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Введение. Статья посвящена разработке оригинальной меха-
нико-математической модели неуравновешенности карданной 
передачи с учетом изгибной податливости ее оси. Целью ра-
боты является создание новой высокоадекватной модели не-
уравновешенности основной нежесткой высокооборотной 
карданной передачи. Данная модель представляется эффек-
тивным средством решения задач балансировки при проекти-
ровании, изготовлении и ремонте автомобилей. 
Материалы и методы. Описательное содержание модели 
неуравновешенности передачи представлено в виде совокуп-
ности допущений. На их основе построены формализованные 
схемы модели неуравновешенности нежесткой карданной 
передачи до и после приведения ее во вращение. Эти схемы 
представляют двухопорную модель и модель — фрагмент 
многоопорной карданной передачи. С использованием имею-
щихся в литературе соотношений определены: дополнитель-
ный упругий прогиб оси вращающейся передачи от исходного 
технологического прогиба ее оси по первой собственной фор-
ме; коэффициент изменения стрелы упругого прогиба; дисба-
ланс от упругого прогиба оси нежесткой карданной передачи. 
Результаты исследования. Разработаны новые математиче-
ские модели неуравновешенности карданной передачи. С их 
помощью могут быть определены начальные и корректирую-
щие дисбалансы в плоскостях коррекции передачи, идеально 
сбалансированной на низкой скорости и приведенной во вра-
щение с эксплуатационной скоростью. Рассмотрено действие 
установленных в плоскостях коррекции корректирующих 
дисбалансов при балансировке передачи на эксплуатационной 
скорости вращения. В этой связи разработан способ опреде-
ления коэффициента изменения стрелы упругого прогиба оси 
вращения передачи. Определено значение стрелы прогиба оси 
вращения нежесткой карданной передачи. 
Обсуждение и заключения. С помощью полученных результа-
тов и соотношений с высокой достоверностью могут выпол-
няться: обоснование нормативов точности балансировки пе-
редачи; анализ ее эксплуатационной неуравновешенности; 
классификация основных карданных передач автомобилей по 
критерию «гибкость»; формализация решения проектных за-
дач балансировки карданной передачи и другие задачи обес-
печения уравновешенности этой передачи в эксплуатации.  

 Introduction. The paper is devoted to the development of an 
ingenious mechanical-mathematical model of the unbalanced 
non-rigid gimbal gear with account for its axis flexibility. The 
work objective is to create a new highly adequate model of the 
imbalance of the basic non-rigid high-speed gimbal drive as an 
efficient means to solve the problems of balancing under car 
designing, manufacturing and servicing.  
Materials and Methods. The descriptive content of the model of 
the unbalanced transmission is presented as a set of allowances. 
Formalized schemes of the model of the non-rigid gimbal gear 
imbalance before and after driving it into rotation are built on 
their basis. These schemes represent a double-beat model and a 
model- fragment of the multiple-bearing gimbal gear. Using the 
relations available in the literature, the following is determined: 
additional elastic deflection of the axis of the rotating transmis-
sion from the initial technological deflection of its axis accord-
ing to the first eigenform; the coefficient of the elastic deflec-
tion modification; and the imbalance of the elastic deflection of 
non-rigid cardan shaft axles. 
Research Results. New mathematical models of the cardan 
transmission imbalance are developed. They help to determine 
the initial and compensating imbalances in the transmission 
correction planes perfectly balanced at low speed and driven 
into rotation at an operating speed. The effect of the compen-
sating imbalances established in the correction planes is con-
sidered when balancing the transmission at the operating rota-
tion speed. In this connection, a method for determining the 
coefficient of change in the elastic deflection of the gear rota-
tion axis is developed. The value of the deflection of the rota-
tion axis of the non-rigid gimbal gear is determined. 
Discussion and Conclusions. With the help of the obtained 
results and relations, the following can be performed with high 
reliability: the substantiation of the standards of accuracy of the 
transmission balancing; the analysis of its operational imbal-
ance; the classification of the basic car cardan gears by the 
“flexibility” criterion; the formalization of the solution to the 
design tasks of the gimbal gear balancing and to other problems 
of ensuring the balance of this transmission in operation. 
 

                                                 
*Работа выполнена по договору № 89-12Н от 27.01.2012 г. 
∗∗Е-mail: grunt@mail.ru, nazyroo@mail.ru, oop@enset.ru 
∗∗∗The research is done within the frame of Contract no. 89-12Н , 27.01.2012. 

МЕХАНИКА 
MECHANICS 

 

mailto:grunt@mail.ru
mailto:nazyroo@mail.ru


Вестник Донского государственного технического университета                                                  2017, №2(89), 23-30 
 
Ключевые слова: нежесткая карданная передача, гибкость, 
неуравновешенность, моделирование. 

 Keywords: non-rigid gimbal gear, flexibility, imbalance, mod-
eling. 

Введение. В практике для любого ротора (в том числе карданной передачи) характерна динамическая неурав-
новешенность, представляемая как совокупность статической и моментной неуравновешенности. В производстве не-
уравновешенность возникает вследствие анизотропии масс деталей ротора, погрешностей их изготовления и сопряже-
ния при сборке. В процессе эксплуатации неуравновешенность обусловлена износом деталей ротационного агрегата, 
накоплением в нем технологических отходов. 

Если несовпадение главной центральной оси инерции (ГЦОИ) ротационного агрегата с осью его вращения 
(ОВ) определять как неуравновешенность, следует количественно ее оценивать следующим образом: эксцентрисите-
том е массы ротора (радиус-вектор центра масс ротора относительно ОВ) и углом α между ГЦОИ и ОВ ротора [1, 2, 
3]. Непосредственно измерить характеристики е и α у реальных роторов невозможно, поэтому их неуравновешенность 
моделируется с помощью понятия «дисбаланс» 𝐷 [3, 4, 5] 
   𝐷 = 𝐷 · 𝑒𝑖φ𝐷 = 𝑚н · ρ = 𝑚н · ρ · 𝑒𝑖φρ = 𝑚н · ρ · 𝑒𝑖φ𝐷 ,  (1) 
где 𝐷 = 𝑚н. ρ — значение дисбаланса, обусловленного наличием неуравновешенной массы 𝑚н (в г) на расстоянии (в 
мм) эксцентриситета ρ (расстояние центра этой массы от оси вращения ротора), г·мм; φ𝐷 — угол дисбаланса 𝐷 в си-
стеме координат, связанной с ротором, рад; φρ = φ𝐷 — угол вектора ρ эксцентриситета неуравновешенной массы 𝑚н, 
рад. 

Для жестких ротационных агрегатов машин, имеющих эксплуатационную nэ и критическую nкр1 частоты 
вращения в соотношении nэ<<nкр1, неуравновешенность �𝑁� описывается двумя типами моделей. Первый: 
  �𝑁�

1
= �𝐷ст 𝑀𝐷� = {𝐷ст φ𝐷ст 𝑀𝐷 φ𝑀𝐷},  (2) 

где 𝐷ст — главный вектор дисбалансов ротора; 𝑀𝐷 — главный момент дисбалансов ротора; 𝐷ст, φст — значение и 

угол 𝐷ст; 𝑀𝐷 , φ𝑀𝐷 — значение и угол 𝑀𝐷. 
Второй: 

 �𝑁�
2

= �𝐷𝐼 𝐷𝐼𝐼� = {𝐷𝐼 φ𝐼 𝐷𝐼𝐼 φ𝐼𝐼},   (3) 

где 𝐷𝐼, 𝐷𝐼𝐼 — дисбалансы в двух произвольных плоскостях I, II, перпендикулярных оси вращения ротора (плоскости 
приведения по [1]), которые могут проходить и через опоры ротора; 𝐷𝐼 , φ𝐼  — значение и угол дисбаланса 𝐷𝐼; 𝐷𝐼𝐼 , φ𝐼𝐼 — 
значение и угол дисбаланса 𝐷𝐼𝐼. 

Модели (2), (3) эквивалентно описывают неуравновешенность жесткого ротора. Переход от одной модели к 
другой выполняется их преобразованиями, представленными в [4, 5, 6]. Характерно, что компоненты векторов 
�𝑁�

1
, �𝑁�

2
 для жестких роторов практически не зависят от частоты их вращения как при балансировке, так и в эксплу-

атации. 
Представленные выше модели (2), (3) могут быть использованы только для низкооборотных карданных пере-

дач с nэ ≤ 500 мин-1 << nкр1. Такие передачи не используются в качестве основных [7] карданных передач автомоби-
лей. 

Для современных автомобилей, имеющих nэ = 1500…10000 мин–1, модели (2), (3) могут описывать неуравно-
вешенность карданной передачи лишь при определенной частоте ее вращения. С изменением последней компоненты 
существенно меняются векторы �𝑁�

1
, �𝑁�

2
. Поэтому принципиально модели неуравновешенности высокооборотной 

карданной передачи автомобиля, как и любого нежесткого ротора, представляются следующим образом: 
  �𝑁(ω)�

1
= �𝐷ст(ω) 𝑀𝐷(ω)� = {𝐷ст(ω) φ𝐷ст(ω) 𝑀𝐷(ω) φ𝑀𝐷(ω)},  (4) 

  �𝑁(ω)�
2

= �𝐷𝐼(ω) 𝐷𝐼𝐼(ω)� = {𝐷𝐼(ω) φ𝐼(ω) 𝐷𝐼𝐼(ω) φ𝐼𝐼(ω)}.   (5) 
Для таких карданных передач, как и для любого нежесткого ротора, характеристики неуравновешенности по 

(4), (5) обусловлены двумя независимыми факторами [7]. Первый фактор — локальные дисбалансы от погрешностей 
исполнения деталей, сборки и монтажа на машине карданной передачи. Эти дисбалансы не зависят от частоты n вра-
щения ротора на балансировочном станке или на машине. Их совокупность можно свести к характеристикам модели 
(3) неуравновешенности, имеющей независимые от n компоненты. Второй фактор — дисбалансы от изгиба оси рото-
ра, которые зависят от n и представляются компонентами вектора �𝑁(ω)�

2
 по (5). 

Учитывая отмеченные факторы, а также результаты исследований [8, 9], можно утверждать следующее. 
Необходимо создание высокоадекватной модели неуравновешенности высокооборотной карданной передачи автомо-
биля как нежесткого ротора. На основе данной модели карданные передачи будут классифицированы по критерию 
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«гибкость». При этом для каждого из выделенных классов будет возможно решение полного комплекса задач балан-
сировки при проектировании, изготовлении и ремонте. 

Постановка задачи. Как отмечено в [10], моделирование позволяет изучать влияние на рассматриваемый 
объект различных решений или выборов, не прибегая к его конструированию, изготовлению и испытаниям. Это осо-
бенно важно для анализа неуравновешенности и проектного синтеза уравновешенной конструкции ротационного аг-
регата вообще и основной карданной передачи автомобиля в частности, т. к. невозможно непосредственно измерить 
ее характеристики. 

Моделирование неуравновешенности карданной передачи включает: 
— создание механико-математической модели передачи, наиболее адекватно описывающей ее неуравновешенное со-
стояние; 
— непосредственное моделирование неуравновешенности и балансировки (разработка методик анализа неуравнове-
шенности и синтеза уравновешенной конструкции с помощью построенной модели неуравновешенности). 

Первой задачей моделирования является описательное содержание модели [11], включающее принятие аргу-
ментированных допущений, учитывающих основные конструктивные особенности карданной передачи как объекта 
балансировки, источники неуравновешенности и их особенности. 

На основе описательного содержания решаются задачи построения формализованной схемы неуравновешен-
ности карданной передачи и ее механико-математической модели [11]. При формировании последней: 
— определяются свойства, параметры и характеристики модели, ее входные управляющие и возмущающие воздей-
ствия, а также реакции (выходы) модели; 
— устанавливаются связи между ними. 

Представленные ниже решения выполнены на методологической основе, разработанной в Донском государ-
ственном техническом университете на кафедре «Теория механизмов и машин» для нежестких роторов сельскохозяй-
ственных машин [8, 9] c учетом специфики основных карданных передач автомобилей — объектов исследования 
настоящей работы. 

Описательное содержание модели. Модель неуравновешенности высокооборотной карданной передачи 
строится с использованием перечисленных ниже допущений. 

1. Рассматривается идеальная передача без люфтов в сопряжениях элементов карданов и компенсирующих 
устройств. 

2. Погрешности исполнения элементов карданной передачи (валов, карданов, компенсирующих устройств, 
фланцев крепления) и их сопряжений создают множество локальных дисбалансов, имеющих постоянные углы и зна-
чения, не зависящие от угловой скорости ω вращения передачи. 

3. Двухопорная карданная передача в сборе (карданный вал + 2 кардана + компенсирующее устройство + 
фланцы крепления) представляется однородным гладким цилиндром. Его длина l равна расстоянию (в м) между опо-
рами. Масса m = m0l равна расчетной массе передачи в сборе, где m0 — линейная плотность (кг/м). Модуль упругости 
материала карданного вала — Е (в Па). Момент инерции сечения в центре пролета — I (в м4). 

4. Многоопорные (число опор n > 2) карданные передачи различных типов являются совокупностью отдель-
ных (n – 1) описанных выше двухопорных передач, представляемых как фрагменты исходной передачи. Поэтому 
дальнейшие исследования будем проводить только для модели двухопорной передачи, используя их результаты для 
исследования каждого из фрагментов многоопорной передачи. 

5. Ось вращения (ОВ) карданной передачи представим как прямую, соединяющую центры ее опор. Использу-
ем введенное в [8] понятие «линия эксцентриситетов масс ротора (ЛЭМР)». Это геометрическое место центров масс 
множества элементарных сечений тела невращающегося ротора, перпендикулярных его ОВ. При разложении ЛЭМР в 
ряд по собственным формам изгиба учитываем лишь первую (основную) собственную форму искривления ЛЭМР со 
стрелой 𝑦𝑚𝑎𝑥  в центре пролета между опорами карданной передачи. Как установлено в [8], у невращающегося одно-
родного цилиндра первая собственная форма искривления ЛЭМР создает наибольший дисбаланс 
    𝐷0 = 5

8
𝑚𝑦𝑚𝑎𝑥   (6) 

в центральной плоскости приведения (в центре между опорами). 
6. Рассматривая 𝑦𝑚𝑎𝑥 как результат исходного искривления ОВ карданной передачи по первой собственной 

форме, заметим, что с приведением передачи во вращение со скоростью ω значение стрелы прогиба ОВ увеличится до 
𝑌𝑚𝑎𝑥(ω) за счет проявления 𝐷0. В результате произойдет приращение значения 𝐷0, которое будет тем больше, чем 
большее значение имеет ω. Таким образом, исходное искривление ОВ карданной передачи по первой собственной 
форме со стрелой 𝑦𝑚𝑎𝑥 при вращении приведет к возникновению у передачи зависящего от ω главного вектора дисба-
лансов 
   𝐷0(ω) = 5

8
𝑚𝑌𝑚𝑎𝑥  (ω).   (7) 
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7. При низкочастотной балансировке карданной передачи (nб ≪ R nэ <  nкр1) пренебрегаем дополнительным 
прогибом ОВ на скорости ωб = πnб/30 вращения передачи на балансировочном станке, полагая 𝑦𝑚𝑎𝑥(ωб) ≈ 𝑦𝑚𝑎𝑥, 

𝐷0(ωб) ≈ 𝐷0. В теоретических исследованиях такую балансировку будем полагать идеальной, считая остаточные дис-
балансы в плоскостях коррекции равными нулю. 

8. Как принято для нежестких ротационных агрегатов сельхозмашин в [8, 9], для основных карданных пере-
дач автомобилей полагаем, что упругие деформации ОВ передачи от действия неуравновешенных усилий подчиняют-
ся закону Гука, а жесткость карданного вала одинакова во всех направлениях, перпендикулярных ОВ. Это позволяет 
считать модель передачи линейной и использовать в исследованиях принцип суперпозиции. 

Теоретический анализ. На рис. 1 представлены формализованные схемы модели неуравновешенности ос-
новной карданной передачи автомобиля, обобщающие рассмотрение ее как жесткой (nэ ≪ R nкр1) и нежесткой ротор-
ной системы. 

 

 

а) 
 
 

 

 

 
 
б) 

Рис. 1. Формализованные схемы обобщенной модели неуравновешенности карданной передачи 

Fig. 1. Formalized schemes of the generalized model of unbalanced cardan transmission 

Эти схемы практически полностью идентичны моделям неуравновешенности нежесткого ротора сельхозма-
шины из [8, 9], как и моделям неуравновешенности любого нежесткого ротора. Они представляют модель двухопор-
ной карданной передачи, а также фрагмента многоопорной передачи. Представленные на рис. 1 векторы дисбалансов 
𝐷𝑖, i = 0,1,2 условно показаны расположенными в одной плоскости. 

Рис. 1, а иллюстрирует формализованную схему модели неуравновешенности невращающейся передачи, на 
которой представлены: 
— дисбалансы 𝐷1,𝐷2 в плоскостях коррекции 1–1, 2–2, отстоящих от опор I, II на расстояния А и С соответственно; 
— исходное искривление 𝑦(x) ОВ по первой собственной форме со стрелой 𝑦𝑚𝑎𝑥, создающее неравномерно распреде-
ленные по кривой 𝑦(x) дисбалансы с интенсивностью d𝐷(x) = m0𝑦(x)dx, приводящиеся к главному вектору дисбалан-
сов 𝐷0, определенному по (6). 

Отмеченные выше дисбалансы 𝐷1, 𝐷2, 𝐷0 описывают неуравновешенное состояние невращеющейся передачи. 
Они же описывают неуравновешенное состояние вращающейся с частотой n  ≤  nэ карданной передачи, представляе-
мой как жесткая роторная система, если nэ ≪  nкр1. Если корректирующие дисбалансы 𝐷к1,𝐷к2 измеряются в плоско-
стях коррекции 1–1, 2–2, то при любой частоте балансировки nб ≤   nэ их значения составят 
 𝐷к1 = −𝐷1 − 𝐷0

0,5𝑙−𝐶
𝑙−𝐴−𝐶

;  𝐷к2 = −𝐷2 − 𝐷0
0,5𝑙−𝐴 
𝑙−𝐴−𝐶

 .  (8) 

Жесткая передача 𝐷к1 и 𝐷к2 по (8) обеспечивает уравновешенность на машине при любой частоте вращения 
n ≤ R nэ. 
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Рис. 1, б иллюстрирует формализованную схему модели неуравновешенности нежесткой карданной передачи, 
вращающейся на балансировочном станке или на машине с угловой скоростью ω. Как результат проявления дисба-
ланса от исходного искривления ОВ со стрелой 𝑦𝑚𝑎𝑥 при вращении передачи возникает дополнительное искривление 
ОВ по первой собственной форме со стрелой ∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω), сонаправленной с 𝑦𝑚𝑎𝑥. Поэтому результирующий изгиб ОВ 
вращающейся передачи по первой собственной форме будет иметь стрелу 
   𝑌𝑚𝑎𝑥(ω) = 𝑦𝑚𝑎𝑥 + ∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω).  (9) 

В результате возникнет главный вектор дисбалансов 𝐷0(ω), определенный по (7). При этом дисбалансы 𝐷1(ω), 𝐷2(ω) 
и корректирующие дисбалансы 𝐷к1(ω), 𝐷к2(ω) в плоскостях коррекции 1–1, 2–2, измеренные на балансировочном 
станке при ω = ωб, определяются: 

𝐷1(ωб) = 𝐷1 + 𝐷0(ωб) 0,5𝑙−𝐶
𝑙−𝐴−𝐶

;  𝐷2(ωб) = 𝐷2 + 𝐷0(ωб) 0,5𝑙−𝐴 
𝑙−𝐴−𝐶

; 

    𝐷к1(ωб) = − 𝐷1(ωб); 𝐷к2(ωб) = − 𝐷2(ωб).     (10) 
С установкой 𝐷к1(ωб), 𝐷к2(ωб) по (10) в плоскостях коррекции 1–1, 2–2 карданной передачи будет обеспечена 

уравновешенность этой передачи только на частоте ω = ωб. С приведением этой передачи во вращение при ω ≠ ωб 
измерительная система балансировочного станка зафиксирует сонаправленные дисбалансы в плоскостях коррекции 1–
1, 2–2, возникающие от изменения ∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω) с вариацией ω. С приближением значения ω к ωRкр1 существенно увели-

чивается ∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω), обеспечивая большие показатели 𝑌𝑚𝑎𝑥(ω) по (9) и 𝐷0(ω) по (7). Их оценка будет проведена ниже 
при решении задач моделирования неуравновешенности. 

Балансировка основных карданных передач автомобилей производится на частотах nб ≪  Rnэ, поэтому изло-
женное выше подтверждает отмеченную в [7, 12] недопустимость решения задач их балансировки как для жестких 
роторных систем. 

Собственные свойства модели неуравновешенности карданной передачи (или ее фрагмента) определяются в 
первую очередь ее параметрами и характеристиками l, A, C, m0, E, I, раскрытыми выше. К ним необходимо отнести 
также: 
— максимальную эксплуатационную частоту nэ вращения; 
— класс точности балансировки передачи (по [6, 13] рекомендован 5-й класс точности с критериями качества 
(eω)min…(eω)max = 6,3…16 мм/с–1); 
— максимальные значения (в мм) зазоров Z1, Z2 сопряжений передачи с другими элементами конструкции автомоби-
ля (например, с КПП и дифференциалом); 
— норматив искривления yпр заготовки карданного вала. 

Для трубы, используемой в качестве карданного вала, ГОСТ 5005-82 [14] регламентирует предельное откло-
нение ∆т от прямолинейности на любом участке трубы длиной 1 м: 
— ∆т = 0,4 мм — для труб обычной точности; 
— ∆т = 0,25 мм — для труб повышенной точности; 
— ∆т = 0,15 мм — для труб высокой точности. 

Поэтому предельное возможное значение прогиба этого вала 
 𝑦пр =  ∆т ∙ 𝑙,   (11) 
где l — в мм. 

Входные управляющие воздействия определяются числом и значениями частот nб балансировки передачи. На 
этих частотах замеряются характеристики 𝐴𝑖 колебаний опор (i = I, II) фрагмента модели передачи на балансировоч-
ном станке. С помощью полученных данных определяются характеристики неуравновешенности 𝐷1, 𝐷2, 𝐷0 (см. 
рис. 1, а) невращающейся передачи с целью последующей их корректировки. 

К возмущающим воздействиям относятся: 
— не зависящие от ω дисбалансы привода балансировочного станка (могут быть определены и скорректированы при 
настройке балансировочного станка); 
— дисбалансы монтажа карданной передачи автомобиля, обусловленные погрешностями сопряжений передачи с дру-
гими элементами конструкции автомобиля (имеют пренебрежимо малое в сравнении с допустимыми дисбалансами 
значение). 

Учитывая вышесказанное, возмущающими воздействиями модели неуравновешенности основной карданной 
передачи автомобиля пренебрегаем. 

Используя материалы [8, 9], установим взаимосвязи входных воздействий, собственных свойств и выходов 
модели неуравновешенности карданной передачи, рассматриваемой в общем случае как нежесткая роторная система. 
Так, с помощью полученных теоретических и экспериментально подтвержденных в [8, 9] соотношений определим 
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∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω) — дополнительный упругий прогиб ОВ передачи с приведением ее во вращение со скорость ω (см. рис. 
1, б): 

       ∆𝑦𝑚𝑎𝑥(ω) = 𝑦𝑚𝑎𝑥
𝑎

1−𝑎
 , 𝑎 = 0,01 ω2𝑚0𝑙4

𝐸𝐼
=  βω2,     (12) 

 где  β = 0,01 𝑚0𝑙4

𝐸𝐼
= �ωкр1�

−2
     (13) 

— расчетная величина, обратная квадрату первой критической скорости ωкр1 R вращения передачи. 
Определяя по (9) стрелу результирующего изгиба ОВ передачи при скорости ω ее вращения, получаем 

   𝑌𝑚𝑎𝑥(ω) = 𝑦𝑚𝑎𝑥
1

1−𝑎
 = 𝑦𝑚𝑎𝑥

1
1−βω2

 .    (14) 

Используя (7), находим 
   𝐷0(ω) = 5

8
𝑚𝑦𝑚𝑎𝑥

1
1−βω2

,    (15) 

где 𝑦𝑚𝑎𝑥, как и ранее, обозначает стрелу исходного (до приведения во вращение) искривления ОВ передачи по первой 
собственной форме изгиба, а m = m0l — масса карданной передачи в сборе. 

Необходимо заметить, что в исследованиях [8, 9] при создании модели неуравновешенности нежесткого ро-
тора учитывался дополнительный прогиб его ОВ от действия дисбалансов, корректирующих 𝐷0(ω) в плоскостях кор-
рекции у опор. 

Рассматривая модель карданной передачи (см. рис.1, а) по соотношениям, представленным в [8, 9], находим 
корректирующие дисбалансы: 

𝐷к1
пр

(ω) = 5
8
∙ 𝑚𝑦𝑚𝑎𝑥

1−𝑎
∙ 1
1+𝑏

∙ 0,5𝑙−𝐶
𝑙−𝐴−𝐶

 , 

    𝐷к2
пр

(ω) = 5
8
∙ 𝑚𝑦𝑚𝑎𝑥

1−𝑎
∙ 1
1+𝑏

∙ 0,5𝑙−𝐴
𝑙−𝐴−𝐶

      (16) 
в плоскостях коррекции 1–1, 2–2, ликвидирующие дисбалансы передачи от прогиба (исходного и упругого) ОВ. 

В последнем выражении 

     𝑏 = 5
96
∙ 𝑚ω2

𝐸𝐼
∙
𝐴(0,5𝑙−𝐶)�34𝑙

2−𝐴2�+𝐶(0,5𝑙−𝐴)�34𝑙
2−𝐶2�

𝑙−𝐴−𝐶
   (17) 

— коэффициент изменения стрелы упругого прогиба ОВ передачи от действия установленных в плоскостях коррек-
ции 1–1, 2–2 корректирующих дисбалансов по (16) при балансировке передачи на скорости ω. 

Используя те же источники, находим 
   𝑌𝑚𝑎𝑥(ω) = 𝑦𝑚𝑎𝑥

1
1−𝑎

 ∙ 1
1+𝑏

    (18) 
— стрела прогиба ОВ нежесткой карданной передачи, сбалансированной на скорости ω и приведенной во вращение с 
этой скоростью. 

Изложенные выше методики и соотношения позволяют учесть упругие изгибные свойства основной высоко-
оборотной карданной передачи автомобиля и связанные с этим характеристики ее неуравновешенности. 

Выводы. Рассмотренные формализованные схемы модели неуравновешенности основной карданной переда-
чи автомобиля и соотношения (8)–(18) представляют собой механико-математическую модель неуравновешенности 
нежесткой основной карданной передачи автомобиля. С помощью данной модели решаются следующие задачи моде-
лирования неуравновешенности и балансировки: 
— обоснование нормативов точности балансировки; 
— анализ эксплуатационной неуравновешенности карданной передачи, сбалансированной на частоте nб << nэ; 
— классификация основных карданных передач автомобилей по критерию «гибкость»; 
— формализация решения проектных задач балансировки карданной передачи автомобиля. 
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