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Надежность и долговечность транспор
тного средства в значительной степени 
обусловлена параметрами его составляю
щих узлов. Поэтому на этапе проектиро
вания конструктор должен руководство
ваться определённой схемой, в основе ко
торой лежит в наиболее полном объёме 
динамическое моделирование с учётом ре
ального взаимодействия элементов в про
цессе работы, для построения безрезонан- 
сной долговечной конструкции трансмис
сии, причем на первом этапе происходит 
построение кинематическо-динамической 
модели, основывающееся на исходных 
данных, полученных из тягово-динами
ческого расчёта, на основании параметров 
прототипа и др. Выходными параметра
ми её исследования являются частоты соб
ственных колебаний, амплитуды резонан
сных режимов, долговечность зубчатых 
передач с расчётным коэффициентом ди
намичности.

С ростом производительности ЭВМ и с 
появлением в связи с этим мощных паке
тов трехмерного моделирования появи

лась возможность создавать точные моде
ли реальных механизмов, которые впос
ледствии можно изучить с точки зрения 
кинематического согласования и получе
ния заданного закона движения выходно
го звена.

В таких программах можно компоно
вать различные щарниры, сложные взаи
мосвязи деталей. Имеется также возмож
ность моделирования контакта поверхно
сти по поверхности, открывая больщие 
перспективы для моделирования слож
ных процессов, происходящих в зубчатых 
зацеплениях автомобильных и автобус
ных трансмиссий.

Однако следует отметить, что, создавая 
подобную модель, исследователю важно 
не просто получить аналог реального ме
ханизма с заданным законом движения ве
домого звена, что в основном и представ
ляется в больщинстве пакетов трехмерно
го моделирования. Обобщая основной их 
недостаток, можно выделить основное 
требование к программам такого рода (не 
обязательно касаясь зубчатого зацепле-
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Рис. 1 В заи м освязь  элем ент ов САМТ.

ння): необходимость объединения моду
лей ІмеханнзмІ и расчетных методов (на
пример, МКЭ) с целью получения реаль
ных взаимодействий реальных тел, а не 
> прощенных абсолютно жестких моделей.

Поэтому и возникает необходимость 
разработки математического и программ
ного обеспечения для моделирования ука
занных процессов.

При этом трансмиссия транспортного 
средства рассматривается как состоящая 
из 2-х элементов — динамического и ки
нематического (рис. 1) в соответствии с 
разработанной т.н. “Системой адекватно
го моделирования трансмиссии” (САМТ).

Динамическая модель, представляющая 
подсистему 1, описывает инерционно-же- 
сткостную часть трансмиссии и состоит 
из .матриц соответствующих элементов 
связи дифференциальных уравнений.

Кинематическая модель (подсистема 2) 
представляет реальные положения эле
ментов трансмиссии в каждый момент 
времени с учётом взаимодействия зубьев 
з>бчатых колёс. Предложенная кинемати
ческая модель однозначно определяет по
ложение составляющих звеньев в соответ
ствии с балансом действующих сил, воз
никающих в процессе зацепления в точ- 
о х  контакта зубчатых колёс. При этом в

САМТ моделируются элементы трансмис
сии с полным набором погрещностей из
готовления и сборки, который является 
дополнительным источником динамичес
кого нагружения.

Объединение 2-х подсистем в кинема
тическо-динамической модели позволяет 
исследовать взаимодействие не только уп
ругосоединённых и демпфирующих эле
ментов, каковыми в классическом моде
лировании представляется трансмиссия, 
но и контактирующих по поверхностям 
тел, что наиболее важно для исследова
ния надёжности зубчатых соединений.

П ри ф орм ировании подсистем ы  2 
САМТ ставится задача создания адекват
ной модели зубчатых колёс, которая дол
жна учитывать:

- высокую точность моделирования по
верхности зубьев,

- адекватность построенной модели ре
альному зубчатому механизму с учётом пе
реходных поверхностей,

- компактность математического описа
ния модели,

- возможность динамичной модифика
ции модели с целью моделирования по
грещностей изготовления зубчатых колёс,

возможность моделирования динами
ческой податливости зубьев.
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При этом компьютерная модель зубчатых колёс, состоящая из ведущего (а), са
теллита (Ь) и ведомого (g) колеса, представляется в виде матрицы расчётных сечений

М ■̂ И+1 -̂ п+1
a.,.g м a...g (1)

где р  - угол между осями симетрий сечений в плоскостях л и «+/; 
матрица координат поверхностей зубьев зубчатого колеса:
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cos(«?ziu,„s) -M<Pzu...,) 
M 9ZU ..J  COS(^21a,..g)

a...g

COS(«!?z2«...s ) -Sin(^?z2....«) 

M<Pz2 a...,) COS(^22a.„z)
a...g

<^0<9zja..J -Sin(ęjz;«..,«)
^"̂ <9zja...g) COS(̂ !>zy„„.g)

где X f ,Yj - координаты точек профиля зубчатого колеса, i = 1 ...Np (Np -  количество 
точек),
^zma...g - угловая толщина зуба Zj,j=  (1... т);

> "̂ yci...g ■ координаты оси зубчатого колеса;
А„ -A„,A„^j-A„^j- расчётные сечения щестерни плоскостью, перпендикулярной оси 
вращения.

Модель динамической системы бортового редуктора используется для расчёта 
крутильных и поперечных колебаний ведущей щестерни (в вертикальной и горизон-

Рис. 2 Взаимосвязь 
крутшьных и поперечных 
перемещений шестерён.

тальной плоскостях), связь которых обеспечивается кинематическим соотнощением 
соответствующих перемещений (рис. 2);

Ri9y = R i<P 2-^x-^xts{oc), (2 )
где Ri, ęi. Кг, ęi -  делительные радиусы и углы поворота соответственно веду
щей и ведомой щестерён; 
а  - угол профиля зубчатого зацепления;
Хі, Y] -  смещение центра масс ведущей шестерни
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Рекомендации по численным значениям 
коэффициентов жесткости зубьев, необхо
димые для получения расчетных нагрузок 
(в соответствии с рис. 2), полученные в раз
личных источниках, отличаются между со
бой в значительных пределах. Поэтому для 
анализа действующей конструкции за осно
ву берутся данные по расчёту жёсткости 
зубьев, полученные МКЭ, как наиболее точ
ного метода, а для решения оптимизацион
ных задач при отсутствии разработанных 
конструкций зубчатых колес -  аналитичес
кие расчёты, основанные на учете как из- 
гибных, так и контактных составляющих 
деформации (см табл.).

На рис. 3 показано соотношение дефор
мации зуба ведущей шестерни d, (в долях 
модуля упругости Е), высоты зуба h (в до
лях модуля) и угла наклона зуба Ь, получен
ное обоими методами. Поверхности 1 -р а с 
чёт МКЭ, 2 -  аналитический метод расчёта 
получены для деформаций зубьев ведущей 
шестерни бортового редуктора ведущего 
моста автобуса.

Для окончательного, уточненного, расче
та динамические податливости зубьев на
ходятся в результате решения конечно-эле
ментной задачи для каждого зубчатого ко
леса передачи при моделировании последо
вательно в пакетах Unigraphics, Nastran/ 
Patran.

Пример такого расчета приведен на рис. 
4 для ведущей шестерни бортового редук
тора ведущего моста автобуса МАЗ-101.

На рис. 5 и 6 представлена схема автома
тизированного построения модели транс
миссии с учетом взаимодействия обеих под
систем в соответствии с рис. 1.

Рис. 3 Деформация зубьев при расчёте 
различными методами

Пример податливости зуба по разным источникам

Р асстоя
ние , от  
вершины  
зуба  в 
долях  
м одуля

Д еф ор м а
ция зуба, 
М К Э , 
бЕ -Ю ^’мк 
м кг/м^

Д еф ор м а
ция зуба, 
расчет, 
5Е*10^®мкм 
кг/м^

Д еф о р 
мация  
зуба , 
М К Э, 
5Е«101°м  
км кг/м^

Д еф ор м а
ция зуба, 
расчет, 
6E•10^“мкм  
кг/м^

Д еф орм ация  
зуба , М К Э , 
5Е*10^°мкм  
кг/л^

Д еф орм ация  
зуба , расчет, 
5Е*10^“мкм  
кг/м^

. Угол  
1 профиля а = а=

г 0,4 3 1Д14 27,321 28 ,312 24,553 23 ,426 19,124
2,0  ^ 0,321 0,471 0,034 0,072 0,032 0 ,062
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Puc. 4. Результаты решения конечно-элементной задачи в пакете Nastran/Patran.

Рис. 5. Взаимосвязь кинематической и 
динамической моделей в едином расчет

ном блоке модели трансмиссии.

Рис. 6 Построение дина
мической модели.
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