура (V2X), буде застосований один із трьох алгоритмів. Перший алгоритм 

(WMITM) уповільнює ТЗ і резервує для нього клітину наступного шару після того, як клітини поточного 

шару просторово-часової матриці будуть укомплектовані іншими ТЗ. Другий алгоритм (EMITM) 
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уповільнює транспортний засіб і резервує вільні клітини найбільш ранніх із доступних шарів 

просторово-часової матриці. Третій алгоритм (FMITM) прискорює транспортний засіб і резервує вільні 

клітини шару просторово-часової матриці швидше, ніж це було б, якби транспортний засіб рухався у 

звичайному швидкісному режимі.  

Автономний рух ТЗ під дією власних 

алгоритмів позиціювання

Вибір параметрів транспортних потоків 

первинними пристроями

Опрацювання даних за алгоритмом 

інтелектуального управління трафіком

Розподіл кожного ТЗ по клітинам шарів 

просторово-часової матриці за обраним сценарієм

Комунікація через розроблену систему зв язку V2X

Виконання ТЗ сценарію, обраного алгоритмом інтелектуального управління трафіком

Фактичний підрахунок викидів та споживання палива в даному периметрі

Рисунок 4. Схема функціонування системи управління дорожнім рухом за методикою Бенто Л. 

 

Позиціювання та зміна напрямку руху ТЗ на дорозі відбувається за допомогою розробленого 

оцінювача положення, що забезпечує автономну навігацію навіть у випадку відсутності контакту із 

системою управління дорожнього сегменту. Інструмент оцінки позиції транспортного засобу був 

додатково розширений, щоб забезпечити з’єднання датчиків між транспортними засобами для більш 

високої точності позиціонування автомобіля. Це розширення включає доповнення локалізації через 

глобальну навігаційну супутникову систему(GNSS) іншою сенсорною інформацією. 

У рамках цього дослідження автор розробив систему ISR - Traffic Simulator (ISR-TRAFSIM) як 

середовище моделювання. Також було розроблено декілька алгоритмів ITM, спрямованих на 

мінімізацію аварій, заторів і, як наслідок, екологічних витрат при дорожньому русі. Це дослідження 

демонструє, що існує потенціал скорочення викидів та оптимізації потоку трафіку завдяки 

використанню цих алгоритмів ITM. 

Результати проведеного моделювання та підрахунків показують, що ці покращення є більш 

значними, коли транспортний потік збільшується. Що стосується викидів CO2 та інших супутніх 

елементів, то вони значно зменшуються, до тих пір поки розроблена система здатна розподіляти 

транспортний потік без значних затримок. 

«Проведений аналіз двох розглянутих робіт показує, що обсягу розроблених авторами методик 

достатньо, щоб в повній мірі виконувати початково поставлені завдання. Запропоновані методики 

включать в себе алгоритми, ефективність яких, теоретично, забезпечує дієву роботу на усіх рівнях 

управління трафіком, що є невід’ємною частиною від загальної системи управління. Робота цієї системи 

є надійною та шкидкою, що належним чином реалізується через ієрархічних розподіл оперативних 

задач. Результатом такого підхіду є ефективне управління як на дорожній ділянці, так і в межах міста. 

Про це свідчить й оптимізація транспортних потоків, на що вказує помітне зниження аварійності у 

мережі. Також виявлено, що оптимізація впливає і на рівень викидів до атмосфери, скорочуючи їх обсяг. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Для успішного пристосування до умов сьогодення та реалізації уже розроблених різними 

авторами методик [15-18] потрібна велика кількість ресурсів та часу на переобладнання або 

перебудову. Це обумовлено складністю самих методик, та неможливістю користування частково 

переобладнаною транспортною системою. До того ж, системи в тій чи іншій мірі піддаються впливу 

несправностей чи збоїв у роботі виконавчих вузлів та оснащення транспортних мереж, що під час 

максимального насичення доріг може призвести до наслідків у вигляді тривалих заторів або ж 

великої кількості ДТП. Остання методика [18], із розглянутих, хоч і структурно найпростіша, але у 

реалізації є найскладнішою, принцип її функціонування унеможливлює швидку адаптацію існуючих 

транспортних мереж під умови майбутнього використання, час впровадження якої слугуватиме 

значним ускладненням нормальній циркуляції трафіку по ним. Але, навіть систему такої складності 
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можна відбудувати ефективно та з мінімальними перешкодами при переобладнанні, якщо закласти у 

її структуру можливість поетапної модернізації, що, із впровадженням нового функціонального 

модуля, розширювало би набір можливостей та ефективність самої системи. Тим не менш, потенційні 

складнощі при впровадженні подібних систем відштовхують відповідні служби і органи від розгляду 

їх як вирішення поточних проблем транспортної системи. 

Поточний стан транспортних систем міст України ще дозволяє не вдаватися до їх кардинальної 

перебудови, та дає можливість поступово впроваджувати та перевіряти на практиці більш прості, але 

принципово близькі до розглянутих методик, підходи. Можна сказати, що в даних умовах доцільною 

буде розробка методики, яка включала б основні переваги методик із раніше розглянутих робіт, та 

дозволила би уникнути недоліків, частково викликаних складністю таких підходів. Для 

впровадження вона має бути структурно простою, це дозволило б інтегрувати її у вже існуючі 

системи, та, за потреби, застосовувати. Обов’язковою є можливість поетапної модернізації, періоди 

роботи над якою найменшим чином впливали б на ефективність функціонування транспортної 

системи. 

Окремої уваги потребує комплекс вирішення ситуацій пов’язаних із несправністю або 

виведенням з ладу певного компоненту чи групи компонентів такої системи управління та розробка 

алгоритмів комплексного оцінювання якості роботи транспортних систем як на стадії експлуатації, 

так і за результатами моделювання. Врахування цього переліку вимог дозволило би спростити 

впровадження подібної інтелектуальної системи управління та забезпечити перехід до ідейно 

складнішої системи. 

ВИСНОВКИ 

Зростання попиту на якісний та ефективний міський транспортний рух гостро вказує на 

необхідність у реформуванні транспортної системи міст, принципи роботи якої не змінювались 

впродовж багатьох років. Про це свідчить проведений аналіз основних показників її функціонування, 

який виявив тенденцію до щорічного зростання кількості ДТП, заторів та шкідливих викидів до 

атмосфери. 

Серед обсягу робіт, спрямованих на дослідження питань належного функціонування 

транспортної системи, що мають принципову різницю у методах їх вирішення, було обрано найбільш 

ґрунтовні та багатофункціональні. Порівняний аналіз цих робіт вказує на великий потенціал до 

реалізації розроблених систем у містах. Результати моделювання, які проводили автори, зазначають 

суттєве розвантаження транспортної системи, скорочення обсягу викидів до атмосфери та 

підвищення рівня безпеки на дорогах. Як бачимо, розглянуті вище підходи розраховані на роботу із 

різними компонентами транспортної системи – транспортною мережею, структурою рухомого 

складу та регулюючою структурою. Навіть поодинці, застосування цих підходів є потенційно 

ефективними, проте дієвим рішенням може стати утворення комплексного підходу, який би включав 

у себе принципи декількох. 
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A. Kashkanov, O. Palchevskyi. Problems of transport systems functioning of Ukraine large cities 

in modern conditions 
The importance of constantly expanding existing networks of transport systems for modern society is 

undeniable. However, to ensure the proper functioning of the transport network, it is necessary to take into 

account many conditions and patterns, which greatly complicates its implementation. The main conditions are 

to reduce the load on transport systems, ensuring the highest level of safety and environmental friendliness. 

Meeting these conditions requires significant costs to improve the transport infrastructure, turning it into a 

variable, multifunctional logistics system. Without taking these conditions into account when designing 

transport networks, the chance of complications during their operation is extremely high. 

Based on statistical data in recent years, a steady increase in the number of vehicles and the pace of 

motorization, which is ahead of the development of transport infrastructure of Ukrainian cities. This increases 

the level of road congestion, prevents efficient urban movement, increases the number of road accidents and 

the amount of harmful emissions into the atmosphere. Analysis of the results of assessing the impact of 

individual elements of the road network on the effectiveness of traffic organization shows that in fact effective 

solutions can be developed only on the basis of an integrated approach. The study allowed to outline the 

prospects for the development of transport systems in major cities of Ukraine and suggest ways to improve the 

quality and reliability of road transport in order to minimize socio-economic losses of users of street and road 

networks. 

Key words: urban transport systems, road transport, efficiency of traffic, traffic organization, road and 

environmental safety. 
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ВІДНОВЛЕННЯ ДЕТАЛЕЙ КЛАПАНА КЕРУВАННЯ ПАЛИВНИХ 

ФОРСУНОК BOSCH З ПЄЗОЕЛЕКТРИЧНИМ ПРИВОДОМ 

 

Параметри паливної форсунки із п’єзоелектричним приводом залежить від розпилювача і клапана 

керування, технічний стан яких суттєво впливає на економічні та екологічні показники роботи двигуна. У 

випадку виходу з ладу цих прецизійних пар, фірма BOSCH рекомендує заміну цілої форсунки, а це підвищує 

вартість ремонту. 

Практика експлуатації показує, що першочергово руйнуються голка і корпус розпилювача та клапан 

керування. Виходячи з аналізу виду пошкоджень, сервісні центри ухвалюють рішення стосовно способу 

повернення параметрів форсунки до нормативних. Зокрема, якщо погіршення роботи форсунки викликане 

зношенням контактних поверхонь голки і корпуса розпилювача, то проводилася реставрація  цих деталей.  

Натомість, технологія відновлення клапанів керування форсунок BOSCH не завжди відповідає 

заводській, оскільки потребує спеціального обладнання, тому станції з ремонту паливної апаратури, кожна 

своїми методами, проводять реставрацію фірмових форсунок. Зазвичай, використовується процес взаємного 

притирання штока клапана до сідла, що може навпаки вивести форсунку з ладу.  

У статті пропонується технологія відновлення роботоздатності клапана керування паливних форсунок 

BOSCH із п’єзоелектричним приводом, яка на практиці підтвердила свою ефективність. Процес відновлення 

спряжених поверхонь клапана керування відбувається поетапно. На першому етапі проводиться 

перешліфування обох конусів штока клапана. З цією метою був розроблений комплекс, основою якого став 

спеціально спроектований і виготовлений пристрій для перешліфування. На другому етапі методом притирання 

на універсальному притирочному станку МР-250 відновлюється поверхня сідла клапана. Заключний етап – це 

шліфування поверхні прилягання сідла клапана до дроселюючої пластини. 

Запропонована технологія відновлення клапана керування паливних форсунок фірми  BOSCH із 

п’єзоелектричним приводом дозволяє продовжити їх експлуатацію із збереженням технічних і економічних 

показників роботи та зекономити кошти на ремонті. 

Ключові слова: п’єзофорсунка BOSCH, клапан керування, шток і сідло клапана, спряжені поверхні, 

технологія відновлення. 

 

ВСТУП 

У світовому автомобілебудуванні все більшого поширення набирає тенденція проектування і 

випуску електромобілів. Разом з тим, відомі автовиробники не знімають з конвеєрів транспортні засоби 

укомплектовані сучасними економічними та досить ефективними дизельними двигунами.  

Серед різноманітних систем дизельного двигуна найскладнішою вважається система живлення, 

яка має забезпечувати низьку витрату пального, зменшення шкідливих речовин у вихлопних газах, 

безшумність роботи двигуна тощо. Більшості цих вимог відповідає паливна система Common Rail, 

укомплектована дизельними форсунками з п’єзоелектричним приводом.  

Надійність роботи, у тому числі, паливної п’єзофорсунки BOSCH залежить від її прецизійних 

пар, а саме розпилювача і клапана керування. Їх технічний стан суттєво впливає на економічні та 

екологічні показники роботи дизельного двигуна [1, 2]. Однак складність конструкції п’єзофорсунки 

BOSCH, на відміну від електромагнітної, унеможливлювала застосування заводської технології 

відновлення в умовах навіть спеціалізованих СТО [3]. Тому, коли ці пари суттєво погіршували роботу 

форсунки, виробник  радив її замінити, що, своєю чергою, негативно впливало на вартість ремонту.  

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

 Переважному зношенню у п’єзофорсунці піддається, у противагу електричній, механічна 

частина, зокрема, розпилювач і клапан керування, а найчастіша причина ремонту – швидке зношення 

останнього (див. рис. 1) [2]. У процесі експлуатації відбувається кавітаційне зношення штока клапана, 

а також промиви сідла штока (див. рис. 2) [2]. Як наслідок, втрачається гідравлічна щільність клапана 

і, відповідно, погіршуються технічні параметри форсунки. 

Головні причини та види руйнувань прецизійних пар розпилювача і клапана керування 

форсунки BOSCH детально розглядалися у роботі [4].  

Технологічний процес ремонту розпилювача форсунок BOSCH докладно описаний у роботі [5]. 

Суть ремонту полягає у відновленні спряжених поверхонь розпилювача шляхом прешліфування 

конуса голки розпилювача, притирання поверхні конуса корпуса спеціальним притиром та взаємного 

тонкого притирання.  
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Аналогічно, з метою забезпечення герметичної щільності п’єзофорсунки, використовувався 

метод взаємного притирання штока і гнізда клапана керування [2, 6]. Таке відновлення допускається,  

 

але лише у випадку незначного зношення клапана. При суттєвому зношенні, притирання поверхонь 

прецизійної пари клапана різко змінює геометрію спряжених конусів. Збільшується площа контакту, у 

результаті чого зменшується питомий тиск у зоні, зростає гідравлічний опір клапана, що веде до зміни 

параметрів форсунки загалом. Форсунка може зменшити подачу пального або взагалі перестане 

функціонувати. 

Сьогодні стала можливою технологія відновлення в умовах спеціалізованих СТО не лише пари 

«голка-розпилювач» але і прецизійної пари клапана керування п’єзофорсунки BOSCH.  

ЦІЛІ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

 Завданням дослідження стала розробка технологічного процесу реставрації спряжених деталей 

клапана керування паливної форсунки фірми BOSCH із п’єзоелектричним  приводом, який дозволив 

би відновити необхідну її роботоздатність. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Як вже зазначалося, гідравлічна щільність клапана керування знаною мірою залежить від 

геометрії запірних конусів штока і сідла клапана. У якості об’єкта досліджувалася паливна форсунка з 

п’єзоелектричним приводом Bosch №0445115069.  

Для відновлення робочої поверхні штока клапана керування був зібраний окремий комплекс, 

який складається з пристрою для перешліфування запірних конусів клапана 1, електронного 

мікроскопа 2, настінного монітора 3 з метою відтворення зони обробки і цифрового кутоміра для 

виставлення кутів шліфування штока клапана 4 (див. рис. 3). За конструкцією він аналогічний 

комплексу для відновлення запірного конуса голки розпилювача описаного у роботі [6]. Додатковий 

комплекс із спеціально спроектованим і виготовленим пристроєм для перешліфування запірних 

конусів штока дозволив уникнути постійної переналадки обладнання не залежно від того, що 

відновлюється – голка розпилювача чи шток клапана форсунки, одночасно чи порізно.  

Основою пристрою для перешліфування запірних конусів клапана служить плита 1 до якої 

кріпляться різні вузли (див. рис. 4). Так, на плиті встановлений координатний стіл 2, який може 

рухатися у двох напрямах шляхом застосування гвинтових пар з кроком різьби, що забезпечує подачу 

1,0 мм за оберт. На координатному столі розташований ще один поворотній столик 3. Він здатний 

обертатися навколо вертикальної осі. На його поворотній плиті розташована система фіксації штока 

клапана 4 і механізм привода штока 5 для надання йому обертового руху (див. рис. 4). 

Також на плиті розміщена фортуна 5 з шліфувальним кругом. Останній приводиться у рух 

електродвигуном, а частота його обертання регулюється через пасову передачу  (див. рис. 4).  

Для досягнення необхідних результатів при шліфуванні мають бути забезпечені такі параметри 

стосовно частота обертання: 

– абразивного круга – 4500 хв-1; 

– штока клапана – 400 хв-1.  

Шліфувальний круг виготовлений з білого електрокорунду на керамічній основі. Вимірювання 

кута шліфування здійснюється за допомогою енкодеру з числовою індикацією (точність до 2"), який 
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Рисунок 1 – Клапан керування п’єзофорсунки BOSCH:  

а – деталі клапана; б – будова клапана керування  

(1– сідло; 2 – шток; 3 – пружина; 4 – дросельна пластинка) 

Рисунок 2 – Зношення клапана 

керування: а – кавітаційне 

зношення штока; б – промиви 

сідла штока 
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встановлений на осі обертання поворотного столика. Для візуального контролю кута, сигнал від 

енкодера передається на цифровий кутомір 4 (див. рис 3).  

Невеликі розміри штока клапана керування вимагали створення додаткової оправки для його 

попередньої фіксації, тому шток кріпиться у спеціальній цанзі (див. рис. 5).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 3 – Комплекс для відновлення запірних 

конусів штока клапана керування: 1– пристрій для 

перешліфування; 2 – електронний мікроскоп;  

3 – настінний монітор; 4 – цифровий кутомір 

 

 

Рисунок 4 – Пристрій для перешліфування 

штока клапана: 1 – плита; 2 – координатний 

стіл; 3 – поворотний столик; 4 – система 

фіксації цанги із штоком; 5 – привод штока; 

6 – фортуна із шліфувальним кругом  

 

 
 

Рисунок 5 – Спеціальна цанга із 

закріпленим штоком клапана 

 

Відновлення робочої поверхні штока відбувається за рахунок перешліфування двох запірних 

кутів 77 та 126 градусів (див. рис. 6, а; б).  

Працює пристрій таким чином: цанга із штоком клапана, що підлягає реставрації розміщується 

у призмах і прижимається до них пасом, який є одночасно приводною ланкою від електричного 

двигуна з редуктором. Далі виставляється необхідна величина кута, на який необхідно шліфувати 

шток. 

Ввімкненням електродвигунів цанга із штоком і абразивний круг приводиться у рух. Після цього 

механізмом переміщення шток клапана підводиться до абразивного круга і шліфується до досягнення 

однорідної поверхні конуса. 

Безпосередньо технологічний процес відновлення та якість оброблюваної поверхні 

контролюється за допомогою електронного мікроскопа зображення з якого для робітника виводиться 

на монітор 3 пристрою (див. рис. 3). 

Відновлення запірних конусів штока і сідла клапана керування призводить до збільшення ходу 

клапана h до hрем (див. рис. 7, а; б), що, у свою чергу, змінює гідравлічну характеристику клапана та 

знижує подачу форсунки. За допомогою індикаторної головки проводиться вимірювання ходу клапана 

після чого необхідно повернути його заводське значення,  яке  становить  30 мкм. Корекція ходу 

клапана керування проводиться шляхом знімання шару металу з поверхні прилягання сідла клапана до 

дроселюючої пластини.  

Операція виконується за допомогою шліфувального станка GM-08 «Dieseland» [7]. Для цього 
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сідло клапана встановлюється в утримуючу оправку і примагнічується до магнітної плити             (див. 

рис. 8). У процесі шліфування вертикальна подача складає не більше 10 мікрон за один прохід і 

змінюється після двох поздовжніх проходів. Після проходження циклу шліфування шток клапана 

встановлюється у сідло і перевіряється хід.  

При проведенні шліфування поверхні прилягання сідла клапана необхідною умовою є 

дотримання паралельності опорних площин для запобігання протікання пального у негерметичний 

стик двох деталей. 

 

 
 

а) 

 
 

б) 
 

а) 
 

б) 

 

Рисунок 6 – Шліфування кута 770 (а) і  

1260 (б) штока клапана 

 

Рисунок 7 – Розріз клапана до (а) та після 

відновлення (б) [2] 

 

Робочу поверхню сідла клапана відновлюють за допомогою притирального станка МР-250 [8]. 

Сідло клапана встановлюється в утримувач з отворами під установочні штифти і розмішується на 

робочому столі верстата (див. рис. 9). В отвір запірного штока наноситься абразивна паста зернистістю 

5 мкм замішана на моторній оливі. У самозатискний патрон шпинделя станка закріплюється притир з 

кутом 1240 і маховичком осьової подачі прижимається до робочої кромки сідла клапана. У 

спеціальному режимі осциляції, коли обертання притиру відбувається з вібрацією поздовж власної осі 

та притиральної пасти з поверхні сідла клапана знімається необхідний шар металу. Як правило, – це 

10…40 мкм або до повного усунення слідів зносу з робочої поверхні сідла. 

 

Контроль якості обробки проводиться за допомогою мікроскопа. 

При значних спрацюваннях деталей сідла і штока форсунки коли з тіла обох деталей при 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 8 – Шліфувальний верстат GM-08 і 

шліфування поверхні прилягання сідла клапана  

Рисунок 9 – Притиральний станок МР-250 

і відновлення сідла клапана 
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відновленні знімається шар металу більше 70 мкм, гідравлічний компенсатор виходить за межі свого 

робочого ходу, тому необхідно відкоригувати розмір штока клапана. Для цього, за допомогою 

електронного мікрометра вимірюється товщина сідла клапана після відновлення ходу. Результат 

вимірювання віднімається від номінальної товщини сідла, яка складає 7,05 мм; отримане число буде 

величиною корекції штока клапана.  

Корекція розміру штока проводиться шляхом шліфування його торця за допомогою 

притиральної плити на розраховану величину у спеціальній оправці. Точність обробки при проведенні 

операції знаходиться у межах 20 мкм. 

Перед складанням форсунки, з метою дотримання розмірного ланцюга, необхідно за допомогою 

окремого пристрою провести калібрування гідрокомпенсатора.  

Загалом, описаний технологічний процес ремонту  п’єзофорсунки BOSCH буде складатися з 

таких етапів: перевірка форсунки на стенді, розбирання форсунки, мийка і дефектування деталей, 

відновлення деталей розпилювача і клапана керування, складання і регулювання форсунки, 

випробування форсунки на стенді.   

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Розроблена технологія відновлення клапанів керування паливної форсунки BOSCH із 

п’єзоелектричним приводом була запроваджена у виробництво на спеціалізованій СТО Волинської 

області. Отримані позитивні результати дали можливість підприємству встановлювати піврічний 

гарантійний термін на виконані роботи, а клієнтам суттєво зменшити витрати на ремонт. 

ВИСНОВКИ 

Розроблений технологічний процес відновлення клапана керування паливних форсунок фірми 

BOSCH із п’єзоелектричним приводом дозволяє забезпечити форсункам, практично, заводські 

параметри, продовжити експлуатацію та заощадити кошти під час їх ремонту. 
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V. Kyshchun. Restoration of control valve parts BOSCH fuel injector with piezoelectric actuator. 

The parameters of a piezoelectric fuel injector depend on the sprayer and the control valve, the technical 

condition of which significantly affects the economic and environmental performance of the engine. In case 

of failure of these precision pairs, BOSCH recommends replacing the whole injector, which increases the cost 

of repair. 

Operational practice shows that in the first place the control valve and the atomizer's needle and body 

are destroyed. Based on the analysis of the type of damage, the service centers decide on how to return the 

parameters of the injector to the standard. In particular, if the deterioration in the operation of the injector is 

caused by the wear of the contact surfaces of the needle and the sprayer body, then the restoration of these 

parts is carried out. 

Instead, the technology of restoring sprayers and control valves of BOSCH injectors does not always 

correspond to the factory, as it requires special equipment, so fuel equipment repair stations, each with its 

methods, restore branded injectors. Usually, the process of mutual grinding of the valve stem to the seat is 

used, which can, in turn, disable the injector. 

 The article proposes the technology of restoring the operation of the BOSCH fuel injector control valve 

with a piezoelectric actuator, which has proved its effectiveness in practice. The process of restoring the 

conjugate surfaces of the control valve takes place in stages. At the first stage, both cones of the valve stem 

are reground. For this purpose, a complex was developed, the basis of which was a specially designed and 

manufactured device for regrinding. In the second stage, the surface of the valve seat is restored by lapping on 

a universal lapping machine MR-250. The final stage is the grinding of the surface of the valve seat to the 

throttle plate. 

The proposed technology for restoring the control valve of BOSCH fuel injectors with piezoelectric 

drive allows you to continue their operation while maintaining technical and economic performance and saving 

money on the repair. 

Keywords: BOSCH piezoelectric injector, control valve, valve stem and seat, conjugate surfaces, 

restoring technology. 
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ПІДВИЩЕННЯ ЕФЕКТИВНОСТІ ФУНКЦІОНУВАННЯ ПУНКТІВ ПРОПУСКУ ЧЕРЕЗ 

ДЕРЖАВНИЙ КОРДОН З ВИКОРИСТАННЯМ ТЕОРІЇ МАСОВОГО ОБСЛУГОВУВАННЯ 

 

Проведено аналіз сучасного стану розвитку мережі пунктів пропуску через державний кордон. 

Виявлено, що існуюча мережа пунктів пропуску характеризується застарілою інфраструктурою, тривалим 

часом перетину кордону, нерівномірністю розміщення пунктів пропуску, високим рівнем навантаження тощо. 

Найлогічнішою і найочевиднішою відповіддю на виклики перевантаження кордону є створення нових пунктів 

пропуску. Головною причиною низької ефективності функціонування пунктів пропуску при перетині кордону 

є допущені на стадії розробки проекту будівництва помилки щодо оцінки очікуваної інтенсивності руху за 

ними. Істотний вплив на величину фактичних розмірів руху надають прорахунки, що виникають при 

проектуванні, у визначенні раціональної кількості пунктів, їх розміщення, способів і технологій, що 

застосовуються. Система обслуговування в зоні пункту пропуску може розглядатися як система масового 

обслуговування і може класифікуватися за декількома ознаками: кількістю каналів обслуговування, 

дисципліною обслуговування, схемою обслуговування заявок та кількістю етапів обслуговування. При 

проектуванні системи пункту пропуску на автомобільній дорозі використано багатоканальну систему 

обслуговування з очікуванням, коли транспортні засоби по мірі прибуття до пункту пропуску стають в чергу, 

якщо всі канали обслуговування заняті. Усі можливі умови функціонування багатоканальної системи 

представлено у вигляді графу. Приведено методику розрахунку характеристик функціонування 

багатоканальної системи пункту пропуску з очікуванням та розраховано ймовірності знаходження системи у 

кожному з станів залежно від кількості каналів обслуговування. Визначення оптимальної кількості каналів 

обслуговування пункту пропуску дозволило мінімізувати час очікування в черзі та час знаходження 

транспортних засобів в системі в цілому, що забезпечує підвищення ефективності функціонування пункту 

пропуску через державний кордон.  

Ключові слова: система масового обслуговування, автомобільний транспорт, пункт пропуску, 

багатоканальна система масового обслуговування з очікуванням, ймовірність станів. 

 

ВСТУП 
Безвізовий режим між Україною та Європейським Союзом (ЄС), створення зони вільної торгівлі 

з ЄС та потужний транзитний потенціал України є передумовами для подальшого зростання обсягів  

пасажиро- та вантажопотоків через державний кордон України. Особливістю політики ЄС є не лише 

вільне пересування між країнами-членами, а й спільний підхід до функціонування та охорони 

зовнішнього кордону. Загальна довжина шенгенсько-українського кордону складає 777 км. На цьому 

відрізку розташовані 15 автомобільних (з них два – автомобільно-пішохідні), 7 пасажирських 

залізничних (з них 1 недіючий) і 1 пішохідний пункти пропуску (ПП). Середня щільність 

автомобільних ПП складає приблизно 1 на 52 кілометри шенгенського кордону, однак ПП розташовані 

вздовж нього нерівномірно, а під’їзні шляхи мають різний ступінь якості, що додатково зменшує 

доступність пунктів пропуску. [1-3]. 

Мережа пунктів пропуску, що функціонують сьогодні, характеризується нерівномірністю 

розміщення пунктів пропуску, високим рівнем навантаження, тривалим часом перетину кордону, 

застарілою інфраструктурою, тощо. Тому вдосконалення вже існуючих та відкриття нових пунктів 

пропуску дозволить перерозподілити пасажиро- та вантажопотоки, а отже і збалансувати вхідні та 

вихідні потоки на всій ділянці державного кордону. Проте для ефективного функціонування пунктів 

пропуску при перетині кордону необхідно на стадії проектування якомога точніше оцінити очікувану 

інтенсивність руху за ними, що дозволить визначити раціональну кількість каналів обслуговування та 

мінімізувати простої автомобілів в пунктах пропуску. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

За останні роки сформувався висхідний тренд щодо кількості перетинів державного кордону 

України, що посилює навантаження на існуючі ПП, більшість з яких на сьогодні потребують 

модернізації та реконструкції. Розрахунок зведеного показника навантаження у розрізі всіх ділянок 

кордону засвідчив, що розвантаження потребують і українсько-польська, і українсько-угорська, 

українсько-словацька та українсько-румунська ділянки кордону, особливо у категоріях автобусів та 

вантажних автомобілів [1, 4, 5]. 

Згідно з сучасними вимогами до пунктів пропуску вони повинні забезпечувати ефективну 

обробку даних щодо вантажо- і пасажиропотоків, володіти засобами для виявлення порушень і 
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створювати позитивне враження про державу. З економічної точки зору, найважливішою передумовою 

відкриття пункту пропуску є перспектива забезпечення безперебійних транспортних потоків через 

даний пункт пропуску [6]. 

Мережу пунктів пропуску через державний кордон слід розглядати як складну систему, 

елементами якої є безпосередньо пункти пропуску, транспортні мережі та транспортні потоки.  

Невідповідність між кількістю пунктів пропуску та трафіком призводить до значного 

перевантаження прикордонної інфраструктури [1]. Суттєва частина пунктів пропуску працює на межі 

або ж навіть з перевищенням проектної пропускної здатності (таблиця 1). 

В представленій таблиці пропускна здатність представляє собою суму середньодобової 

пропускної здатності пунктів пропуску (за даними Державної прикордонної служби України); 

фактичний рух – річну кількість перетинів на відповідних пунктах пропуску за рік, поділену на 365 (за 

даними словацької поліції, Прикордонної служби Польщі, центрального статистичного офісу 

Угорщини). 

 

Таблиця 1. Пропускна здатність (ПЗ) та фактичний рух (ФР) через шенгенський кордон [1] 

Кордон ПЗ, осіб ФР, осіб 

ПЗ, 

легкові 

авто 

ФР, 

легкові 

авто 

ПЗ, 

вантажні 

авто 

ФР, 

вантажні 

авто 

ПЗ, 

автобуси 

ФР, 

автобуси 

Українсько-

польський 
59500 59555 20200 11200 1650 2063 717 448 

Українсько-

словацький 
12000 7288 4000 1295 600 257 50 61 

Українсько-

угорський 
20000 20420 9250 4206 530 449 180 54 

 

Незважаючи на падіння транскордонного руху у зв’язку з пандемією COVID-19 у 2019-2020 

роках, в русі через наземний кордон регулярно стаються піки, які супроводжуються проблемами на 

зразок черг, відсутності санітарних умов (у т.ч. для протидії пандемії), неефективних процедур.  

Все це свідчить про те, що рух через наземний шенгенський кордон ще багато років 

залишатиметься інтенсивним, а отже, системні проблеми, пов’язані з перевантаженням прикордонної 

інфраструктури та недоліками механізмів управління кордоном, і надалі потребуватимуть вирішення. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Метою роботи є моделювання системи пункту пропуску через державний кордон як 

багатоканальної системи обслуговування з очікуванням та визначення її основних характеристик, що 

забезпечують ефективне функціонування пункту пропуску.  

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
Найлогічнішою і найочевиднішою відповіддю на виклики перевантаження кордону є створення 

нових пунктів пропуску. В офіційних документах і заявах відомчого, регіонального, національного і 

міжнародного рівня за останні 10 років згадуються принаймні 26 перспективних пунктів пропуску на 

шенгенському кордоні для перетину автомобілем, пішки, автобусом, вантажівкою [1]. Проте попри 

наявність тематики створення пунктів пропуску у кількох програмних документах національного та 

регіонального рівня, відсутня єдина державна програма або стратегія з розбудови пунктів пропуску та 

прикордонної інфраструктури, немає органу, який би координував зусилля та концентрував ресурси на 

цьому напрямку, визначав пріоритетність розбудови ПП. 

Головною причиною низької ефективності функціонування пунктів пропуску при перетині 

кордону є допущені на стадії розробки проекту будівництва помилки щодо оцінки очікуваної 

інтенсивності руху за ними. Істотний вплив на величину фактичних розмірів руху надають прорахунки, 

що виникають при проектуванні, у визначенні раціональної кількості пунктів, їх розміщення, способів 

і технологій, що застосовуються [7, 8]. 

Вихідними даними для проектування пунктів пропуску є прогнозована інтенсивність 

дорожнього руху, яку формують транзитні та місцеві транспортні потоки. 

Для моделювання оптимальної роботи ПП їх функціонування доцільно розглядати як систему 

масового обслуговування (СМО), що здійснює багаторазове виконання однотипних операцій [9]. 

Об'єктивними передумовами функціонування такої системи, як і будь-якої іншої системи 

масового обслуговування, є наявність наступних її елементів (рис. 1) [10]: 
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- деякої кількості обслуговуючих пристроїв – вікон для оформлення та перевірки документів, які 

в теорії СМО прийнято називати каналами обслуговування; 

- вхідного потоку заявок – потоку транспортних засобів, що надходять до системи 

обслуговування пункту пропуску (за точку її початку в просторі зазвичай приймається місце виїзду на 

площу пункту пропуску) та обслуговуються на цих пунктах; 

- черги заявок, що утворюється з автомобілів, які очікують на обслуговування на пунктах 

пропуску; 

- вихідного потоку заявок – потоку обслужених автомобілів, що пройшли через пункти пропуску. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 1 – Схема системи масового обслуговування потоку транспортних засобів в пункті пропуску  

 

Система обслуговування в зоні пункту пропуску розглядається як система масового 

обслуговування і може класифікуватися за декількома ознаками: кількістю каналів обслуговування, 

дисципліною обслуговування, схемою обслуговування заявок та кількістю етапів обслуговування [11]. 

За кількістю каналів (вікон обслуговування) пункти пропуску можна  розділити на одноканальні 

та багатоканальні (кількість вікон ПП більше або дорівнює 2). Використання одноканальної системи 

обслуговування є ефективним тільки при відносно невеликій інтенсивності руху. Для учасників 

транспортного потоку, які проходять через пункт пропуску, необхідно передбачати багатоканальні 

системи. Оптимальна кількість каналів обслуговування на ПП розраховується за умови, що 

розглядається СМО з очікуванням. 

Передбачається, що потік автомобілів надходить на пункти пропуску не регулярно (через певні 

проміжки часу), а випадковим чином (наперед невідомі моменти часу), при цьому час їх 

обслуговування на цих пунктах також має випадковий характер, оскільки залежить від багатьох 

факторів, що не піддаються точному обліку. 

За дисципліною обслуговування СМО зазвичай поділяються на три класи: з відмовами, з 

очікуванням та змішаного типу [12]. З розгляду вищенаведених класів обслуговування очевидно, що 

для проектування системи пункту пропуску на автомобільній дорозі застосовується багатоканальна 

система обслуговування з очікуванням, коли транспортні засоби по мірі прибуття до пункту пропуску 

стають в чергу, якщо всі канали обслуговування заняті. 

Для багатоканальної системи пункту пропуску змоделюємо умови роботи. Автомобіль, що 

надійшов у цю систему в момент, коли вікна ПП зайняті, стає в чергу і чекає на своє обслуговування, 

яке в будь-якому випадку обов'язково відбудеться. Така система пропуску може перебувати у різних 

станах залежно від кількості автомобілів, що знаходяться у СМО як у черзі, так і на обслуговуванні: 

S0 – у пунктах пропуску немає автомобілів, отже, всі канали ПП вільні; 

S1 –зайнято лише одне вікно ПП, решта каналів у пункті пропуску вільні; 

Sk – у системі ПП перебуває k автомобілів (k<n),  тобто зайняті k  каналів пункту  пропуску,  інші 

(n-k) – вільні; 

Sn – у системі перебуває n автомобілів, тобто зайняті всі канали у пункті пропуску, але черги 

немає; 

Sn+1 – у системі перебуває n+1 автомобілів, тобто зайняті всі канали пункту пропуску та один 

автомобіль перебуває у черзі; 

Sn+m – у системі перебуває n+m автомобілів, тобто зайняті всі канали пункту пропуску та в черзі 

знаходяться m автомобілів. 

Таким чином, робота системи пункту пропуску може бути представлена одним з n+m+1 станів, 

з яких стани S0, S1, ..., Sk характеризуються тим, що при їх настанні відсутня будь-яка черга автомобілів. 

1 

n 

… 

2 

Вхідний потік 
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Усі можливі умови функціонування багатоканальної системи ПП представлені на рисунку 2. 

 

 

 

 

 

Рисунок 2 – Можливі умови функціонування багатоканальної системи пункту пропуску [10] 

 

Основними характеристиками функціонування багатоканальної системи пункту пропуску з 

очікуванням є: 

1) інтенсивність прибуття автомобілів  , авт/год; 

2) інтенсивність обслуговування одного каналу  , авт/год; 

3) кількість каналів пропуску n, од; 

4) показник завантаження системи в розрахунку на один канал 
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7) ймовірність очікування автомобілів у черзі 
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8) середня кількість автомобілів у черзі, авт. 
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9) середня кількість автомобілів у системі, авт. 
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За приведеною методикою було здійснено моделювання роботи пропускного пункту при 

запланованій інтенсивності прибуття автомобілів 40 авт/год, інтенсивності обслуговування одним 

каналом 6 авт/год та кількості каналів обслуговування від 4 до 9. Ймовірність знаходження системи в 

кожному з станів при різній кількості каналів обслуговування представлено на рис. 3. 
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д) е) 

Рисунок 3 – Ймовірність знаходження автомобілів в пункті пропуску в залежності від кількості 

каналів обслуговування: а) – СМО з 4 каналами обслуговування; б) – СМО з 5 каналами 

обслуговування; в) – СМО з 6 каналами обслуговування; г) – СМО з 7 каналами 

обслуговування;  д) – СМО з 8 каналами обслуговування; е) – СМО з 9 каналами 

обслуговування 

 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Проведений аналіз сучасного стану розвитку мережі пунктів пропуску через державний кордон 

дозволив встановити, що існуюча мережа пунктів пропуску характеризується застарілою 

інфраструктурою, тривалим часом перетину кордону, нерівномірністю розміщення пунктів пропуску, 

високим рівнем навантаження тощо. Найлогічнішою і найочевиднішою відповіддю на виклики 

перевантаження кордону є створення нових пунктів пропуску.  

За приведеною методикою розрахунку характеристик функціонування багатоканальної системи 

пункту пропуску з очікуванням було проведено моделювання роботи пропускного пункту при 

проектованій інтенсивності прибуття автомобілів 40 авт/год, інтенсивності обслуговування одним 

каналом 6 авт/год та кількості каналів обслуговування від 4 до 9. За результатами моделювання 

системи пункту пропуску через державний кордон як багатоканальної системи обслуговування було 

встановлено, що при роботі 7 каналів обслуговування ймовірність очікування автомобіля в черзі 

близька до 0, що свідчить про ефективну роботу та забезпечення безперебійних транспортних потоків 

через даний пункт пропуску. 

ВИСНОВКИ 

Головною причиною низької ефективності функціонування пунктів пропуску при перетині 

кордону є допущені на стадії розробки проекту будівництва помилки щодо оцінки очікуваної 
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інтенсивності руху за ними. Система обслуговування в зоні пункту пропуску була розглянута як 

система масового обслуговування. За результатами моделювання системи пункту пропуску через 

державний кордон як багатоканальної системи обслуговування було встановлено, що при роботі 7 

каналів обслуговування ймовірність очікування автомобіля в черзі близька до 0, що свідчить про 

ефективну роботу та забезпечення безперебійних транспортних потоків через даний пункт пропуску. 

Визначення оптимальної кількості каналів обслуговування пункту пропуску дозволило мінімізувати 

час очікування в черзі та час знаходження транспортних засобів в системі в цілому, що забезпечує 

підвищення ефективності функціонування пункту пропуску через державний кордон.  
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I.Yu. Klymenko, M.A. Vesela, Yu.I. Melnikova. Improving efficiency of border checkpoints while 

using a queuing theory. The current state of border checkpoints has been analyzed. It has been identified that 

the network is characterized by an obsolete infrastructure, time-consuming border crossing, irregular 

arrangement of the border checkpoints, heavy workload etc.  Establishing of new border checkpoints is the 

most logical and obvious responses to the challenges. The mistakes, made at the design stage as for the 

probable densities of traffic within them, turned out to be the main reason of poor efficiency of border 

checkpoints. Defective design, incorrect determination of adequate number of such checkpoints, their 

arrangement, and techniques and procedures applied influence heavily actual traffic density. Serving system 

within a motor vehicle crossing point may be considered as a queueing system and classified depending upon 

several factors: the number of service channels, service procedure, service pla,; and frequency of service 

stages. Multichannel waiting service system has been involved while designing a checkpoint pattern for a 

highway, i.e. while arriving at a crossing point, vehicles get in line no service channel is free. A graph 

demonstrates all the possible operating procedures of such a multichannel system. A procedure to calculate 

operating characteristics of the multichannel system of a border checkpoint with waiting has been represented; 

probabilities of the system being within each state have been defined depending upon the number of service 

channels. Determination of optimum number of service channels for a border checkpoint has made it possible 

to minimize waiting time as well as duration of a vehicle stay within the system. The abovementioned supports 

the improved efficiency of a border checkpoint.  

Keywords: queueing theory, motor vehicles, checkpoint, multichannel waiting service system, state 

probability. 
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ДОСЛІДЖЕННЯ ВПЛИВУ РЕЖИМІВ РІЗАННЯ НА ШОРСТКІСТЬ ОБРОБЛЕНОЇ 

ПОВЕРХНІ ПРИ СВЕРДЛІННІ ОТВОРІВ У ПАКЕТАХ «ВУГЛЕПЛАСТИК/ ТИТАНОВИЙ 

СПЛАВ» 

 

В даний час свердління пакетів вуглепластик / титановий сплав все ще є одним із найбільш широко 

використовуваних методів механічної обробки для виготовлення отворів для кріплення вузлів у цивільних 

літаках. Низька оброблюваність матеріалів пакету обумовлена поєднанням анізотропної структури 

композиційного матеріалу, високої твердості та міцності титанового сплаву. Це створює виклики у механічній 

обробці подібних з’єднань, що пов’язано з труднощами вибору раціональних режимів різання як для шару 

вуглепластику та і для шару титанового сплаву. Одним з аспектів механічної обробки пакетів вуглепластик/ 

титановий сплав є необхідність забезпечення задовільних параметрів шорсткості поверхні отворів. У цій роботі 

досліджувалися вплив технологічних факторів на шорсткість обробленої поверхні отворів. У ході 

експериментальне дослідження контрольованими параметрами були температура свердління та шорсткість 

поверхні. Вимірювання температури свердління здійснювалося у режимі реального часу за допомогою 

спеціально розробленого пристрою WICUTEM, що апаратно поєднує метод штучної термопари та технологію 

Bluetooth для бездротової передачі даних. Контроль шорсткості здійснювався за допомогою профілографічного 

методу на профілографі SurfCOM 5000. Експериментальна установка була реалізована на базі 5 координатного 

фрезерного оброблювального центру DMU 85V. Планування експерименту здійснювалося за методикою Тагучі, 

на основі ортогонального масиву L8, шляхом варіювання факторів швидкості різання та подачі на трьох рівнях. 

Результати показують, що при обробці шару вуглепластику значення аналізованих параметрів шорсткості 

підпорядковується тренду до збільшення параметрів при збільшенні подачі, в той час як при свердлінні шару 

титанового сплаву навпаки до зниження, за винятком тих що стали локальними мінімумами. 

Ключові слова: пакети вуглепластик/титановий сплав; метод штучної термопари, температура 

свердління; шорсткість поверхні. 

 

ВСТУП 

Свердління - це найпоширеніша механічна операція при виготовленні отворів для з’єднання 

компонентів літальних апаратів. Хоча питання забезпечення якості отворів у пакетах вуглепластик/ 

метал знаходиться в центрі досліджень протягом останніх 15 років, свердління отворів в пакетах за 

один прохід все ще залишається складним завданням. Якість отворів у пакетах вуглепластик/титановий 

сплав характеризується такими параметрами: титановий сплав - шорсткість поверхні (Ra) [1], розмірна 

точність отвору, геометрична точність (відхилення від круглості) [2], розмір вихідної задирки [3]; а у 

вуглепластику - коефіцієнтом розшарування (Fd) [4,5], значенням термічного руйнування та 

коефіцієнтом пошкодження (Qd) [6]. У експериментальних дослідженнях найчастіше вимірюються 

осьова сила (F, Н) [1,5], крутний момент (Mc, Н·мм) [1,5], температура різання (T, °C) [7-14], механізм 

формування стружки [14,15], а також такі технічні параметри, як фаска зношування [16,17] та період 

стійкості інструменту [18]. Вищезазначені параметри як правило використовуються для пояснення 

фізичної природи впливу режимів різання [3,19], геометрії інструменту [20] та матеріалу інструменту, 

а також впливу технологічних середовищ [7,21-23] на показники якості отворів. При свердлінні пакету 

титановий сплав/ вуглепластик/ алюмінієвий сплав було виявлено, що подача (0,05-0,15 мм/об) має 

значний вплив на осьову силу на рівні 40% у титановому сплаві, 31% у вуглепластику та 20 % у 

алюмінієвому сплаві, а також на крутний момент на рівні 72% в титановому сплаві і 24% в 

алюмінієвому сплаві [3]. При дослідженні впливу різних режимів роботи було встановлено, що 

свердління пакету вуглепластик/ титановий сплав зі швидкістю різання v= 45 м/хв та подачею f = 0,09 

мм/об свердлом з головним кутом в плані 130° та кутом підйому гвинтової лінії 20° забезпечить діаметр 

отвору відповідно до Н9 і відхиленням від круглості 0,015 мм. Було визначено, що основним 

значущими факторами, що впливали на розшарування вуглепластику, є подача [18,24,25] та головний 

кут у плані [19,25], хоча на розмір задирок у титановому сплаві в основному впливає хвилинна подача 

[26], інструментальний матеріал [26], та зношення інструментів [17]. Вплив зношення інструменту 

може бути зменшений за допомогою техніки малого змащення (MQL) [7,27,28], кріогенного свердління 

(LN2) [16,29], вібраційного свердління (VAD) [21] та ультра швидкісного свердління (UAD) [9,22]. За 

дослідженням Бенезеха та ін. [20], було визначено, що оптимальна геометрія свердла для обробки 

пакету вуглепластик/алюмінієвий сплав складає - 2φ=135°, ω =30°. Ще одним важливим фактором, 
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який впливає на діаметр отвору незалежно від швидкості різання, є конструкція стрічки допоміжної 

різальної кромки свердла [23]. Було визначено, що свердло з потрійною стрічкою може створювати 

більш точні отвори за рахунок зменшення вібрацій через збільшення контакту з оброблюваною 

поверхнею [14]. Значний інтерес для вивчення фізики процесу різання при свердлінні пакетів являє 

вимірювання температури різання та температурного градієнту. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 
Наразі відомі способи та методи вимірювання температури різання можна класифікувати за 

методами вимірювання на калориметричні, термопари [10,12-14,17], термографічні методи 

[7,10,11,13,15,21,22]. Найпоширенішими методами вимірювання температури різання при обробці 

пакетів є термографічний метод та вимірювання за допомогою термопари.  

При порівняльному дослідженні експериментального та чисельного моделювання 

фрезерування вуглепластика фрезами різного типу термографічним методом було виміряно, що 

температура фрези досягає 250 °C незалежно від типу фрези, швидкості різання та подачі. За 

допомогою термопари, вбудованої в заготовку вуглепластик, було виявлено, що лише 16% теплової 

енергії перемістилося в заготовку, від 30% до 46% у фрезу, а решта була відведена у стружку та повітря 

[13]. Під час фрезерування одно-направленого вуглепластика з орієнтацією волокна, від 0 ° до 135 °, з 

сферичною фрезою Ø10 мм з різною швидкістю різання (200 - 375 м/хв) і подачею (0,063 мм/об), 

температура фрези була виміряна за допомогою термопари типу К. Діаметри свердла коливаються від 

4,09 мм до 12,94 мм, швидкість різання коливається від 38 м/хв до 112 м/хв, швидкість подачі 0,07 

мм/об до 0,17 мм/об. Було визначено, що підвищення температури свердління призводить до 

збільшення відхилення розміру отвору незалежно від високої подачі через погані умови видалення 

стружки [11]. Було визначено, що температура свердління знижується залежно від подачі для 

вуглепластику (122 °C - 85 °C) та збільшується у шарі титанового сплаву (180°C - 260°C) [14], що 

пов’язано з низькою теплопровідністю титанового сплаву [15]. Проаналізувавши результати наукових 

досліджень процесу свердління пакетів вуглепластик /титановий сплав можна зробити висновок, що 

вплив режимів різання на шорсткість поверхні у шарах пакету залишається мало вивченим.  

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Метою роботи є дослідження впливу режимів різання на шорсткість обробленої поверхні 

отворів пакетах вуглепластик/ титановий сплав, що дозволить поглибити розуміння можливих резервів 

для технологічного забезпечення якості отворів. Для досягнення поставленої мети було розроблено 

методику експериментального дослідження, що дозволила забезпечити варіювання режимів різання 

згідно матриці планування експерименту. Крім того було запропоновано методику вимірювання 

температури свердління, що була реалізована за допомогою бездротового пристрою WICUTEM, що 

дозволяє у режимі реального часу відстежувати варіації температури свердління в залежності від 

режимів різання. Шорсткість поверхні вимірювалось профілографічним методом. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Експериментальне дослідження впливу режимів різання на шорсткість оброблювальної 

поверхні здійснювалося при свердлінні пакету вуглепластик/титановий сплав. Шар вуглепластику, що 

було використано у пакетах, складався з 45 одно-направлених шарів вуглецевого волокна IM7 

товщиною 0,20 мм. Епоксидною зв’язкою шарів вуглепластику була епоксидна смолу Larit (LR 285). 

Вуглепластик було виготовлено за технологію вакуумного формування з ручною укладкою шарів 

вуглецевого волокон за схемою 0°/90°. Загальна товщина шару вуглепластика становила 9 ± 0,01 мм із 

вмістом волокна 60 %. Металевий шар пакету було виготовлено з титанового сплаву - Ti-2.5Al-2Mn із 

наступними механічними властивостями (табл. 1). Фактичний хімічний склад титанового сплаву: Ti - 

96,42 %, Al - 1,92 %, C - 0,21 %, O - 0,19 %, Si - 0,17 %, Mn - 0,89 %, Fe - 0,20 %. 

У результаті з’єднання шару вуглепластику та титанового сплаву було утворено пакет 

загальною товщиною 17 мм.  

Різальним інструментом для обробки отворів було обрано свердло Ø10 мм з твердого сплаву 

WC9 з покриттям TiN - TiAlN (5510-R-RT100U Guhring). У результаті вимірювання геометричних 

параметрів свердла на універсальній автоматичній вимірювальній машині Zoller Genius 3s, було 

визначено: головний кут в плані (2φ = 140,60 °), задній кут (α = 7,50° ‒ 8,26°), кут нахилу поперечної 

різальної кромки (ψ = 45,33° ‒ 55,62°), кут підйому гвинтової лінії (ω = 29,81° ‒ 30,10°), діаметр свердла 

(D, мм) і радіальне биття свердла (табл. 2). 

 

Таблиця 1 - Механічні властивості сплаву Ti-2.5Al-2Mn 
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Межа 

міцності на 

розрив, (MПa) 

Модуль 

пружності, 

(ГПa) 

Густина, 

(кг/м3) 

Подовженн

я (%) 

Теплопровідніст

ь, (Вт/(м·K) 

Твердість, 

(HV) 

735 115 4550 10 9.63 178 

 

Таблиця 2 - Геометрія свердла 5510-R-RT100U Guhring 

Геометричні 

параметри 

Номер свердла відповідно до номеру досліду 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 

D, мм 10,008 10,003 10,003 10,003 10,000 10,000 10,000 10,000 10,000 

Радіальне биття, 

мм 
0,010 0,012 0,016 0,008 0,008 0,008 0,008 0,008 0.008 

 

Таблиця 3 – Матриця варіювання факторів за методикою Тагучі L8 

Код Назва фактору 
Рівень 

Кодування відповідно до Taguchi L8 

Номер досліду 

1 2 3 1 2 3 4 5 6 7 8 9 

A 
Швидкість 

різання, v (м/хв) 
15 40 65 1A 1A 1A 2A 2A 2A 3A 3A 3A 

B Подача, f (мм/об) 0,02 0,05 0,08 1B 2B 3B 1B 2B 3B 1B 2B 3B 

 

На основі ортогонального масиву L8 за методикою рабастного планування було отримано план 

експерименту, що складався з варіюванні двох факторів: швидкість різання (v, м/хв) та подачі (f, 

мм/об), на трьох рівнях, що дозволило сформувати матрицю кодування та таблицю декодування 

факторів та їх рівнів (табл. 3). Механічна обробка пакету вуглепластик/титановий сплав проводилась з 

постійними значенням рівнів факторів у межах досліду для обох шарів пакету. Для вивчення впливу 

режимів різання на температуру різання було запропоновано проводити вимірювання градієнту 

температури у різальному інструменті методом штучної термопари. 

Експериментальна установка була реалізована на базі 5-осьового фрезерного центра DMU 85V 

CNC (рис. 1). Заготовка вуглепластик/титановий сплав була закріплена в машинних лещатах Schunk 

Konte'c KSC-F-125 з похибкою базування 0,02 мм, які були закріплені на столі верстата. Безпосередньо 

у ході досліду контрольованим параметром була температура свердління. Температура свердління 

вимірювалась за допомогою бездротового пристрою (WICUTEM) методом штучної термопари. 

Пристрій був закріплений на цанговій оправці HSK40, встановленій у шпинделі верстата. 

Функціонування пристрою базується на поєднанні вимірювання ефекту Зеебека з компенсацією 

холодного спаю та бездротовою передачею сигналу від термопари з високою частотою (2,4 ГГц) через 

канал Bluetooth. Живлення пристрою здійснювалося за допомогою літій-іонних акумуляторів. 

Вимірювальний блок пристрою складався з термопари хромель-алюмель (K-типу), підключеної до 

підсилювача сигналу термопари, який передавав сигнал на модуль Bluetooth з частотою дискретизації 

200 Гц. 
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Рисунок 1 – Експериментальна установка на базі фрезерного оброблювального центру DMU 85V 

[30,31] 

Сигнал надходив на Bluetooth приймач мобільного пристрою. Запис результатів вимірювання 

та їх подальший експорт у файл у форматі *xls здійснювався за допомогою спеціально розробленого 

додатку для мобільних пристроїв на операційній системі Andriod, що дозволило фіксувати результати 

вимірювання температури свердління у режимі реального часу. Діапазон вимірювань термопари K - 

типу становив від 0 °C до 1036 °C з точністю ±1.2 °C. Підвид термопари до задньої поверхні свердла 

здійснювався через канал для подачі ЗОР свердла. З метою наближення термопари до різальної кромки 

та захисту сенсора від стружки під задньою поверхнею свердла було оброблено канал, що дозволило 

розмістити термопару на відстані 1,3 мм від ріжучої кромки та 1,7 мм від вершини свердла (рис.1). 

 

 
Рисунок 2 – Профіль мікронерівностей за параметром Rq 

 

Шорсткість отворів вимірювалась на профілографі Profilograph Surfcom 5000. Контроль 

шорсткості здійснювався по чотирьом параметрам, а саме Rq, Rt, Rv, RSm [32]. Значення шорсткості по 

наведеним параметрам визначалося як середнє арифметичне трьох вимірювань по першому отвору у 

кожному з дев’яти дослідів.  

Параметр Rq – середньоквадратичне відхилення, що визначається як середнє значення 

виміряних відхилень від середньої лінії, на базовій довжині вимірювання. Може застосовуватись для 

оцінки чистих поверхонь, являє собою середньоквадратичне відхилення розподілу висот профілю і в 

повній мірі характеризує профіль, що розраховується за формулою (рис. 2, формула 1) [32]. 
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𝑅𝑞 = √
1

𝑙𝑟
∫ 𝑍2𝑙𝑟

0
𝑥𝑑𝑥                       (1) 

де lr – базова довжина вимірювання, мм  

Z – відстань між найбільшою вершиною та западиною профілю мікро нерівності, мкм. 

Параметр Rt – повна висота профілю. Сума найбільшої висоти виступу і найбільшої глибини западини 

профілю в межах базової довжини. Параметр Rt ≥ Rz, але в разі, коли вони рівні, рекомендується 

застосувати Rt (рис. 2., формула 2) [32]. 

 

𝑅𝑡 = (𝑅𝑣𝑖) + 𝑚𝑎𝑥 (𝑅𝑝𝑖)                           (2) 

 

де Rv – найбільша глибина впадини, мкм;  

Rp – найбільша висота вершини, мкм. 

Параметр Rv - максимальна глибина западини профілю на базовій довжині, застосовується у 

виробництві, так як глибокі западини часто служать концентраторами напружень. 

Параметр RSm – середня ширина елементів профілю. Цей параметр вимагає висотної і крокової 

дискримінації. Якщо не обговорюються окремо, то висотне обмеження елемента профілю повинно 

бути 10% від Rz, крокові має становити 1% від базової довжини (формула 3). 

𝑅𝑆𝑚 =
1

𝑚
∑ 𝑋𝑠𝑖

𝑚
𝑖=1 (3) 

У ході експериментального дослідження було проведено дев’ять дослідів у результаті яких 

було просвердллено по одному отвору для кожного досліду. Свердління отворів у кожному досліді 

здійснювалося новим свердлом, що дозволило виключити вплив зношення свердла від попередніх 

дослідів.  

Аналіз кривих температур свердління при обробці отвору № 1 для всіх дослідів виявив, що 

температура свердління в процесі обробки вуглепластику коливалася від 48,6 °C до 136 °C (рис. 3), а 

для шару титанового сплаву - від 189,8 ° C до 461,4 °C (рис. 4). 

 

 
                                             а)                                                                            б)  

Рисунок 3 – Температура свердління у шарі вуглепластику 

 

Максимальні значення температури свердління у вуглепластику було виміряно при таких 

режимах різання v = 65 м/хв і f = 0,08 мм/об, тоді як для титанового сплаву v = 65 м/хв і f= 0,05 мм/об. 

Менша швидкість різання створювала більш сприятливі умови для переходу тепла, що утворюється в 

зоні різання в матеріал заготовки та стружку, ніж у свердло.  
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                                             а)                                                                            б)  

Рисунок 4 – Температура свердління у шарі титанового сплаву 

 

У результаті виконання експериментального дослідження по вивченню впливу режимів 

різання, було отримано дані про глибину та характер мікронерівностей. Довжина вимірювання 

складала 4 мм, базова довжина 0,8 мм. Отримані результати були обробленні за допомогою 

програмного продукту Minitab 19, що дозволило отримати графіки залежності аналізованих параметрів 

окремо для кожного шару пакету.  

Таким чином значення шорсткості по параметру Rq у шарі вуглепластику в залежності від 

режимів різання варіювалося в діапазоні від 3 до 13,5 мкм (рис. 5 а). Локальний мінімум значення 

параметру Rq спостерігався для подачі 0,05 мм/об. Вплив швидкості різання для подачі 0,05 мм/об був 

не суттєвим, про що свідчить незначні відмінності у значенні параметру 3,0 – 3,7 мкм. Однак для 

комбінації режимів v = 15 м/хв – 65 м/хв, f = 0,02 мм/об шорсткість поверхні варіювалася в діапазоні 

Rq 4,75 – 8,65 мкм, збільшуючись зі зростанням швидкості різання. Аналогічна динаміка зберіглася і 

для режимів різання v = 15 м/хв – 65 м/хв, f = 0,08 мм/об. Найбільш не сприятливим, з точки зору 

забезпечення мінімальної шорсткості виявилися режими v =65 м/хв, f = 0,02 мм/об та v =65 м/хв, f = 

0,08 мм/об. З огляду на те, що параметр Rv характеризує максимальну глибину западин на базовій 

довжині, та враховуючи що подібні западини є концентраторами напружень, то найбільш 

раціональним виглядає обробка з режимами v =40 м/хв, f = 0,05 мм/об. Локальні максимуми параметру, 

у досліджуваному діапазоні режимів різання були виміряні на режимах з максимальною швидкістю 

різання v =65 м/хв та f = 0,02 мм/об та 0,08 мм/об відповідно (рис. 5 б). 

 
                                             а)                                                                            б)  

Рисунок 5 – Шорсткість поверхні отвору у шарі вуглепластику за параметрами Rq, Rv вуглепластик 

 

При аналізі значень максимальних виступів та западин, що характеризуються параметром Rt, 

мінімуми параметру, що варіювалися у діапазоні 21,86 – 24,22 мкм були отримані при подачі 0,05 мм/об 

зменшуючись зі збільшенням швидкості різання (рис. 6 а). Але в цілому поєднання високої швидкості 

різання та подачі призводить до формування найбільш несприятливої комбінації висоти виступів та 

западин на мікрорельєфі обробленої поверхні сягаючи 103,6 мкм при режимі v =65 м/хв та f = 0,08 
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мм/об, що є передумовою для абразивного впливу стінки отвору у шарі вуглепластику на болтове або 

заклепкове з’єднання і може призвести до зниження ресурсу з’єднання (рис. 6 а). 

 

 
                                             а)                                                                            б)  

Рисунок 6 – Шорсткість поверхні отвору у шарі вуглепластику за параметрами Rt, RSm вуглепластик 

 

Середня ширина елементів профілю змінювалася від 182 до 400 мкм, що характеризує 

хвилястість мікрорельєфу обробленої поверхні. Чим більше значення цього параметру тим більший 

період появи впадин та вершин мікронерівностей (рис. 6 а). Великі значення ширини елементів 

профілю свідчать про витягування вуглеволокна з матриці, що є значним дефектом обробленої 

поверхні. Найменше значення RSm =182 мкм було отримано при обробці v =40 м/хв та f = 0,02 мм/об, в 

той час як найбільше при v =40 м/хв та f = 0,08 мм/об. Однак, розглядуючи розсіювання результатів 

вимірювання в цілому, слід зазначити що групування мінімуму значення параметру RSm відбувається 

на умовній лінії подачі 0,05 мм/об змінюючись в межах від 212 до 246 мкм (рис. 6 б). 

Аналіз даних по параметру Rv як і для параметру Rq засвідчив локальний мінімум на режимах 

різання з подачею 0,05 мм/об, змінюючись в діапазоні від 8,7 до 11,05 мкм, хоча мінімальне значення 

було отримано на режимі v =65 м/хв, f = 0,05 мм/об (рис. 7 а). 

Значення шорсткості по параметру Rq у шарі титанового сплаву в залежності від режимів 

різання варіювалося в діапазоні від 0,91 до 2,38 мкм (рис. 7 б). Локальний мінімум значення параметру 

Rq в титановому сплаві, як у вуглепластику спостерігався при подачі 0,05 мм/ об. Вплив швидкості 

різання для подачі 0,05 мм/ об був суттєвим, про що свідчить відмінності у значенні параметру 2,0 – 

2,19 мкм, що зростав зі збільшенням швидкості. 

Однак для комбінації режимів v = 15 м/хв – 65 м/хв, f = 0,02 мм/об шорсткість поверхні 

варіювалася в діапазоні Rq 2,22 – 2,38 мкм, збільшуючись зі зростанням швидкості різання. Таким 

чином при зменшенні подачі при умові зростання швидкості різання не забезпечило мінімізацію 

значення параметру Rq мікронерівностей. Зі зростання подачі до 0,08 мм/об зростання швидкості 

різання призводило до зниження значення параметру до 1,46 мкм (рис. 7 а). Зниження значень 

параметру Rq відбувалося за умов зростання подачі при v = const. 

Мінімальне значення найбільшої глибини западини Rv=2,3 мкм було отримано при свердлінні 

на v = 40 м/хв, f = 0,05 мм/об, хоча у решті дослідів зі зростанням швидкості різання значення параметру 

зростало при f =const, що відрізняє отримані результаті від результатів вимірювання у вуглепластику 

(рис. 7 б). 

Поєднання високої швидкості різання та мінімальної подачі призвело до зростання Rv=4,87 мкм, 

що коливалося у діапазоні від 3,89 до 4,87 мкм. При зростанні подачі до максимальної відбулося 

зниження параметру до (2,99-3,27 мкм) таким чином, при більших значеннях швидкості різання 

зменшувалася глибина западини (рис. 7 б). 
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                                             а)                                                                            б) 

Рисунок 7 – Шорсткість поверхні отвору у шарі титанового сплаву за параметром Rq, Rv у титановому 

сплаві 

 

Аналізуючи значення різниці максимальних вершин і максимальних запади було виявлено, що 

поєднання мінімальної подачі та швидкість різання практично не впливає на значення параметру Rt при 

свердлінні шару титанового сплаву, що змінювався від 13,95 до 14,97 мкм. Стрімке зниження Rt = 5,4 

мкм було отримано при v = 40 м/хв, f = 0,05 мм/об (рис. 8 а). Слід відзначити, що у порівнянні з 

результатами вимірювання у вуглепластику, де параметр зростав з збільшенням подачі, у титановому 

сплаві спостерігається стійкий тренд до зниження параметру при збільшенні подачі. 

 
                                         а)                                                                                       б) 

Рисунок 8 – Шорсткість поверхні отвору у шарі вуглепластику за параметрами Rt, RSm титановий 

сплав 

 

Середня ширина елементів профілю змінювалася від 106,7 до 280,52 мкм, що характеризує 

хвилястість мікрорельєфу обробленої поверхні. Найменше значення RSm =106,7 мкм було отримано при 

обробці v =40 м/хв та f = 0,05 мм/об, в той час як найбільше при v =40 м/хв та f = 0,08 мм/об. 

Максимальне значення параметру було отримано при v =40 - 65 м/хв та f = 0,02 мм/об. Аналізуючи 

криві залежності ізольовано одна від одної впадає в око стабільність параметру RSm при обробці v =15 

м/хв та f = 0,02 - 0,08 мм/об, що може свідчити про досягнення балансу сил різання та реакції 

оброблювального матеріалу (фізико-механічних властивостей), хоча показники параметру RSm при цих 

режимах є в середньому найбільші в порівнянні з іншими режимами різання (рис. 8 б). При обробці v 

= 65 м/хв та f = 0,02 – 0,08 мм/об значення параметру RSm підпорядковуються тренду до зниження при 

збільшенні подачі. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

На основі огляду наукової літератури визначено доцільність проведення експериментального 

дослідження, щодо виявлення міри впливу режимів різання на шорсткість поверхні отворів при 

свердління пакетів вуглепластик/титановий сплав. Розроблена методика дослідження температури 

свердління дозволила визначити діапазони вимірюваного параметру у шарі вуглепластику та 
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титанового сплаву при однопрохідному свердлінні обох шарів пакету при однакових режимах різання 

у діапазоні швидкості різання 15 м/хв – 65 м/ хв та подачі 0,02 мм/об -0,08 мм/об. Використання 

бездротового пристрою (WICUTEM) для вимірювання температури свердління, що поєднав в собі 

метод штучної термопари, що встановлювалась безпосередньо у свердло в процесі механічної обробки, 

та технологію Bluetooth для безперервної бездротової передачі даних, дозволило забезпечити 

безперервний збір та обробку результатів вимірювання впродовж усього процесу обробки отворів. 

Таким чином, було визначено значення температури свердління для кожного шару пакету 

вуглепластик/ титановий сплав для варійованих режимів різання. На основі використання 

профілографічного методу дослідження обробленої поверхні отворів було кількісно визначено 

значення параметрів шорсткості поверхні шарів пакету. Вивчення мікрорельєфу обробленої поверхні 

як в шарі вуглепластику та і в шарі титанового сплаву здійснювалось за чотирма критеріями 

шорсткості, що дозволило відстежити вплив режимів різання, як на мікро так і на макрорівні 

обробленої поверхні. Було з’ясовано, що при збільшенні подачі відбувається збільшення параметрів 

шорсткості у шарі вуглепластику, та зменшення у шарі титанового сплаву. У результаті обробки 

результатів вимірювання параметрів шорсткості визначено локальні мінімуми для параметрів 

середньоквадратичного відхилення профілю мікронерівностей, повної висоти профілю, максимальної 

глибини западин профілю на базовій довжині та середньої ширини елементів профілю. 

ВИСНОВКИ  
У результаті вимірювання температури свердління методом штучної термопари було 

визначено, що локальний мінімум вимірюваного параметру при обробці шару вуглепластику 

групується в діапазоні режимів різання v = 15 м/хв та f = 0,05 – 0,08 мм/об, а максимум v = 65 м/хв та f 

= 0,05 мм/об. Для титанового сплаву групування локального мінімуму та максимуму відбувалося при 

v = 15 м/хв, f = 0,05 мм/об та v = 65 м/хв, f = 0,05 об/хв, досягаючи 220 °C та 461 °C відповідно. 

Аналіз результатів вимірювання засвідчив, що мінімальні або близькі до мінімальних значення 

середньоквадратичного відхилення профілю мікронерівностей, повної висоти профілю Rt = 5,4 мкм, 

максимальної глибини западин профілю на базовій довжині становила Ry = 2,3 мкм, та середньої 

ширини елементів профілю RSm від 212 до 246 мкм були отримані при v = 40 м/хв та f = 0,05 мм/об. 

Групування локальних мінімумів аналізованих параметрів шорсткості обробленої поверхі у 

шарі титанового сплаву відбувалося навколо значень отриманих при обробці з v = 40 м/хв та f = 0,05 

мм/об. 

Визначено, що при обробці шару вуглепластику значення аналізованих параметрів шорсткості 

підпорядковується тренду до збільшення параметрів при збільшенні подачі, в той час як при свердлінні 

шару титанового сплаву навпаки до зниження, за винятком тих що стали локальними мінімумами.  

Було наочно доведено, що комбінація швидкості різання 40 м/хв та подачі 0,05 мм/об дозволяє 

забезпечити мінімальні значення аналізованих параметрів мікрорельєфу обробленої поверхні, як в шарі 

вуглепластику так і титанового сплаву . 
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V. Kolesnyk, B. Lysenko, A. Neshta, M. Zabara. Investigation of cutting parameters influence the 

roughness when drilling CFRP/ Ti alloy stacks. 
Currently, the drilling of carbon fiber reinforced plastic (CFRP) / titanium alloy stacks is still one of 

the most widely used machining methods for making holes for fastening assemblies in civil aircraft. The low 

machinability of the materials which forms the stack is explained by combination of the anisotropic structure 
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of the carbon fiber reinforced plastic, high hardness and strength of the titanium alloy. This poses challenges 

in machining such joints, which makes it difficult to choose rational cutting parameters for both the carbon 

fiber reinforced plastic layer and the titanium alloy layer. One of the aspects of machining of carbon fiber 

reinforced plastic/ titanium alloy stacks is the necessity to ensure satisfactory surface roughness parameters. 

In this work, the influence of technological factors on the roughness of the machined surface of the holes was 

investigated. During the experimental study, the controlled parameters were drilling temperature and surface 

roughness. Drilling temperature was measured in real time using a specially designed device WICUTEM, 

which combines the method of artificial thermocouple and Bluetooth technology for wireless data 

transmission. Roughness control was performed using the profilographic method on the SurfCOM 5000 

profilograph. The experimental setup was implemented on the basis of the 5 coordinate milling machining 

center DMU 85V. The experiment was planned according to the Taguchi method, based on the orthogonal 

array L8, by varying the factors of cutting speed and feed at three levels. The results show that when processing 

the carbon fiber layer the values of the analyzed roughness parameters are subject to the trend to increase the 

parameters with increasing feed, while when drilling a layer of titanium alloy on the contrary to decrease, 

except for local lows. 

Keywords: CFRP/ Ti alloy stack, thermocouple method, drilling temperature, surface roughness. 
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ВИБІР СХЕМИ ПРИЧІПНОГО АВТОБУСНОГО ПОЇЗДА ЗА ПОКАЗНИКАМИ 

ТЯГОВО-ШВИДКІСНИХ ВЛАСТИВОСТЕЙ 

 

У роботі розглянуто можливі схеми причіпного автобусного поїзда, що може експлуатуватися у BRT 

системах та проведено їх оцінку за показниками тягово-швидкісних властивостей.  

Для цього запропоновано чотири варіанти автобусних поїздів. Вони складаються з двох або трьох 

одиночних автобусів, кожен з яких має свою окрему силову установку. У випадку, якщо двигун окремої ланки 

не працює, то такий автобус являє собою, пасивний причіп. 

Вибір оптимальної схеми автобусного поїзда в залежності від кількості секцій та працюючих двигунів 

запропоновано здійснювати за показниками тягово-швидкісних властивостей з визначенням максимальної 

швидкості руху автобусного поїзда та часу і шляху його розгону до швидкості 60 км/год. 

Запропоновано математичну модель для визначення показників тягово-швидкісних властивостей 

автобусних поїздів різних схем. 

Встановлено, що серед запропонованих схем автобусного поїзда за показниками тягово-швидкісних 

властивостей доцільними для експлуатації є схеми з у вигляді двосекційного автобусного поїзда з двома 

працюючими двигунами, трисекційного автобусного поїзда з трьома працюючими двигунами та трисекційного 

автобусного поїзда з двома працюючими двигунами. Схеми за першими двома варіантами забезпечують 

збільшення максимальної швидкості руху та зниження часу і шляху розгону до швидкості 60 км/год у 

порівнянні з одиничним автобусом, а автобусний поїзд за останнім варіантом незважаючи на погіршення 

тягово-швидкісних властивостей, забезпечує рух у всьому діапазоні швидкостей використовуючи тільки два з 

трьох двигунів, що призведе до поліпшення його паливної економічності. 

Ключові слова: причіпний автобусний поїзд, швидкісний автобус, метробус, тягово-швидкісні 

властивості, математична модель. 

 

ВСТУП 

Організація транспортного процесу пасажирських перевезень, в першу чергу, полягає у 

раціональному визначенні кількості автобусів на маршруті, їх пасажиромісткості, режиму та 

тривалості роботи автобуса на маршруті. Не виключенням є і система метробуса (BRT – Bus rapid 

transit), яка від звичайних автобусних маршрутів відрізняється наявністю виділених смуг руху, які 

зазвичай фізично відокремлені від решти проїжджої частини, рухомим складом, що в основному 

складається з автобусів підвищеної місткості; системи моніторингу та управління рухом, включаючи 

можливість надання автобусам переважного права на перетинах доріг; заходи для прискорення 

посадки і висадки пасажирів, придбання проїзних квитків.  

Підбір рухомого складу суттєво впливає на рівень транспортного обслуговування і ефективність 

використання автобусів, а отже забезпечує обслуговування населення з найменшими транспортними 

витратами.  

В системі BRT використовуються в основному автобуси особливо великого класу довжиною 15-

18,5 м, пасажиромісткість яких становить 150-200 чол., а повна маса до 28 т. Проте перспективними є 

багатоланкові автобуси, зокрема, триланкові автобуси довжиною до 30 м та максимальною 

пасажиромісткістю до 300 чол. [1] 

Проте триланкові зчленовані автобуси мають і певні недоліки. Вони потребуються модернізації 

дорожньої інфраструктури, шляхом розширення доріг та будівництва спеціальних естакад для 

розворотів. Це пов’язано з гіршою маневреністю та стійкістю руху у порівнянні з дволанковими та 

одиночними автобусами. Крім того, в наслідок зміни пасажиропотоку протягом дня, ефективність 

експлуатації таких автобусів також може суттєво змінюватись. 

Ще одним способом збільшення пасажиромісткості рухомого складу метробуса є використання 

декількох одиничних автобусів у зчіпці, по аналогії з причіпним автопоїздом.  

Ще у 1973 р. у м. Києві на 17 та 49 маршруті проводилась дослідна експлуатація автобусів ЛАЗ-

695М у зчіпці (рис. 1). Пасажиромісткість такого автобусного поїзда збільшувалась у 2 рази, у 

порівнянні з одиночним автобусом. При цьому керував ним один водій, а в рух автобусний поїзд 

приводився за рахунок одного або двох двигунів в залежності від ступеня завантаженості. У не піковий 

час, коли кількість пасажирів незначна, водій сам роз’єднував автобуси та працював на одиничному 

автобусі. [2] 
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Рисунок 1 – Автобуси ЛАЗ-695М у зчіпці 

 

Така компонувальна схема автобусного поїзда дозволяє гнучко змінювати його 

пасажиромісткість в залежності від періоду дня та інтенсивності пасажиропотоку.  А роз’єднані 

одиничні автобуси, з метою уникнення простою, можуть експлуатуватися на інших маршрутах або 

надавати додаткові послуги з перевезень.  

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Питанню дослідження експлуатаційних властивостей автобусів у системі BRT присвячено 

багато робіт.  

Так, в роботі [3] запропоновано маршрут метробуса в місті Києві та виконано прогнозування 

часу руху на цьому маршруті з урахуванням даних отриманих з геоінформаційного сервісу Google 

Карти. Рух автобусів по виділеним полосам системи BRT дозволяє суттєво знизити час руху на 

маршруті за рахунок руху нівелювання вплив трафіку, аварійних ситуацій та дорожніх робіт на час 

руху. 

Маневреність автобусів в системі BRT досліджено в роботах [4-7]. Дослідження проводилися, як 

з шарнірно-зчленованими [4-5] та і з причіпними [6-7] автобусними поїздами. Встановлено, що 

триланкові шарнірно-зчленовані автобуси не вписуються у допустиму смугу руху та потребують 

перебудови існуючої дорожньої мережі. Причіпні автобусні поїзди мають кращі показники 

маневреності. 

Дослідження показників паливної економічності, рівня викидів шкідливих речовин та вартості 

експлуатації проведено в роботах [8-9]. 

Тягово-швидкісні властивості причіпних автобусних поїздів досліджені менше ніж інші 

експлуатаційні властивості, такі як маневреність та паливна економічність. Проте вони дозволяють 

оцінити час руху автобусів на маршруті, їх оптимальні швидкості та визначати кількість працюючих 

силових установок для подолання сил опору. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Вибір та обґрунтування схеми причіпного автобусного поїзда за показниками тягово-швидкісних 

властивостей 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Для забезпечення можливості ефективної експлуатації на маршруті BRT причіпний автобусний 

поїзд повинен складатися з двох або трьох секцій, забезпечувати пасажиромісткість на рівні 150-250 

чол. та мати максимальну довжину до 28-30 метрів. 

Тому, як складові такого автобусного поїзда, було обрано автобуси MАЗ-206, які мають довжину 

8,8 м та пасажиромісткість 72 чол. 

Автобусний поїзд може складатися з двох (рис. 5, а) або трьох (рис 5, б) секцій.  

Враховуючи, що кожна секція – це одиночний автобус, який має свою окрему силову установку, 

то в залежності від умов руху та величини пасажиропотоку на автобусному поїзді можуть 

використовуватись, як всі двигуни одночасно, так і частина з них. При цьому, якщо двигун окремої 

секції не працює, то такий автобус являє собою, пасивний причіп.  
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Рисунок 2 – Схеми автобусних поїздів: а) двосеційна; б) трисекційна 

 

В результаті запропоновано 4 варіанти автобусних поїздів з різною кількістю секцій та 

працюючих двигунів (табл. 2). Також для порівняння додано одиночний автобус. 

 

Таблиця 1 – Варіанти автобусних поїздів 

Номер 

варіанту 

Кількість 

секцій 

Кількість 

працюючих 

двигунів 

Схема 

1 1 1 

 

2 2 2 
 

3 2 1 
 

4 3 2 
 

5 3 3 
 

 

Вибір оптимальної схеми автобусного поїзда в залежності від кількості секцій та працюючих 

двигунів доцільно здійснювати за показниками тягово-швидкісних властивостей автомобіля з 

визначенням максимальної швидкості руху автобусного поїзда та часу і шляху його розгону до 

швидкості 60 км/год. 

Визначати і досліджувати показники тягово-швидкісних властивостей досить складної 

механічної системи "автомобіль" та аналізувати вплив на неї зовнішніх чинників (водія, дороги) 

найкраще на математичній моделі, що базується на диференціальному рівнянні прямолінійного руху 

[10, 11]: 

    2( ) ( , ) sina об кол оп a

dV
M P V P V V G

dt
      

 (1)  

   

де Ma  повна маса автомобіля, кг;  

об  коефіцієнт, який ураховує обертові маси автомобіля;  

Pкол(V)  повна колова сила на ведучих колесах автомобіля, Н;  

Pоп(V,V2)  сума сил опору руху автомобіля, які залежать від швидкості його руху, Н;  

Gа  sin  сила опору підйому, Н;  

Gа  сила тяжіння від повної маси автомобіля, Н;  

  кут поздовжнього нахилу полотна дороги, град;  

V  швидкість руху автомобіля, м/с;  
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 прискорення автомобіля, м/с2. 

Для розв'язання рівняння руху автомобіля необхідно виразити повну колову силу та сили опору 

руху через лінійну швидкість руху автомобіля. Повна колова сила на ведучих колесах визначається 

параметрами двигуна та трансмісії автомобіля.  

Однак, в розрахунках показників тягово-швидкісних властивостей важливим є не тільки 

параметри зовнішньої роботи двигуна, але і характер протікання його зовнішньої характеристики.  

Для розрахунку показників тягово-швидкісних властивостей автомобіля застосовують 

аналітичну залежність Mк = f() 
 
крутного  моменту   від кутової швидкості колінчатого вала  двигуна, 

яка визначається шляхом апроксимації кривої крутного моменту швидкісної зовнішньої 

характеристики двигуна у вигляді [10,11]: 

 
     2

кM a b c     

, (2)  

де  a, b, c – коефіцієнти апроксимації крутного моменту двигуна, отриманої  експериментальним 

шляхом [11]: 
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.min min

min

2 2
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       
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 


    


 

(3)
  

2

.min min min .кc M a b       

де min, Mк.min  мінімальна  кутова швидкість колінчастого вала двигуна, рад/с, та крутний момент, 

Нм, при цій кутовій швидкості;  

Mк.maх, М  максимальний крутний момент двигуна, Нм, та кутова швидкість колінчастого вала 

двигуна, рад/с, що йому відповідає;  

MN, N  крутний момент, Нм, та кутова швидкість колінчастого вала двигуна, рад/с, що відповідають 

його максимальній потужності. 

На автобусному поїзді, що складається з секцій, які є одиночними автобусами, можуть 

працювати одночасно декілька двигунів, тому значення коефіцієнтів апроксимуючого поліному a, b, c 

(3) визначались для одного, двох та трьох працюючих двигунів.  

Було прийнято допущення, що двигуни працюють синхронно у однаковому режимі, тому 

значення крутного моменту (3) при умові роботи декількох двигунів сумувалися.  

У таблиці 2 наведено значення коефіцієнтів апроксимуючого поліному кривої крутного моменту 

a, b, c (3) для одного, двох та трьох працюючих двигунів Mercedes-Benz OM 924 LA V/2 визначені на 

основі швидкісної зовнішньої характеристики (рис. 6). 

 
Таблиця 2 – Коефіцієнти апроксимуючого поліному кривої крутного моменту для різної 

кількості працюючих двигунів Mercedes-Benz OM 924 LA V/2   

Кількість працюючих 

двигунів 

Коефіцієнти 

a b c 

1   -0,01762 5,264 416,971 

2 -0,03524 10,528 833,942 

3 -0,05286 15,793 1250,913 

 

До основних параметрів технічної характеристики автомобіля, відносять максимальну швидкість 

руху. Ця швидкість визначається як за енергетичними можливостями двигуна, так і за кінематичними 

параметрами трансмісії.  

Максимальна швидкість руху автомобіля за енергетичними можливостями визначається за 

допомогою рівняння силового балансу за методикою приведеною в [10, 11]: 

dt

dV
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  ,p f h w j w jP P P P P P P P      

 (4)  

де Pp – сила тяги на ведучих колесах автомобіля, Н; 

Pf  – сила опору коченню коліс, Н; 

Ph – сила опору підйому дороги, Н;  

Pw  – сила опору повітря, Н;  

Pj – сила опору розгону (приведена сила інерції), Н.  

Сила тяги Pp з достатньою для практичних розрахунків точністю і з урахуванням умов 

експлуатації сучасних транспортних засобів дорівнює повній коловій силі на ведучих колесах Pкол : 

  

    .p колP P  (5) 

 

З урахуванням залежностей Mк = f() та V = f() колова сила на ведучих колесах визначиться як 

[10, 11]: 

 
 2

.     ,кол i i i iP A V B V C   

 (6)  

  

де  

3

2
,i м

i

д к
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B b

r r


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

i м
i

д

U
C c

r


   (7) 

Ui  загальне передаточне число трансмісії автомобіля на і-ій передачі;  

м  коефіцієнт корисної дії трансмісії;  

rд та rк  динамічний радіус та радіус кочення колеса, м. 

Коефіцієнти a, b, c залежать від частоти обертання колінчастого валу на кожній ділянці 

апроксимації кривої крутного моменту, а визначаються швидкістю руху автомобіля. 

Сила опору дороги, Н: 

 

 
.f hP P P  

 
(8)

  

Рівняння (4) доцільно розв’язувати за допомогою графо-аналітичного способу, шляхом побудови 

графіку силового балансу. [10, 11] 

Згрупуємо в лівій частині рівняння силового балансу (4) члени Pр  і Pw, які є функціями від 

швидкості v і не залежать від дорожніх умов і прискорення. Отримаємо Pp  - Pw = Pв ,  де  Pв називається 

вільною силою тяги. 

Залежність Pв = f(V) практично однозначно визначається конструктивними параметрами 

автомобіля, оскільки PT = f(V)  визначається зовнішньою характеристикою двигуна, передаточними 

числами трансмісії, її ККД і динамічним радіусом колеса, а Pw = f(V) - фактором обтічності . Для 

конкретного автомобіля на кожній передачі можна побудувати графічну залежність Pв = f(V) - тягову 

характеристику, незмінну для всіх умов руху. 

На цей же графік наносять криві залежності від швидкості членів, що входять в праву частину 

рівняння (4). 

Крива Pf = f(V) з урахуванням залежності f = f(V) може бути представлена у вигляді квадратичної 

параболи. Сили Ph і Pj = f(V) не враховуються, бо  максимальна швидкість досягається за усталеного 

руху на горизонтальній дорозі. 

Максимальна швидкість руху автомобіля за енергетичними можливостями двигуна визначається 

із графіка силового балансу за умови: 

 

           ,в fP P

 (9)  

де 

          ;в p wP P P         (10) 
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      2;w ВP K F V         (11)  

  

2

0( ),f a fP M g f K V   

 (12) 
 

де  KВ – коефіцієнт обтічності, Н∙с2/м4;  

 F – лобова площа, м2;  

Ма – повна маса автомобіля, кг;  

f0 – коефіцієнт опору кочення при малих швидкостях руху;  

Kf – коефіцієнт, що враховує зміну коефіцієнту опору кочення при збільшенні швидкості руху. 

Остаточно, підставивши рівняння (6), (7), (10), (11), (12) в рівняння (9) отримаємо: 

 

3 2
2

02
0i м i м i м

В a f a

д к д к д

U U U
a K F M g K V b V c M g f

r r r r r

     
                

 
.

  

(13) 

 

Розв’язком рівняння (13) є максимальна швидкість руху автомобіля за енергетичними 

можливостями двигуна. Графічно - це  точка перетину  кривих Pf = f(V) та Pв = f(V) на останній чи 

передостанній передачах (рис. 7).  

На рисунку 2 наведено графік силового балансу для автобусного поїзда з трьома секціями та 

двома працюючими двигунами. 

 

 
Рисунок 3 – Графік силового балансу автобусного поїзда трьома секціями та двома працюючими 

двигунами (Варіант 5) 

 

В таблиці 3 приведено результати розрахунку максимальної швидкості руху автобусного поїзда 

у різних варіантах для повної маси та маси, що відповідає половині пасажиромісткості.  

Час та шлях розгону автомобіля визначається шляхом інтегрування диференціального рівняння (1).  

У відповідності з нормативними документами показники тягово-швидкісних властивостей 

визначають на прямолінійних ділянках дороги. Характеристики розгону визначають на 

горизонтальних ділянках дороги (α=0о), тому диференціальне рівняння руху автомобіля (1) 

записується у вигляді [10, 11]:  

 

2 ,a i i i

dV
M g a V b V c

dt
        (15) 

де 
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Таблиця 3 – Результати розрахунку максимальної швидкості руху автобусного поїзда у різних 

варіантах  

Варіант 

Максимальна швидкість руху 

Повна маса автобусного поїзда 
Маса, що відповідає половині 

пасажиромісткості 

м/с км/год м/с км/год 

1 26,358 94,887 28,221 101,595 

2 29,722 106,998 31,714 114,172 

3 19,099 68,7564 21,033 75,717 

4 31,050 111,781 26,834 96,604 

5 24,627 88,656 33,097 119,149 

 

Після розділу змінних та інтегрування правої і лівої частин диференціального рівняння 

одержимо вирази для розрахунку часу розгону автомобіля в діапазоні від початкової швидкості  Vп до 

кінцевої Vк [10, 11]: 

 

(17) 

 

Шлях розгону визначається, як: 

     

2
.

к

п

V

a об

i i iV

VdV
S M

a V b V c
  

   

 (18) 

 

 

 

Для розрахунку часу та шляху розгону автомобіля з мінімально стійкої швидкості на нижчій 

передачі до максимальної швидкості на вищій передачі необхідно знайти значення швидкостей, при 

яких потрібно виконувати перемикання передач, тобто необхідно знайти межі інтегрування в виразах 

(17) та (18) на всіх передачах. 

В умовах експлуатації ці швидкості визначає водій або блок керування роботою автоматичної 

трансмісії. При експериментальному визначенні часу та шляху розгону перемикання відбувається при 

швидкості VN, що відповідає  номінальній кутовій швидкості двигуна ωN. 

Час перемикання передач tп в теорії автомобіля пов’язують з конструктивними особливостями 

коробки передач та кваліфікацією водія. Він складає від 0,5 до 5 с [10]. У розрахунках прийнято tп = 1 

с.  

В результаті було пораховано час та шлях розгону до швидкості 60 км/год для автобусного поїзда 

у різних варіантах для повної маси та маси, що відповідає половині пасажиромісткості (табл. 5) 

 

Таблиця 5 – Результати розрахунку часу та шляху розгону до швидкості 60 км/год автобусного 

поїзда у різних варіантах  

Варіант 

Повна маса (13200 кг) 
Маса, що відповідає половині 

пасажиромісткості (10750 кг) 

Час розгону 

τ, с 
Шлях розгону S, м 

Час розгону 

τ, с 

Шлях розгону S, 

м 

1 28,161 288,715 22,364 226,628 

2 27,501 279,343 21,904 220,133 

3 81,782 925,18 55,377 598,979 

4 27,295 276,424 21,76 218,098 

5 46,737 492,367 35,199 363,021 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

2
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к

п

V

a об

i i iV

dV
M

a V b V c
   

   



© Корпач А.О., Корпач О.А., Тімков О.М., Ященко Д.М., Босенко В.М. 2022 
 

130 , 2022, №1 (18) 
 

 

На основі даних розрахунків приведених в таблиці 4 можна зробити висновок, що використання 

автобусних поїздів з всіма працюючими двигунами (Варіант 2 та 4) призводить до збільшення 

максимальної швидкості руху на 12,7% і 17,8% для повної маси та 12,4% і 17,3% для маси, що 

відповідає половині пасажиромісткості у порівнянні з одиничним автобусом МАЗ-206 (Варіант 1). При 

відключенні одного з двигунів максимальна швидкість знижується для трисекційного автобуса 

(Варіант 5) на 7% (для повної маси) та 5,2% (для маси, що відповідає половині пасажиромісткості), а 

для двосекційного (Варіант 3) – на 38% та 34,2% відповідно. Експлуатація двосекційного автобусного 

поїзда з одним працюючим двигуном стає недоцільною в наслідок суттєвого погіршення 

експлуатаційних властивостей. 

Як видно з таблиці 5 використання автобусних поїздів з всіма працюючими двигунами (Варіант 

2 та 4) призводить до зменшення часу розгону до швидкості 60 км/год на 2,3% і 3,1% для повної маси 

та 2,1% і 2,7% для маси, що відповідає половині пасажиромісткості, шляху розгону – на 3,2% і 4,3% 

для повної маси та 2,9% і 2,8% для маси, що відповідає половині пасажиромісткості у порівнянні з 

одиничним автобусом МАЗ-206 (Варіант 1). При відключенні одного з двигунів час розгону до 

швидкості 60 км/год збільшується для трисекційного автобуса (Варіант 5) на 66% (для повної маси) та 

57,3% (для маси, що відповідає половині пасажиромісткості), а шлях розгону – на 70,5% та 60,2% 

відповідно. Такий значний приріст часу (на 16,2 с) та шляху (на 245,4 м)  відбувається  в основному на 

4-й передачі, на якій розгін відбувається в діапазоні 48,8 – 60 км/год. Проте, враховуючи обмеження 

максимальної швидкості руху в місті на рівні 50 км/год, таке падіння динаміки розгону в умовах 

реальної експлуатації буде не суттєвою. Час та шлях розгону до швидкості 60 км/год автобусного 

поїзда по Варіанту 3 знижується на 190,4% і 220,5% для повної маси та 147,6% і 164,3% для маси, що 

відповідає половині пасажиромісткості відповідно. Така динаміка є незадовільною, тому 

експлуатувати автобусний поїзд за такою схемою недоцільно. 

ВИСНОВКИ 

В результаті проведеного дослідження встановлено, що серед запропонованих схем автобусного 

поїзда за показниками тягово-швидкісних властивостей доцільними для експлуатації є схеми за 

варіантами 2 (двосекційний автобусний поїзд з двома працюючими двигунами), 4 (трисекційний 

автобусний поїзд з трьома працюючими двигунами) та 5 (трисекційний автобусний поїзд з двома 

працюючими двигунами). Схеми за першими двома варіантами забезпечують збільшення 

максимальної швидкості руху та зниження часу і шляху розгону до швидкості 60 км/год у порівнянні 

з одиничним автобусом МАЗ-206, а автобусний поїзд за Варіантом 5 незважаючи на погіршення 

тягово-швидкісних властивостей, забезпечує рух у всьому діапазоні швидкостей використовуючи 

тільки два з трьох двигунів, що призведе до поліпшення його паливної економічності. 
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A. Korpach, O. Korpach, O. Timkov, D. Yashchenko, V. Bosenko. Selection of bus trailer train 

scheme according to traction-speed properties. 

The paper considers possible schemes of a bus trailer train for BRT systems and evaluates them 

according to traction-speed properties.  

Four variants of bus trailer trains are proposed. They consist of two or three single buses, each with its 

own powertrain. If the engine of single buses does not work, it becomes a passive trailer. 

Selection optimal scheme of bus train depending on number of sections and working engines is proposed 

to be based on traction-speed properties, such as maximum speed, time and path of acceleration to 60 km/h. 

Mathematical model for determining traction-speed properties of bus trains with different schemes is 

proposed. 

Determined that among the proposed schemes of bus train in terms of traction-speed properties are 

optimal for exploitation schemes of a two-section bus train with two working engines, three-section bus train 

with three working engines and three-section bus train with two working engines. Schemes of the first two 
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variants increase maximum speed and reduce time and path of acceleration to speed of 60 km/h compared to 

a single bus. The last variant of bus train, despite the deterioration of traction-speed properties, provides 

movement in all speed modes with only two of three engines, which will improve its fuel efficiency. 

Key words: bus trailer train, bus rapid transit, metrobus, traction-speed properties, mathematical model. 
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СУЧАСНА ЕНЕРГЕТИКА НА ТРАНСПОРТІ 

 

Світова тенденція розвитку транспорту -- це розробка гібридних електротяг і перехід на електротягу. 

Сучасна тенденція розвитку енергетичних комплексів на транспорті полягає в більш ефективному використанні 

паливно-енергетичних ресурсів. Особливого значення набувають науково-технічні розробки, в яких отримують 

коефіцієнт перетворення одного виду енергії в інший більше одиниці. Для цього весь бортовий енергоблок 

необхідно перетворити у відкриту систему, коли при забезпеченні відповідних умов при взаємодії з іншими 

енергосистемами, виникає додатковий канал обміну енергіями. Важливо цей принцип реалізувати на 

транспортних засобах, в яких застосовуються теплові або електричні двигуни та теплові насоси. 

Навколишнє середовище насичене тепловою, електричною та електромагнітною енергією досить 

великої величини. Якщо організувати кругообіг цієї енергії з високим коефіцієнтом перетворення, можна 

отримати екологічно чистий приріст енергії і використовувати цей приріст у всіх сферах енергоспоживання. 

Розглянуто методи підвищення ефективності використання природних джерел енергії з використанням 

теплових насосів.  

Тепловий насос здійснює перекачування енергії від однієї енергосистеми до іншої. Щоб таке 

перекачування енергії відбувалося, необхідно від третього незалежного джерела енергії використовувати певну 

енергію та подолати енергію активації. 

Ключові слова: навколишнє середовище, джерело енергії, теплові насоси, транспортні засоби, 

відкрита енергосистема, повітряний потік, коефіцієнт перетворення. 

 

ВСТУП 

Транспортні засоби, зокрема автомобільний транспорт, є частиною світової транспортної 

системи і будь-якого суспільства. Цей транспорт є найбільш доступним видом транспорту для всіх 

верств населення. Інтенсивний його розвиток, високі темпи розширення транспортного сектору, 

збільшення потужності двигунів транспортних засобів ведуть до збільшення викидів відпрацьованих 

газів в атмосферу, які є токсичні та канцерогенні. У світі кількість транспортних засобів з кожним днем 

збільшується у геометричній прогресії, що призводить до забруднення атмосферного повітря. 

Проблема забруднення повітря відпрацьованими газами автомобілів є глобальною. Кількість 

транспортних засобів з кожним роком зростає і в Україні, незважаючи на кризове становище та 

зменшення кількості населення. 

Основними причинами, що сприяють збільшенню забруднення атмосферного повітря 

автотранспортом, особливо в населених пунктах, є: 

- зростання парку дорожньо-транспортних засобів (ДТЗ), особливо легкових;  

- низький технічний рівень парку ДТЗ; 

- в експлуатації знаходиться велика кількість ДТЗ з технічно-несправними двигунами, особливо 

це стосується автобусного парку та індивідуального транспорту; 

- використання неякісного бензину, що не дозволяє впровадження каталітичних нейтралізаторів;  

- низький рівень використання альтернативних видів палива, зокрема природного газу;  

- відсутність пристроїв для нейтралізації шкідливих речовин з ВГ ДТЗ; 

- недосконала система екологічного контролю ДТЗ. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Підвищення енергетичної та безпеки екології на транспорті розробляються новітні технології та 

інновації в технології виготовлення, в управлінні транспортом, в нормативному регулюванні, що веде 

до  забезпечення сталого розвитку транспортної галузі [1].  

Проектом Енергетичної стратегії України до 2035 року від 25.09.2017 року “Безпека, 

енергоефективність, конкурентоспроможність” [2] передбачається доведення показників енергетичної 

ефективності всіх галузей національної економіки, включаючи транспорт, до рівня відповідних 

показників ЄС та інших промислово-розвинених країн.   

В проекті „Екологічно прийнятний транспорт”, який розроблений при підтримці Програми 

охорони навколишнього середовища ООН (UNEP), Організації економічного співробітництва і 

розвитку та Австрійського Міністерства охорони навколишнього середовища, розглядаються сценарії 

зміни викидів основних шкідливих речовин в країнах Центральної Європи з 1994 року до 2030 року:  
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1. Викиди основних забруднюючих речовин можуть бути зменшені в 3-6 разів за рахунок 

застосування найновіших технологій удосконалення конструкцій дорожніх транспортних засобів 

(ДТЗ) та раціонального управління потребами перевезень. 

2. Представники 35 країн Європи, включаючи Україну, підписали Декларацію і Програму 

сумісних дій щодо забезпечення функціонування транспортного комплексу у відповідності з 

принципами екологічно прийнятного розвитку [3]. 

Аналіз паливних ресурсів та досягнень в створенні новітніх двигунів свідчить, що поршневі 

двигуни внутрішнього згорання (ДВЗ) ще в осяжному майбутньому збережуть своє провідне 

становище, як джерела енергії. Поліпшення економічної та екологічної безпеки дорожніх 

транспортних засобів з ДВЗ є обов’язковою складовою розвитку народного господарства і соціального 

розвитку. 

За стандартами ISO 14000 оцінка життєвого циклу автомобіля показує, що на початковій стадії 

його експлуатації витрати енергії та забруднюючі викиди в атмосферу складають 83-85% від всіх 

витрат енергії за цикл, що підтверджує важливість заходів на покращення паливної економічності та 

екологічних показників автомобілів в експлуатаційних умовах. Важливе значення для екологічного 

впливу транспорту на довкілля має прийняття нових нормативних документів, що обмежують 

застосування окремих видів палива із зменшеним вмістом оксидів вуглецю, азоту та вуглеводнів у 

відпрацьованих газах автомобільного транспорту. 

При використанні альтернативних видів палива потрібно враховувати вартість, об’єми, 

доступність енергоресурсів, економічність та нешкідливість їх застосування на транспорті, екологічна 

і експлуатаційна безпека, легкість заправки і зберігання, корозійна активність до конструкційних 

матеріалів, стабільність фізико-хімічних характеристик і багато інших показників і властивостей. 

Навколишнє середовище насичене тепловою, електричною та електромагнітною енергією досить 

великої величини. Якщо організувати кругообіг цієї енергії з високим коефіцієнтом перетворення, 

можна отримати екологічно чистий приріст енергії і використовувати цей приріст у всіх сферах 

енергоспоживання. При русі автомобіля виникає взаємодія з навколишнім повітряним середовищем. 

Отже, автомобіль, що рухається, з навколишнім повітрям взаємодіє істотним чином. Тому не тільки 

автомобіль, а й будь-який інший транспортний засіб, що рухається в Земній атмосфері, слід розглядати 

як складну енергосистему відкритого типу. 

Якщо такою взаємодією можна знехтувати, тоді транспортний засіб, що рухається, слід 

розглядати як закриту систему. Для закритих систем справедливі механічні закони збереження, а 

відкритих систем закони збереження не застосовні, а застосуємо закон перетворення енергії, який чітко 

був сформульований Ломоносовим.  

У процесі взаємодії рухомого транспортного засобу з навколишньою атмосферою може 

відбуватися або передача енергії від об'єкта, що рухається, в навколишнє середовище, або навпаки 

середовище передає свою енергію об'єкту, що рухається. У першому випадку середовище є пасивним, 

а у другому випадку навпаки є активним. Активна складова довкілля використовується у 

вітроенергетиці, гідроелектростанціях, сонячних перетворювачах. Це природні джерела активної 

складової довкілля. Реалізувати активну складову довкілля можна штучно. Прикладом може служити 

авіаційний повітряний гвинт як тепловий насос [4] і робота турбін у турбореактивних двигунах [5]. 

В даний час в енергетиці виникла практично революційна ситуація, коли почалися інтенсивні 

пошуки нових способів одержання та перетворення енергії [6]. Особливого значення приділяється 

способам отримання максимального коефіцієнта перетворення одного виду енергії на інший. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

У сучасних умовах енергетична криза дедалі чіткіше починає проявлятися у зв'язку з 

обмеженістю природних вуглеводневих палив (торф, вугілля, нафту, газ) та неухильне зростання цін 

на ці види палива. У зв'язку з цим вихід із становища намагаються знайти в різних напрямках. Нині 

намітилися такі шляхи вирішення енергетичних проблем: 

- збільшення коефіцієнта корисної дії енергетичних пристроїв, що використовують природні 

вуглеводневі палива; 

- заміна вуглеводневих палив на інші види палива (ядерні джерела, вода та ін); 

- поновлювані джерела енергії; 

- використання природних джерел енергії (сонце, вітер, річки); 

- використання низькопотенційного тепла навколишнього середовища із застосуванням 

теплових насосів. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
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 Особлива увага концентрується на науково-технічних розробках, де в енергетичному 

середовищі при перетворення одного виду енергії в інший вид енергії  коефіцієнт  при перетворенні 

становить більше одиниці. Це відбувається у випадку коли енергетичний бортовий блок необхідно 

перетворити у відкриту систему з додатковим каналом обміну енергіями з іншими відкритими  

енергосистемами. Цей процес можна реалізувати на транспорті з застосуванням теплових або 

електричних двигунів.  

Навколишнє середовище насичене тепловою, електричною та електромагнітною енергією досить 

великої величини. Якщо організувати кругообіг цієї енергії з високим коефіцієнтом перетворення, 

можна отримати екологічно чистий приріст енергії і використовувати цей приріст у всіх сферах 

енергоспоживання. Йдеться про теплові насоси. Важливого значення набуває розробка умов створення 

комплексних енергосистем. Особливо, коли йдеться про використання теплових насосів спільно з 

іншими перетворювачами енергії. У процесі роботи теплових насосів реалізуються умови, коли 

складна енергосистема стає відкритою. У роботі [7] показано, що при роботі теплового насоса довкілля 

є активним середовищем.  

Тепловий насос буде ефективним за певних умов:  це відношення різниці температури  на вході 

до температури на виході, тобто, керується потоком енергії в енергосистемі. Відношення корисної 

енергії тепла, яке  передане до споживача, до енергії, що затрачена на роботу самого теплового насоса 

--  це і буде коефіцієнтом теплопродуктивності насоса. 

Щоб аналізувати роботу гібридної енергосистеми і математично обґрунтувати її, необхідно 

вирішити такі завдання:  

- розглянути і оцінити якості кожного енергоблоку в гібридній системі; 

- аналізувати оптимальні умови роботи кожного блоку теплового насоса; 

- визначити умови повного забезпечення енергоспоживання транспортним засобом від теплового 

насоса. 

Принципова схема такої гібридної системи на рисунку 1.  

 
У гібридній схемі електротяговий комплекс 1-3 і тепловий насос 4-7 працюють як одне ціле. 

Електричний акумулятор 8 слугує джерелом енергії.  Кожен окремий блок визначає економічну 

ефективність, а в цілому визначає енергетичну ефективність гібридного пристрою. В гібридній схемі 

можна замінити ДВЗ на вихровий тепловий насос. Тобто, вітровий генератор спільно з вентилятором 

знаходиться в замкнутому повітряному просторі. 

 Коли автомобільний транспортний засіб рухається зі швидкість 120 км за годину, то тепловий 

насос при вході до вентилятора, який має  чотири лопаті з  радіусом 15 см, вітровий генератор повністю 

забезпечить потужність в 150 кВт, а частота обертання лопатей складе 4870 об/хв.  Вентилятор виконує 

роль захисту від зворотного потоку повітря при відбитті від лопатей і збільшує швидкість проходження 

потоку повітря від теплового насоса при русі транспортного засобу.  

Тепловий насос здійснює передачу енергії від однієї енергосистеми до іншої. Щоб така передача 

енергії відбувалася, необхідно від третього незалежного джерела енергії використати певну енергію та 

подолати енергію активації. Якщо врахувати енергію активації, коли тепловий насос працюватиме з 

коефіцієнтом перетворення більше одиниці, ситуація змінюється, тоді тепловий насос спільно з 

Рисунок 1 Схема вихрового теплового насоса на транспорті з електротягою: 1 - шассі; 2 - коробка 

зміни швидкостей; 3 – електричний мотор постійного струму; 4 – автомобільний вентилятор;  

5 – канал для проходження повітря; 6 – вітровий генератор; 7 - випрямлювач; 8 –акумулятор. 
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енергосистемами представлятиме відкриту систему. Автомобіль, що рухається, взаємодіє з 

навколишнім повітряним середовищем і важливу роль у цьому процесі виконує вентилятор. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Якщо розглядати окремий елемент dS, який по відношенню до повітряного потоку спрямований 

під кутом α і рухається зі швидкістю v, то за час dt маса повітря, що взаємодіє, складе: 

                                              dSvdtm )cos( ,                                                                     (1) 

а зміна швидкості 

                                                  )cos(2 vv  .                                                                        (2). 

На підставі (1) і (2) сила тиску повітряного потоку на аналізований елемент поверхні dS 

відповідно до другого закону Ньютона визначиться так: 

                                          dSvF )(cos2 22  .                                                                            

(3) 

Загальна сила взаємодії 

                                     222 2)(cos2 vCdSvF x

S

   ,                                                 (4) 

де Сх - коефіцієнт, який визначається розмірами і формою транспортного засобу, що рухається. 

Витратна потужність енергосилової установки транспортного засобу на подолання такої сили дорівнює 

                                                           
32 vCN x .                                                                       (5) 

Тому, виникає мета: з'ясувати принцип роботи вентилятора, та в яких умовах він може 

працювати як тепловий насос. З поставленої мети випливають такі завдання: 

- розробити загальну схему роботи вентилятора та обґрунтувати яким чином визначається 

коефіцієнт перетворення такої відкритої енергосистеми; 

- з'ясувати, які взаємодії виникають у процесі формування вентилятором повітряного потоку; 

- визначити умови, за яких вентилятор переходить у режим роботи теплового насоса; 

Вентилятор – це пристрій для створення потоку повітря у заданому напрямку. 

ВИСНОВКИ  

На закінчення такого короткого огляду стану виробництва та перетворення енергії слід 

зазначити, що в даний час інтенсивно у всіх напрямках ведуться пошуки у реалізації відкритих 

енергосистем, які працюють з більшими коефіцієнтами перетворення. Найбільш ефективний спосіб 

отримання максимального коефіцієнта перетворення енергії - це збільшення швидкості руху потоку 

повітря до певної межі 

При коефіцієнті перетворення більше одиниці можливий випадок коли частина енергії, що 

перекачується тепловим насосом, передається в енергоблок і при цьому коефіцієнт прагне до 

нескінченності. Це означає, що тепловий насос може працювати як "перпетуум мобіле". Однак, це не 

так. Якщо врахувати енергію активації, коли тепловий насос працюватиме з коефіцієнтом 

перетворення більше одиниці, ситуація різко змінюється. При великій енергоємності системи в 

якомусь наближенні можна реалізувати коефіцієнт перетворення. Але тоді тепловий насос спільно з 

енергосистемами: незалежним джерелом енергії та споживаючою енергосистемою представлятиме 

відкриту систему по відношенню до живильної енергосистеми. 
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N. Kuts. Modern energy in transport  

The global trend in the development of transport is the development of hybrid electric traction and the 

transition to electric traction. The current trend in the development of energy complexes in transport is more 

efficient use of fuel and energy resources. Of particular importance are scientific and technical developments, 

which receive the conversion factor of one type of energy into another more than one. To do this, the entire 

on-board power unit must be transformed into an open system, when the appropriate conditions for interaction 

with other power systems, there is an additional channel of energy exchange. It is important to implement this 

principle in vehicles that use heat or electric motors and heat pumps. 

The environment is saturated with thermal, electrical and electromagnetic energy of fairly large 

magnitude. If you organize the cycle of this energy with a high conversion factor, you can get an 

environmentally friendly increase in energy and use this increase in all areas of energy consumption. Methods 

of increasing the efficiency of natural energy sources with the use of heat pumps are considered. The efficiency 

of the heat pump is determined by the ratio of the difference between the outlet and inlet temperatures to the 

outlet temperature, ie, it is determined by how much less energy flows out of the service power system. The 

heat efficiency of a heat pump should be defined as the ratio of the useful heat transferred to the consumer to 

the energy expended to operate the heat pump.  

The heat pump pumps energy from one power system to another. In order for such energy transfer to 

take place, it is necessary to use a certain energy from a third independent energy source and to overcome the 

activation energy. 

Key words: environment, energy source, heat pumps, vehicles, open power system, air flow, 

conversion factor. 
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Розум Р. І., Буряк М. В., Попович П. В., Прогній П. Б., Захарчук О. П. 

Західноукраїнський національний університет, Тернопіль, Україна 

 
МЕТОДОЛОГІЯ ДІАГНОСТУВАННЯ АВТОМОБІЛЬНИХ ДИЗЕЛЬНИХ ДВИГУНІВ 

 

Діагностування це незмінний атрибут якісного технічного огляду та проведеного ремонту. У зв’язку з 

цим, вдосконалення існуючих і розробка нових методів діагностування автомобільних дизельних двигунів 

залишається актуальним завданням сучасності. Певні елементи дизельних агрегатів володіють незначним 

впливом на роботоздатність дизельного двигуна в цілому, що дозволяє проводити їх діагностику та ремонт в 

гаражних умовах чи навіть у польових умовах, по факту виявлення проблеми. Однак, необхідно відмітити, що 

дизельні двигуни володіють достатньо очевидними ознаками, поява котрих вказує на необхідність термінового 

звернення до спеціалізованого сервісного центру. Оскільки від характеру проходження робочих процесів у 

середині двигуна залежать основні показники його роботи (експлуатаційні, динамічні й економічні). У зв'язку 

із чим діагностиці робочих процесів приділяється значна увага. Аналіз методів діагностування автомобільних 

дизельних двигунів показав, що методи діагностування автомобільних дизельних двигунів доповнюють один 

одного, що забезпечує знайти причини різнотипних відмов. Так, у випадку використання органолептичних 

методів можна побачити причини найбільш грубих відмов, наприклад, місця протікання охолоджуючих рідин. 

А у випадку застосування інструментальних методів у поєднанні з комп’ютерною діагностикою забезпечується 

можливість усесторонньої комплексної оцінки роботоздатності двигуна. Що в свою чергу, є можливим лише у 

випадку використання спеціалізованого обладнання, ліцензійного програмного забезпечення та 

висококваліфікованих працівників, які володіють необхідним досвідом роботи. 

Ключові слова: дизельні двигуни, автомобільні двигуни, діагностування, методологія діагностування, 

технічний огляд, ремонтні роботи. 

 

ВСТУП 
Конкуренція щодо використання в автомобілебудуванні електродвигунів чи двигунів 

внутрішнього згоряння різко загострюється. Доля автомобілів, які використовують електропривід, 

постійно зростає. І, в основному, це відбувається за рахунок зменшення долі автомобілів, які працюють 

на дизельному пальному і вже перебуває на рівні з гібридами [1, 2]. Така тенденція пояснюється, перш 

за все великою кількістю різноманітних заохочень зі сторони держав і виробників. Однак необхідно не 

забувати про велику кількість існуючих транспортних засобів, що обладнані дизельними двигунами, 

які необхідно підтримувати у відповідному робочому стані.  

Проведення діагностування є складовою технічного огляду та ремонту транспортних засобів і 

спрямоване на підвищення якісних показників виконання даних робіт. У зв’язку з цим, вдосконалення 

існуючих і розробка нових методів діагностування автомобільних дизельних двигунів залишається 

актуальним завданням сучасності. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 
Своєчасне та правильне проведення діагностування є запорукою ефективних ремонтних робіт, 

якщо у них виникає необхідність. Як мінімум, у разі правильного та своєчасного діагностування 

системи живлення дизельних двигунів усі профілактичні та ремонтні роботи можна виконати із 

максимальною оперативністю. В свою чергу, запорукою правильного проведення діагностування є 

правильний підбір її методики. Розробкою наукових і практичних основ методології діагностування 

дизельних двигунів займалося багато українських та зарубіжних вчених. Ними проведено розробку 

технічної документації та засобів діагностування, більшість операцій комп’ютеризовано. Однак, 

незважаючи на отриманий прогрес у діагностуванні дизельних двигунів дослідження показують, що 

більше ніж половина останніх направляються на ремонт із неповністю використаним моторесурсом. 

Дана проблема спостерігається не лише у нас, а й у розвинених країнах [3], у зв’язку з чим виникають 

додаткові витрати на утримання автомобілів обладнаних дизельними двигунами. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Як вже було сказано, від вибору тої чи іншої методики діагностування автомобільних дизельних 

двигунів залежить ефективність їх обслуговування та ремонту. У зв’язку з цим, метою роботи є 

проведення огляду методів і методики діагностування автомобільних дизельних двигунів. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
Дизельні двигуни давно увійшли в наше життя, частково це пояснюється їх надійністю та 

економічністю. Однак при цьому, як правило люди нехтують логічним взаємозв’язком між 

показниками надійності та вартістю ремонтних робіт у випадку виникнення відмови. Також, з метою 
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економії коштів, «забувають», гарантією нормальної роботи двигуна є своєчасна і безвідкладна заміна 

зношених деталей і вузлів. Зазвичай, несподівані відмови стаються надзвичайно рідко. Головною 

причиною відмов є неуважне ставлення та свідоме ігнорування вчасної діагностики та сервісного 

обслуговування. 

Певні елементи дизельних агрегатів володіють незначним впливом на роботу дизельного 

двигуна в цілому, що дозволяє проводити їх діагностику та ремонт в гаражних умовах чи навіть у 

польових умовах, по факту. Однак, необхідно відмітити, що дизельні двигуни володіють достатньо 

очевидними ознаками, поява котрих вказує на необхідність термінового звернення до спеціалізованого 

сервісного центру. Оскільки від характеру проходження робочих процесів у середині двигуна залежать 

основні показники його роботи (експлуатаційні, динамічні й економічні). У зв'язку із чим діагностиці 

робочих процесів приділяється значна увага.  

Є два методи проведення дослідження робочих процесів: теоретичний та емпіричний, однак, 

необхідно відзначити, що жоден з них самостійно не забезпечує отримання достовірних даних, а лише 

у поєднанні.  

В сучасному науковому світі відбувається постійне вдосконалення методології діагностування, 

у тому числі й автомобільних дизельних двигунів. Широке впровадження сучасних комп’ютерно-

інформаційних технологій при проведенні діагностування дозволяє заощаджувати значні матеріальні 

ресурси, порівнюючи із емпіричними дослідженнями. Також, проведення комп'ютерного моделювання 

забезпечує отримання поглибленого аналізу процесів, які проходять у циліндрах двигуна в продовж 

робочого циклу. Разом з тим, необхідно відмітити, що проведені теоретичні дослідження можуть 

заслуговувати на увагу тільки тоді, коли математичне моделювання проводиться на основі емпіричних 

досліджень, що дозволяє отримати розрахункові дані із високим ступенем достовірності, а їх 

відхилення не буде перевищувати відхилення отримані експериментальними методами.  

Сучасні методи дослідження робочих процесів, що протікають у двигунах внутрішнього 

згорання, в своїй більшості, за основу беруть перший закон термодинаміки. Разом з тим, відбувається 

безперервний процес вдосконалення методики оцінки тепловиділення у процесі згоряння паливної 

суміші, визначення часу затримки самозаймання та показників теплопередачі від газів до стінок 

циліндрів тощо. 

Емпіричні методи проведення дослідження, в свою чергу, можна розділити на дві групи: 

суб’єктивні (органолептичні) й об’єктивні (інструментальні). 

До першої групи методів дослідження роботи дизельних двигунів належать:  

 оглядові – пошук дефектів відбувається за рахунок візуалізації певних симптомів (місце 

протікання, колір вихлопних газів тощо), в процесі діагностики можливий як простий огляд за 

допомогою органів зору людини так і використання різного обладнання (ендоскопів, відеоендоскопів, 

відеозондів, бороскопів і т.д.);  

 на звук – робота двигуна супроводжується певними звуковими явищами оцінка яких дозволяє 

говорити про його стан, в процесі діагностики можуть використовуватися різного роду стетоскопи;  

 на дотик – проводиться визначення місць і ступеня нагріву, вібрації, липкості та в'язкості 

рідин тощо; 

 на запах – визначення протікання палива, підгоряння електропровідників та інше. 

До другої групи методів відносяться методи при яких відбувається діагностика параметрів 

двигуна із використанням засобів діагностики. 

Класифікацію методів діагностування автомобільних дизельних двигунів можна проводити за 

параметрами, режимами роботи, фізичним змістом тощо. Розглянемо більш детально найпоширеніші 

із них. 

Одним із перших методів проведення діагностування роботоздатності двигунів внутрішнього 

згорання в цілому і дизельних зокрема є енергетичний метод. Даний метод базується на вимірюванні 

потужності двигуна. Параметрами, що піддаються діагностиці, при цьому, можуть служити вібрація, 

тиск, шум, температурні коливання та інші. До сучасних видів енергетичного методу належать 

інформаційні частотні технології. Дані технології забезпечують проведення енергетичного 

дослідження елементів двигуна за допомогою виділення із широкої гами вимірюваних сигналів 

складових у певних частотних діапазонах. Застосування технічних засобів діагностування при 

енергетичному методі, на сталих режимах роботи, забезпечує проведення діагностики стану систем 

дизельного двигуна, що споживають, передають чи виробляють енергію. Розрізняють наступні види 

енергетичного діагностування: 
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Гальмівний метод – дозволяє встановити ефективну потужність, що визначається величиною 

механічної енергії, яка отримується від згоряння палива, через визначення реактивної сили чи 

гальмівного моменту. Фізичною величиною, при цьому, виступає – робота, а діагностичним 

параметром – сила.  

Парціальний та диференціальний методи – є еволюцією методу відімкнення циліндрів. Дані 

методи можна застосовувати для проведення діагностування дизельних двигунів, що мають понад 

чотири циліндра. У випадку парціального методу діагностування двигуна проводиться частинами, 

однак при повній подачі паливної суміші у робочі циліндри, водночас навантаження працюючих 

циліндрів відбувається за рахунок прокручування відімкнених циліндрів та підключенням 

навантаження. При парціальних режимах силові характеристики двигунів встановлюють відповідно до 

груп циліндрів, що забезпечує одержання більш повної інформації, в порівнянні із гальмівним 

методом. На відміну від парціального методу при диференціальному методі замість використання 

додаткового навантаження проводять підкручування дизельних двигунів до номінальних швидкісних 

режимів їх роботи за рахунок приєднання до зовнішнього джерела енергії та проводять фіксацію 

динамометричних характеристик. До недоліків парціального та диференціального методів відноситься 

те, що вони не забезпечують можливість проведення необхідних вимірювання дизельних двигунів, які 

характеризуються нестійкими режимами роботи при відключенні циліндрів. Важким, при 

використанні даних методів, є визначення дійсної потужності, що витрачається на механічні втрати у 

двигуні. 

Безгальмівний метод ґрунтується на застосуванні як додаткового навантаження двигуна, так і на 

механічних втратах у його середині. Найпростішим варіантом такої діагностики є оцінка 

нерівномірності обертання колінвала. Все поширенішим стає динамічний варіант діагностування по 

кутовому прискоренню колінвала, при якому оцінку проводять під час вільних розгонів та зупинок. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Важливість здійснення своєчасного діагностування та технічного обслуговування дизельних 

двигунів важко переоцінити. Оскільки, вихід з ладу чи неправильне функціонування будь-якої деталі 

(механізму) призводить до пришвидшеного зношування інших деталей (механізмів), наслідком чого є 

здорожчання ремонтних робіт. Для прикладу, неправильне функціонування паливного насосу 

спричиняє недостатність тиску палива результатом чого форсунки не забезпечать нормальне дозування 

та розпилення палива, що, в свою чергу, приведе до відхилень роботи двигуна від оптимальних його 

режимів роботи. Якщо це ігнорувати, то відбуватиметься пришвидшене зношування елементів 

двигуна, а отже передчасний його ремонт. 

Методи діагностування автомобільних дизельних двигунів доповнюють один одного, що 

забезпечує знайти причини різнотипних відмов. Так, у випадку використання органолептичних методів 

можна побачити причини найбільш грубих відмов, наприклад, місця протікання охолоджуючих рідин. 

А у випадку застосування інструментальних методів у поєднанні з комп’ютерною діагностикою 

забезпечується можливість усесторонньої комплексної оцінки роботоздатності двигуна. 

ВИСНОВКИ 
Отже, провівши аналіз методів діагностування автомобільних дизельних двигунів бачимо, що 

причин виникнення відмов у них є надзвичайно багато. Деякі із них володіють незначним впливом на 

роботу дизельного двигуна в цілому, що дозволяє проводити їх діагностику та ремонт в гаражних 

умовах чи навіть у польових умовах, по факту, інші – вимагають проведення якісної діагностики. З 

метою виявлення даних причин дослідниками та науковцями розроблено велику кількість 

різноманітних методів діагностування автомобільних дизельних двигунів. Однак, необхідно відмітити, 

що жоден з них самостійно не може забезпечити проведення якісної оцінки роботоздатності двигуна, 

а лише за умови комплексного їх використання це стає можливим. Що є можливим лише у випадку 

використання спеціалізованого обладнання, ліцензійного програмного забезпечення та 

висококваліфікованих працівників, які володіють необхідним досвідом роботи. 
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R.Rozum, M. Buriak, P. Popovich, P. Prohnii, O. Zakharchuk. Methodology of diagnosing 

automotive diesel engines. 

Diagnosis is an invariable attribute of quality technical inspection and repair. In this regard, the 

improvement of existing and development of new methods for diagnosing automotive diesel engines remains 

an urgent task today. Certain elements of diesel units have little effect on the performance of the diesel engine 

as a whole, which allows them to diagnose and repair in the garage or even in the field, upon detection of the 

problem. However, it should be noted that diesel engines have quite obvious signs, the appearance of which 

indicates the need for urgent access to a specialized service center. Because the main indicators of its work 

(operational, dynamic and economic) depend on the nature of the workflow in the middle of the engine. In this 

regard, much attention is paid to the diagnosis of work processes. Analysis of methods for diagnosing 

automotive diesel engines has shown that methods for diagnosing automotive diesel engines complement each 

other, which provides to find the causes of various types of failures. Thus, in the case of the use of organoleptic 

methods, you can see the causes of the most serious failures, such as the location of the coolant. And in the 

case of the use of instrumental methods in combination with computer diagnostics provides the possibility of 

a comprehensive comprehensive assessment of engine performance. Which, in turn, is possible only with the 

use of specialized equipment, licensed software and highly qualified workers with the necessary experience. 

Key words: diesel engines, automobile engines, diagnostics, diagnostic methodology, technical 

inspection, repair works. 
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ДО ВИЗНАЧЕННЯ СТІЙКОСТІ РУХУ ТРИЛАНКОВОГО ПРИЧІПНОГО  
АВТОПОЇЗДА У ГАЛЬМІВНОМУ РЕЖИМІ 

 

У процесі екстреного гальмування ймовірність порушення стійкості автопоїзда зростає, особливо при 

нерівних гальмівних силах на колесах осей автопоїзда. В роботі розглядається стійкість автопоїзда в режимі 

гальмування. Зважаючи на те, що у випадку, що розглядається, сили взаємодії в тягово-зчіпних пристроях 

автобусів не впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок автопоїзда, досить складну систему – 

триланковий причіпний автопоїзд можна розглядати як три системи – три автобуси, що гальмують незалежно. 

При дослідженні стійкості руху  автопоїзда розглядають, як правило, плоскопаралельний рух його ланок. 

При цьому вважають, що нормальні реакції опорної поверхні на колеса правого і лівого борту однакові. За такої 

умови стійкість руху розглядають для  плоскої моделі автопоїзда. 

Розглянута динаміка гальмування триланкового пасажирського автопоїзда у складі трьох автобусів 

МАЗ-206. Показано, що врахування перерозподілу навантаження по осям і бортам автобуса за нерівності 

гальмівних сил по колесам його осей призводить до суттєвої зміни ГСР автобусного поїзда. Так, якщо  при  

жорстких підвісках і шинах за  швидкості 15 м/с  автобусний поїзд за односторонньої нерівномірності 

гальмівних сил вже виходив за межі допустимої смуги руху, то з урахуванням деформацій підвіски і шин він за 

цієї швидкості залишався ще в межах допустимої смуги руху. Пояснюється це збільшенням кутів відведення 

коліс передніх осей у порівнянні із задніми, що забезпечило більший радіус повороту траєкторії автобуса, а 

відповідно і зменшенню відхилення траєкторії автобусів від прямолінійної. 

Ключові слова: автобус, гальмування, нерівність гальмівних сил, стійкість, габаритна смуга руху 

 

ВСТУП 

Застосування автобусів з пасажирськими причепами дозволяє знизити економічні та екологічні 

витрати за рахунок застосування в години пік ПС з причепом, а в міжпіковий час того ж ПС без 

причепа. Тобто, автобуси з причепом можуть дати те, чого не можуть дати такі ж по місткості 

зчленовані автобуси. І автобусні причепи почали повертатися [1]. Як приклад, пасажирський причіп до 

автобусу, спроектований німецькою компанією Göppel Bus. Так, зараз, в ХХІ столітті вони взяли і 

спроектували самий звичайний причіп. Звичайно, сучасний, з низькою підлогою і системою зниження 

його рівня по команді водія (кнілінг). Причіп має довжину 8350 мм або 11090 мм, і разом з автобусом 

формується потяг довжиною від 17,7 до 22,65 метрів. Можна зробити і більше, але сумарна довжина 

поїзда, рух якого допускається по дорогах загального користування, обмежена. 

 
Рисунок 1 – Автобус з причепом [1] 

 

Оскільки основна проблема таких транспортних засобів полягає в їх безпеці, цьому питанню 

інженери приділили підвищену увагу: 

– на причепі встановлені антиблокувальна гальмівна система і електронна система стабільності; 

– на причепі встановлено відеокамеру контролю двері, що дозволяє водієві спостерігати за 

посадкою в причіп, а також  контролювати ситуацію в причепі під час руху  

На відміну від причіпного автопоїзда з пасивним причепом більш перспективним може бути 

автобусний поїзд на основі декількох ідентичних автобусів, що працюють в зчепленні. Так, у роботі 

[2] розглянуті питання маневреності і стійкості руху триланкового причіпного автобусного поїзда на 

основі трьох автобусів МАЗ-206, що працюють в зчіпці. Проте гальмівні властивості такого автопоїзда 

не розглядалися. 
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АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

При наявності в автопоїзда більше трьох ланок труднощі виникають у тому, що суттєво 

ускладнюється дослідження руху такого багатоланкового АТЗ з причини необхідності урахування 

впливу значної кількості факторів на характер руху усіх ланок. Враховуючи те, що автопоїзд як АТЗ є 

засобом підвищеної небезпеки, при вирішенні проблем щодо можливості експлуатації три- та 

багатоланкових автопоїздів у числі перших слід робити кроки у напрямку теоретичних досліджень 

гальмівних властивостей, результати яких будуть підґрунтям для відповіді на багато питань 

технічного, організаційного, юридичного характеру [3] . 

Безпечний рух будь-якого транспортного засобу, у тому числі і автобусного поїзда,  багато в 

чому визначається його динамічними властивостями і, у значній мірі, його стійкістю і керованістю як 

у тяговому, так і  гальмівному режимі. У даний час задача визначення умов стійкості вантажних 

автопоїздів у тяговому режимі є достатньо вивченою. Так, у роботах [4,5] проведено спрощений аналіз 

маневреності і стійкості комбінацій транспортних засобів, таких як тягач у поєднанні з одним або 

двома напівпричепами або вантажівка та повний причіп. Комбінації автомобілів розглядаються як 

лінійні динамічні системи з двома ступенями свободи для кожного блоку. Рівняння руху виведені з 

урахуванням впливу гальмування та прискорення та отримано характерне рівняння для руху з 

постійною швидкістю. У роботі [6]  розроблені  тривимірні динамічні моделі автомобіля  та причепа, 

на основі яких побудована  динамічна модель поїзда. На основі теорії наближення першого порядку 

звичайних диференціальних рівнянь та теорії біфуркації Хопфа вивчається лінійна та нелінійна 

стійкість кожного елемента та  автопоїзда в цілому при прямолінійному русі. Чисельні результати 

показують, що для нелінійної і лінійної моделі критичні  швидкості мало розрізняються між собою. У 

роботі [7]  рівняння вертикальної і бокової динаміки дорожнього транспортного засобу з 6 ступенями 

вільності зведені до матричної форми. Досліджено рух такого засобу у вертикальній і боковій 

площинах. Показано, що розроблений метод може бути застосований для аналізу стійкості руху, 

зокрема пасажирських поїздів як у тяговому, так і гальмівному режимі У роботі [8]  розглянуто  

багатоваріантне розширення методу D2-IBC (Data Driven - Inversion Based Control)  та детально 

обговорено його застосування щодо контролю стабільності руху автопоїздів. У роботі [9]  побудована  

модель поїзда із 31 ступенем вільності за допомогою пакету AutoSim, і показані напрямки поліпшення 

стійкості поїзда. При цьому показано, що його стабільність може бути значно покращена за допомогою 

інертера, який  вважається ефективним для підвищення стабільності та продуктивності багатоланкових  

поїздів. Однак як показує практика, визначення характеру поводження системи в області нестійкості й 

виявлення причин їх виникнення дотепер не втратило своєї актуальності.  

У роботі [10] проведено спрощений аналіз спрямованості стійкості комбінацій транспортних 

засобів, таких як трактор у поєднанні з одним або двома напівпричепами або вантажівка та повний 

причіп. Комбінації автомобілів розглядаються як лінійні динамічні системи з двома ступенями свободи 

для кожного блоку. Рівняння руху виведені з урахуванням впливу гальмування та прискорення та 

отримано характерне рівняння для руху з постійною швидкістю. Критерії Рута розглядаються, щоб 

розрізнити стійкість і нестабільність, розглядаючи коливальні та апериодичні рухи окремо. Особлива 

увага приділяється поведінці автомобіля під час гальмування з обговоренням впливу різних 

конструктивних параметрів та розподілу гальмівних сил, що діють на колеса. Нарешті, представлена 

нова конструкція сідельного пристрою для стабілізації комбінацій трактор-напівпричіп. У роботі [11] 

показано, що вантажні автомобілі з великою кількістю причепів (MTAHV) демонструють нестабільні 

режими руху на високих швидкостях, включаючи складання ланок, розгойдування причепа та 

перекидання. Ці нестабільні,  несприятливі режими руху можуть призвести до дорожньо-транспортних 

пригод. З іншого боку, ці транспортні засоби мають погану маневреність на низьких швидкостях. Це 

вимагає знаходити  компромісний зв'язок між маневреністю на низьких швидкостях і бічною стійкістю 

на високих швидкостях.  

На відміну від шарнірно-зʼєднаних машин, кінематична модель причіпного автопоїзда  є більш 

складною [12]. Більш складні рівняння причіпного автопоїзда з керованими причепами можна 

інтерпретувати віртуальними рульовими колесами, що розміщені на причепах, з кутом повороту, що є 

нелінійним зворотним зв'язком від вихідного стану конфігурації. Доступна для цієї останньої системи 

багатоланцюгова форма може бути відновлена також для загального багатоланкового автопоїзда, якщо 

замінити додаткові входи рульового управління петлями зворотного зв'язку, отримання яких 

представляє собою нову складну задачу. Успіх у рішенні подібних задач залежить від того, наскільки 

вдало обрана математична модель і її істотні параметри, що описують поводження динамічної системи 

у різних режимах руху. У роботі [13] складені диференціальні рівняння плоскопаралельного руху для 
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визначення показників маневреності і стійкості руху, проте ці рівняння можуть характеризувати 

стійкість АТЗ тільки у тяговому режимі і прямолінійному русі. Їх використання для оцінки стійкості 

АТЗ у гальмівному режимі може призвести до суттєвих похибок. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

У зв’язку з цим метою роботи є дослідження стійкості автопоїзда у гальмівному режимі та аналіз 

факторів, що впливають на показники гальмівної динамічності. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

У процесі екстреного гальмування ймовірність порушення стійкості автопоїзда зростає, 

особливо при нерівних гальмівних силах на колесах осей автопоїзда. Тому розглянемо стійкість 

автопоїзда в режимі гальмування. Зважаючи на те, що у випадку, що розглядається, сили взаємодії в 

тягово-зчіпних пристроях автобусів не впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок 

автопоїзда, досить складну систему – триланковий причіпний автопоїзд можна розглядати як три 

системи – три автобуси, що гальмують незалежно.  

При прикладенні до колеса радіуса r гальмівного моменту М виникає гальмівна сила [3] 

,

,

M M
якщо Z

r r
X

M
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r



 



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 


, 

де   - коефіцієнт зчеплення коліс автопоїзда з опорною поверхнею; 

Z – нормальна реакція опорної поверхні на колесо автопоїзда. 

Прямолінійний рух автопоїзда в режимі гальмування будемо вважати практично стійким, якщо 

ширина коридору  руху буде дорівнювати половині ширини смуги руху. Звідси витікає, що бокове 

переміщення ланок автопоїзда не повинно перевищувати 1,0 м. 

При дослідженні стійкості руху  автопоїзда розглядають, як правило, плоскопаралельний рух 

його ланок. При цьому вважають, що нормальні реакції опорної поверхні на колеса правого і лівого 

борту однакові. За такої умови стійкість руху розглядають для  плоскої моделі автопоїзда. 

Гальмування автобусного поїзда  може призвести до суттєвої зміни реакцій опорної поверхні на 

колеса його ланок, а при нерівномірності гальмівних сил по колесам осей автобусного поїзда – до зміни 

напрямку руху від прямолінійного до криволінійного. Для реалізації криволінійного руху динамічним 

способом (із-за нерівності гальмівних моментів на колесах однієї осі) повинно забезпечуватися певне 

співвідношення кутових швидкостей коліс різних бортів машини [14]. У роботі [15] зазначений спосіб 

повороту трактується як зміна крутних моментів, що  підводяться до коліс відстаючого та забігаючого 

бортів. У роботах [16, 17] отримані рівняння динаміки кругового руху машини при комбінованому 

способі управління поворотом 
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(6) 

Якщо припустити, що поворот автобуса за рахунок різних моментів на колесах бортів автобуса 

є усталеним, тобто   0
d

dt


 , то перший добуток системи рівнянь (6)  не може дорівнювати 0, а лише 

другий, тобто  

 
'' ' '' '

2 21 2 1 1 2 2 1
12 3

1 2 1 2

1
0

2

k k k k k k x
x

d d d d

M M B M M M M fg fh dV
tg V b tg

m L r r L m r r L L dt
 

         
                      

     (7) 

 

Позначимо: 
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Тоді рівняння (7) можна представити у вигляді 

 
2 0a tg b tg c      ,                                                               (8) 

розвʼязком якого є 

 

2 4

2

b b ac
tg

a


 
 , 

 

де   – середній кут повороту керованих коліс;   

b  – відстань від задньої осі до проекції центру мас автобуса МАЗ-206 на горизонтальну площину, 

b =1,54 м; 

m  – маса автобуса, m =12910 кг; 

L  – поздовжня колісна база автобуса, L =4,27 м;  

1kM ; 
2kM  – сумарні гальмівні моменти на колесах передньої та задньої осей автобуса,  

1,2 1,2 1,2k k dM Z r   ; 
1kM =11497 Нм;  

2kM =20381 Нм; 

kZ - нормальна реакція опорної поверхні на колесо автобуса; 
1

г
k

m b g P h
Z

L

   
 =27373,8Н 

2
г

k

m a g P h
Z

L

   
 =48526,2 Н 

 - коефіцієнт зчеплення,  =0,6; 

1dr ; 
2dr  – динамічні радіуси передніх і задніх коліс (

1 2d d dr r r  =0,42 м); 

f  – коефіцієнт опору кочення коліс автобуса, f =0,02; 

h  – висота центра мас автобуса, h =1,54 м; 

zi  – радіус інерції автобуса відносно вертикальної осі; 

1xV  – лінійна швидкість автомобіля у напрямку поздовжньої осі; 
'

1kM ; ''

1kM  – гальмівні моменти на внутрішньому і зовнішньому передніх колесах;  

'

1,2 1,20,6k kM M ; ''

1kM =
1,20,4 kM ; 

'

1kM = 6898,4 Нм;  ''

1kM =4606,4 Нм;  '

2kM =12228,6 Нм; ''

2kM =8153,8 Нм. 

           При гальмуванні автобуса з максимальною інтенсивністю гальмівна сила на колесах осей 

автобуса визначиться як  

     

                                                           гk k kP P Z    ,                                                                                  (9) 

          

Нормальні реакції опорної поверхні на колесах передньої і задньої осі автобуса в процесі 

гальмування без урахування деформації підвіски і шин визначаться як  

                                                       
1

a г cG b Ph
Z

L

 
  ,           

2
a г cG a Ph

Z
L

 
 ,                                      (10) 

де РГ – гальмівна сила автобуса. 
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Приймемо, що гальмівні моменти на колесах однієї осі автобуса не рівні між собою, причому на 

першому і третьому автобусі 
'

1,3 1,30,6k гM M =0,6, 
''

1,3 1,30,4k гM M , а на другому автобусі '

2 20,4k гM M

, ''

2 20,6k гM M . За таких значень гальмівних моментів створюється повертальний момент, що 

призводить до криволінійного руху, радіус траєкторії якого визначається як-би кутом повороту 

керованих коліс на кут =5,050 для першого і третього автобуса і =-5,050 – для другого автобуса, тобто 

траєкторія руху першого і третього автобуса відхиляється до центру повороту, а другого – навпаки від 

центру повороту. При цьому траєкторією руху автобусів буде дуга кола радіусом /R L tg = 49,65 м, 

а гальмівний шлях за повного використання сил зчеплення усіх коліс автобуса  2 / 2S v g = 19,13 м, 

що призведе до відхилення траєкторії першого автобуса  від прямолінійної траєкторії на =1,65 м до 

центру повороту, другого автобуса – на таку ж величину від центру повороту і третього автобуса – на 

таку ж величину до центру повороту.  При зменшенні швидкості до 10 м/с 0,0524tg  і =2,950 , 

R=81,49 м, S=8,06 м і =0,446 м, що вже залишає автобус у межах полоси руху. 

Для реальної конструкції автобуса звязок між підресореними і непідресореними масами здійснюється 

за допомогою пружних і демпфуючих пристроїв, а між непідресореними масами і дорогою – через 

шини, які характеризуються одночасно і пружними і демпфуючими властивостями, тобто можна 

припустити, що підресорені маси здійснюють коливання на пружних елементах з приведеною 

жорсткістю. При цьому  вважається також, що вісь крену кожної ланки паралельна опорній поверхні, 

а  рух ланок  автопоїзда у  вертикальній площині по кутам  галопування (тангажу, диференту) та крену 

впливають  на    боковий   рух, в    першу чергу, і в   основному   шляхом    зміни вертикальних 

навантажень  на колеса, змінюючи тим самим  вертикальні реакції опорної поверхні, рис. 2. У 

відповідності до цієї концепції і було проведено розмежування рухів автобуса у вертикальній, 

поздовжній і поперечній площинах. Для кожного із цих рухів система рівнянь для кожного автобуса 

автобусного поїзда була записана у вигляді [3]:  

 

          
        

Рисунок 2 – Схеми сил, що діють на перший автобус 

 

- по змінній z1 
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- по змінній 1  
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-  по змінній z2 

 
 (2) (1)
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- по змінній 2  
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          - по змінній  3 
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3 3 3 3 3 3 3 3 3

( ) ( )( ) ( cos )
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X o C b b a

a a a b b C

I Y z z H F F F H
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 
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                                    (11)   

 

У системі рівнянь (11 ) прийняті такі позначення: 

Iуi – момент інерції ланок автопоїзда відносно поперечної осі, що проходить через центр їх мас; 

Ixi - момент інерції ланок автопоїзда відносно поздовжньої осі, що проходить через центр їх мас; 

сb21, сb21ш – відповідно жорсткість підвіски і шин другого автобуса; 

o

aiF  
o

bjF - вертикальні реакції i-ої передньої і j-ої задньої опор на кістяк першого автобуса;   

oi

ijZ - вертикальна реакція в тягових пристроях;  

ijZ - вертикальна реакція опорної поверхні на колеса автомобільного поїзда; 

qij – приведена жорсткість підвіски осей автопоїзда; 

zoi – висота розташування точок зчіпки ланок автопоїзда у статиці; 

zсi – висота розташування центру мас  ланок автопоїзда у статиці; 

hc2 - висота розташування тягово-зчіпного пристрою; 

Ні – половина колії відповідної осі автопоїзда 

і – зміщення центру мас ланки автопоїзда при дії бічної сили.  

 

Інтегрування рівнянь руху (11) здійснювалося за таких параметрів автопоїзда: 

аi=2,73; bi=1,54; ci=4,92; mi=12910; Jzi=53100;  Jуi=19283; Jхi=45587; а2=5337 мм; b2=1600 мм; q1i= 6000; 

сb21= 800; сb21ш =2400; kf =0,02; k1i=160000; k2i=320000; hi=30, Н=3150 мм; hg=1,54 м; i=0,6; 0i =0; i=0i 

+kin; ki=0.05; n=1,2...10; v  =5,88; 
1

o

iZ =45629; 
2

oZ =1000; 0

aiF =41066; o

biF =68900;  zoi=0,52; zс1=1,54; 

hci=0,45; Н1i=0,95; V=10, 15 м/с.   

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Результати інтегрування системи рівнянь (9) наведені на рис. 3 – 5. Так, на рис. 3 наведені 

графіки зміни кута тангажу автобуса, рис. 3а, і нормальної реакції на колесах передньої осі автобуса, 

рис. 3б,  при його гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     
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Аналіз наведених графіків показує, що протягом першої секунди має місце найбільша зміна як 

кута тангажу (до 3,740), так і нормальної реакції опорної поверхні на колеса передньої осі автобуса (до 

36,5%) за швидкості 15 м/с, що свідчить про інтенсивну роботу підвіски, демпфування в якій 

призводить до більш інтенсивного загасання   кута тангажу у порівнянні зі зміною нормальної реакції.  

причому ця зміна має коливальний характер. Зменшення початкової швидкості гальмування до 10 м/с 

(в 1,5 рази) призводить майже до пропорційного зменшення як кута тангажу, так і нормальної реакції 

опорної поверхні на  колеса передньої осі автобуса. Таке довантаження коліс передньої осі автобуса, а 

відповідно і розвантаження коліс задньої осі може призвести до суттєвої зміни коефіцієнта опору 

бічному відведенню коліс цих осей, а разом з тим і до зміни показників стійкості руху автобуса в 

процесі гальмування. 

 

 
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 3 – Зміна кута тангажу автобуса (а)  і нормальної реакції на колесах  

передньої осі автобуса (б)  при його гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     

 

На рис. 4 наведені графіки зміни кута крену і бічного прискорення при русі автобуса по дузі  

кола в процесі гальмування. Бічне прискорення на рівні 0,32 g, хоч і забезпечує стійкість автобуса в 

такому режимі, проте призводить до суттєвої зміни навантажень по колесам його бортів, що необхідно 

також враховувати при визначенні показників стійкості автобусного поїзда.  

  
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 4 – Зміна кута крену (а) і  бічного прискорення (б)  при його  

0

0,5

1

1,5

2

2,5

3

3,5

4

0 1 2 3 4 5

к
у
т 

та
н

га
ж

у
, 

гр
а

д
.

час перехідного процесу

Vг=15 м/с Vг=10 м/с

0

5

10

15

20

25

30

35

40

-1 1 3 5

д
о

в
а
н

та
ж

е
н

н
я

 п
е
р

е
д

н
ь

о
ї 
о

с
і,

 %

час гальмування, с

Vг=15 м/с Vг=10 м/с

-3

-2

-1

0

1

2

3

4

5

0 1 2 3 4 5 6 7 8

к
у
т
 к

р
е
н

у
, 

гр
а
д

час перехідного процесу, с

V=15/с V=10 м/с

-0,1

-0,05

0

0,05

0,1

0,15

0,2

0,25

0,3

0,35

0 1 2 3 4 5 6 7 8б
іч

н
е

 п
р

и
с
к
о

р
е

н
н

я
, 
g

час перехідного процесу, с

V=15 м/с V=10 м/с



© В.П.Сахно,  В.М Поляков, В.В. Стельмащук , Д.М.Попелиш 2022 
 

150 , 2022, №1 (18) 
 

 

гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с.     

Гальмування на повороті призводить також до рискання автобуса, рис. 5. Характерним для 

цього процесу є те, що максимальні значення кута рискання і кутової швидкості рискання досягають 

протягом 2…4 с на відміну від зміни кутів тангажу і крену, що погіршує стійкість руху автобуса. 

 

 
                                 а)                                                                                   б) 

Рисунок 5 – Зміна кута рискання  (а) і  кутової швидкості рискання  (б)  автобуса 

при гальмуванні зі швидкості 10 і 15 м/с 

 

Отримані значення кутів тангажу і крену, а відповідно довантажень (розвантажень) покладені в 

основу розрахунку корекції коефіцієнтів опору відведення коліс автобуса і причепів для подальшого 

розрахунку параметрів стійкості автобусного поїзда. Для цього скористаємося залежністю Д.А. 

Антонова [19] для визначення бічної реакції на колесах осей автобуса при його русі по твердим 

опорним поверхням 

                                                               Y q q k
N T yoэ

                                                                           (12)  

де kуоэ - екстремальне значення коефіцієнта опору відведення в залежності від нормальної 

реакції в контакті колеса з опорною поверхнею;  

qN-коефіцієнт впливу на відведення перерозподілу нормальних опорних реакцій; 

qT-коефіцієнт впливу тягових і гальмівних сил;  

 - кут відведення.  

Коефіцієнти, що входять у вираз (12),  визначаються залежностями:  

-   для вертикального  навантаження  

 

       

2 3 2

1 0,6 0,4 0,1 0,1 sgnZЭ ZЭ ZЭ ZЭ ZЭ
N
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           
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,              (13)   

де  

        
ZЭ Z ZЭR R R   , 

Rz – нормальна реакція опорної поверхні на колеса возика напівпричепа; 

Rzэ – нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає екстремальному значенню коефіцієнта опору 

бічному відведенню; 

         Нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає екстремальному значенню коефіцієнта 

опору бічному відведенню визначається як [19] 
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сл сл
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RZном – нормальна реакція опорної поверхні, що відповідає номінальному тиску повітря в шині;  

Н – висота профіля шини; 
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D, d – зовнішній і внутрішній діаметри шини; 

В – ширина профіля шини; 

nсл – кількість шарів корду шини. 

 

Коефіцієнт впливу гальмівних сил на коефіцієнт опору бічному відведенню коліс борту автобуса 

визначається залежністю: 
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,                                                                  (15)  

де Rx – гальмівна  сила на колесах борту возика напівпричепа. 

З використанням коректуючих коефіцієнтів у подальшому визначаються бічні сили, що діють 

на зовнішні і внутрішні колеса автобуса у рівняннях плоскопаралельного руху [13], інтегрування яких 

проведено за вихідних даних наведених у роботі [20]. 

На  рис. 6 наведені результати розрахунку габаритної смуги руху (ГСР)  автобусного поїзда за 

нерівності гальмівних сил на колесах його осей і швидкості, за якої забезпечується стійкість руху, тобто 

автобус залишається в межах смуги рух (3,5 м). Автопоїздом №1 позначений автопоїзд з 

односторонньою нерівномірністю гальмівних сил усіх автобусів, автопоїздом №2 – за різносторонньої 

нерівномірності гальмівних сил. 

Аналіз даних, рис. 6,  показує, що врахування перерозподілу навантаження по осям і бортам 

автобуса призводить до суттєвої зміни ГСР автобусного поїзда. Так, якщо  при  жорстких підвісках і 

шинах за  швидкості 15 м/с  автобусний поїзд за односторонньої нерівномірності гальмівних сил вже 

виходив за межі допустимої смуги руху, то з урахуванням деформацій підвіски і шин він за цієї 

швидкості залишався ще в межах допустимої смуги руху. Пояснюється це збільшенням кутів 

відведення коліс передніх осей у порівнянні із задніми, що забезпечило більший радіус повороту 

траєкторії автобуса, а відповідно і зменшенню відхилення траєкторії автобусів від прямолінійної. 

  
Рисунок  6 – До визначення  початкової швидкості гальмування  автобусного поїзда за 

нерівності  гальмівних сил  на колесах його осей, за якої забезпечується стійкість руху 

 

ВИСНОВКИ 

Встановлено, що нерівномірність гальмівних сил по колесам осей автобусів призводить не 

тільки до погіршення гальмівних властивостей, а й до погіршення стійкості руху. Так, за швидкості 15 

м/с при бортовій нерівномірності гальмівних сил  по колесам осей  автобусів  в межах 1:1,5 протягом 

першої секунди має місце найбільша зміна як кута тангажу (до 3,740), так і нормальної реакції опорної 
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поверхні на колеса передньої осі автобуса (до 36,5%).  Зменшення початкової швидкості гальмування 

до 10 м/с (в 1,5 рази) призводить майже до пропорційного зменшення як кута тангажу, так і нормальної 

реакції опорної поверхні на  колеса передньої осі автобуса. Таке довантаження коліс передньої осі 

автобуса, а відповідно і розвантаження коліс задньої осі призводить  до суттєвої зміни коефіцієнта 

опору бічному відведенню коліс цих осей, а разом з тим і до зменшення ГСР автопоїзда  в процесі 

гальмування. 
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In the process of emergency braking, the probability of violation of the stability of the road train 

increases, especially with uneven braking forces on the wheels of the axles of the road train. The stability of 

the road train in the braking mode is considered in the work. Given that in the case under consideration, the 

forces of interaction in the traction couplings of buses do not affect the redistribution of loads on the sides of 

the road train, a rather complex system – three-link trailer can be considered as three systems - three buses 

braking independently. 

In the study of the stability of the road train is considered, as a rule, plane-parallel movement of its links. 

It is believed that the normal reactions of the support surface on the wheels of the starboard and port sides are 

the same. In this case, the stability of the movement is considered for a flat model train. 

The dynamics of braking of a three-link passenger train consisting of three MAZ-206 buses is 

considered. It is shown that taking into account the redistribution of load on the axles and sides of the bus for 

the inequality of braking forces on the wheels of its axles leads to a significant change in the GSR of the bus 

train. So, if at rigid suspension brackets and tires at speed of 15 m / s the bus train at one-sided unevenness of 

brake forces already went out of admissible lane, taking into account deformations of a suspension bracket and 

tires it at this speed remained within admissible lane. This is due to the increase in the angles of the wheels of 

the front axles compared to the rear, which provided a larger radius of rotation of the bus trajectory, and, 

accordingly, reduce the deviation of the trajectory of buses from the straight line. 

Keywords: bus, braking, inequality of braking forces, stability, dimensional lane 
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ДО ВИЗНАЧЕННЯ СТІЙКОСТІ РУХУ ТРИЛАНКОВИХ АВТОПОЇЗДІВ 

 

Сучасний розвиток громадського та вантажного транспорту веде до збільшення запитів вантажних 

транспортних засобів великих міст і міських автобусів. Ця тенденція обґрунтовує аргументи економії енергії та 

зниження рівня забруднення навколишнього середовища, обумовленого обмеженістю кількості транспортних 

засобів і водіїв, необхідних для перевезення великої кількості вантажів і людей. Як наслідок, виробники 

вантажівок і міських автобусів у нинішній час проєктують конструкції великої місткості у формі спільних та 

багатоланкових, як правило, триланкових транспортних засобів. Шарнірне з’єднання ланок робить довгі 

транспортні засоби універсальними у використанні і допускає швидке маневрування навіть в напруженому 

міському середовищі. 

 Застосування автобусів з пасажирськими причепами дозволяє знизити економічні та екологічні 

витрати за рахунок застосування в години пік автобуса з причепом, а в міжпіковий час того ж автобуса без 

причепа. Тобто автобуси з причепом можуть дати те, чого не можуть дати такі ж по місткості зчленовані 

автобуси. Проте питання стійкості багатоланкових автопоїздів на сьогодні ще не до кінця вирішено. Тому метою 

роботи є визначення стійкості руху триланкового автобусного поїзда у складі автобус + причіпна ланка за 

напівпричіпною схемою + причіпна ланка за причіпною схемою.  

 Для цього розроблено просторову модель руху автобусного поїзда, що дозволила визначити параметри 

стійкості у різних режимах руху. Показано, що стійкість руху автопоїзда при виконанні маневрів «переставка» 

і «ривок рульового колеса» за швидкості 10 м/с не забезпечується і для її забезпечення необхідно зменшити 

швидкість автопоїзда до 8,5 м/с. Визначено критичну швидкість прямолінійного руху автобусного поїзда, яка 

склала 30,25 м/с, що перевищує максимальну дозволену швидкість руху навіть в системі BRT, що засвідчує 

доцільність створення такого автобусного поїзда.  

Ключові слова: автобус, причіп, стійкість, швидкість, маневр, математична модель. 

 

ВСТУП 

 Існуючі конструкції вантажних і пасажирських триланкових автопоїздів виконані за двома 

універсальними схемами. Перша: автопоїзд сформований або з тривісного тягача + 5-вісного причепа, 

виконаного на базі серійного 3-вісного напівпричепа на двохвісному підкатному візку, або сідельно-

причіпний автопоїзд, де до серійного напівпричепа причіплюється 2-вісний причіп, зазвичай з 

центрально розташованими осями. При цьому зберігається модульність конструкції рухомого складу 

[1]. Друга: автопоїзд сформований або з тривісного (двовісного) тягача і двох одно- , дво- або тривісних 

причепів, або із сідельного тягача і двох напівпричепів. З метою підвищення ефективності 

автоперевезень, скорочення витрати палива і токсичності відпрацьованих газів на одиницю вантажу, 

що перевозиться, з 1998г. скандинавські країни Швеція і Фінляндія змінили вимоги до довжини і 

повної маси автопоїздів до 25,25 м і 60 т, зберігши при цьому вимоги Директиви 2002/7/EC до осьових 

навантажень [2]. Дозволена експлуатація 2 компонувальних схем автопоїздів. Перша: автопоїзд 

сформований з тривісного тягача + 5-вісного причепа, виконаного на базі серійного 3-вісного 

напівпричепа на двохвісному підкатному візку. Друга – причіпний або сідельно-причіпний автопоїзд 

у складі автомобіля-тягача (автобуса) і двох причепів або напівпричепів. При цьому зберігається 

модульність конструкції рухомого складу [1]. 

Поява таких автопоїздів, корисний обєм кузова яких складає біля 150 м3, на міжнародних 

перевезеннях очікувалася, але, на жаль, дорожнє і транспортне законодавства до цих пір не готові до 

цього  в ЄС, окрім відповідно Швеції і Фінляндії.  

Якщо за першою схемою виконують, як правило, вантажні автопоїзди, то за другою – і 

вантажні, і пасажирські автопоїзди. Тому розглянемо триланкові автопоїзди за другою універсальною 

схемою. 

Триланкові пасажирські автопоїзди знайшли своє застосування в BRT – cистемах. Метробус 

або нова система автобусного руху "Швидкісний автобусний транспорт" (Bus Rapid Transport, BRT) є 

результатом розвитку мережі автобусного суспільного транспорту, рис.1. У порівнянні з 

метрополітеном цей проєкт має очевидні переваги: нижча вартість мережі і рухомого складу, висока 

пасажиромісткість та ефективні системи оплати, що забезпечують недорогий проїзд; висока швидкість 

руху дозволяє метробусу перевозити значну частку пасажиропотоку, що сприяє зменшенню кількості 
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автомобілів на дорогах міста і відповідно зменшенню викидів відпрацьованих газів; розширена 

інформаційна система інформує пасажирів про розклад маршрутів [3,4].  

 

 
Рисунок 1 - Триланковий метробус 

 

 Таким чином, основними перевагами BRT – систем є відносно невелика вартість будівництва, 

швидкість будівництва лінії, дешевизна автобусів, можливість гнучкої зміни пасажиропотоку за 

рахунок інтенсивності руху, можливість частково використовувати лінію BRT для інших 

спеціалізованих транспортних засобів. Він може використовувати як окремі полоси, так і частково 

рухатися існуючими дорогами. З роздільними смугами можна розвивати високу швидкість у місті. На 

одній лінії можуть бути різні маршрути, на відміну від метрополітену. Скорочує використання 

особистого автотранспорту, покращує транспортну ситуацію та дає можливість повністю відмовитися 

від мікроавтобусів у містах [3,4]. Ці переваги проявляються, перш за все, при максимальному 

використанні пасажиромісткості метробусів, тобто при застосуванні триланкових метробусів та 

можливості їх руху з максимальними швидкостями.  

 Триланковий вантажний автопоїзд наведено на рис.2 [5]. 

 

  
Рисунок 2 – Триланковий вантажний автопоїзд [5] 

 

 Питання маневреності триланкових вантажних автопоїздів детально розглянуті в роботах [6], 

[7]. Проте питання вирішення стійкості руху триланкових автопоїздів потребує ще свого вирішення. 

Метою роботи є визначення показників стійкості руху триланкових автопоїздів та аналіз факторів, що 

на них впливають. 

 АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

 У триланкових автопоїздах виникають труднощі в тому, що вивчення руху такого 

багатоланкового АТЗ значно ускладнюється через необхідність урахування впливу значної кількості 

факторів на характер руху усіх ланок. Взаємодія сусідніх ланок при русі автопоїзда з часом 

розповсюджується на весь транспортний засіб і викликає певні відхилення складових автопоїзда 

(модулів) від напрямку руху, заданого провідною ланкою (тягачем). Враховуючи той факт, що 

автопоїзд як АТЗ є засобом підвищеної небезпеки, при вирішенні задач щодо можливості експлуатації 

три- та багатоланкових автопоїздів, слід одним із перших зробити кроки до теоретичних досліджень їх 

маневреності і стійкості руху, результати яких стануть основою для відповідей на багато питань 

технічного, організаційного, правового характеру [6]. Так, у працях [8, 9] проведено спрощений аналіз 

маневреності та стійкості комбінацій транспортних засобів, наприклад, тягача в поєднанні з одним або 

двома напівпричепами або вантажівки з повним причепом. Комбінації автомобілів з причепами та 

напівпричепами розглядаються як лінійні динамічні системи з двома ступенями свободи для кожного 

блоку. Виведено рівняння руху з урахуванням впливу уповільнення та прискорення та отримано 
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характерне рівняння руху з постійною швидкістю. У роботі [10] наведено результати комплексного 

дослідження стійкості лінеаризованої одноколійної моделі двосекційної шарнірної машини при 

плоскопаралельному русі. Дві частини моделі автомобіля з'єднані в точці зчеплення за допомогою 

оригінального шарніру. Рівняння руху виводяться в аналітичній формі, що дозволяє досліджувати 

нелінійні моделі (нелінійні в'язкопружні характеристичні функції з'єднання). Визначено найважливіші 

параметри, що керують настанням порушення стійкості руху, та роль, яку відіграють еквівалентний 

коефіцієнт обертального демпфування та еквівалентна крутильна жорсткість, що характеризують 

з’єднання для пошуку критеріїв його конструкції. У роботі [11] представлено одноколійну динамічну 

модель зчленованого автобуса, яка базується на припущеннях про малі бічні прискорення передньої 

частини кузова та кути повороту зчленованого автобуса. Крім того, не враховуються тертя і зазори в 

шарнірному зчіпці. Система розроблена для точного опису поступального та обертального руху 

транспортного засобу на основі диференціальних рівнянь кінематичних параметрів, що представляють 

зчленовані автобуси. Для розв’язування рівнянь використовувався Matlab-Simulink. Результати 

моделювання є функціями кінематичних та динамічних параметрів, що дозволяють визначити 

траєкторію та ширину траєкторії зчленованого автобуса. Отримані результати є основою для точної 

оцінки динамічної моделі і вивчення динаміки зчленованого автобуса на вищому та більш складному 

рівні.  

 У роботі [12] запропоновано уніфіковану модель, яка включає динаміку повороту шарнірно-

зʼєднаної машини та повороту для будь -якої осі як тягового автомобіля (автобуса), так і причіпної 

секції. Модель включає в себе всі можливі конфігурації автобусів, включаючи шарнірне з’єднання, 

розташування силового агрегату та компонування активного шасі. Такі дослідження мотивуються 

ключовим питанням: як розробити уніфіковану модель, яка буде інклюзивною та налаштованою для  

вищезазначених конфігурацій машини? Для розробки моделі представлено три процеси моделювання. 

Взаємодія шин з опорною поверхнею описується формулою з урахуванням зміни вертикального 

навантаження. Шарнірно-з’єднаний автобус представлено у вигляді систем диференціальних рівнянь. 

Варіація моделі показує доцільність, ефективність та зручність запропонованого підходу, що можна 

налаштувати для будь-якого зчленованого транспортного засобу при визначенні параметру стійкості у 

прямолінійному русі. У роботі [13] розроблено тривимірну динамічну модель автомобіля та причепа, 

на основі яких побудована динамічна модель. На основі теорії наближення першого порядку звичайних 

диференціальних рівнянь та теорії біфуркації Хопфа вивчається лінійна та нелінійна стійкість кожного 

елемента та автопоїзда в цілому при прямолінійному русі. Численні результати показують, що для 

нелінійної та лінійної моделей критичні швидкості мало відрізняються одна від одної. У праці [14] 

рівняння вертикальної і бокової динаміки дорожнього транспортного засобу з 6 ступенями вільності 

зведені до матричної форми та досліджено рух у вертикальній і боковій площині. Запропонований 

метод може бути застосований для аналізу стійкості руху, зокрема пасажирських поїздів. У роботі [15] 

розглянуто багатоваріантне розширення методу D2-IBC (Data Driven - Inversion Based Control) і 

обговорено його застосування при контролі стабільності руху автопоїздів. У роботі [16] розроблено 

модель поїзда із 31 ступенем вільності за допомогою пакету AutoSim, шо показує напрями поліпшення 

стійкості поїзда. При цьому показано, що його стабільність можна значно підвищити за допомогою 

інвертора, який вважається ефективним для підвищення стабільності та продуктивності 

багатоланкових потягів. Проте, як показує практика, визначення характеру поведінки системи в області 

нестабільності та виявлення причин їх виникнення не втратило актуальності й досі. 

 У роботі [17] показано, що вантажні автомобілі з великою кількістю причепів (MTAHV) 

демонструють нестабільні режими руху на високих швидкостях, включаючи складання ланок, 

розгойдування причепа та перекидання. Ці нестабільні,  несприятливі режими руху можуть призвести 

до дорожньо-транспортних пригод. З іншого боку, ці транспортні засоби мають погану маневреність 

на низьких швидкостях. Це вимагає знаходити компромісний зв'язок між маневреністю на низьких 

швидкостях і бічною стійкістю на високих швидкостях.  

 Опис маневреності і стійкості руху автотранспортних засобів залежить від комбінації 

експлуатаційних, масово-геометричних і конструктивних параметрів його модулів (для метробусів це 

автобус і причепи) і систем їх керування. Бажані сполучення зазначених параметрів з погляду стійкості 

одного і того ж самого транспортного засобу в діапазоні експлуатаційних навантажень і швидкостей 

руху – не одні й ті ж самі. Це спричиняє складність отримання на ранніх стадіях створення 

автотранспортного засобу його точних конструктивних параметрів і кількісних показників за 

критеріями стійкості руху. Успіх у розв’язанні подібних завдань обумовлений тим, наскільки вдало 

підібрано математичну модель та її істотні параметри, що описують поводження динамічної системи у 
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різних режимах руху. У дослідженні [18] розроблено диференціальні рівняння плоскопаралельного 

руху для визначення показників маневреності і стійкості руху, але ці рівняння можуть характеризувати 

стійкість АТЗ тільки у прямолінійному русі. Їх використання для оцінки стійкості АТЗ у перехідних 

режимах руху може призвести до суттєвих похибок. У зв’язку з цим аналіз показників стійкості 

триланкових автопоїздів у перехідних режимах рух, а саме – при реалізації таких маневрів, як «ривок 

рульового колеса» і «переставка», належить до актуальних досліджень. 

 РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕННЯ 

 У роботі [19] записано систему рівнянь для найбільш загальної схеми триланкового причіпного 

автопоїзда, рис.3, що включає тривісний автомобіль-тягач і два тривісні причепи, з якої отримані 

рівняння для автопоїздів, що розглядаються – двовісний автомобіль-тягач або автобус (далі тягач) і два 

двовісні причепи з центрально розташованими осями. Ці рівняння записані у вигляді: 

 

 
 

Рисунок 3 – Схема неусталеного повороту триланкового автопоїзда 

11 1 1 1 1 1 1( ) cos sin cos sin 0;m u v Y Y X YB XB             

1 1 11 1 1 1 1( ) cos sin cos sin 0;m v u X X Y XB YB             

1 1 1 1 1 11 1 21 11 21 11 1 2 22 1 1( cos sin ) ( )( cos sin ) ( ) ( cos sin ) 0;I a Y X bY c d Y X c d d Y c YB XB                    

2 2 2 1 21 21 21 21 2 31 31 31 31 21 32( cos sin ) ( cos sin ) 0;I d YC d Y X d Y X d Y             
3 3 1 2 31 31 31 31 21 32( cos sin ) 0;I d YD d Y X b Y                                                                                   (1)   

             У точці зчіпки "В" (першого причепа з тягачем)  на другу ланку діє поздовжня сила XВ і 

поперечна сила YВ; у точці зчіпки "С" (першого і другого причепів)  на третю ланку діє поздовжня сила  

XС  і  поперечна сила YС. Ці сили визначені у такий спосіб: 

2 2 2 2 2 21 21 22 21 31cos sin ;XD m v m u X X Y        

2 2 2 2 2 21 21 22 21 21cos sin ;YD m u m v Y Y X        

3 3 3 3 3 31 31 32 31 31cos sin ;XC m v m u X X Y        

3 3 3 3 3 31 31 32 31 31cos sin ;YC m u m v Y Y X       (2) 

 

 У системах рівнянь (1, 2) прийняті такі позначення:  

v-поздовжня складова швидкості центру мас тягача;  

a,b - відстань від центру мас тягача до точок кріплення передньої (керованої) і задньої осі; 

c- відстань від центра мас тягача до точки зчіпки з  першим причепом;  

d1-відстань від центра мас першого причепа (другої ланки) до точки зчіпки з тягачем;  

d11-відстань від центра мас першого причепа (другої ланки) до задньої осі;  

d2-відстань від центра мас другого  причепа (третьої ланки)  до точки зчіпки з першим причепом; d21- 

відстань від центра мас другого  причепа до задньої осі;  

mі Jі (і=1,2,3) – маса й центральний момент інерції тягача, першого і другого причепа;  

vі, uі – поздовжня й поперечна проекції вектору швидкості центра мас на осі, пов'язані з тягачем, 

першим і другим причепом;   

і – кутова швидкість тягача, першого і другого причепів; 

1 – кут повороту коліс керованого коліс тягача);  
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21,31 – кут повороту коліс першого і другого причепа;   

1 – кут складання  між автомобілем тягачем і дишлем  першого причепа;  

2 – кут складання між дишлем причепа і його кістяком; 

3 – кут складання  між першим причепом  і дишлем  другого причепа;  

2 – кут складання між дишлем другого причепа і його кістяком; 

X1,Х11, X2i, X3i, Y1, Y11, Y2i, Y3i  - поздовжні і поперечні сили на  колесах  осей автопоїзда.  

 У рівняння (1,2) входять кути складання і повороту керованих коліс автобусів. Ці кути 

визначені у такий спосіб: 
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  (3) 

 У системі рівнянь (3) допоміжні кути 1, 2,   визначені залежностями: 
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 (4) 

У системах рівнянь (1 - 3) прийняті такі позначення: 

і – кути складання між ланками автопоїзда, рис.1; 

і – кутова швидкість і-ої ланки автопоїзда; 

L0=L1=L2 – база автобуса, для всіх автобусів однакова, L0=L1=L2 =4270 мм; 

l1=l2 –відстань від точки зчіпки першого автобуса з другим, другого автобуса з третім, l1=l2=3700 мм; 

a=a1=a2 – відстань від центру мас автобуса до його передньої осі, a=a1=a2=2732 мм;  
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b=b1=b2 – відстань від центру мас автобуса до його задньої осі, b=b1=b2=1538 мм; 

с1=с2 – відстань від центру мас автобуса до точки зчіпки з наступним, с1=с2=5750 мм. (4,5) 

 Кути складання ланок і повороту керованих осей автобусів доцільно визначати за колового руху 

автопоїзда. У цьому випадку розрахункові формули для визначення кутів складання і кутів повороту 

керованих осей другого і третього автобусів (причепів) визначаються геометричними параметрами 

ланок і заданим параметром – кутом повороту керованих коліс першого автобуса. Так, якщо для 

автобусного поїзда у якості заданого параметру прийняти кут повороту керованих коліс першого 

автобуса, то  
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 Конструктивні відмінності вантажних і пасажирських автопоїздів обумовлені кількістю осей 

ведучої ланки (автомобіля-тягача, автобуса) і причіпної ланки, кількістю керованих осей та місцем їх 

розташування. Разом з тим, із запропонованої загальної схеми триланкового автопоїзда можна 

отримати будь-яку іншу, прирівнюючи нулю або масу і момент інерції осі, або кут повороту осі, або 

відповідні компонувальні параметри. 

 Досліджуючи стійкість руху автопоїзда розглядають, як правило, плоскопаралельний рух його 

ланок. При цьому вважають, що нормальні реакції опорної поверхні на колеса правого і лівого борту 

однакові. За цієї умови стійкість руху розглядається для плоскої моделі автопоїзда. 

 Маневрування у граничних режимах руху може призвести до суттєвої зміни реакцій опорної 

поверхні на колеса ланок автопоїзда. Тому необхідно розглянути рух автопоїзда в поперечній площині. 

При вивченні усталених  рухів задача зводиться до аналізу  кінцевих рівнянь (величини кутів крену і 

перерозподіл навантажень по бортах постійні). Для цих режимів руху рівняння для визначення кутів 

крену тягача, першого і другого причепів записані у вигляді [18]: 
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Динамічні складові вертикальних реакцій в опорах, що обумовлені  кутами крену 
1  і (1)

0 2  і

)2(

о , 3  і 
)3(

о
  (довантаження і розвантаження), визначимо як: 

G1=q1(1- (1)

о ) H1/2  ;   G2=q2(2-
)2(

о  )H2/2;   G3ρ=q3ρ(3- )3(

о
  )H3/2. 

Отже, динамічні навантаження, з урахуванням бортового перерозподілу, приймуть вид 
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1 1 1;
oG G G     /

1 1 1;
oG G G     

2 2 2;
oG G G    /

2 2 2;
oG G G      

3 3 3;
oG G G       /

3 3 3.
oG G G           (7) 

 

 Для триланкового причіпного автопоїзда сили взаємодії в тягово-зчіпних пристроях не 

впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок автопоїзда. Тому досить складну систему – 

триланковий причіпний автопоїзд можна розглядати як три системи – автомобіль-тягач (автобус), 

перший і другий причепи, що креняться незалежно. При цьому вісь крену кожної ланки паралельна 

опорній поверхні, і рух ланок автопоїзда у вертикальній поперечній площині впливає на боковий рух, 

в першу чергу, і в основному, шляхом зміни вертикальних навантажень на колеса. При цьому 

змінюються вертикальні реакції опорної поверхні на колеса автопоїзда, що призводить до зміни 

коефіцієнтів опору відведення коліс тягача і причепів, і тим самим зміні показників стійкості. У 

відповідності до цієї концепції і було проведено дослідження руху автопоїзда в поперечній площині. З 

використання рівнянь (4) були визначені кути складання ланок автопоїзда,  рівнянь (6) – кути крену 

автобусів МАЗ-206, рівнянь (8) – величин довантажень і розвантажень коліс першого, другого і 

третього автобусів, а також вантажного автопоїзда у складі автомобіля-тягача DAF XF 105 і двох 

причепів з наближеними осями Krone ZZ-18, рис. 6, при повороті на 900 за швидкості 15 м/с і режимного 

коефіцієнту повороту  

10

1

0, 01 .ПK м
v

 
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  
 

 

 ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Аналіз даних рис. 6 показує, що характер зміни кутів складання, крену, довантажень коліс 

одного борту для пасажирського автопоїзда у складі трьох автобусів МАЗ-206 і вантажного автопоїзда 

у складі автомобіля-тягача DAF XF 105 і двох причепів з Krone ZZ-18 з наближеними осями однаковий. 

При цьому кути складання і крену пасажирського автопоїзда менші у порівнянні з вантажним, що 

пояснюється наявністю керованих ланок у вантажного автопоїзда, разом з тим довантаження коліс 

одного борту вантажного автопоїзда менше у порівнянні з пасажирським за рахунок більшої 

жорсткості підвіски тягача і причепів. 
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в)                                                                                             г) 

             
д)                                                                              е) 

Рисунок 6 – Зміна кутів складання, крену і довантажень коліс одного борту: 

а, в, д – для автобусного поїзда у складі трьох автобусів МАЗ – 206; 

б, г, е – для автопоїзда у складі автомобіля-тягача  DAF XF 105 і двох причепів з Krone ZZ-18 

 

 Величини довантажень коліс одного борту, а також кути складання покладені в основу 

розрахунків показників стійкості автопоїздів. При цьому враховано зміну коефіцієнтів опору 

відведення коліс автопоїзда від зміни навантаження з використання методики Д.А.Антонова [20]. На 

рис. 7 наведені залежності бічних прискорень автопоїздів, що розглядаються, при виконанні маневру 

«ривок рульового колеса» за швидкості 10 м/с.   
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а)                                                                                  б) 

Рисунок 7 – Зміна бічних прискорень у центрі мас ланок: 

а – для пасажирського автопоїзда, б – для вантажного автопоїзда  

 

 Аналіз даних, рис.7, показує, що бічні прискорення, що діють у центрі мас ланок пасажирського 

і вантажного автопоїздів майже однакові, проте є і суттєва різниця. Для пасажирського автопоїзда в 

початковий момент маневру бічні прискорення другого і третього автобусів набувають відʼємного 

значення, що може за інших умов (наприклад, збільшення швидкості руху при виконанні різних 

маневрів) призвести до порушення стійкості руху, що не характерно для вантажного автопоїзда. Разом 

з тим, стійкість руху автопоїздів, що розглядаються, при виконанні маневру «ривок рульового колеса» 

забезпечується (максимальні прискорення не  перевищують 0,45 g). При цьому максимальні 

прискорення зменшуються на 8,6% за відсутності крену кузова. 

 ВИСНОВКИ 

 1. Показано, що для триланкового причіпного автопоїзда сили взаємодії в тягово-зчіпних 

пристроях не впливають на перерозподіл навантажень по бортам ланок автопоїзда  і такий автопоїзд 

можна розглядати як три системи – автомобіль-тягач (автобус), перший і другий причепи, що креняться 

незалежно.  

2. Встановлено, що крен ланок автопоїзда призводить до зміни опорних реакцій на колесах 

різних бортів,  що призводить до зміни коефіцієнтів опору відведення коліс тягача і причепів, і тим 

самим зміні показників стійкості.  

3. Показано, що характер зміни кутів складання, крену, довантажень коліс одного борту для 

пасажирського автопоїзда у складі трьох автобусів МАЗ-206 і вантажного автопоїзда у складі 

автомобіля-тягача  DAF XF 105 і двох причепів з Krone ZZ-18 з наближеними осями однаковий. При 

цьому кути складання і крену пасажирського автопоїзда менші у порівнянні з вантажним, що 

пояснюється наявністю керованих ланок у вантажного автопоїзда, разом з тим довантаження коліс 

одного борту вантажного автопоїзда менше у порівнянні з пасажирським за рахунок більшої 

жорсткості підвіски тягача і причепів. 

 4. Бічні прискорення, що діють у центрі мас ланок пасажирського і вантажного автопоїздів майже 

однакові. Для пасажирського автопоїзда в початковий момент маневру бічні прискорення другого і 

третього автобусів набувають відʼємного значення, яке може призвести до порушення стійкості руху, 

що не характерно для вантажного автопоїзда. Разом з тим, стійкість руху автопоїздів, що 

розглядаються, при виконанні маневру «ривок рульового колеса» забезпечується (максимальні 

прискорення не  перевищують 0,45 g). При цьому максимальні прискорення зменшуються на 8,6% за 

відсутності крену кузова. 

 У пропонованому дослідженні розглянуто питання стійкості триланкового автопоїзда у тяговому 

режимі. Не менш важливими в процесі експлуатації автопоїздів є питання, що пов’язані з вивченням  

їх стійкості у гальмівному режимі.  Цьому будуть присвячені подальші дослідження. 
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V. Sakhno, S. Sharai, I. Murovanyi, I. Tchovcha. To determination of stability movement three-

link road trains 

The modern development of public and freight transport leads to an increase in the demand for freight 

vehicles of large cities and city buses. This trend substantiates the arguments of energy saving and reduction 

of environmental pollution due to the limited number of vehicles and drivers needed to transport a large number 

of goods and people. As a result, truck and city bus manufacturers are currently designing large-capacity 

structures in the form of joint and multi-link, usually three-link vehicles. Swivel hinges make long vehicles 

versatile and allow you to maneuver quickly even in a busy urban environment. 

The use of buses with passenger trailers allows to reduce economic and environmental costs by using 

the bus with a trailer during peak hours, and the same bus without a trailer during peak hours. That is, buses 

with a trailer can give what can not give the same capacity articulated buses. However, the stability of multi-

link road trains has not yet been fully resolved. Therefore, the aim of the work is to determine the stability of 

the three-link bus train in the bus + trailer link on the semi-trailer scheme + trailer link on the trailer scheme.  

For this purpose, a spatial model of the bus train movement was developed, which allowed to 

determine the parameters of stability in different modes of movement. It is shown that the stability of the road 

train when performing maneuvers "shift" and "jerk of the steering wheel" at a speed of 10 m / s is not provided 

and to ensure it is necessary to reduce the speed of the road train to 8.5 m / s. The critical speed of rectilinear 
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movement of a bus train was determined to be 30.25 m / s, which exceeds the maximum allowed speed even 

in the BRT system, which may indicate the feasibility of creating such a bus train. 

Key words: bus, trailer, stability, speed, maneuver, mathematical model. 
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МЕТОДИКА ДОСЛІДЖЕННЯ ВПЛИВУ КОЛИВАНЬ ПІДРЕСОРЕНОЇ ЧАСТИНИ 

КОЛІСНИХ ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБІВ НА СТІЙКІСТЬ РУХУ 
 

Для колісних транспортних засобів розроблена методика дослідження впливу відносних коливань 

підресореної частини на стійкість руху вздовж криволінійних ділянок шляху. Особливістю вказаних коливань 

є те, що вони враховують нелінійні силові характеристики пружних амортизаторів та демпферних пристроїв. За 

умови, що динамічний процес вказаної частини відбувається у вертикальній площині, побудовано його 

математичну модель. Вона являє собою систему двох нелінійних диференціальних рівнянь другого порядку. 

Враховуючи, що під час руху колісних транспортних засобів максимальні значення сил опору демпферних 

пристроїв є значно меншими за максимальні значення пружних сил амортизаторів, побудовано наближений 

аналітичний розв’язок математичної моделі. Він базується на: існуванні нормальних форм коливань 

незбуреного руху підресореної частини; використанні періодичних Ateb-функцій для їх описання; узагальненні 

основних ідей методу Ван-дер-Поля на рівняння збуреного руху. Показано, що нормальні форми коливань 

підресореної частини, мають цю особливість, що їх частота залежить від амплітуди, параметрів, які описують 

пружні властивості амортизаторів та силу опору демпферів. Зокрема, для прогресивної залежності пружних 

властивостей амортизаторів від деформації, вона для більших значень амплітуди приймає більші значення, а 

для регресивної – менші. Отримані основні аналітичні залежності які стосуються нормальних коливань 

підресореної частини у поєднанні із основними принципами механіки використано для визначення критичної з 

огляду на занесення швидкості стійкого руху вздовж криволінійних ділянок шляху. Показано, що вказана 

величина приймає менші значення для більших величини амплітуд коливань та менших величин параметру, 

який вказує на відхилення пружних властивостей амортизаторів від лінійного закону і одночасно більші - для 

більших величин їх статичної деформації підресореної частини.  

Результати роботи можуть бути базою для вибору силових параметрів системи підвіски з метою 

максимального забезпечення експлуатаційних характеристик колісних транспортних засобів, а їх достовірність 

підтверджується відомими для граничних випадків результатами. 
Ключові слова: підресорена та непідресорена частини, нормальні форми коливань, стійкість руху, 

деформація, динаміка. 

 

ВСТУП 

Основні експлуатаційні характеристики колісних транспортних засобів (КТЗ) визначаються 

динамікою підресореної та непідресореної частини (ПЧ та НПЧ), а також силами взаємодії коліс із 

опорною поверхнею. Вказані чинники є взаємопов’язані і значною мірою визначаються нерівностями 

шляху та силовими характеристиками системи підвіски (СП) та пружних шин. Для більшості КТЗ 

пружні амортизатори (пневматичного, ресорного, пружинного типів) мають силові характеристики, які 

описуються нелінійними залежностями від їх деформацій, а для адаптивних підвісок ще додатково і 

від швидкості деформацій. Тому математичні моделі динаміки ПЧ чи системи підресорена-

непідресорена частини є системи нелінійних диференціальних рівнянь другого порядку. Аналітичне 

дослідження останніх є складною, точніше кажучи нерозв’язальною проблемою. Одночасно найбільш 

точну та достовірну інформацію про основні експлуатаційні характеристики можна отримати із 

використанням математичних співвідношень, які описують основні динамічні процеси ПЧ та НПЧ. Для 

часткового вирішення проблеми впливу динаміки ПЧ та НПЧ на основні експлуатаційні 

характеристики розвиваються наступні методи: а) лінеаризації нелінійних силових характеристик СП 

та пружних шин, що призводить до лінійних математичних моделей для яких достатньо розвинуті 

методи чисельної симуляції чи аналітичного інтегрування рівнянь руху; б) максимального (для 

конкретного випадку дослідження експлуатаційних характеристик) спрощення розрахункових, а від 

так – математичних моделей; в) експериментальний. Кожен із методів має свої переваги та недоліки 

перед іншим. Так, лінеаризовані математичні моделі не враховують низки властивостей реальних 

процесів динаміки системи підресорена – непідресорена частини, зокрема залежність їх власних частот 

від амплітуд, а від так, особливості резонансних процесів під час руху КТЗ вздовж шляху із 

нерівностями. Подібні недоліки характерні і для чисельної симуляції нелінійних математичних 

моделей. Що стосується досліджень побудованих на базі максимально спрощених нелінійних 

розрахункових моделей, то вони для конкретних експлуатаційних характеристик дозволяють 
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встановити низку особливостей, які не вдається встановити на базі лінеаризованих моделей. Тому, 

найбільшу практичну цінність становлять аналітичні результати отримані для відносно спрощених 

нелінійних розрахункових моделей за умови урахування у них тих чи інших особливостей динаміки 

системи підресорена-непідресорена частини, які відіграють домінуючу роль у досліджені стійкості 

руху, плавності ходу, керованості тощо. Саме такий підхід розвивається при дослідженні стійкості руху 

КТЗ за умови нелінійних характеристик елементів СП та узагальнених розрахункових моделей. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 

Відомо, що у КТЗ у якості пружних елементів СП використовують пружинні (ресорні), 

пневматичні, гідропневматичні, гідравлічні, електромагнітні та ін. системи [1-5]. Для більшості із них 

відновлювальна сила описується нелінійною залежністю від їх деформації або деформації та швидкості 

деформації (див., наприклад, [6-12]). Тому, навіть для випадку, коли нехтується пружними 

властивостями шин, а розглядаються тільки моноформні чи складні коливання ПЧ, математичною 

моделлю її динаміки є нелінійні диференціальні рівняння. Для них, у випадку моноформних коливань, 

із використанням асимптотичних методів нелінійної механіки [13] і спеціальних Ateb-функцій [14-16] 

встановлено низку особливостей поздовжніх, поперечних, вертикальних коливань ПЧ та їх вплив на 

стійкість руху КТЗ вздовж криволінійних ділянок шляху, керованість КТЗ, умови існування та 

особливості резонансних коливань та ін. Проте, у більшості із вказаних робіт розглядались тільки 

моноформні коливання ПЧ (вертикальні, поздовжньо- чи поперечно-кутові). Однак, під час руху КТЗ 

вздовж шляху із нерівностями ПЧ здійснює складні нелінійні коливання. Дослідження їх зв’язано із 

побудовою розв’язку систем нелінійних коливань. Саме дослідження таких складних процесів 

динаміки КТЗ за умови, що силові характеристики система підвіски описуються нелінійними 

співвідношеннями є предметом розгляду роботи 

Під час руху КТЗ вздовж шляху із нерівностями ПЧ здійснює складні коливання у вертикальній 

площині, яка перпендикулярна до вектора швидкості центру мас вказаної частини. Силові 

характеристики пружних амортизаторів та демпферних пристроїв описуються нелінійними 

залежностями їх деформацій (амортизаторів) чи швидкостей деформацій (демпферних пристроїв): 
1

i iF c   - величина пружної сили амортизаторів, 
i  - їх деформації ( i 1  - для амортизаторів правого 

борта, i 2 - для лівого),   - параметр, який вказує на відхилення пружних властивостей амортизаторів 

від лінійного закону, c  - коефіцієнт пропорційності (аналог коефіцієнту жорсткості); 2s 1

i iR    - сил 

опору демпферних пристроїв ( , s  - відомі сталі), 
i  - швидкості деформацій демпферів. Необхідно 

визначити вплив динаміки відносного руху ПЧ на стійкість руху КТЗ вздовж криволінійної ділянки 

шляху. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

За розрахункову модель для розв’язування поставленої задачі приймається система двох тіл – 

підресорена та непідресорена частини. Взаємодіють між собою вказані частини пружними 

амортизаторами та демпферними пристроями, а з дорожнім покриттям - шинами. Деформаціями 

останніх в подальшому нехтується. За вказаних переміщень ПЧ її відносне положення однозначно 

визначається положенням центру мас та кутом повороту її навколо поздовжньої осі, яка проходить 

через центр мас. Тому за узагальнені координати, які визначають положення ПЧ приймемо 

вертикальне переміщення центу мас  z t  та кут повороту  t  вказаної частини навколо 

горизонтальної  поздовжньої осі, яка проходить через центр мас. Відраховуватимемо узагальнену 

координату  z t  від статичного положення ПЧ, а  t - від горизонтальної поперечної осі.  

Деформації пружних амортизаторів для довільного положення ПЧ виражаються через 

узагальнені координати залежностями:    1 st.( l t z t )      ,    2 st.( l t z t )      , а від так 

величини сил, які діють на ПЧ зі сторони пружних амортизаторів рівні:     2 1

1 st.F c( l t z t )      , 

    2 1

2 st.F c( l t z t )     
.
 Щодо статичної деформації пружних амортизаторів 

st. , то вона 

відповідно до визначення зв’язана із “коефіцієнтом жорсткості” c  залежністю . 

2

2

1

st. 1

st.

Q
2c( ) Q c , Q

2( )

 

 
   


-  вага ПЧ. Наведене дозволяє записати диференціальні рівняння 

відносного руху у вигляді  
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                 

             

2 2

2 2

1 1

C st. st. R

1 1

st. st.

I t cl l t z t cl l t z t M t , z t . 0,

Q
z Q с( l t z t ) с(( z t l t ) R t , z t .....

g

   

   

             

             

       (1) 

 

cI , момент інерції ПЧ відносно поздовжньої осей, яка проходять через її центри ваги,  RM ,z  

та  R ,z  - момент сил опору демпферних пристроїв відносно вказаної осі та їх головний вектор. 

Величини цих векторів рівні          
2s 12s 1R ,z (l t z t ) (l t z t)
        

 
,  

            
2s 12s 1

RM t ,z t l (l t z t ) (l t z t)
        

 
.  

Як було наголошено вище, стійкість руху КТЗ вздовж криволінійних ділянок шляху визначається 

значною мірою динамічною силою тиску шин на опорну поверхню, остання в свою чергу визначається 

динамікою ПЧ. Тому наступним завданням роботи є визначення законів поперечно-кутових та 

вертикальних коливань ПЧ. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Для аналітичного описання динаміки ПЧ перш за все заміною змінних    st.w t z t    

(    w t z t  ,    w t z t  ) диференціальні рівняння (1) проведемо до вигляду 

 

    

               

           

2 2

2 2

1 1

R

C C

1 1

1 1
t cl l t w t cl l t w t M , w t ......

I I

g g
w с(w t l t ) с((w t l t ) R , w t .

Q Q

   

   

         

        

                (2) 

 

Для забезпечення належної комфортабельності перевезення у КТЗ використовують СП для якої 

під час руху вздовж шляху із нерівностями максимальні значення пружних сил амортизаторів є значно 

більшими від максимальних значень сил опору демпферних пристроїв, тобто 

        2 21 1

st. st.max с( l t z t ) с (( z t l t )
   

         >>max     R t ,z t . Останнє є підставою для 

застосування загальних ідей методів збурень при побудові розв’язку системи диференціальних рівнянь 

(2). Ефективність їх використання залежить від можливості побудови “породжуючих рівнянь”. 

Динаміка породжую чого руху ПЧ, як випливає із вище наведеного, зв’язана із побудовою 

розв’язку системи нелінійних диференціальних рівнянь, тобто   

 

            

        

2 2

2 2

1 1

C

1 1

1
t cl l t w t cl l t w t 0......

I

g
w с(w t l t ) с((w t l t ) 0.

Q

   

   

       

      

               (3) 

Покажемо, що відповідно до основної ідеї описання нормальних форм коливань у сильно 

нелінійних системах [17,18] поперечно-кутові та вертикальні переміщення ПЧ при 

2m 1
1 , m,n 0,1, 2,...

2n 1


   


зв’язані співвідношенням    w t t ,     - невідомий параметр.  

Підставляючи вказану залежність між невідомими нормальними формами коливань у рівняння (3), для 

знаходження  t  та   отримуємо співвідношення  

 

      2 2 2 2
1 1 1 1

C

l g
l l (l ) (l )

I Q

       
                                       (4)  

Таким чином, знаходження невідомих форм коливань частково зв’язано із проблемою існування 

та знаходженням розв’язків алгебраїчного рівняння (4). Перейдемо до наближеного аналітичного їх 
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знаходження. Із фізичного змісту умови існування нормальних форм коливань у  ПЧ  (    w t t  ) 

випливає, що параметр   приймає мале значення. Це дозволяє для наближеного знаходження 

параметру   обмежитись декількома членами розкладу в околі параметру l  виразів 2 1
(l )

 
  . 

Отримаємо після нескладних перетворень алгебраїчне рівняння третього степеня  

 

         2 2 21 1 2

2 2 2

C

2 2g
l 1 l 1 l

I Ql

    
                                                  (5) 

 

Його корені рівні 
1 0  , 

 

 

2

C

2

I g 1 Ql

Q 1

  
 

  
, 

 

 

2

C 2

3

2 2

I g 1 Ql

Q 1

  
  

  
. Першому кореню 

відповідають поперечно кутові коливання ПЧ, а другому та третьому – поперечно-кутові та 

вертикальні коливання ПЧ, причому, другому випадку відповідають синхронні поперечно-кутові та 

вертикальні коливання ПЧ, а третьому - у протилежних фазах. 

Не менш важливою проблемою є описання форм коливань. Для цього із першого рівняння 

системи (3) для випадку 
1 0   маємо 

 

 
 2 1

C

2cl ( t )
t 0,

I

 
                                                           (6)  

 

Його розв’язок описується за допомогою періодичних Ateb-функцій [14] у вигляді 

    t asa 1,1, a t      , де a  - амплітуда коливань, а  a  - їх частота, яка рівна 

 
2 2

2
2

C

cl
a ( 2) a

I

 

     або  
1

2 2
2

st.

( 2)gl l
a a

2

   
   

  
,   - радіус інерції ПЧ: 2

C

Q
I

g
  . 

Що стосується нормальних коливань ПЧ (поперечно- кутових та вертикальних), то вони (див. 

залежності (3) - (6)) описуються також за допомогою періодичних Ateb- функцій 

 

  

   

 
 

 
 

2

2 2

2

t asa 1,1, (a)t ,

1 l
w t a sa 1,1, (a)t ,

1

      

   
      

  

                                                         (7) 

 

де 
   

 

 

 

2 21 1
2 2 2 2

2 2 1

st.

gl 2 1 l 1 l
(a) l l a

4 ( ) 1 1

   





                     
                

 і верхній знак у функції 

 w t  відповідає поперечно-кутовим і вертикальним коливанням ПЧ у одній фазі, а нижній – у 

протилежних фазах. Із залежності (7) випливає, що для прогресивної силової характеристики пружних 

амортизаторів нормальні форми коливань незбуреного руху можливі при 
 

2
2 l

1
 

 
, а для 

регресивної навпаки 
 

2
2 l

1
 

 
. 

На рис. 1 представлено залежність частоти нормальних форм коливань (у герцах) від амплітуди 

при різних значеннях статичної деформації ПЧ та параметру нелінійності. 
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Рисунок 1 . Залежність частоти нормальних коливань від амплітуди при різних значеннях 

статичної деформації ПЧ та параметру нелінійності  . 

 

Чисельні дослідження проводились при l 0.85м , 2 2l 3  , 
st 0.15м; 0.25м   (рис. 1а, 1б - 

відповідно), 2 / 3; 4 / 7; 2 / 5      (лінія 1, 2, 3 - відповідно). 

Отримані результати показують, що власні частоти поперечно-кутових коливань ПЧ для 

регресивної характеристики пружних амортизаторів: 

- приймають менші значення для більших величин амплітуд коливань. Одночасно залежність 

зменшення частоти від амплітуди коливань є більшою для менших величин параметру  . Зростання 

амплітуди поперечно-кутових коливань від 0.05 рад. до 0.01 рад спричиняє зменшення частоти на 

12.9% при 
st4 / 7 , 0.35м     , а при 

st2 / 7 , 0.35м     - на 20.6%; 

- за однакових амплітуд коливань частота коливань є більшою для менших значень параметру 
. Частота вказаних коливань при амплітуді коливань 0.05 рад і 

st4 / 7 , 0.35      є на 36.2%  більшою 

ніж при 
st2 / 7 , 0.35     , а при амплітуді коливань 0.15 рад – на 17,7%; 

- зростання статичної деформації від 015 м до 0.25 м при 2 / 7    спричиняє зменшення 

частоти коливань на 16.5%  при амплітуді коливань 0.1 рад. 

Для прогресивної  характеристики системи підресорювання: 

- зростання статичної деформації від 015 м до 0.25 м при 2 / 9   спричиняє зростання частоти 

коливань на 67.2%  при амплітуді коливань 0.1 рад.  

- за однакових амплітуд коливань частота коливань є більшою для менших значень параметру 
. Частота вказаних коливань при амплітуді 0.05 рад. і 

st2 / 9 , 0.35     є на 29.8%  більшою ніж при 

st2 / 3 , 0.35    , а при амплітуді коливань  коливань 0.2 рад – меншою на 4.6%. 

Що стосується якісної картини частот нормальних коливань, то вона має подібний характер як 

для поперечно-кутових коливань ПЧ із регресивною характеристикою пружних амортизаторів. Проте 

кількісні показники частот нормальних коливань є значно більшими. 

Для визначення впливу сил опору демпферних пристроїв на нормальні форми коливань ПЧ 

обмежимось першим наближенням розв’язку. Для його знаходження, відповідно до основної ідеї 

методу Ван-дер-Поля [13], динамічний процес ПЧ описується аналогічними співвідношеннями як і для 

випадку розглянутих вище нормальних коливань, тільки амплітуда та фаза коливань є функціями часу. 

Таким чином, для знаходження законі зміни амплітуди коливань (параметру a ) отримуємо звичайне 

диференціальне рівняння  
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де верхній знак приймається для амплітуди синхронних коливань, а нижній – для випадку поперечно-

кутових та вертикальних коливань у протилежних фазах.  

Отримані вище результати дозволяють отримати значення динамічної сили тиску на опорну 

поверхню. У випадку безвідривного контакту коліс із опорною поверхнею динамічна сила тиску 

останніх на опорну поверхню рівна 
r

1 2 QN N P Q Ф ,     де P - вага НПЧ, 
r

QФ  - головний вектор сил 

інерції відносного руху ПЧ. Щодо величини останнього, то виходячи із диференціального рівняння 

вертикальних коливань ПЧ та його розв’язку у нормальній формі, маємо 

 

 
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1 l2a Q
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                                  (9) 

Таким чином, екстремальні значення сили тиску на опорну поверхню за умови усталеного руху 

КТЗ рівні 

 

 
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                                  (10) 

З іншого боку, умовою стійкості руху з огляду на занесення КТЗ вздовж криволінійної ділянки 

шляху є: 
e e

1 2 Q Pf (N N ) Ф Ф   , де 
e

QФ  та e

PФ  - головні вектори сил інерції переносного руху відповідно 

ПЧ та НПЧ. Їх величини рівні  

2
e

Q

Q V
Ф

g R
 ,

2
e

P

P V
Ф

g R
 , де R  - радіус кривини ділянки шляху. 

Обмежуючись мінімальним значенням сили тиску в умові стійкості рух отримуємо  
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                                        (11) 

Зауважимо, у отриманій вище формулі за значення сили тиску коліс КТЗ  на дорожнє покриття 

прийнято мінімальне її значення. Таким чином, безпечне з огляду на занесення швидкості стійкого 

руху вздовж криволінійної ділянки шляху повинно бути меншим за критичне значення V , яке 

визначається із (11) (для випадку рівності) 
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На рис.2 для різних значень параметрів, які характеризують пружну підвіску КТЗ представлено 

залежність від амплітуди коливань критичної швидкості стійкого руху  

 

 
а)                                                                                            б) 
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Рисунок 2. Залежність критичної швидкості стійкого руху від амплітуди коливань 

Чисельні дослідження проводились при R 0.40м , f 0.6 . Криві на рис. 2а, 2б побудовані при 

st 0.35м; 0.25м; 0.15м   (лінія 1, 2, 3 - відповідно), 2 3; 4 7     (рис. 2а, 2б – відповідно). 

Із отриманих розрахункових залежностей та графічних представлених на рис.2 випливає:  

- для більших величин амплітуд коливань ПЧ критичне значення швидкості стійкого руху є 

меншим; 

- для СП із більшою статичною деформацією пружних амортизаторів, при незмінних інших 

параметрах, зростання статичної деформації спричиняє зростання критичної швидкості. Так зростання 

статичної деформації від 0.25м. до 0.35м при 2 7    та амплітуді коливань 0.075м спричиняє 

зростання критичної швидкості стійкого руху на 10.7%, а при амплітуді коливань 0.01м – 39.3%;  

- зростання параметру  , який характеризує нелінійно-пружні властивості амортизаторів 

спричиняє зростання критичної швидкості руху. Так зростання вказаного параметру від 2 3    до  

 4 / 9    при статичній деформації  0.2м і амплітуді коливань 0.02м спричиняє зростання критичної 

швидкості на 7,6% , а при амплітуді коливань 0.05м на 38.8% за цієї ж величини статичної деформації. 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 

Для дослідження стійкості руху КТЗ з огляду на занесення під час руху вздовж криволінійних 

ділянок шляху із урахуванням нелінійних коливань ПЧ розроблено методику їх дослідження. Вона 

базується на поєднанні загальних ідей методів збурень, використанні періодичних Ateb-функцій для 

описання нормальних форм поперечно-кутових та вертикальних коливань ПЧ. Показано, що вказані 

форми коливань ПЧ, мають цю особливість, що їх частота залежить від амплітуди, статичного 

переміщення ПЧ, параметру, який вказує на відхилення пружних властивостей амортизаторів від 

лінійного закону. Зокрема, для прогресивної залежності пружних властивостей амортизаторів від 

деформації, вона для більших значень амплітуди приймає більші значення, а для регресивного закону 

– навпаки менші значення. Одночасно вплив демпферних пристроїв призводить до затухання амплітуд 

коливань, а від так і зміни в часі частоти. Причому власна частота нормальних коливань ПЧ для 

прогресивного закону пружної сили амортизаторів з часом зростає, а для регресивного – спадає. Як 

окремий випадок отриманого випливають результати, що стосуються моноформних коливань ПЧ. 

Отримані основні аналітичні залежності які стосуються нормальних коливань ПЧ у поєднанні із 

основними принципами механіки використано для визначення критичної з огляду на занесення 

швидкості стійкого руху вздовж криволінійних ділянок шляху. Показано, що критичне значення 

швидкості стійкого руху є меншим для більших величини амплітуд коливань та менших величин 

параметру, який вказує на відхилення пружних властивостей амортизаторів від лінійного закону і 

одночасно більшим для більших величин їх статичної деформації. Зокрема, при зростанні:  

а) амплітуди коливань від 0.04м. до 0.05м при статичній деформації амортизаторів 0.2 м 

параметрі нелінійності 2 3     критична швидкість стійкого руху зменшується на 27.4%, а при  

параметрі не лінійності 2 7    - на  6.7%;  

б) статичної деформації від 0.2м до 0.3м та параметру нелінійності 2 7    критична швидкість 

стійкого руху збільшується на 5% при амплітуді коливань 0.04м., а при амплітуді нормальних коливань 

0.06м. – на 8.2%; 

в) параметру нелінійності від 4 7    до 2 7    спричиняє зростання критичної швидкості 

руху на 15.42% при статичній деформації 0.35м і амплітуді коливань 0.05м, а при амплітуді коливань 

0.075м – на 36.6%. 

ВИСНОВКИ 

Провідні автовиробники світу ведуть інтенсивні дослідження, які стосуються динаміки ПЧ та 

НПЧ за нелінійних математичних моделей. Однак результати їх досліджень базуються на чисельній 

симуляції відповідних математичних моделей. Чисельна симуляція не дає достатньої інформації для 

випадків резонансних коливань навіть простіших – одномасових моделей із нелінійними 

характеристиками пружних амортизаторів. До того ж, використання в останні роки у транспортних 

засобах адаптивних елементів потребує створення програмного продукту для них, який забезпечував 

би найбільш комфортні умови транспортування окремих категорій людей чи вантажів. Саме отримані 

у роботі результати можуть бути використані, зокрема, для цієї мети. 

Отримані основні співвідношення можуть служити базою для широко планових проектно-

конструкторських робіт з метою модернізації наявних чи створення нових систем підресорювання, які 

б у більшій мірі задовольняли експлуатаційним вимогам у складних умовах руху КТЗ. Одночасно 
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отримані у роботі результати можуть використовуватись для подальших досліджень динаміки КТЗ, 

зокрема під час руху вздовж шляху із невпорядкованою системою нерівностей, керованості КТЗ та ін. 
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B. Sokil, A. Senyk, M. Sokil, A. Andrukhiv. Methodology of research of the influence of oscillations 

of the sprung part of wheeled vehicles on the stability of movement. 

For wheeled vehicles, a methodology for studying the effect of relative oscillations of the sprung part 

on the stability of movement along curved sections of the road has been developed. The peculiarity of these 

oscillations is that they take into account the nonlinear power characteristics of elastic shock absorbers and 

damping devices. 

Provided that the dynamic process of this part takes place in the vertical plane, its mathematical model 

is built. It is a system of two nonlinear differential equations of the second order. Given that the maximum 

values of the resistance forces of damping devices during the movement of wheeled vehicles are much smaller 

than the maximum values of the elastic forces of the shock absorbers, an approximate analytical solution of 

the mathematical model is built. 

It is based on: the existence of normal forms of oscillations of undisturbed motion of the sprung part; using 

periodic Ateb functions to describe them; generalization of the main ideas of the Van der Paul method to the 

equation of perturbed motion. 

It is shown that the normal forms of oscillations of the sprung part have this feature, their frequency 

depends on the amplitude, parameters that describe the elastic properties of the shock absorbers and the 

resistance of the dampers. 

In particular, for the progressive dependence of the elastic properties of the shock absorbers on the 

deformation, it takes larger values for larger values of amplitude, and for regressive - smaller. 

http://www.academia.edu/14061651/Influence_of_soil_%20deformation_on_off-road_%20heavy_vehicle_%20suspension
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The obtained basic analytical dependences concerning the normal oscillations of the sprung part in 

combination with the basic principles of mechanics were used to determine the critical speed of steady motion 

along curvilinear sections of the road. 

It is shown that this value takes smaller values for larger values of oscillation amplitudes and smaller 

values of the parameter that indicates the deviation of the elastic properties of the shock absorbers from the 

linear law and at the same time larger - for larger values of their static deformation of the sprung part 

The results of the work can be the basis for selecting the power parameters of the suspension system in 

order to maximize the performance of wheeled vehicles, and their reliability is confirmed by the results known 

for extreme cases. 

Key words: sprung and unsprung parts, normal forms of oscillations, stability of motion, deformation, 

dynamics. 
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ОСОБЛИВОСТІ КОЧЕННЯ ЕЛАСТИЧНОГО КОЛЕСА З НАХИЛОМ ДО ДОРОГИ 

 

Наведено результати дослідження руху еластичного колеса по криволінійній траєкторії з нахилом до 

дороги з високим коефіцієнтом зчеплення. Еластичне колесо розглядається як цілісний механізм, до складу 

якого входить жорсткий диск, еластичне тіло шини (пневматик) та значний за своїми розмірами контактний 

відбиток шини. Аналіз раніше проведених досліджень показав, що під час руху еластичного колеса по 

криволінійній траєкторії відбувається одночасно поворот диска колеса та його бічне зміщення відносно 

контактного відбитка шини. Поворот диска викликає закручування тіла шини, а його бічне зміщення зумовлює 

кочення колеса з кутом відведення. При цьому кут закручування тіла шини за абсолютною величиною дорівнює 

куту відведення, а їх значення залежать від кривизни траєкторії руху, поздовжньої осі контактного відбитка 

шини та наявності зчеплення в ньому. Установлено, що під час руху еластичного колеса з нахилом до дороги 

по криволінійній траєкторії, до явищ, що протікають у пневматику під час руху по криволінійній траєкторії, 

додаються явища, спричинені коченням колеса з нахилом, які за незмінної траєкторії руху еластичного колеса 

спричиняють зміну кута закручування тіла шини та бічне зміщення диска відносно відбитка шини. При цьому 

суттєве значення має напрямок нахилу колеса відносно центра траєкторії його руху, а отримані залежності 

дозволяють визначити величину кута закручування тіла шини та бічного зміщення під час руху колеса з нахилом 

до дороги по криволінійній траєкторії. Уведено поняття «приведений» радіус кривизни траєкторії руху 

еластичного колеса, що визначає умовний радіус траєкторії руху, з яким би рухалось колесо без нахилу до 

дороги, але з кутом закручування тіла шини та бічним зміщенням диска з урахуванням впливу нахилу колеса 

на кут закручування тіла шини та бічне зміщення диска. Наведено залежності для визначення нахилів шворнів 

керованих коліс, що забезпечують мінімізацію опору коченню та зношування шин керованих коліс автомобіля. 

Результати досліджень можуть стати у нагоді фахівцям, які працюють над удосконаленням 

експлуатаційних властивостей колісних транспортних засобів, зокрема маневреності, керованості та стійкості 

руху. 

Ключові слова: кут нахилу, еластичне колесо, контактний відбиток шини, «приведений» радіус 

кривизни, бічне зміщення, кути нахилу шворня. 

 

ВСТУП 

За наявності еластичного колеса з його пружними, передавальними, перетворювальними, 

демпфувальними та згладжувальними властивостями можливо реалізувати такі експлуатаційні 

властивості автомобіля, як тягово-швидкісні, гальмівні, плавність і стійкість руху, керованість, 

маневреність тощо [1] – [3]. 

У загальному випадку еластичне колесо є цілісним механізмом, який має жорсткий диск, 

еластичне тіло шини та контактний відбиток і впливає на безпеку руху, паливну економічність, 

стійкість, маневреність та керованість, прохідність, плавність руху тощо. Контактний відбиток шини 

належить одночасно еластичному колесу й опорній поверхні, характеризується геометричними 

параметрами, тиском на опорну поверхню та величиною зон зчеплення та ковзання. На розподілення 

зон у контактному відбитку впливають як зчіпні властивості опорної поверхні, так і кінематичні та 

динамічні параметри руху колеса [4]. 

Ураховуючи важливий вплив колеса на експлуатаційні властивості автомобіля, вітчизняні та 

зарубіжні вчені намагаються створити його математичну модель [5]. Для цього шину заміняють 

пружинами, балками, кривими брусками, пружними стрижнями, а для їх з’єднання використовують 

пружні нитки. У результаті було отримано рівняння пружної лінії меридіального перерізу колеса. 

На сьогодні створення математичної моделі еластичного колеса, яка б відображала його робочий 

процес, є актуальною проблемою, у розв’язанні якої значне місце належить особливостям руху 

нахиленого до дороги еластичного колеса по криволінійній траєкторії. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 
Рух еластичного колеса по криволінійній траєкторії розглядається у роботах багатьох учених, які 

досліджували взаємодію еластичного колеса з опорною поверхнею. 

У роботі [6] автор розглядає зв’язок пружних характеристик нерухомого еластичного колеса з 

шиммі керованого колеса триколісного шасі літака та виводить рівняння шиммі, що грунтується на 

пружній деформації пневматика нерухомого колеса. Уважаючи, що деформації шини незначні за 

відсутності ковзання в контакті шини з опорною поверхнею, вони описуються трьома параметрами: 
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бічною деформацією шини λ, кутовою деформацію шини φ та кутом розвалу χ. Радіус кривизни 

траєкторії руху колеса автор визначає за центром контактного відбитка шини та рекомендує кривизну 

траєкторії руху визначати за виразом:  
1

𝑅
=  α ∙ λ − β ∙ φ − γ ∙ χ,                                                          (1) 

де R – радіус траєкторії руху центру контактного відбитка колеса; α, β, γ, – коефіцієнти, які 

М. В. Келдиш рекомендує визначати експериментально. 

Щодо визначення коефіцієнтів α, β, γ експериментально за методикою, яку рекомендовано у 

роботі [6], то їх визначення з достатньою для практичних розрахунків точністю не уявляється 

можливим, що підтверджується також дослідженнями В. І. Кнороза [7]. 

Кнороз В. І. у роботі [7] досліджує кінематичні та динамічні параметри під час руху еластичного 

колеса по колу з нахилом і без нахилу до дороги. У результаті аналізу проведених досліджень на 

створеній експериментальній установці Кнороз В. І. доходить до висновків, що під час руху по колу 

кутова деформація шини унаслідок переміщення колеса на півдовжину контакту досягає свого 

максимуму, а рух колеса по колу і прямолінійний рух колеса з нахилом до опорної поверхні однакові 

за особливостями деформації шини. 

У роботі [4] розглядається рух колеса по криволінійній траєкторії за відсутності кута нахилу 

колеса до дороги. Була висунута гіпотеза про розподілення енергії під час руху колеса по криволінійній 

траєкторії порівну між закручуванням тіла шини та бічним зміщенням. При цьому бічне зміщення 

викликає кочення колеса з кутом відведення, який прийнято у літературі називати «кінематичним». 

У результаті проведених досліджень [4] було встановлено, що під час кочення колеса по 

криволінійній траєкторії кут закручування тіла шини θ𝑅 та кут відведення 𝛿𝑅, спричинений бічним 

зміщенням диска відносно контактного відбитка шини, за абсолютною величиною дорівнюють один 

одному, тобто 𝛿𝑅 = θ𝑅. З урахуванням проведених досліджень [4] і визначених значень коефіцієнтів α 

та β рівняння (1) за відсутності нахилу колеса набуло вигляду: 
1

𝑅
=

2

𝑎
· θ𝑅 +

4

𝑎2 · Δ𝑅,                                                           (2) 

де а – поздовжня вісь контактного відбитка шини, приведеного до рівновеликого прямокутника в м; θ𝑅 

– кут закручування тіла шини під час руху еластичного колеса по криволінійній траєкторії радіуса R, 

рад; Δ𝑅 – бічне зміщення диска відносно відбитка шини під час руху еластичного колеса по 

криволінійній траєкторії радіуса R, м. 

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Метою дослідження є визначення особливостей руху еластичного колеса з нахилом до дороги по 

криволінійній траєкторії, їх вплив на значення кута закручування тіла шини, бічне зміщення диска та 

кутів нахилу шворнів керованих коліс. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
У роботі прийняті наступні припущення: 

– коефіцієнт зчеплення і сили зчеплення в кожній точці контактного відбитка однакові; 

– контактний відбиток шини має форму прямокутника, рівновеликого відбитку [8] – [10]; 

– ковзання у контактному відбитку відсутнє; 

– для простоти викладення матеріалу опір коченню не розглядається. 

Із аналізу результатів проведених експериментальних досліджень [7] Кнороз В. І. доходить до 

висновку, що певному куту нахилу колеса до дороги відповідає певний радіус 𝑅𝛾, під час руху по якому 

величини моменту закручування диска відносно відбитка шини та бічної сили можна прийняти 

рівними нулю. А це можливо лише за умови, що під час прямолінійного руху колеса з нахилом до 

дороги виникають закручувальний момент і бічна сила, які ідентичні їх значенням під час руху цього 

колеса по криволінійній траєкторії радіуса 𝑅𝛾. Цей радіус визначають за виразом [7]: 

𝑅𝛾 =
𝑟к

𝑠𝑖𝑛𝛾
,                                                                       (3) 

де 𝑅𝛾  – радіус траєкторії руху колеса з кутом нахилу до дороги, за якого бічна сила та закручувальний 

момент наближаються до нуля, м; 𝑟к – радіус колеса, м; γ – кут нахилу колеса до дороги, град. 

Аналіз експериментальних даних [7] для шини 6.00-16 показав, що розрахований за залежністю 

(3) та експериментальний радіуси різняться у межах 1,02–1,04 раза. Така різниця пояснюється 

нерівномірним розподіленням питомого тиску у кожній точці контактного відбитку та відповідно сил 

зчеплення у контактному відбитку шини. До того ж для конкретної шини ця різниця може бути 

визначена тільки експериментальними дослідженнями. Водночас з цим різниця між розрахованим за 

виразом (3) та експериментальним значенням радіуса 𝑅𝛾 не перевищує 4 %, а тому з достатньою для 

практики точністю значення цього радіуса визначатимемо за залежністю (3). 
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Згідно з [1], [4], кочення еластичного колеса по криволінійній траєкторії радіуса R пов’язане з 

кінематичним кутом відведення, зумовленим бічним зміщенням диска колеса відносно контактного 

відбитка шини, які визначають за виразами: 

𝛿𝑅 =
𝑎

4𝑅
,                                                                       (4) 

𝛥𝑅 =
𝑎

2
𝛿𝑅,                                                                     (5) 

де 𝛿𝑅 – кінематичний кут відведення, зумовлений особливостями кочення еластичного колеса по 

криволінійній траєкторії, рад; 𝛥𝑅 – бічне зміщення диска еластичного колеса при коченні еластичного 

колеса по криволінійній траєкторії, м. 

Якщо у виразах (4), (5) підставити значення радіуса 𝑅𝛾, визначеного за виразом (3), то отримаємо 

значення кута кінематичного відведення та бічного зміщення диска при прямолінійному коченні 

еластичного колеса з кутом нахилу до дороги γ: 

𝛿𝛾 =
𝑎

4𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾,                                                                          (6)  

𝛥𝛾 =
𝑎2 

8𝑟к
sinγ,                                                                         (7) 

де 𝛿𝛾 – кінематичний кут відведення під час прямолінійного руху колеса з кутом нахилу γ, рад; 𝛥𝛾 – 

зміщення диска під час прямолінійного руху колеса з кутом нахилу γ, м. 

З урахуванням залежностей (2), (6), (7) та рівності кута кінематичного відведення куту 

закручування тіла шини (δγ = θγ), згідно з [4], кривизну траєкторії руху еластичного колеса з нахилом 

до дороги запишемо так: 
1

𝑅𝛾
=

2

𝑎
· θ𝛾 +

4

𝑎2 · Δ𝛾.                                                                (8) 

У загальному випадку рух еластичного колеса по криволінійній траєкторії, залежно від його 

нахилу до дороги, можливий за таких умов: нахил колеса до дороги відсутній, колесо нахилене в бік 

центра траєкторії його руху, колесо нахилене від центра траєкторії його руху. Розрахункові схеми для 

визначення особливостей руху еластичного колеса з нахилом до дороги наведено на рис. 1 а, б. 

Із аналізу рис. 1 а, б видно, що еластичне колесо з кутом нахилу до дороги γ рухається по колу 

радіусом R відносно центра, точки О. Кут нахилу колеса до дороги беремо зі знаком «плюс», якщо 

колесо нахилене в бік центра траєкторії руху (рис. 1 а), а у протилежному випадку – зі знаком «мінус» 

(рис.1 б). Згідно із залежністю (3), точка Оγ є центром, відносно якого під час руху колеса з нахилом до 

дороги бічна сила та закручувальний момент наближаються до нуля. 

Якщо еластичне колесо, що рухається по криволінійній траєкторії, додатково нахилене до 

дороги, то до явищ, що протікають у пневматику (тілі шини) під час руху по криволінійній траєкторії, 

додатково додаються явища, спричинені коченням колеса з нахилом до дороги. 

Результуючий кут відведення визначатиметься, з урахуванням напрямку нахилу колеса як сума 

кутів відведення, спричинених коченням еластичного колеса без нахилу по криволінійній траєкторії 

радіуса R та коченням колеса з нахилом по криволінійній траєкторії радіуса 𝑅𝛾. З урахуванням 

залежностей (4) – (7) результуючі кут відведення та бічне зміщення диска, під час кочення колеса по 

криволінійній траєкторії з нахилом до дороги, визначимо так: 

∑ 𝛿 =
𝑎

4𝑅
±

𝑎

4𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾,                                                                      (9) 

∑ 𝛥 =
𝑎2 

8𝑅
±

𝑎2 

8𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾,                                                                 (10) 

де ∑ 𝛿  – результуючий кут відведення під час кочення колеса з нахилом до дороги по криволінійній 

траєкторії, рад; ∑ 𝛥 – результуюче бічне зміщення диска колеса під час кочення колеса з нахилом до 

дороги по криволінійній траєкторії, м. 
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Рисунок1 – Схема для визначення кутів відведення під час руху по криволінійній траєкторії 

а) нахил колеса до центра повороту; б) нахил колеса від центра повороту. 

 

Зауважимо, що у формулах (9), (10) та у нижче наведених залежностях знак «плюс» необхідно 

брати для випадку, коли колесо нахилено від центра траєкторії руху (рис. 1 б), а знак «мінус» – у 

випадку, коли колесо нахилено в бік центра траєкторії руху (рис. 1 а). Кут нахилу колеса до дороги γ у 

цьому випадку брати зі знаком «плюс». 

Щодо кута закручування тіла шини під час руху еластичного колеса з нахилом до дороги, то, 

згідно з дослідженнями [4], результуючий кут закручування тіла шини за абсолютною величиною 

дорівнюватиме результуючому куту відведення, який визначатимемо за виразом (9), тобто: 

∑ 𝜃 =
𝑎

4𝑅
±

𝑎

4𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾,                                                                    (11) 

де ∑ 𝜃 – результуючий кут закручування тіла шини під час кочення колеса з нахилом до дороги по 

криволінійній траєкторії, рад. 

Водночас траєкторія руху еластичного колеса формується остовом колісної машини і не 

залежить від величини кута нахилу колеса до дороги. Однак, нахил колеса під час руху по 

криволінійній траєкторії вплине на бічне зміщення диска відносно відбитка шини, кут кінематичного 

відведення та, відповідно, кут закручування пневматика (тіла шини) за незмінного радіуса кривизни 

траєкторії руху колеса. 

Для визначення впливу нахилу колеса на явища в пневматику під час руху по криволінійній 

траєкторії уведемо поняття «приведений» радіус траєкторії руху, під яким будемо розуміти умовний 

радіус, з яким би рухалося колесо без нахилу по криволінійній траєкторії, але з кутом закручування 

пневматика та бічним зміщенням диска, визначеними за виразами (10), (11). 

Ураховуючи залежності (2), (9), (10) і вищенаведене, «приведену» кривизну визначимо так: 
1

𝑅пр
=

2

𝑎
· ∑ 𝜃 +

4

𝑎2 · ∑ 𝛥,                                                        (12) 

де Rпр  – «приведений» радіус кривизни траєкторії руху нахиленого колеса, м. 

Якщо до виразу (12) підставити вище наведені значення ∑ 𝛥  та ∑ 𝜃 , то після елементарних 

перетворень отримаємо: 
1

𝑅пр
=

2

𝑎
· θ𝑅 +

4

𝑎2 · 𝛥𝑅 ± (
2

𝑎
· θ𝛾 +

4

𝑎2 · ∆𝛾),                                             (13) 

або 
1

𝑅пр
=

1

𝑅
±

1

𝑅𝛾
.                                                              (14) 

Із аналізу залежності (14) визначимо значення «приведеного» радіуса кривизни: 

 

𝑅пр =
𝑅∙(±𝑅𝛾)

𝑅+(±𝑅𝛾)
,                                                                   (15) 
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Проаналізуємо вираз (15). При γ→0, згідно з залежністю (3), 𝑅𝛾 →∞. У цьому випадку маємо: 

 

𝑅пр = lim
𝑅𝛾→∞

𝑅 ∙ (±𝑅𝛾)

𝑅 + (±𝑅𝛾)
= 𝑅. 

Отже, за відсутності кута нахилу колеса до дороги «приведений» радіус кривизни прямує до 

радіуса кривизни руху колеса, що підтверджує достовірність отриманої залежності (15). 

Отже, під час кочення колеса по криволінійній траєкторії, яка формується остовом колісної 

машини і не залежить від кута нахилу колеса до дороги, кут закручування тіла шини та бічне зміщення 

диска колеса відносно відбитка шини будуть додатково зумовлені впливом нахилу колеса до дороги, а 

наведені залежності (10), (11) дозволять визначити цей вплив. 

Під час руху еластичного колеса по криволінійній траєкторії з нахилом до дороги, за умови 

відсутності зон ковзання у контактному відбитку шини, величину закручувального моменту та бічну 

силу з урахуванням [1], [4] визначимо так: 

∑ М = 𝐶𝜃 ∑ 𝜃 = 𝐶𝜃 (
𝑎

4𝑅
±

𝑎

4𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾),                                                 (16) 

∑ 𝑃 = Ку ∑ 𝛿=Ку (
𝑎

4𝑅
±

𝑎

4𝑟к
𝑠𝑖𝑛𝛾),                                                   (17) 

де ∑ М – закручувальний момент під час кочення колеса по криволінійній траєкторії з нахилом до 

дороги, Н·м; ∑ P – бічна сила під час кочення колеса по криволінійній траєкторії з нахилом до дороги, 

Н; Сθ – кутова жорсткість шини відносно вертикальної осі, що проходить через центр відбитка шини, 

Н·м/рад; Ку – коефіцієнт бокового відведення, Н/рад. 

Розглянемо особливості руху керованих коліс автомобіля під час його руху по криволінійній 

траєкторії, ураховуючи, що під час такого руху вони мають нахил до дороги. Зауважимо, кут нахилу 

керованого колеса до дороги в теорії автомобіля прийнято називати кутом розвалу. При цьому кут 

розвалу колеса (кут між середньою площиною колеса і вертикаллю) прийнято брати зі знаком «плюс», 

якщо середня площина колеса нахилена назовні відносно автомобіля, у протилежному випадку кут 

розвалу колеса прийнято брати зі знаком «мінус». 

Вісь, відносно якої кероване колесо повертається, прийнято називати віссю шворня. Вона 

характеризується поперечним і поздовжнім кутами нахилу. За наявності нахилів осі шворня кероване 

колесо під час руху по криволінійній траєкторії рухається з перемінним поточним кутом розвалу. Його 

значення, згідно з [1], [11], [12], визначають за виразом: 

 

𝛾(𝜃) =  𝛾0 + 𝛼ш(1 − 𝑐𝑜𝑠(𝜃)) ± 𝛽ш𝑠𝑖𝑛(𝜃),                                          (18) 

де 𝛾(θ) – поточний кут розвалу колеса, під час його повороту відносно положення прямолінійного руху 

автомобіля на кут θ, рад; 𝛾0 – кут розвалу керованого колеса під час прямолінійного руху автомобіля, 

рад; αш – кут поперечного нахилу шворня, рад; βш – кут поздовжнього нахилу шворня, рад. Майже на 

всіх автомобілях шворінь нахилено назад по ходу руху автомобіля, що зумовлює зміщення точки 

зустрічі осі шворня з опорною поверхнею вперед відносно поперечної осі контактного відбитка. За 

такого нахилу кут βш у формулі (18) беруть зі знаком «плюс». θ – кут повороту керованого колеса 

відносно положення, що відповідає прямолінійному руху автомобіля, град. 

У формулі (18) знак «плюс» брати під час повороту лівого колеса ліворуч від нейтрального 

положення, а правого – праворуч. У протилежному випадку брати знак «мінус». 

Значення кута розвалу колеса 𝛾0 задається конструктором на стадії проєктування у межах від 00 

до +10  та призначене компенсувати пружний прогин балки керованого моста, вибір люфтів у 

підшипниках цапф керованих коліс і шворнів. У кінцевому результаті цей кут під час руху автомобіля 

наближається до нуля, а для керованого колеса під час руху по прямій створюються умови, що 

забезпечують мінімальний опір руху. 

З урахуванням вищенаведеного, на рис. 2 подано розрахункову схему для визначення нахилів 

шворня, які забезпечують кочення керованих коліс по криволінійній траєкторії, коли моменти від 

закручування тіл шин керованих коліс і бічні сили прямуватимуть до нульових значень. У цьому 

випадку опір руху буде мінімальний, а довговічність шин відповідно збільшиться. 
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Рисунок 2 – Схема для визначення нахилів осі шворня для забезпечення довговічності шин 

 

Із аналізу рис. 2 видно, що для забезпечення довговічності шин керованих коліс під час руху по 

криволінійній траєкторії, перпендикуляри, опущені від центрів коліс відносно середніх площин 

керованих коліс, повинні перетинатися у центрі повороту автомобіля, точки О. З урахуванням цього 

кут розвалу внутрішнього до центру повороту автомобіля колеса повинен бути зі знаком «плюс», а 

зовнішнього колеса – зі знаком «мінус». 

Згідно з рис. 2 поточний кут розвалу внутрішнього колеса визначиться так: 

𝛾в =
𝑟к

𝐿
𝑠𝑖𝑛𝜃в,                                                             (19) 

де γВ  – поточний кут розвалу внутрішнього колеса, під час його повороту на кут 𝜃В , рад; rк – радіус 

колеса, м; L – база автомобіля, м. 

Відповідно поточний кут розвалу зовнішнього колеса визначиться так: 

 

𝛾з = − 
𝑟к

𝐿
𝑠𝑖𝑛𝜃з,                                                           (20) 

 де γЗ – поточний кут розвалу зовнішнього колеса, під час його повороту на кут 𝜃з, рад. 

Підставивши значення поточних кутів розвалу (19), (20) до залежності (18), отримаємо систему 

двох рівнянь: 

 
𝑟к

𝐿
𝑠𝑖𝑛𝜃В =  𝛾0 + 𝛼ш(1 − 𝑐𝑜𝑠𝜃в) + 𝛽ш𝑠𝑖𝑛𝜃В,

−
𝑟к

𝐿
𝑠𝑖𝑛𝜃З = 𝛾0 + 𝛼ш(1 − 𝑐𝑜𝑠𝜃з) − 𝛽ш𝑠𝑖𝑛𝜃з.

.                                            (22) 

Якщо з урахуванням наведеного вище узяти 𝛾0 = 0 і розв’язати цю систему рівнянь відносно 

поперечного αш та поздовжнього βш нахилів шворня, то отримаємо: 

 
𝛼ш = 0,

𝛽ш =
𝑟к

𝐿
.
                                                                         (23) 

 

ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Залежності (23) дозволяють визначити такі нахили шворнів керованих коліс, за яких моменти 

закручування дисків відносно відбитків шин і бічні сили під час кочення керованих коліс по 
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криволінійній траєкторії наближаються до нульових значень. У цьому випадку створюються умови для 

мінімізації опору коченню та зношування шин керованих коліс автомобіля. 

ВИСНОВКИ 

1. Установлено, що під час руху еластичного колеса з нахилом до дороги по криволінійній 

траєкторії на явища, що протікають у пневматику (тілі шини) під час руху по криволінійній траєкторії, 

додатково накладаються явища, спричинені коченням колеса з нахилом, які за незмінної траєкторії 

руху еластичного колеса зумовлюють зміну кута закручування пневматика та бічне зміщення диска 

відносно відбитка шини. При цьому суттєве значення має напрямок нахилу колеса відносно центра 

траєкторії його руху, а отримані залежності дозволяють визначити величину кута закручування тіла 

шини та бічного зміщення під час руху колеса з нахилом до дороги по криволінійній траєкторії. 

2. Траєкторію руху еластичного колеса формує остов колісної машини, а кут нахилу колеса до 

дороги на його траєкторію руху не впливає, однак кут нахилу колеса до дороги впливає на значеннях 

кута закручування пневматика і бічного зміщення диска відносно відбитка шини під час руху 

еластичного колеса по криволінійній траєкторії. 

3. Для визначення впливу нахилу колеса до дороги під час його руху по криволінійній траєкторії 

уведено поняття «приведений» радіус кривизни траєкторії еластичного колеса, під яким розуміється 

умовний радіус траєкторії руху колеса, з яким би рухалося колесо без нахилу по криволінійній 

траєкторії, але з кутом закручування та бічним зміщення, визначеними за виразами (10), (11), які 

враховують явища, що супроводжують кочення колеса по криволінійній траєкторії та з нахилом до 

дороги. 

4. Поздовжній та поперечний нахили шворня повинні забезпечити такі кути розвалу керованих 

коліс під час руху по криволінійній траєкторії, за яких моменти закручування дисків відносно відбитків 

шин і бічні сили наближаються до нульових значень. Установлено, що за таких умов кут поперечного 

нахилу повинен наближатися до нульового значення, а поздовжній є функцією радіуса колеса та бази 

автомобіля. 
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Soltus A.P., Klimov E.S., Tarandushka L.A. Features of rolling of the elastic wheel with inclination 

to the road 

The results of the study of the inclined elastic wheel motion along a curvilinear trajectory on a road with 

a high adhesion coefficient are presented. The elastic wheel is considered as an integral mechanism, which 

includes a hard rim, an elastic tire body (pneumatic) and a large tire contact patch. The analysis of previously 

conducted research has shown that during the elastic wheel movement along a curved trajectory, the wheel rim 

rotates simultaneously and its lateral shift relative to the tire contact. The disc turning causes the tire body 

torsion, and lateral shift causes the wheel to roll with the slip angle. The tire body torsion angle in absolute 

value is equal to the slip angle, and their values depend on the trajectory curvature, the longitudinal axis of tire 

contact patch and the adhesion presence in it. It is established that during the movement of the elastic wheel 

with an inclination to the road along a curved trajectory, the phenomena occurring in the pneumatics during 

the movement along a curvilinear trajectory are additionally superimposed by the phenomena caused by rolling 

of the wheel with an inclination which at a constant trajectory of the elastic wheel cause a change in the tire 

torsion angle and the lateral rim shift relatively to the tire contact patch. The direction of the wheel inclination 

relative to the trajectory center is essential, and the obtained dependences allow to determine the value of the 

tire torsion angle and lateral shift when the wheel moves with an inclination to the road along a curved 

trajectory. The concept of "equivalent" radius of the elastic wheel trajectory curvature is introduced, which 

determines the conventional radius of the trajectory with which the wheel would move without inclination to 

the road, but with the tire torsion angle and the rim lateral shift considering the influence of the wheel 

inclination on the tire torsion angle and the rim lateral shift. The dependences for determining the inclinations 

of the steered wheels pivots, which minimize the vehicle steered wheels tires rolling resistance and wear. 

The results of the research may be useful to experts working to improve the wheeled vehicles 

serviceability, including maneuverability, handling and stability. 

Key words: inclination angle, elastic wheel, tire contact patch, "reduced" radius of curvature, lateral 

shift, pivot inclination angles. 
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ЕКСПЛУАТАЦІЙНА НАДІЙНІСТЬ ВИДІВ ГРОМАДСЬКОГО ТРАНСПОРТУ МІСТА 

ТЕРНОПОЛЯ 
 

Проблема формування рухомого складу міського громадського транспорту є однією з найважливіших 

складових інфраструктури сучасного міста. Попри значне зростання автомобілізації в нашій країні останнім 

часом, громадський транспорт все ж залишається основним засобом пересування в межах міста. Враховуючи 

економічне та політичне становище України сьогодні можемо зробити висновок про те, що в майбутньому 

тенденція з пасажирообороту громадським транспортом зростатиме. 

В статті досліджується формування системи громадського транспорту міських агломерацій та 

здійснюється їх оцінювання з позиції вартості експлуатації та надійності. Визначено, що управління системою 

громадського транспорту є складним та довготривалим процесом, яке має бути сформоване на основі 

визначення потреб населення міста в пересуваннях громадським транспортом. Проаналізовано щоденний 

пасажирооборот громадським транспортом в місті Тернопіль, проаналізовано громадський транспорт міста за 

структурою власності, а саме, комунальним та приватним підприємствам, проаналізовано забезпеченість міста 

тролейбусами та маршрутними таксі.  

В статті досліджено середню експлуатаційну швидкість маршрутних таксі та тролейбусів. Також дано 

загальну характеристику рухомого складу громадського транспорту Тернополя, описано його середній вік, 

термін експлуатації, протяжність контактної мережі. 

В статті доведено, що система міського пасажирського транспорту має забезпечити якісне 

обслуговування пасажирів при мінімальних затратах,  мінімальний час подорожі, забезпечити  регулярність 

руху транспортних засобів по маршруту, а також оптимальне використання рухомого складу. 

В статті наведено систему оцінювання існуючого стану рухомого складу  громадського транспорту, що 

базується на основі об'єктивних і суб'єктивних показників, які характеризують забезпеченості пасажирів 

необхідною кількістю транспортних засобів та кількості маршрутів, а також технічним станом транспортних 

засобів. 
Ключові слова: громадський транспорт, вартість експлуатації, надійність, рухомий склад, 

пасажирооборот, структура власності. 

 

ВСТУП 

Для сталого функціонування міста та забезпечення інклюзивної та якісної інфраструктури 

громадський транспорт має вирішальне значення. Дана категорія потребує найбільших 

капіталовкладень водночас забезпечуючи найбільш дієві способи підвищення рівня якості 

транспортних послуг. До цієї категорії відносяться визначення необхідної кількості тролейбусного 

рухомого складу, оптимізація кількості рухомого складу. На тролейбусних та автобусних маршрутах, 

створення підрозділу транспортного регулювання, тощо. 

АНАЛІЗ ЛІТЕРАТУРНИХ ДАНИХ ТА ПОСТАНОВКА ПРОБЛЕМИ 
У роботі [3] описано досвід експлуатації автобусів малого класу “Богдан” та “Еталон”. Однак 

відсутні дані про експлуатаційну надійність та вартість рухомого складу громадського транспорту, 

витрати на його технічне обслуговування, загальні витрати на експлуатацію та капітальний ремонт.  

ЦІЛЬ ТА ЗАДАЧІ ДОСЛІДЖЕННЯ 
Метою роботи є визначення вартості та надійності експлуатації рухомого складу громадського 

транспорту міста Тернополя. 

РЕЗУЛЬТАТИ ДОСЛІДЖЕНЬ 
Пасажирські перевезення у Тернополі виконують маршрутні таксі та тролейбуси. Мережа 

громадського транспорту пропонує високий рівень транспортного сполучення для жителів міста. 

Пасажирські перевезення у Тернополі виконуються міськими автобусами та тролейбусами. 

Щоденна чисельність пасажирів становить 89089 осіб. 

Щоденно на перевезеннях пасажирів у Тернополі задіяно 219 одиниць РС, за структурою 

власності 68% з яких належать комунальним підприємствам, 32% - приватним підприємствам. 

 60150 осіб (68% пасажирів) перевозяться РС комунальних підприємств (62% загального числа 

РС), 28939 осіб (32% пасажирів) перевозяться РС приватних перевізників (38% загального числа РС). 

Ефективність роботи КП є вищою. 
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ОБГОВОРЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

Таблиця 1 Види та функції громадського транспорту м. Тернополя 

Вид транспорту Кількість 

маршрутів 

Кількість 

транспортних 

засобів на ходу 

Щоденна 

кількість 

пасажирів 

Міські автобуси (ПП) 30 84 28939 

Міські автобуси (КП)  18 82 30150 

Електротранспорт(Тролейбус) 9 53 30000 

Приміські  автобуси ( 1 

перевізник ТОВ ТЕР «ТРАНС сервіс») 

4 5 750 

 

Електротранспорт виконує 24% перевезень у структурі ГТ (для порівняння, у м. Вінниця 

аналогічний показник становить 75%). Тролейбусами перевозиться 34% пасажирів, що підтверджує 

високу ефективність роботи електротранспорту. 

Забезпеченість міста тролейбусами складає 1 од./4052 осіб, що є не достатньою у порівнянні з м. 

Вінниця, де забезпеченість складає 1 од./2200 осіб і є певним еталоном забезпеченості 

електротранспортом на фоні інших міст України. 

Середня експлуатаційна (маршрутна) швидкість маршрутних таксі є доброю, тролейбусів 

(менше 15км/год) є низькою, що не відповідає чинним норма України (15-18 км/год) та європейським 

нормам (18-22 км/год). 

Таблиця 2 Аналіз рухомого складу громадського транспорту в місті Тернопіль 

Показник Маршрутне таксі Тролейбус 

Марка Кількість Марка Кількість 

Рухомий склад п/п БАЗ 41 - - 

МАЗ2260 3 - - 

БОГДАН 33 - - 

ЗАЗ IVAN 19 - - 

HEULIEZ 1 - - 

к/п ЛАЗ 191 3 SKODA 15 

Tr 

31 

МАНА21 21 SKODA 14 

Tr 

20 

МАЗ 206 20 SKODA 9 

Tr 

1 

ЗАЗ IVAN 8 ЛАЗ Е183 3 

БОГДАН 16 ААЗ 5222 1 

БАЗ 18   

Середня 

експлуатаційна 

швидкість, км/год 

п/п 26,3 - 

к/п 25,5 13,6 

Середній вік РС,р п/п 12,8 - 

к/п 10 28 

Спосіб оплати п/п Безготівковий - 

п/п  - 

Вартість 

експлуатації ТЗ за 

видати 

п/п 6900 грн - 

к/п н/д н/д 
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94,3% міських автобусів знаходяться в робочому стані, відповідно випуск РС на маршрути 

90,8%. За фактичним терміном експлуатації міських автобусів 21% - до 10 років, 79%- понад 10 років. 

Середній вік РС становить 12,8 років. 

Таблиця 3 Загальна характеристика рухомого складу КП 

Показник Маршрутне 

таксі 

Тролейбус 

Загальна кількість пасажирських одиниць РС,од. 86 56 

Кількість РС у робочому стані (на ходу), од. 82 53 

Кількість спеціальних одиниць РС,од. н/д 1 

Випуск РС на маршрути, % від загальної кількості 84% 85% 

Середній вік рухомого складу, років 10 28 

Розподіл за фактичним терміном експлуатації:   

до 5 років, од. 20 н/д 

5-10 років, од. 8 н/д 

10-15 років, од. 54 4 

понад 15 років, од. 4 51 

-з них вичерпали граничний ресурс, од. н/д 56 

Кількість маршрутів 18 9 

Середня експлуатаційна швидкість, км/год. 24,4 13,6 

Протяжність контактної мережі, км н/д 86,27 

Довжина маршрутної мережі, км 7551 192,18 

 

Таблиця 4 Загальна характеристика рухомого складу ПП 

Показник Маршрутне таксі 

Загальна кількість пасажирських одиниць РС,од. 89 

Кількість РС у робочому стані (на ходу), од. 84 

Кількість спеціальних одиниць РС,од. 3 

Випуск РС на маршрути, % від загальної кількості 90,8 

Середній вік рухомого складу, років 12,8 

Розподіл за фактичним терміном експлуатації:  

до 5 років, од. н/д 

5-10 років, од. 10 

10-15 років, од. 50 

понад 15 років, од. 20 

-з них вичерпали граничний ресурс, од. н/д 

Кількість маршрутів 30 

Середня експлуатаційна швидкість, км/год. 26,5 

 

Основну частину міських автобусів становлять автобуси малого класу «Богдан» з фактичним 

терміном експлуатації понад 10 років.  

Спираючись на досвід фахівців з Черкаського державного технологічного університету, 

встановлено, витрати на експлуатацію таких автобусів за перші 100 тис. км пробігу (1 рік експлуатації) 

знаходяться у межах 6000 грн/10000км, після чого до пробігу 350 тис. км різко наростають й до 10-го 

року експлуатації (регламентоване виконання капітального ремонту) сягають 21000 грн/10000 км 

(рис.).  
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Рисунок  1 - Середньостатистичні сумарні витрати на поточний  ремонт [3] 

 

ВИСНОВКИ 
Проведене дослідження дозволяє зробити висновок про те, що ефективність роботи 

громадського транспорту міста є вищою для транспорту, що належить комунальним органам влади, 

для приватних перевізників – нижчою. Також встановлено, що забезпеченість міста 

електротранспортом є не достатньою. Оскільки, за фактичним терміном експлуатації міських автобусів 

лише 21% РС має до 10 років, а 79% – понад 10 років, то має місце різке збільшення експлуатаційних 

витрат, зокрема, обсягів ремонтних робіт на усунення проявів корозії та заводських недоліків РС. Далі 

інтенсивність росту витрат зменшується при стабільному зростанні до 18000 грн. (пробіг 850 тис. км 

та приблизно 8,5 років експлуатації). Після цього витрати різко зростають, що зумовлено проявами 

структурної корозії каркаса кузова і при досягненні 10-літнього терміну автобус змушені ставити на 

капітальний ремонт.  

В звітності підприємств-автоперевізників відсутні критерії, що характеризують ступінь 

безвідмовності функціонування, кількість збоїв на одиницю транспортної роботи, рівень ризику при 

укладенні договору на транспортне обслуговування та інші критерії. Всі вони якісно або кількісно 

характеризують надійність їх роботи. 

Близько 1% транспорту пристосовано для перевезень мало мобільних груп населення. Понад 

60% рухомого складу громадського транспорту експлуатується понад 10 років і потребує радикального 

оновлення. 
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N.Falovych, O.Shevchuk, D.Popovych, P.Popovych, M. Buryak, R. Rozoom, O.Chorna. Operational 

reliability of types of public transport of the city of Ternopil  

The problem of forming the rolling stock of urban public transport is one of the most important 

components of the infrastructure of the modern city. Despite the significant growth of motorization in our 

country recently, public transport still remains the main means of transportation within the city. Given the 

economic and political situation in Ukraine today, we can conclude that in the future the trend in passenger 

traffic by public transport will grow. 

The article examines the formation of the public transport system of urban agglomerations and evaluates 

them from the standpoint of cost of operation and reliability. It is determined that the management of the public 

transport system is a complex and long-term process, which should be formed on the basis of determining the 

needs of the city population in public transport. The daily passenger turnover of public transport in the city of 

Ternopil is analyzed, the public transport of the city is analyzed by ownership structure, namely, communal 

and private enterprises, the city is provided with trolleybuses and minibuses. 

The article examines the average operating speed of minibuses and trolleybuses. Also the general 

characteristic of a rolling stock of public transport of Ternopil is given, its average age, service life, length of 

http://economyandsociety.in.ua/journal/10_ukr/68.pdf
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a contact network is described.The article proves that the system of urban passenger transport should provide 

quality passenger service at minimum cost, minimum travel time, ensure the regularity of vehicles on the route, 

as well as optimal use of rolling stock. 

The article presents a system for assessing the current state of public transport rolling stock, based on 

objective and subjective indicators that characterize the provision of passengers with the required number of 

vehicles and the number of routes, as well as the technical condition of vehicles. 

Key words: public transport, cost of operation, reliability, rolling stock, passenger turnover, ownership 

structure. 
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