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Jelölésjegyzék 
 

1. fejezet 
 

Fogazatsúrlódás 

 

b - a fogaskerék szélessége [19] [mm], 

dw1 - a kiskerék gördülőkör átmérője [mm]. 

F - a kerületi erő az osztókörre számítva [N],  

h(x) – elaszto-hidrodinamikai kenőfilm vastagság a kapcsolóvonal mentén [m], 

i – áttétel [-],  

ib – belső áttétel [-],  

KA – üzemtényező [-],  

l – a kapcsolódó fog alkotók hossza [mm],  

PB – olajgyorsítási teljesítményveszteség [W], 

PD – tömítéssúrlódási teljesítményveszteség [W],  

Pg(x) – gördülősúrlódási teljesítményveszteség [W],  

pH; Ph - a kapcsolódó fogaskerekek közötti Hertz – féle felületi terhelés [Pa], 

Pk – olaj-kiszorítási teljesítményveszteség [W], 

Pl – teljesítménytől függő csapágy teljesítményveszteség [W], 

Pl0 – teljesítménytől független csapágy teljesítményveszteség [W], 

Pp – olajkavarási teljesítményveszteség [W], 

Pw – légkavarási teljesítményveszteség [W], 

Px – esetleges egyéb teljesítményveszteségek [W], 

Pz – teljesítménytől függő fogazati teljesítményveszteség [W], 

Pz0 – teljesítménytől független fogazati teljesítményveszteség [W], 

Ra - a kapcsolódó fogaskerekek érintkező fogainak átlagos felületi érdességének az átlaga 

[m], 

S – relatív csúszás: S = u/u) [-], 

Sm – maximális súrlódási tényezőhöz tartozó relatív csúszás értéke: Sm =0,01×[0pHu]^-(3/2),  

u – közelítőleg a fogprofilok gördülősebessége (u = u/2) [m/s], 

vcs – a fogprofilok közötti csúszósebesség [m/s], 
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v - a kenőanyag fogprofilok közé áramlásának sebessége (tangenciális sebességek összege) 

[m/s], 

vr – a gördülősebességek összege [m/s],  

v(x) - a fogprofilok összegördülési sebessége a kapcsolóvonal mentén [m/s],  

vtC - a tangenciális sebességek összege a főpontban [m/s],  

v~t(x) - gördülősebesség a kapcsolóvonal mentén (a kisebbik tangenciális sebesség 

komponens a kapcsolóvonal mentén) [m/s],  

wn(x) − vonalnyomás a kapcsolóvonal mentén [N/mm],  

wt - a vonalterhelés, vagy fajlagos terhelés (az egységnyi fogszélességre vonatkoztatott 

mértékadó kerületi erő [N/mm],  

XL – kenőanyag tényező [-]. 

z1 - a kiskerék fogszáma [-], 

z2 - a nagykerék fogszáma [-],  

 

b – alaphengeri foghajlásszög [rad], 

u – a kerületi sebességek különbsége (u = u1-u2) [m/s], 

1; 2 - a rész kapcsolószámok [-], 

 – profilkapcsolószám [-],  

t – termikus kenőanyagfilm vastagság módosító tényező [-],  

 - a kenőanyag dinamikai viszkozitása üzemi hőmérsékleten [Pas], 

0 - a kenőanyag dinamikai viszkozitása 100 [°C] hőmérsékleten [mPas], 

0 - a kenőanyag dinamikai viszkozitása légköri nyomáson [Pas], 

g – gördülő hatásfok [-],  

M - a kenőanyag dinamikai viszkozitása légköri nyomáson és a keréktest hőmérsékletén 

[mPas], 

z - a fogazati hatásfok [-], 

 - a kenőfilm vastagság és a felületi érdességek átlagának a hányadosa ( = hC/Ra) [-], 

b - a határkenési állapothoz tartozó konstans súrlódási tényező, értéke b = 0,08…0,1 [-],  

c – a folyadék nyírásából származó súrlódási tényező [-],  

z - a fogsúrlódási tényező [-],  

(x) - helyi fogsúrlódási tényező a kapcsolóvonal mentén [-],  

 k - a kenőanyag kinematikai viszkozitása [mm
2/s], 
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ne(x) – egyenértékű görbületi sugár a kapcsolóvonal mentén [mm],  

 - a kapcsolódó fogprofilok egyenértékű görbületi sugara [mm]; [m].  

 

 

Csapágysúrlódás 

 

a, b – csapágytípustól függő kitevők [-], csapágyszélesség, vagy kerékszélesség [m], 

bk – kerékszélesség [mm], 

d – tengely átmérő [m],  

d2, d3 – kerék osztókör átmérők [mm], 

dm – a csapágy közepes átmérője (dm=0,5(d+D)) [mm],  

f0 – a csapágytípustól és kenéstől függő tényező,  

f1 – a csapágytípustól és terheléstől függő tényező,  

f2 – a csapágy szerkezetétől és kenésétől függő tényező,  

f3 – tényező,  

f4 – tényező,  

Fa – axiális terhelés [N],  

Fr – a csapágyat terhelő radiális erő [N], 

K – tényező, 360° - os átfogási szög esetén K=3…3.8, 

m – modul [mm], 

M0 – a terheléstől független nyomaték [Nmm],  

M1 – a terheléstől függő nyomaték [Nmm],  

M2 – az axiális terheléstől függő nyomaték [Nmm],  

M3 – a tömítések súrlódási nyomatéka [Nmm],  

Mdrag – kenőanyag-kavarásból eredő nyomaték [Nmm],  

Mrr – gördülősúrlódásból eredő nyomaték [Nmm], 

Mseal – tömített csapágy tömítésének súrlódásból eredő nyomaték [Nmm], 

Msl – csúszósurlódásból eredő nyomaték [Nmm], 

N – a bolygókerekek száma [-],  

n – csapágy fordulatszám [1/min],  

nin – behajtó tengely fordulatszáma [1/min], 

P1  – a csapágy egyenértékű terhelése [N], 

Pin – behajtó teljesítmény [W], 

Pk – fajlagos csapágyterhelés [Pa], 
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Ra – átlagos felületi érdesség [m] (CLA), 

v – fogaskerék kerületi sebesség [m/s], 

y0 – kerék maximális olajba merülése [mm],  

 

 – osztóhengeri foghajlásszög [°], 

 – a kenőanyag dinamikai viszkozitása [Pas], 

M – dinamikai viszkozitás üzemi hőmérsékleten [mPas], 

 – kinematikai viszkozitás üzemi hőmérsékleten [mm2/s], 

F – megengedett fogtőfeszültség [MPa], 

 – a tengely szögsebessége [rad/s], 

3g – bolygókerék szögsebesség [rad/s].  

 

Olajkavarási veszteségek 

 

AB - az olajba merülő fogaskerék olajjal határolt felülete [m2],  

b - a kerékszélesség [m], az olajba merülő fogaskerék fogszélessége [mm],  

bm - a fogaskerék (olajba) bemerülési mélysége [m]; [mm],  

d - a kerék osztókörátmérője [m], 

Fr - Froude-szám, Fr=2×RP/g, g=9,81 m/s2, 

Mch - az olajkavarásból származó nyomatékveszteség [Nm],  

Re - Reynolds-szám, Re=×RP
2/ν, 

Rec - kritikus Reynolds-szám,  

r - a fogaskerék osztókörsugara [m],  

v - az osztóköri kerületi sebesség [m/s],  

V0 - olajtérfogat, olajmennyiség [m
3],  

1 – kiskerék indexe,  

2 – nagykerék indexe, 

 

 − az olajba merülő fogaskerék szögsebessége [rad/s], 

 - a kenőanyag (olaj) kinematikai viszkozitása [m2/s], 

ρ - a kenőanyag (olaj) sűrűsége [kg/m3].  

 

Légkavarás 
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b – kerékszélesség [m], 

d – osztókörátmérő [m], 

dl – lábkörátmérő [mm],  

mn – normál modul [mm], 

n – a fogaskerék abszolút fordulatszáma [1/min],  

 

ηo – dinamikai viszkozitás [Ns/m2].  

 

Tömítéssúrlódás 

 

dt – tengelyátmérő [mm], 

Mr – súrlódó nyomaték [Nm],  

nt – tengely abszolút fordulatszáma [1/min],  

Pi – a tömítő-él alatti vonalterhelés [N/m],  

Psl – teljesítményveszteség [W], 

R – tengelyátmérő [m],  

ts – olaj hőmérséklet [°C],  

 

40 – a kenőanyag kinematikai viszkozitása 40 [°C] hőmérsékleten [mm2/s].  

 

A hajtóművek melegedése 

 

A - a hajtóműház külső hőleadó felülete, [m2]. A hajtóműház külső hőleadó felülete általában 

a házfelület az alaplap nélkül és az alaplap 50%-a. 

a - a tengelytáv [mm], 

B - a belső szélesség [m], 

b - a fogszélesség [mm], 

c' - az egyedi (egy kapcsolódó fogpárra vonatkozó) fogrugómerevség, c'14 N/mm·μm, 

C – hővezetési tényező [20].  

C1 – szorzótényező, 

cγ - a kapcsolódási fogrugómerevség, cγ  20 N/mm·μm,  

f2 – a hajtóműház méreteit figyelembe vevő tényező, 

Ft - a névleges kerületi erő a homlokmetszetben [N],  

Ftn - a homlokfogerő, Ftn = Ft/cosαt, [N], 

H - a belső magasság [m], 
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KA - az üzemtényező, 

KBα – a homlok-terheléseloszlási tényező,  

KBβ - fogszélesség menti terheléseloszlás tényező,  

KBγ - a fogferdeségi tényező,  

Kv - a dinamikus tényező,  

L - a belső hosszúság [m],  

L1 - a hajtóműház jellemző mérete [m], 

Pv - a fogazatsúrlódási, csapágysúrlódási, tömítéssúrlódási és olajkavarási veszteségek 

összege [kW], 

rb – kerék alapkör átmérő [m] 

th - a hajtóműház külső hőmérséklete [°C], 

tL - a környezeti hőmérséklet [°C], 

To – olaj hőmérséklet [°C], 

tolaj - az olaj hőmérséklete [°C], 

v - a kenőanyagba merülő legnagyobb fordulatszámú fogaskerék osztóköri kerületi sebessége 

[m/s], osztóköri kerületi sebesség [m/s],  

v - a kerületi sebesség a gördülőkörön [m/s],  

wBt - a berágódás vonalterhelése,  

wt - az egységnyi fogszélességre vonatkoztatott mértékadó kerületi erő [N/mm],  

XB - a fogazat geometriáját figyelembevevő geometriai tényező,  

(XB)E - a geometriai tényező a kapcsolódás E határpontjában,  

XM – anyagtényező [mm], 

XQ - a kapcsolódási tényező,  

Xs - a kenési módot figyelembe vevő tényező,  

XΓ - az egyidejűleg kapcsolódó fogpárok közti terheléseloszlást figyelembevevő úgynevezett 

terheléseloszlás tényező,  

 

αolaj - a hőátadási tényező az olaj és a hajtóműház belső fala között [kW/m2°C],  

αL - a hőátadási tényező a hajtóműház és a levegő között [kW/m2°C],  

 - a hajtóműház falvastagsága [m],  

 - a hajtóműház anyagának hővezetési tényezője [kW/m°C],  

μmy - a közepes helyi súrlódási tényező, 

νt - az olaj kinematikai viszkozitása a tolaj üzemi hőmérsékleten [mm
2/s].  
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2. fejezet 
 

aw – a tengelytávolság [m], 

b – fogaskerék szélesség [mm]; [m], 

bH – Hertz – féle érintkezési nyomsáv-szélesség [mm], 

E' – a kerekek anyagának redukált rugalmassági modulusa [MPa],  

Ei – rugalmassági modulus [MPa], 

F1n – a normálfogerő [N], 

F1nC – normálfogerő a főpontban [N], 

g() – terhelés eloszlás függvény [-], 

gα – a kapcsolóhossz, a fogkapcsolódás AE szakaszán [m], 

hC – minimális kenőfilm vastagság a C főpontban [mm], 

hCmin – a kenőanyagréteg minimális vastagsága a C főpontban [m], 

l – az érintkező fogak foghossza [m], 

M1 – a kiskerék nyomatéka [Nm], 

N – a bolygókerekek száma [-],  

pH − Hertz feszültség [Pa], 

ra – a fejkör sugár [m], 

rb – az alapkör sugár [m], 

rb1 – a kiskerék alapkörének sugara [m], 

S – relatív csúszás [-], 

u – a fogprofilok gördülő sebessége [m/s], 

v~t() – a fogaskerekek fogainak közepes összegördülési sebessége [m/s], 

wn() − vonalnyomás [N/mm],  

 

wt – a kapcsolószög [°], 

b – az alaphengeri foghajlásszög [°], 

 – összkapcsolószám [-], 

o – a kenőanyag dinamikai viszkozitása légköri nyomáson [Pas], 

 – a kenőfilm vastagság és a felületi érdesség aránya [-], 

b – határkenési állapothoz tartozó súrlódási tényező (konstans, értéke acél-acél kerekek 

kapcsolódása esetén: b = 0,08 – 0,1 [-] között változhat) [-], 
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g − gördülő súrlódási tényező [-], 

1A – a kiskerék fogprofil görbületi sugár a kapcsolódás A pontjában [m], 

ne() – egyenértékű görbületi sugár a normálmetszetben [mm], 

neC - a kapcsolódó fogprofilok egyenértékű görbületi sugara a főpontban [mm], 

L – (határ) nyírófeszültség [Pa], 

i − Poisson tényező [-], 

αo - a kenőanyag nyomás-viszkozitás tényezője [mm2/N],  

ζt – a bolygókerekek közötti terheléseloszlás tényezője [-], 

σεC – a kapcsolószám az egy-fogpár kapcsolódás szakaszában [-],  

 

1 – kiskerék indexe [-], 

2 – nagykerék indexe [-].  

 

3. fejezet 
 

a – a módosított élettartam megbízhatósági tényezője [-], 

b – csapágyszélesség, vagy kerékszélesség [m], 

C – a dinamikus alapterhelés [N], 

c~; d~ – konstansok, 

d – tengely átmérő [m], 

d2;4 – tengely átmérő [mm], 

d3 – a karcsap átmérője [mm], 

dm – csapágy közepes átmérő, 

Fr – a csapágyat terhelő radiális erő [N], radiális fogerő komponens (központi kerék – 

bolygókerék kapcsolat) [N], 

Frcs – a központi kerék csapágyát terhelő erő [N], 

it – karkialakítástól függő tényező (egyoldali kar kialakításnál: it=1, kétoldali karnál: it=2) [-], 

K – tényező,  

Lh – a névleges élettartam [millió körülfordulás], 

M2;4 – a kar, a nap-, illetve gyűrűkerék tengelyének nyomatéka [Nmm], 

n – a percenkénti fordulatszám [1/perc], 

P – az egyenértékű dinamikus csapágyterhelés [N], 

p – az élettartam egyenlet kitevője [-],  
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Pk – fajlagos csapágyterhelés [Pa], 

V – a karcsapot terhelő nyíróerő [N], 

Y – keresett érték (d, D, C, C0),  

 

 – a kenőanyag dinamikai viszkozitása [Pas], 

 – a tengely szögsebessége [rad/s], 

ξ – terheléseloszlás tényező [-], 

σmeg – a karcsapban megengedett feszültség [MPa], 

τmeg – a tengelyben megengedett csúsztató feszültség [MPa].  

 

4. fejezet 
 

A~B(0) – a keréktest átlagos olajjal nedvesített felülete [m2],  

b – kerékszélesség [m],  

ck – fogárok feltöltöttség tényező a kiszorítási veszteség számításakor [-],  

cp – fogárok feltöltöttség tényező a pancsolási veszteség számításakor [-],  

eat3 – fogárokszélesség a bolygókerék fejkörén [m],  

fimmersion factor – olajba merülési arányszám (fimmersion factor = bm/ra) [-],  

mn – normálmodul [m],  

mn0 – referencia kerék normál modulja [m],  

N – a bolygókerekek száma,  

P~p – átlagos pancsolási teljesítményveszteség [W],  

P~p100 – átlagos pancsolási veszteség komponens, a fogárok teljes feltöltöttsége esetén [W],  

Pts(o) – tárcsasúrlódási veszteség a keréktest homlokfelületein [W],  

P~ts – átlagos tárcsasúrlódási veszteség komponens [W],  

r0 – referencia fogaskerék osztókör sugár [m],  

ra – fejkörsugár [m],  

sat3 – fogvastagság a bolygókerék fejkörén [m],  

vrw – gördülőköri kerületi sebesség [m/s],  

vrw0 – referencia gördülőköri kerületi sebesség [m/s], 

 

γb – bolygókerék osztásszög,  

 – kenőanyag kinematikai viszkozitás [m2/s],  
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0 – referencia kenőanyag kinematikai viszkozitás [m2/s],  

g – gördülő szögsebesség [rad/s],  

 – kenőanyag sűrűség [kg/m3].  

 

5. fejezet 
 

A – a borda szelvényének felülete [m2], a sugárzó felület [m2], 

A1 – a napkerék csapágy közepes átmérőjéhez tartozó palástfelület N – ed része [m2],  

A2 – fogprofil felület [m2], 

A3 – bolygókerék csapágy közepes átmérőjének palástfelülete [m2], 

A4 – kar csapágy közepes átmérőjéhez tartozó palástfelület N – ed része [m2],  

A5 – az olaj légtérrel történő érintkezésének felülete [m2],  

A6 – a hajtóműház belső felületének N – ed része [m2],  

A7 – a hajtóműház közepes hőátadó felületének N – ed része [m2],  

A8 – a hajtóműház külső felületének N – ed része [m2],  

Aa – a cső belső felülete [m2], 

Ab0 – bordák által nem fedett külső cső felület [m2], 

Abb – a bordák felülete [m2], 

aw – tengelytávolság [mm], 

awmax – a bolygómű legnagyobb tengelytávolsága [mm], 

b – kerékszélesség [mm], 

cp – állandó nyomáson vett izobár fajhő [J/kgK], 

d3csap – a bolygókerekek karcsapjainak átmérője [mm], 

Dhb – a csapágyház belső átmérője, illetve a bolygóműves hajtómű jellemző mérete (ház 

hossza, vagy átmérője) [m], 

Dhk – a csapágyház, bolygómű ház közepes külső átmérője [m], 

dm – a csapágy közepes átmérője [m], 

g – gravitációs gyorsulás [m/s2], 

Gr – Grashof – szám [-], 

j – kar szélessége [mm], 

k – kar átmérője [mm], 

l2;4;k – a tengelycsonkok hossza, 

lház – a ház belső mérete, 
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m – modul [mm], 

N – a bolygókerekek száma [-], 

Nu – Nusselt – szám, 

Pr – Prandtl – szám,  

(Q   fokozati) – a fokozatok között fennálló esetleges légtér hőmérsékletkülönbséget kompenzáló 

fiktív hőforrás [W], 

rb – alapkör sugár [mm], 

Re – Reynolds – szám, 

rw – gördülőkör sugár [mm], 

s – falvastagság [mm], 

s~  - a ház átlagos falvastagsága,   

T1 és T2 – a ház, illetve a környezet hőmérséklete [K], 

U – a borda kerülete [m], 

vl – a levegő áramlási sebessége [m/s], 

vm – a csapágykosár kerületi sebessége [m/s], 

vmo – egyenlő vm értékével csapágyak esetén, de bolygóművek esetén értéke az olajba merülő 

bolygókerék abszolút kerületi sebessége [m/s],  

 

 – a csapágy és a kenőolaj közötti hőátadási tényező [W/m2°C], 

– fogprofil – olaj hőátadási tényező [W/m2°C], 

 – olaj – levegő hőátadási tényező [W/m2°C], 

 – olaj – hajtómű ház hőátadási tényező [W/m2°C], 

 – olaj – levegő hőátadási tényező [W/m2°C], 

 – a térfogati köbös hőtágulási tényező [1/K], 

T=Tf-Tk – hőmérséklet különbség [K], 

 – a ház emisszió képessége, vagy feketeségi foka [W/m2K4], 

 – dinamikai viszkozitás [kg/ms], 

B – a bordahatásfok [-], 

 – a közeg hővezetési tényezője [W/mK], 

1 – a fogaskeréktest hővezetési tényezője [W/m°C], 

2 – a hajtóműház anyagának hővezetési tényezője [W/m°C], 

l – a levegő hővezetési tényezője [W/m°C], 
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o – az olaj hővezetési tényezője:= 0,17 [W/m°C], 

 – az olaj kinematikai viszkozitása [cSt], [m2/s], 

l – a levegő kinematikai viszkozitása [m2/s], 

 – a közeg sűrűsége [kg/m3], 

~ − átlagos sűrűség [kg/mm3], 

 – szögsebesség [rad/s].  

 

 

 

 

 

 

Bevezetés 
 

Jelen dokumentum szerves részét képezte a know how anyaggal együtt a kutatási jelentésnek.  

 

Napjaink autóipari fejlesztéseit a környezetvédelmi előírások szigorodása talán 

mindennél jobban korlátozza, illetve irányítja. Fontos és közös érdekünk, hogy 

nagymértékben csökkentsük a károsanyag kibocsájtást és redukáljuk az előállítás, gyártási 

folyamatok során előidézett környezetterhelést. Látnunk kell azonban, hogy drasztikus 

eredményeket csak teljesen újragondolt fejlesztésekkel lehet elérni. A meglévő, ismert 

rendszerek végletekig történő csiszolása, finomítgatása nem fog új eredményeket hozni, pedig 

az autógyártók zöme a már évtizedekkel ezelőtt kifejlesztett rendszereik finomhangolásán 

dolgozik csupán.  

Az első benyomás a járműipar, de még az általános ipari hajtásrendszerek fejlődését és 

leendő fejlesztési irányait látva is az, hogy a gyorsan fejlődő világunkban mintha kimaradt 

volna az Y generáció. Az X generáció a klasszikus alapvetően analitikus gondolkodással, amit 

csak lehet tisztán mechanikus úton megvalósító generáció. Járműipari oldalról szemlélve ide 

tartozik a benzin és diesel motorok hajtotta klasszikus mechanikus kézi kapcsolású 70 éve 

változatlan alapon működő kényszerszinkron szerkezettel épített sebességváltó. A legújabb 

generáció, a Z generáció, dacolva a mechatronika alapelveivel, nagyot lépve a digitális 

világtól lenyűgözve, a mindent elektromos úton vezérelve, szabályozva, hajtva szeretné 

mindenáron kizárni a mechanikus szerkezeteket a hajtásláncokból. Ez a lépés túl nagynak 

bizonyul és egy komoly megtorpanást is eredményezett a hajtásláncok evolúciós idősávján. 

Kimaradt a fejlődés és fejlesztés egy fontos szakasza, amely alatt nem a robotizált, vagy 

elektrohidraulikus úton vezérelt hajtóművek hiányát – hiszen ilyenekkel találkozhatunk – 

hanem a tisztán elektromos hajtások gyengepontjaink mechanikus szerkezetekkel történő 

áthidalását jelentő szerkezetek fejlesztésének hiányát értjük.  

Egy elektromos jármű hajtásához szükséges elektromos motor méretét alapvetően 

befolyásolja az általa leadni kívánt forgatónyomaték nagysága. (Jacek F. Gieras: Permanent 

Magnet Motor Technology, Design and Application, Third Edition, CRC Press) 

Leegyszerűsítve tulajdonképpen, ha tisztán, azaz közvetlenül a villamos motorral hajtunk, 

akkor nagy forgatónyomatékra van szükségünk, ami nagy motor átmérőt jelent. Egy adott 
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tápegység (akkumulátor blokk) szolgáltatta árammal indukált forgó mágneses mező a rotoron 

a légrés függvényében is csak egy adott mértékű erőt generál. Ez az erő szorozva az erőkarral 

pedig a forgatónyomatékot adja, ami a motor forgórészének, a rotor sugarának felel meg. Így 

közvetlen hajtásnál a nagy nyomatékigény miatt nagy erőkarra, azaz nagy motorra van 

szükség. Nagyon komoly és nagy tekintéllyel bíró autógyárak kutatják és keresik az 

„optimális” megoldást, de például még a VW esetében sincs meg az eredmény a több milliárd 

eurós kutatás és fejlesztés dacára sem.  

 

A személygépjárművekkel szemben támasztott növekvő követelmények olyan nagy 

teherbírású mechanikus hajtások kialakítását teszik szükségessé, amelyek teljesítmény 

sűrűsége nagy, hatásfoka jó, és sok esetben széles áttételspektrum megvalósítására is 

alkalmasak.  

Az erőátvitel szerint alakkal záró, állandó áttételű nagy teherbírású mechanikus 

hajtások nagy és változatos családjába tartoznak a fogaskerék bolygóművek. A járműipar 

ezeket a nagy teljesítmény sűrűségű hajtásokat alkalmazza az összetettebb automata 

váltóiban, illetve elektromos hajtásláncaiban egyaránt.  

Érdemes tehát ezeken a komplex hajtásokon keresztül megvizsgálni a hajtások 

méretezésének és teherbírásának határait.  
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6 A hajtómű kifejlesztése 
 

Az irodalom- és piackutatás alapján megfogalmazódott követelmények alapján olyan 

hajtómű kifejlesztése volt a feladat, amely a legszélesebb sebességtartományban képes magas 

rendszer hatásfokkal növelni a jármű hatótávolságát. A tervezési folyamat több ezer 

munkaórányi levezetéseit és a fejlesztés kinematikai, dinamikai és matematikai hátterét a 

jelentés mellékleteként csatolt tervezői füzet tartalmazza levezetésekkel és bizonyítással 

együtt. A jelentésben csak a kiforrott, bizonyított legfontosabb összefüggéseket mutatom be.  

A jelenleg alkalmazott villamos motorok hatásfok térképét az alábbi ábra mutatja.  

 

 
6.1. Ábra. Motor és inverter együttes hatásfok térképe.  
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Az ábra alapján jól látható, hogy a jármű indításakor és a városi közlekedés során 

tapasztalt araszoláskor, alacsony jármű sebesség esetén a rendszer hatásfok igen alacsony. A 

motor és inverter együttes hatásfokának maximuma csupán egy igen szűk nyomaték-

fordulatszám tartományra korlátozódik. Ebből a felismerésből született meg a megoldandó 

alapvető feladat: a tervezett hajtóműnek ebben a szűk tartományban kellene tartania a fő 

motort a teljes jármű sebességtartományban.  

Az alakkal záró elemekkel elért nagy teljesítmény sűrűség, széles fokozatmentes 

áttételtartomány mellett képes irányváltásra, akár a fő motor forgásirányának megváltoztatása 

nélkül. A fenti követelmények kielégítése elektromos szabályozással és egy drasztikusan új, 

innovatív fokozatmentes mechanikus alakkalzáró hajtómű koncepcióval, egy fő- és egy segéd, 

vagy kontrollmotorral valósítható meg.  

A következő megoldandó feladatot a rendszer hatásfokának magas értéken tartásához, 

a kontroll motor teljesítményigényének minimalizálásának lehetősége konstrukciós szinten, 

illetve a kontroll motoron keresztül történő folyamatos energia visszatáplálás jelenteti. Több 

hónapon át tartó napi 8-16 órás fejlesztés, matematikai modellalkotás, mozgásegyenlet 

levezetések után egyértelműen bizonyíthatóvá vált tudományos szempontból, hogy a 

probléma megoldására két út mutatkozik. A több mint 140 bolygóműves hajtómű vizsgálati 

eredmények (publikációim között szerepel), a közel 100 féle WPG hajtómű szabadalmi 

kiviteli alak és a korábbi kutatási eredményeim konklúzióin kívül, a levezetések és 

összefüggések a melléklet részét képező scannelt anyagban áttekinthető.  

 

A hajtáslánc elvi felépítése sokféleképpen kivitelezhető. Jelen kutatás fejlesztés során 

az elektromos differenciálás lehetőségét fenntartva a hajtott kerekenkénti egy komplett 

hajtáslánc kialakítása volt a cél (6.2. ábra/e., f.).  

 
6.2. Ábra. Hajtó egységek elrendezésének szokványos módjai, lehetőségei.  

 

Az egyik megoldási lehetőség, ha valamilyen szerkezettel egy egyszerű, de két 

szabadsági fokkal rendelkező KB bolygómű teljesítményfolyamának egyik ágát egy 

teljesítményfolyamot blokkoló szerkezettel szabályozhatjuk.  
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A másik lehetőség és jelen fejlesztési munka keretében részletesen kidolgozott 

megoldás, ha a hajtómű egyik teljesítmény átvivő elemének teljesítmény komponensei közül 

az egyiket visszatáplálásra alakítjuk ki. A kutatásaim eredményei alapján ez úgy valósítható 

meg, hogy egy kinevezett adott elemre ható terhelő és reakciónyomatékok vektorai közel 

azaonos nagyságúak, de ellentétes értelműek a konstrukciós felépítés miatt, így azok 

mérséklik a fennmaradó reakciónyomatékot, az adott elem kihajtó üzemállapotban van. 

Lényegében a forgó kihajtó tengely teljesítményét adó forgatónyomatékot a főmotor, a 

szögsebesség változását a generátor üzemállapotban lévő tag terhelésének hatására változó 

szögsebessége adja.  

A főmotor állandó optimális fordulatszámra fut fel induláskor, közben egyidőben a 

teljes teljesítménye a generátor üzemben üzemelő segédmotoron keresztül visszatáplálásra 

kerül a főmotorba, így minimalizálva az indulás pillanatában fennálló áramerősség felvételt. 

Ebben az esetben gyakorlatilag nincs leadandó nyomaték, valalmint ekkor a segéd, vagy 

kontroll motor maximális fordulatszámon üzemel. Generátorként a termelt áramerősség 

növelésével a segédmotor forgatásához szükséges felépülő nyomaték a kihajtó tengelyen 

jelenik meg. Amennyiben a segédmotor generátor üzembeli teljesítménye megegyeziok a 

főmotoréval, a teljes főmotor nyomaték a kihajtó tengelyen megjelenik, ekkor a segédmotor 

fordulatszáma nullához tart, majd tartó nyomatékot kell kifejteni a segédmotoron, 

amennyiben a fordulatszáma már túl alacsony ahhoz, hogy áramot termelhessen. Ekkor a 

névleges hajtómű áttételnek megfelelő fordulatszámon üzemel akár maximális nyomatékkal a 

kihajtó tengely. A hajtáslánc lehetővé teszi, hogy a főmotor állandó optimális fordulatszámon 

üzemeljen úgy, hogy a leadandó nyomatéka mindig a kihajtó tengelyen megjelenő nyomaték 

igénnyel egyezzen meg és a kihajtó tengely a generátorként alkalmazott segédmotor 

fordulatszámának esésével fokozatmentesen gyorsuljon. Gyorsításkor a segéd és a főmotor is 

hajtó motor lesz, teljesítményük összegződik, de a segéd, vagy kontrollmotor forgásirányát 

váltani kell. Tolatáskor a segédmotor hajt, a főmotort generátor üzemre kell kapcsolni. A 

generátor üzemben lévő főmotor fordulatszámát kismértékben csökkentve, a hajtó 

kontrollmotorral megfordítható a kihajtó tengely fordulatszáma.  

A matematikai és fizikai alapon levezetett koncepció szerkezeti ábráját mutatja a 6.3. 

ábra.  

 
6.3. Ábra. A K1 fantázianévre keresztelt koncepció elvi felépítése.  

 

 A fő motor (FM) a hajtómű első szerkezeti fokozatának napkerekét (2) hajtja. A 

napkerék (2) a (3) bolygókerekeket hajtja meg és közben nyomatékot ébreszt a (k) karon. A 

(k) karra szerelt (4) fogaskereket hajtja meg az (5) fogaskerékkel a segéd, vagy kontroll motor 

(SM). A (3) bolygókerekek tengelyére szereltek, ahhoz képest nem elfordítható módon 

rögzítetteka hajtómű második szerkezeti fokozatának (3’) bolygókerekei. Ezek a fogaskerekek 
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a (t) támolygótárcsa (4’) gyűrűkerekeivel kapcsolódnak. A (t) támolygótárcsa (k’) 

menesztőcsapjai és a (k) kar az az egy egységet alkotó közös elem, amely a segédmotor által 

hajtott egységet jelenti. A (t) tárcsa központi furatához kapcsolódik csapágyazáson keresztül a 

kihajtó forgattyús tengely (o). Ez a tengely hajtja meg közvetlenül a hajtott kerék féltengelyét.  

 

 A hajtómű általános mozgásegyenlete (az óramutató járásával ellentétes irányú a 

pozitív forgásértelem):  
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 A hajtómű áttétele:  

 

( )1' −−= bb iii                                                        (6.4) 

 

A hajtómű összhatásfoka az alábbi összefüggéssel számítható:  
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A következő feladatot a járműdinamikai számítások és így a bemenő és szükséges 

kimenő paraméterek meghatározása jelentette. A járműiparban alkalmazott Dümsüc és Gold-

módszerek alapján történt számítások eredményeképpen a szükséges kihajtó nyomaték a 

tervezett 1800 [kg] össztömegű autóhoz: 1364 [Nm]. Ez megfelel a tapadási határon átvihető 

keréknyomatékkal.  

 

 

6.1 A számításokhoz szükséges szoftver megalkotása. 
 

Az elkészült szoftver programsorait és az összes számolt cellát figyelembe véve több 

ezer oldalt tesz ki. A program Excel programban készült. Ez a program egyrészt minden 

számítógépen futtatható könnyedén, másrészt jelenleg a legnagyobb autógyártók és 

beszállítók is kezdik újra felfedezni ezt a kíváló programot a fejlesztéseik során. A felépítését 

az alábbi ábrák mutatják.  
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6.4. Ábra. A nyomatékegyensúlyi feltétel mellett a hajtómű áttételfelosztásának hatása 

a sebességmezőre.  

 

 
6.5. Ábra. A fontosabb bemenő paraméterek és a program optimalizálásért felelős moduljának 

egy része.  
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6.6 Ábra. Szilárdsági számítások parametrizálva.  

 

 
6.7. Ábra. Az optimális megoldások szelektálása hatásfok, geometria és tömeg alapján.  
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6.8. Ábra. A csapágyszámítási algoritmus és adatbázis töredéke.  

 

 
6.9. Ábra. A fogazatok geometriai és szilárdsági méretezését végző modul egy része.  

 

 
6.10. Ábra. Az erőtan, hatásfok, felületi teherbírás és berágódás, melegedés ellenőrző modul 

egy része.  
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6.11. Interferencia ellenőrző modul részlete.  
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6.12. Ábra. Rezonancia, kritikus fordulatszám, teljesítménykomponensek számítására 

szolgáló modul része.  

 

A levezetett nyomaték és kinematikai összefüggéseket a scannelt 7. melléklet 33. - 42. 

oldala mutatja be részletesen. Azonban a kutatás során egyértelművé vált, hogy a behajtó fő 

motor nyomatékától függetlenül egyértelmű matematikai optimum eredményt ad az i’b=2,5 

megoldás.  

 

Az anyagkutatási eredmények alapján levezetett és felírt szintetikus Wöhler-görbék és 

az igénybevételi ciklusszám függvényében felírt összefüggések a 7. melléklet 106. és 107. 

oldalán láthatóak. A méretezett és a sorozatgyárthatóság figyelembe vételével részletesen 

megtervezett hajtómű konstrukciót mutatják az alábbi ábrák. Az alkatrészek műhelyrajzait a 

tervezési dokumentáció tartalmazza.  

 A hajtómű előnyei túlmutatnak a vártakon is:  

 

• Fokozatmentes szerkezeti kialakításának köszönhetően a fő motor mindig az optimális 

munkaponton, vagy annak közvetlen közelében tartható, 

• a fő motor így lényegében adott fordulatszámra optimalizált tetszőleges elektromos, 

vagy benzin, vagy diesel üzemű motor is lehet minimális fogyasztással és hosszabb 

élettartammal,  

• széles sebesség spektrum, képes a főmotor irányváltása nélkül kimenő forgásirányt 

változtatni,  

• visszafutás gátlással rendelkezik, neutral funkció, azaz „üresben”, illetve i=végtelen 

áttétel esetén a jármű sem előre, sem hátra nem mozdítható el, 

• tökéletes karakterisztikájú tengelykapcsolóként is funkcionál a motor és a kerék 

között, de magas hatásfok és minimális melegedési hajlammal,  

• a hagyományos nyomatékváltókhoz képest a teljes gyorsítási szakaszban 

rendelkezésre áll a maximális forgatónyomaték a kihajtó tengelyen,  

• ABS rendszerhez hasonlóan szabályozható fékként is képes működni.  
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6.13. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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6.14. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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6.15. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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6.16. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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6.17. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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6.18. Ábra. A megtervezett K1 konsrtukció.  
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