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Рассматриваются математическая модель и методы оптимизации ос-
новных проектных параметров гидромеханических трансмиссий с вальной 
коробкой передач с учетом ряда факторов и ограничений. 

 
В последние годы все большее распространение получают гидромеханические 

трансмиссии (ГМТ), сочетающие преимущества обоих способов трансформации 
движения [1]. Такие трансмиссии используются в большегрузных автомобилях 
МЗКТ, дорожных машинах фирмы «АМКОДОР», изделиях многих западных фирм. 

В связи с этим актуальной становится разработка комплекса специальных моде-
лей, методов и программных средств, обеспечивающих поддержку принятия решений 
на начальной стадии проектирования таких трансмиссий. Эта стадия достаточно 
сложна с точки зрения формализации процессов принятия проектных решений, чем во 
многом объясняется сравнительно малое количество публикаций по проблеме [2–4]. 

 
ОБЩАЯ  ПОСТАНОВКА  ЗАДАЧИ 

 
Рассматриваются ГМТ, состоящие из гидротрансформатора, передающего кру-

тящий момент с вала двигателя на ведущий вал вальной коробки передач; совокуп-
ности зубчатых передач, образующих эту коробку, а также цепочки зубчатых пере-
дач, передающих крутящий момент с выходного вала коробки передач на выходной 
вал трансмиссии. Предполагается, что структура механической части трансмиссии 
уже определена. Укрупненная схема такой трансмиссии приведена на рисунке, где  
Д – двигатель, ГТ – гидротрансформатор и КП – коробка передач. 

 

 

Рис.1. Укрупненная схема трансмиссии 

Рассматриваемый этап проектирования предусматривает принятие проектных 
решений, включающих следующие искомые проектные параметры: 

– общие передаточные отношения всех кинематических цепей трансмиссии и 
распределение этих передаточных отношений по составляющим их передачам; 
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– разбиение заданного множества режимов нагружения выходного вала транс-
миссии по кинематическим цепям; 

– тип и основные рабочие параметры зубчатых передач (в частности, диаметры и 
ширина зубчатых венцов, модули и числа зубьев, коэффициенты коррекции, углы на-
клона зубьев и т. п.), а также наружные диаметры валов. 

При решении проектных задач учитываются следующие функциональные, ки-
нематические, прочностные, конструктивные и эксплуатационные факторы: 

– скоростная характеристика двигателя и внешняя характеристика ГТ; 
– структура механической части трансмиссии; 
– диапазоны допустимых значений передаточных отношений кинематических 

цепей механической части трансмиссии, отдельных передач и частот вращения валов; 
– расчетные режимы нагружения выходного вала трансмиссии в процессе ее 

эксплуатации; 
– выносливость зубчатых передач по контактным и изгибным напряжениям, а 

также статическая прочность и жесткость валов на кручение; 
– требуемые межцентровые расстояния, а также некоторые дополнительные 

конструктивные требования. 
Основными критериями качества допустимых проектных решений приняты: 
– средний удельный расход топлива за период эксплуатации трансмиссии; 
– вероятность невыхода трансмиссии из строя в течение заданного периода ее 

эксплуатации при заданных расчетных режимах нагружения; 
– оценка предполагаемой суммарной массы всех передач и валов. 
Задача заключается в определении такого значения совокупности искомых па-

раметров, которому соответствует наилучшее значение указанного набора критериев 
при условии выполнения при заданных режимах эксплуатации трансмиссии приня-
тых ограничений на условия функционирования двигателя и ГТ, а также на основные 
кинематические и прочностные характеристики трансмиссии. При этом должны учи-
тываться конструктивные ограничения на параметры искомого проектного решения. 

Скоростная характеристика двигателя представляется зависимостью макси-
мального крутящего момента )( ddd nMM =  на валу двигателя от частоты nd вращения 
этого вала в диапазоне [nd, n d] допустимых частот его вращения, а также зависимо-
стью удельного (в единицу времени) расхода топлива b(Md, nd) от развиваемого на валу 
двигателя крутящего момента Md и частоты его вращения. 

Внешняя характеристика ГТ представляется функциями MN(MT, nT) и nN(MT, 
nT), определяющими крутящий момент на насосном (MN) колесе и частоту его вра-
щения (nN) в зависимости от крутящего момента на турбинном (МТ) колесе и часто-
ты его вращения (nТ). Помимо указанных функций каждый ГТ характеризуется диа-
пазонами [MN, M N], [MT, M T] и [nN, n N] допустимых крутящих моментов на его на-
сосном и турбинном колесах и частот вращения на насосном колесе. 

Структура механической части трансмиссии представляется ориентирован-
ным мультиграфом G = (V, E), множеству V вершин которого взаимно однозначно 
соответствуют валы трансмиссии, а множеству E дуг – передачи между соответст-
вующими валами. Предполагается, что дуги направлены от ведущего вала к ведомо-
му. Рассматриваются лишь такие трансмиссии, для которых граф G не содержит кон-
туров и содержит ровно одну вершину нулевой полустепени захода v0 (соответст-
вующую входному валу коробки передач), а также ровно одну вершину vs с нулевой 
полустепенью исхода (соответствующую выходному валу трансмиссии). Обозначим 
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L(v’, v”) = {Lk(v', v") | k = 1, …, r(v', v")} – множество путей в графе G из вершины v' в 
вершину v", где Lk(v', v") обозначает также фрагмент кинематической цепи, взаимно 
однозначно соответствующий пути Lk(v', v"); Ls = L(v0, vs) = {Lsk = Lk(v0, vs) | k = 1, …, 
r(v0, vs) = rs} – множество всех кинематических цепей, соединяющих валы v0 и vs. 

Расчетные режимы нагружения выходного вала трансмиссии по всем кинема-
тическим цепям множества Ls задаются гистограммой Γ = {Γr = (Mr, nr, τr) | r = 1, …, 
r }. Здесь r  – число различных расчетных режимов для множества Ls; Mr – крутящий 
момент на выходном валу трансмиссии для режима r; nr – частота вращения вала vs на 
этом режиме; τr – общее время работы трансмиссии на этом режиме. 

Оценка вероятности работоспособности зубчатых передач в течение заданно-
го периода эксплуатации P(e, x, R, u(e)) осуществляется в соответствии с основными 
положениями ГОСТ 21354-87 и методики [5]. 

Оценка вероятности выхода трансмиссии из строя в течение заданного перио-
да определяется тремя способами: вероятностью выхода из строя либо любой из ее 
передач, либо наименее надежной кинематической цепи между входным и выходны-
ми валами механической части трансмиссии, либо наименее надежной передачи. 

 
МАТЕМАТИЧЕСКАЯ  МОДЕЛЬ  ЗАДАЧИ  ОПТИМИЗАЦИИ  ПАРАМЕТРОВ  

ТРАНСМИССИИ 
 
Используются следующие обозначения для основных параметров искомого 

проектного решения: 
R – семейство возможных разбиений R = {Rk = {Γkt = (Mkt, nkt, τkt) | t = 1, …, kt } 

⊆ Γ | k=1, …, rs} исходного множества Γ по кинематическим цепям из Ls; 
ρ(r) – номер цепи из Ls, по которой реализуется режим нагружения с номером r. 
X = {Xk | k = 1, …, rs}, где Xk – общее передаточное отношение цепи Lsk∈Ls; 
x = (x(e) | e∈E) – вектор передаточных отношений x(e) передач e∈E; 
z(e) = (z1(e), z2(e)) – числа зубьев соответственно ведущего и ведомого колес пе-

редачи e∈E′, где E′ – подмножество передач из E, состоящих из двух зубчатых колес; 
D = (D(v) | v∈V) – вектор наружных («рабочих») диаметров D(v) вала v∈V; 
u = (u(e) | e∈E) – вектор наборов u(e) искомых основных рабочих параметров 

передачи e∈E (тип передачи, материалы зубчатых венцов, диаметры ведущего и ве-
домого колес передачи, ширина ее зубчатых венцов). 

В модели используются следующие обозначения для основных данных техни-
ческого задания на рассматриваемый этап проектирования, используемых при приня-
тии решений: 

[x(e), x (e)] – интервал допустимых значений передаточного отношения x(e) пе-
редачи e ∈ E; 

[Xk1, Xk2] – интервал допустимых значений общего передаточного отношения Xk; 
Z(e) – множество пар чисел зубьев ведущего и ведомого колес передачи e∈ E′; 
n (v) – максимально допустимое значение частоты вращения вала v ∈ V по всем 

кинематическим цепям; 
рk – КПД кинематической цепи Lsk ∈ Ls. 
Исходная проектная задача заключается в нахождении такого значения набора 

(x, R, u, D) искомых проектных параметров, которые оптимизируют набор (g1(X, R), 
g2j(x, R, u), g3(u, D)) целевых функций 
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                           Mkt/(Xkрk) ∈ [MT, M T],   t = 1, …, kt ,   k = 1, …, rs ;                             (8) 

MN(Mkt/(Xkрk), nktXk) ∈ [MN, min( MN, Md(nN(Mkt/(Xkрk), nktXk)))],  

                                                     t=1,…, kt , k=1,…,rs ;                                                     (9) 

               nN(Mkt/(Xkрk), nktXk) ∈ [nN, n N] ∩ [nd, n d],   t = 1, …, kt ,   k = 1, …, rs ;           

(10) 

                                        Ξτ(v, x, R, D(v)) ≤ )(vτlimσ ,   v∈V ;                                          (11) 

                                       Ξφ(v, x, R, D(v)) ≤ )(vϕ ,   v∈V ;                                             (12) 

                                                  u(e) ∈ U(e),   e∈E .                                                          (13) 
 
 
Минимизация функции g1(X, R) отражает стремление минимизировать средний 

удельный расход топлива за весь период эксплуатации трансмиссии, максимизация 
функции g2j(x, R, u) обеспечивает повышение надежности трансмиссии в течение это-
го периода, а минимизация функции g3(u, D) – минимизацию суммарной массы эле-
ментов трансмиссии. Ограничения (4), (6) и (7) учитывают принадлежность искомых 
передаточных отношений передач, общих передаточных отношений кинематических 
цепей и номинальных частот вращения промежуточных валов заданным диапазонам 
их допустимых значений. Ограничения (8)–(10) представляют условия функциониро-
вания двигателя и гидротрансформатора. Ограничения (11) и (12) учитывают требуе-
мые прочность Ξτ(v, x, R, D(v)) и жесткость Ξφ(v, x, R, D(v)) валов [9], а конструктив-
ные ограничения (5) и (13) – принадлежность искомых рабочих параметров передач 
множествам их возможных значений U(e). 

В соответствии с принимаемым способом оценки работоспособности трансмис-
сии (т. е. видом функции g2j(x, R, u), определяющей вероятность невыхода трансмис-
сии из строя) задача (1)–(13) названа задачей Аj, j = 1, 2, 3. 
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ДЕКОМПОЗИЦИОННАЯ  СХЕМА  РЕШЕНИЯ  ЗАДАЧ  Аj 
Каждая из задач Аj является сложной многокритериальной оптимизационной 

задачей. Предлагаемая декомпозиционная схема решения задач Аj предусматривает 
два этапа. На первом этапе согласно общей идее лексикографической оптимизации 
минимизируется функция g1(X, R) при выполнении ограничений (4), (6)–(10) в пред-
положении, что переменные x(e) являются непрерывными. Эта задача условно назва-
на задачей предварительного кинематического расчета и обозначена В1. Она является 
задачей смешанного программирования, в которой R носит комбинаторный характер. 
Для решения задачи В1 используется методика поверхностей отклика пакета опти-
мизации LS-OPT [6]. 

Принятые по результатам этого этапа значения X общих передаточных отноше-
ний кинематических цепей трансмиссии, а также разбиение R заданного множества 
расчетных режимов нагружения трансмиссии по ее кинематическим цепям, служат 
основой для последующих решений общей задачи. Следует особо отметить, что най-
денные на данном этапе предварительные значения x(e) передаточных отношений 
передач на последующих этапах решения задачи могут быть существенно скорректи-
рованы с учетом остальных критериев и ограничений. 

На втором этапе согласно идее метода главного критерия решается задача ми-
нимизации суммарной массы g3(u, D) элементов трансмиссии при принятых значени-
ях параметров X и R, при ограничениях (4)–(7), (11)–(13) и дополнительном ограни-
чении на предельно допустимое значение выбранной функции g2j(x, R, u). Задача ус-
ловно названа задачей оптимизационного прочностного расчета и обозначена B2j. 

Решение задачи B2j также осуществляется последовательным решением двух 
подзадач. Первая из них формируется из задачи B2j посредством отбрасывания огра-
ничений (5), учитывающих реальную целочисленность чисел зубьев передач (подза-
дача B2j1). Для решения задачи B2j1 используется метод фрагментарной параметри-
ческой декомпозиции [7] и метод динамического программирования [8]. Решение 
второй подзадачи (подзадача B2j2) связано с подбором чисел зубьев с учетом ограни-
чения (5), требований по межцентровым расстояниям и модулям и максимального 
приближения к полученному ранее значению X. Задача B2j2 решается с помощью 
специальной процедуры [9], основанной на методе «ветвей и границ». 

Второй этап может выполняться многократно с различными предельно допус-
тимыми значениями критерия g2j(x, R, u) до получения удовлетворительного сочета-
ния получаемых значений этого критерия и критерия g3(u, D). 
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