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ОСОБЛИВОСТІ РОЗРАХУНКУ ТОРСІОННОЇ ПІДВІСКИ 
ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБІВ 
 

Розглянуто особливості розрахунку параметрів торсіонної підвіски транспортних засобів, що до 
забезпечення максимального динамічного ходу, при заданій довжині торсіона, відповідно до необхідної 
приведеної жорсткості підвіски. Методика дозволяє підвищити точність розрахунків параметрів 
торсіонної підвіски, що позитивно позначиться на плавності ходу транспортного засобу.  

Ключові слова: транспортний засіб, власні частоти коливань, торсіонна підвіска, приведена 
жорсткість підвіски, довжина торсіона, діаметр торсіона. 

 
Вступ. Торсіонна підвіска транспортних засобів дозволяє забезпечити високу 

енергоємність та підвищений динамічний хід підвіски, при цьому вона добре 
компонується у ходовій частині. Саме тому удосконаленню торсіонних підвісок та 
методик їх розрахунку приділяється велика увага.  

 
Аналіз останніх досліджень. На цей час, при розрахунках торсіонних підвісок 

транспортних засобів використовуються або доволі спрощені методики [1,2], що не 
забезпечують вибір параметрів, з урахуванням особливостей підвіски, або складні 
математичні моделі, призначені для розрахунку оптимальної жорсткості підвіски, без 
визначення конкретної довжини та діаметра торсіона.  [3,4].  

 
Постановка проблеми. Розробити методику, що дозволить інженерам-

конструкторам, без застосування складного математичного апарату, точно 
розраховувати параметрів торсіонної підвіски та забезпечувати максимальний 
динамічний хід, при заданій довжині торсіона, відповідно до необхідної приведеної 
жорсткості,  що забезпечить підвищення плавності ходу транспортного засобу.  

 
Результати досліджень. Розглянемо приклад розрахунку торсіонної підвіски 

гусеничної машини (ГМ) з наступними. вихідними даними: підресорена вага машини 

nG = 42000 кг, момент інерції підресореного корпусу машини відносно поперечної вісі, 

що проходить через ц.в. 
yI = 16000 кг·м·с2, число опорних котків одного борта NK = 6, 

довжина опорної поверхні гусениці L  = 4 м, кліренс машини 
клh = 0,5 м, радіус опорного 

котка кR = 0,33 м, висота вісі торсіона над днищем машини 
Тh = 0,05 м.  

Відповідно з сучасними вимогами до ГМ, при величині кліренсу 
клh  = 0,45...0,5 

м, динамічний хід підвіски 
дh  повинен складати 

дh = 0,7...0,8 
клh , тобто 0,3...0,35 м. 

Підвіску будемо вважати симетричною, виставку всіх котків однакової. Отже, у 
цьому випадку, приведені жорсткості підвісок 

niC  також будуть однаковими і рівними 

nC . 

Неодхідно визначити: 
- виставку підвіски, тобто кут   між балансиром і горизонталлю в статичному 

положенні, R – радіус балансира та статичний хід підвіски стh ; 
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- довжину 
Tl  та діаметр 

Td  торсіонів (відповідно і їх жорсткість), з урахуванням 

компоновки, які б забезпечували власні частоти коливань підресореного корпуса ГМ у 
необхідних, з ергономічних вимог, межах 0,8...2 Гц. 

1. Використовуючи вираз (1), визначимо можливі межі зміни приведеної 
жорсткості підвіски 

nC  в статичному положенні та виберемо її попереднє значення, 

виходячи з припустимих меж зміни власних частот 
zn  і 

n  вертикальних і повздожньо-

кутових коливань корпуса ГМ. Попередньо визначимо припустимий діапазон кругових 
частот: 

 
.c6,12...5)2...8,0(2,;Гц2...8,0, 1   zz nn  

 
Оскільки, підвіска симетрична, відстань між котками буде дорівнювати  L/(NK–

1) = 4/(6–1) = 0,8 м, а масив відстаней від ц.в. до вісей котків по горизонталі (значення 
береться з "+" до носа машини і з "–" до корми) буде мати такі значення: 

кl  (2,0, 1,2, 0,4, 

–0,4, –1,2, –2,0). 
Тоді: 
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з іншого боку:  
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Таким чином, приведена жорсткість підвіски в статичному положенні повинна 

перебувати в наступних межах: 
 

.7,5552,175
м

кН
C

м

кН
n                                                (2) 

 
У силу того, що необхідний динамічний хід достатньо великий, підвіску можна 

зробити порівняно "м'якої". Попередньо виберемо 
м

кН
Cn 250 . Надалі, дана приведена 

жорсткість буде відкоректована відповідно до обраних діаметра та довжини торсіона. 
2. Визначимо статичний хід підвіски 

CTh , зневажаючи впливом її кінематики на 

зміну приведеної жорсткости при переміщенні котка з вивішеного стану в статичне 
положення. 
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(3) 

 
Вважається, що у випадку ГМ, реалізувати статичний хід більший за 0,13 м, у 

силу утримуючого зв'язку гусениці, практично неможливо. Оскільки надалі, отримана 
на даному етапі величина 

CTh  буде відкоректована, залишимо її без зміни. В іншому 

разі необхідно збільшити прийняту приведену жорсткість. 
3. Визначимо кут   нахилу балансира до горизонталі і його радіус R (товщиною 

гусениці будемо зневажати, враховуючи її занурення в ґрунт). 
З рис. 1 випливає, що: 
 

035,35arcsin 





 


R

Rhh кТкл                                         (4) 

 
Виходячи із заданих радіусів опорних котків і відстаней між ними, оберемо 

радіус балансира R = 0,38 м. 
 

 
Рисунок 1 – Кінематика торсіонної підвіски 

 
4. Визначимо максимальний кут закрутки торсіона ,0max    де кути 0  и 

  відповідають статичному і динамічному ходам підвіски. 

З рис. 1 випливає, що:  
 

.65,34sinarcsin 0
0 






  

R

hCT                                (5) 

 
Якщо вираз у дужках перевищив одиницю, тобто балансир перейшов через 

вертикаль, необхідно відкоригувати його радіус R убік збільшення, перевірити 
компоновку та перерахувати кут  . 

 







  ;20sinarcsin; 0

R

hд .9035,55 00  maх  
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5. Визначимо жорсткість торсіона 
TC , використовуючи рівняння рівноваги 

балансира в статиці (рівняння рівності моментів відносно т. О): 
 

  cos0 RNC ZCTТ      .65,17
cos

0 рад

мкНRN
C ZCT
Т










                 
(6) 

 
6. Визначимо момент торсіона 

ТmaхМ  при максимальному куті його закрутки: 

 
.64,27566,165,17 мкНCМ maхТТmaх                                   (7) 

 
7. Визначимо припустимі дотичні напруження  m  в торсіоні. Нехай для його 

виготовлення застосовується сталь 45ХНМФА, яка має границю текучості s = 850 мПа. 

Для незаневолених торсіонів  sm   , а для заневолених   0  sm
 = 1350 мПа, де о – 

залишкова напруга заневолювання торсіона.  
При заневолюванні торсіон закручують у ту ж сторону, що й при прямому ході 

підвіски, але на більший кут, який визначають по виразу 
1rG

lТs





 ;  де: 

Тl  – довжина 

торсіона; G – модуль пружності 2-го роду, для сталі 45ХНМФА G = 8,2·104 мПа; r1 – 
радіус центральної частини перетину торсіона, яка працює в межах пружної 
деформації. Таке закручування торсіона викликає залишкову деформацію зрушення 
його зовнішніх шарів. У результаті, після звільнення торсіон являє собою попередньо 
напружену деталь: центральна частина перетину має напругу зрушення прямого знаку, 
а зовнішнє кільце – зворотного, що при роботі в підвісці забезпечить йому менші 
фактичні напруги.  

8. Визначимо необхідні діаметр 
Тd  і довжину 

Тl  торсіона. Максимальні дотичні 

напруження для перетину вала будуть рівні: 
 

3
р

16

Т

TmaхТmaх
maх

d

M

W

M







 ,                                           (8) 

 
тут 

рW  – полярний момент опору круглого перетину вала торсіона. 

Тоді: 
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Для забезпечення кута закрутки 

maх  при заданому максимальному моменті 

maхТМ , торсіон повинен мати довжину Tl , яка знаходиться по наступному виразу: 
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maхТ

рmaх
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                                                      (10) 

де 
32

4
T

p
d

I



 – полярний момент інерції перетину вала. 

Тоді, для незаневоленого торсіона: 
 

мlТ 13,4
3227640

055,014,3102,8566,1 410





 ; 

 
для заневоленого торсіона: 

 

мlТ 39,2
3227640

048,014,3102,8566,1 410





 . 

 
Як випливає з розрахунків, довжина незаневоленого торсіона повинна бути 

набагато більшою, ніж заневоленого. 
Якщо 

2
K

Т
B

l  , де 
KB  – ширина корпусу машини, то підвіски лівих і правих бортів 

можна зробити співвісними одновальними; якщо 
KB >

2
K

Т
B

l  , то підвіски можна зробити 

одновальними, неспіввісними; якщо 
KТK BlB 2  підвіски необхідно робити 

двувальными ( до яких відноситься і вал у трубі) неспіввісними; якщо ж 
KТ Bl 2 , той 

таке технічне рішення реалізовувати не доцільно і необхідно відкоригувати довжину 
торсіона.  

9. Нехай, за умовами компонування, потрібно відкоригувати довжину торсіона. 
У цьому випадку, необхідно розрахувати його новий діаметр і уточнити інші параметри 
(величину динамічного ходу, приведену жорсткість, максимальні дотичні напруження 
та ін.). 

Очевидним, але не завжди прийнятним є наступний підхід. З одного боку, 
максимальний припустимий момент торсіона дорівнює: 

 

     
.

16

3
mТ

mрTmaх

d
WМ

 
                                             (11)  

З іншого боку: 
 

  ТСТТmaхТT
СМССМ )( 0max

,
32

4







Т

Т
СТ l

dG
М           (12) 

 
де:  cos RNCM ZCТoТCТ

 – момент торсіона в статичному положенні. 

Використавши вираз (10), можна записати, що: 
 

Т

Т

Т

рТmaх
Т l

dG

l

IGМ
C

32

4

max










.                                          (13) 

 
Прирівнявши вирази (11) та (12), отримаємо: 
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та, після перетворення: 
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3

1
4  KdKd ТТ

,                                               (15) 

 
де: 
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З рівняння (15) можна знайти новий діаметр торсіона, у випадку корегування 

його довжини, при збереженні вихідних значень виставки (кут  ) і динамічного ходу 

підвіски (кут  ). При цьому необхідно перевірити, чи перебуває нова приведена 

жорсткість у припустимих межах (2). 
Однак, рішення даного рівняння представляє певні труднощі, до того ж для 

заданих  m  і   воно може не мати дійсного кореню, або не вдасться, при збереженні 

вихідної величини динамічного ходу підвіски, одержати приведену жорсткість у 
необхідних межах. 

Розглянемо інший підхід. Постановка задачі: необхідно відкоригувати довжину 
торсіона і знайти новий його діаметр за умови забезпечення припустимих дотичних 
напружень, приведеної жорсткості підвіски в межах (2) і збереження необхідного 
динамічного ходу підвіски. 

а) Нехай за умовами компоновки довжину заневоленого торсіона Тl  необхідно 

зменшити з 2,39 м до 2,0 м. 
Використовуючи вираз (14), можна записати: 
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                             (16) 

 
де: 

  GcМlbla CТТmТ   ;32;2 . 

 
 
Візьмемо похідну від виразу (16) по Td :   
 

.
)(

)(43
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3342
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Т dc
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                                (17) 

 
Прирівнявши даний вираз нулю, можна отримати: 
 

  .
644

;0443 33366
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(18) 
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Зміст виразу (18) полягає у наступному: при заданих моменті торсіона 
CТM  в 

статичному положенні та припустимих дотичних напруженнях, максимальний 
динамічний хід підвіски (характеризується кутом  ) буде мати місце при діаметрі 

торсіона, обчисленому по виразу (18). 
Для розглянутого прикладу він дорівнює: 
 

;6,10641 мнCosRNM ZCТCТ    

мdТ 0544,0
10135014,3

6,1064164
3

6





 . 

 
Приймаємо .054,0 мd 

 За допомогою виразу (16) визначимо кут  : 

 

.)52(9049,0
054,0102,814,3

6,10641232054,0101350214,32 0
410

36







 
 

Приймаємо   = 0,9 (зменшення   дає запас по дотичних напруженнях). 

Уточнимо жорсткість торсіона, використовуючи вираз (13): 
 

.19,34
232

054,014,3102,8 410

рад

мкН
CТ







  

 
Визначимо статичний хід підвіски: 
 

;)9,17(3112,0 0
0 

Т

СТ

С

М
   .084,0)()( 0 мSinSinRhСТ    

 
Визначимо приведену жорсткість підвіски в статичному стані: 

 

.8,408
м

кН

h

N
С

CТ

ZCТ
п 

 
 
Отже, приведена жорсткість за межі (2) не виходить. 
Знайдемо величину динамічного ходу: 
 

  .65,16;33,0)()( 0  демSinSinRhд

  
Таким чином, при укорочуванні торсіона з 2,39 м до 2,0 м динамічний хід 

підвіски зменшився з 0,35 м до 0,33 м. 
Оцінимо максимальні дотичні напруження: 
 

 
;1340

16
3

мПа
d

СМ

Т

ТСТ
maх 







 
 

що не виходить за припустимі межі. 
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б) Нехай за умовами компоновки, довжину заневоленого торсіона 
Тl  необхідно 

збільшити з 2,39 м до 2,5 м. При цьому, внаслідок зменшення його жорсткості 
TC , а, 

отже, і максимального моменту ТmахМ , є можливість зменшити і його діаметр 
Td .

 Спробуємо зменшити діаметр 
Тd  із 0,048 м до 0,046 м. 

По формулі (11) визначимо припустимий максимальний момент торсіона: 
 

  .мнMT 


 4,25778
16

046,010135014,3 36

max  

 
По формулі (12) визначимо діючий максимальний момент при повному куті 

закрутки торсіона: 

 

.4,242809631,0
5,232

046,014,3102,8
6,10641

410

max мнM T 



  

 
Таким чином,  maxmax TT MM  . 

Визначимо приведену жорсткість підвіски 
пC . По формулі (13) жорсткість 

торсіона буде дорівнювати: 
 

.16,14
5,232

046,014,3102,8 410

рад

мкН
CT







  

 
Тоді: 
 

0
0 2,43

14160

6,10641


T

CT

C

M ; 

   ,152,0)(0 мSinSinRhCТ  
  

звідки випливає:  
 

.9,225
152,0

34,34

м

кН

h

N
C

CT

ZCT
п   

 
Отримана величина задовольняє умові (2), однак, статичний хід підвіски вийшов 

за межі 0,13 м. Отже, необхідно або збільшити жорсткість торсіона, або залишити її без 
зміни, але в подальших розрахунках параметрів плавності ходу врахувати утримуючий 
зв'язок гусениці та враховувати на те, що в дійсності статичний хід не перевищить 
величину 0,13 м. 

Оцінимо максимальні дотичні напруження: 
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Якщо оптимальна приведена жорсткість 

..оптnC  була визначена в процесі 

оптимізації параметрів підвіски, то за допомогою представлених вище залежностей 
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необхідно уточнити довжину та діаметр торсіона, а також кінематику підвіски, щоб 
забезпечити реалізацію зазначеної приведеної жорсткості. 

10. Побудуємо пружну характеристику підвіски, яка представляє собою 
залежність вертикальної реакції ґрунту на котку 

ZN  від вертикального ходу підвіски 
Кh . 

З рівняння рівноваги балансира випливає, що: 

 







0

*

CosR

C
N T

Z
  ,                                          (19) 

де   – кут закрутки торсіона, що відлічується від вивішеного положення підвіски. 

У той же час: 
      00 SinSinRhK

 .                                 (20) 

Таким чином, задаючи з певним кроком значення  , можна побудувати графік 

залежності  КZ hФN  . 
Нехай вихідні дані підвіски відповідають пункту 9а. Тоді: 
 

.2112,1;38,0;6151,0;3112,0;19,34 0 


 тахT мR
рад

мкН
C 

 
 

Задамо крок зміни  , рівним 0,1 рад та, використовуючи вираз (19), (20), 

побудуємо пружну характеристику підвіски, яка представлена на рис. 2. 
 

 
Рисунок 2 – Пружна характеристика торсіонної підвіски 

 
Як випливає з даного малюнка, пружна характеристика розглянутої торсіонної 

підвіски практично лінійна. Отже, приведену жорсткість підвіски 
пC  можна вважати 

постійною, такою, що не залежить від переміщення опорного котка. 
 
Висновки. Розроблено методику розрахунку параметрів торсіонної підвіски 

транспортних засобів, що забезпечує її максимальний динамічний хід, при заданій 
довжині торсіона, відповідно до необхідної приведеної жорсткості підвіски. Методика 
дозволяє підвищити точність розрахунків параметрів торсіонної підвіски, що позитивно 
позначиться на плавності ходу транспортного засобу. Також, у випадку подальшої 
параметричної оптимізації параметрів торсіонної підвіски, вона дозволить одержати 
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компоненти вихідного вектора проектних параметрів і визначити обмеження, що на 
них накладаються,. 
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