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УДК 620.178.16; 620.178.3
В.Н Корешков1*, Л.А. Сосновский2*

РАЗРАБОТКА СИСТЕМЫ СТАНДАРТОВ ПО ТРИБОФАТИКЕ

^Государственный комитет по стандартизации, метрологии и сертификации 
2)НПО Трибофатика, Гомель, Беларусь 

Минск, Беларусь

Введение. Современное общество не может жить без стандартов, ибо стандарты 
наводят порядок там, где его не было; способствуют взаимопониманию в тех случаях, 
когда оно затруднено; требуют высокого качества продукции везде, где ее производят.

Вопросы стандартизации в любой области деятельности могут решаться либо "в 
начале пути", либо после того как наступит всеобщее признание и сформируется "сум
ма знаний". Стандартизация в начале пути в ряде случаев предпочтительнее - она по
зволяет избежать в будущем многих ненужных разночтений. Она с самого начала ори
ентирует на получение в разных организациях сопоставимых данных с тем, чтобы "со
брать все, что есть у всех" и далее разрабатывать новые стандарты или совершенство
вать существующие.

Первый стандарт по трибофатике создан "в начале пути" в Беларуси и посвящен 
терминологии (СТБ 994-95, разработчик -  НПО "Трибофатика"); он введен в действие с 
июня месяца 1996 г. На его основе в 1999 г. был утвержден и с 1.01. 2000 г. введен в 
действие межгосударственный стандарт ГОСТ 30 638-99 "Трибофатика. Термины и оп
ределения" (разработчики -  НПО "Трибофатика", Гомель; ИМАШ им. А.А. Благонра
вова РАН, Москва; Институт проблем прочности НАН Украины, Киев). Этот стандарт
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переведен на китайский язык (переводчик -  профессор Гао Ван-Чжэн) и представлен в 
ISO для возможного утверждения в качестве международного.

Развитие исследований по трибофатике [1-5] привело к тому, что стало ясно: в 
этой новой и бурно развивающейся области потребуется создать свою, особую систему 
стандартов [6-14]. И такая система формируется [15-19] по четырем направлениям: 1) 
терминология, 2) методы износоусталостных испытаний, 3) машины для износоустало
стных испытаний, 4) силовые системы. Ниже дается краткий анализ состояния и пер
спектив разработки государственных стандартов по каждому из этих направлений.

1. Терминология. Стандарт "Трибофатика. Термины и определения" создан 
впервые в Республике Беларусь, поскольку здесь разработаны методологические и тео
ретические основы трибофатики [1-5]. Все термины записаны на трех языках - белорус
ском, русском и английском. А их определения даются на двух языках - белорусском и 
русском. Алфавитные указатели позволяют легко находить термин на любом из трех 
языков. В государственном стандарте все термины записаны на трех языках -  русском, 
английском, немецком.

Основные принципы, которыми руководствовались разработчики стандарта, та
ковы:

(1) Как писал Планк, наука на
ходит понятия, с которыми она 
работает, не готовыми, она 
впервые их искусственно соз
дает и только постепенно со
вершенствует. Эту мысль убе
дительно подтверждает и ил
люстрирует первое понятие 
стандарта: трибофатика (три- 
бос - греч. трение; fatigue - 
франц. усталость). В литерату
ре [1-5] можно найти несколь
ко определений этого понятия. 
В стандарте СТБ 994-95 дано 
следующее его толкование: 
"Трибофатика - область дея
тельности, направленной на 
установление принципов и ме
тодов оценки и повышения на
дежности силовых систем ма
шин и оборудования в услови
ях комплексного воздействия 
повторно-переменных нагру
зок и процессов трения в лю
бых его проявлениях" (рис. 1).

Во-первых, здесь уста
навливается, что трибофатика - 
"область деятельности", что 
справедливо по самой своей 
сути. Во-вторых, всякая об
ласть деятельности должна 
иметь ясную цель - она сфор
мулирована в определении

Рисунок 1. Трибофатика как область деятельности



5

("установление принципов и методов оценки и повышения надежности"). В-третьих, 
конкретная область деятельности должна иметь свой предмет изучения (исследования) 
- и он точно указан ("силовые системы машин и оборудования"). И, наконец, в- 
четвертых, всякая область деятельности должна характеризоваться определенными ус
ловиями - и они конкретно очерчены в стандарте ("в условиях комплексного воздейст
вия повторно-переменных нагрузок и процессов трения в любых его проявлениях"). 
Повторно-переменной называется "механическая нагрузка, изменяющаяся во времени 
по любому закону", а под "трением в любых его проявлениях" понимается как внешнее 
трение при скольжении, качении, фреттинге (проскальзывании), ударе и др., так и 
внутреннее трение (при нейтронном облучении и т.д.). Отсюда следует, что трибофати- 
ка как область деятельности представляется весьма широкой и содержательной (см. 
рис. 1), а ее предмет изучения - это наиболее сложные и ответственные для современ
ной техники "узлы трения, которые воспринимают и транзитно передают повторно
переменную нагрузку". Их называют "силовыми системами". Долговечность силовых 
систем лимитируется "износоусталостными повреждениями", которые определяются 
как "повреждения, обусловленные кинетическим взаимодействием явлений усталости, 
трения в любых его проявления, изнашивания и (или) эрозии". Закономерности возник
новения и развития этих повреждений изучают в процессе "износоусталостных испы
таний", которые реализуются на "машинах для износоусталостных испытаний".

В межгосударственном стандарте ГОСТ 30638-99 дано лаконичное определение 
трибофатики как "науки об износоусталостных повреждениях и разрушении силовых 
систем машин и оборудования".

(2) Как отмечал Лобачевский, "первые понятия, с которых начинается какая- 
либо наука, должны быть ясны и приведены к самому меньшему числу. Тогда только 
они могут служить прочным и достаточным основанием учения".

По-существу, содержание всего стандарта базируется на небольшой группе фун
даментальных терминов. Она состоит лишь из шести понятий, являющихся общими 
для данной области деятельности. Вот эти понятия: трибофатика, силовая система, из
носоусталостное повреждение, прямой эффект ("влияние процессов и условий трения и 
изнашивания на изменение характеристик сопротивления усталости силовой системы и 
(или) ее элемента"), обратный эффект ("влияние повторно-переменных напряжений 
[деформаций] на изменение характеристик трения и изнашивания силовой системы и 
(или) ее элемента"), износоусталостные испытания.

(3) При работе над стандартом "Трибофатика. Термины и определения" были ус
тановлены не только фундаментальные понятия, общие для всей области деятельности, 
но и основные понятия, общие для отдельных разделов трибофатики. Эти термины да
ют жизнь многочисленным понятиям, связным, например, с видами "поверхностного 
повреждения" или "объемного разрушения" (см. Рис. 1).

(4) Терминосистема стандарта ГОСТ 30638-99 классифицирована тематически и 
представлена в 2-х разделах:

1. Общие понятия.
2. Виды и характеристики сопротивления износоусталостным повреждениям.
При составлении СТБ 994-95 и ГОСТ 30638-99 приняты во внимание многочис

ленные литературные источники (книги, журналы, статьи, материалы конференций и 
др.), но в первую очередь - терминологические стандарты.
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(5) Особой заботой разработчиков стандарта была, конечно, систематизация но
вых терминов, предложенных в связи с развитием трибофатики. Круг интересов трибо- 
фатики весьма широк (см. рис. 1), и подсистема новых терминов в некоторых своих 
частях пока еще не является общепризнанной. Поэтому для стандарта были отобраны 
лишь основные и необходимые (по мнению разработчиков) термины. Тот факт, что 
специалисты организаций, приславших отзывы на проект стандарта, в подавляющем 
большинстве случаев разделили точку зрения разработчиков стандарта, дает основание 
считать, что в первом приближении найдено приемлемое решение проблемы.

(6) Стандарт ГОСТ 30638-99 регламентирует не только применение терминов, 
но и обозначение основных величин, характеристик, показателей, коэффициентов, па
раметров и критериев, а также их единицы измерения. Чтобы оценить трудность этой 
проблемы, достаточно сказать, что в стандарт включено около 50 обозначений. Это 
превышает число букв в трех алфавитах (русский, латинский, греческий). Поэтому ши
роко применяются соответствующие индексы, которые, как правило, несут определен
ную смысловую нагрузку.

Основной принцип обозначений - сохранить традиционность их использования в 
научной и технической литературе. Например, символ А применяется для площади, F - 
для силы, N - для долговечности, р  - для контактного давления, а и  т- для нормальных 
и касательных напряжений, К - для различных коэффициентов и т.д. Если в литературе 
имеются разночтения (а это случается весьма часто), то принимается волевое решение. 
Так, коэффициент трения в литературе обозначают либо/ либо V, либо р. В стандарте 
принят символ/ тогда как v- это частота, а /л- обычное обозначение коэффициента Пу
ассона.

В необходимых случаях основные понятия иллюстрируются соответствующими 
рисунками и графиками, что способствует более полному их определению и, следова
тельно, пониманию.

(7) Разработка стандарта на основные понятия - вообще дело трудное, ответст
венное и деликатное.

Огромные трудности состоят в том, чтобы предложить систему действительно 
основных понятий. Это означает, во-первых, что из всего многообразия терминов, ис
пользуемых в данной области человеческой деятельности, необходимо выделить наи
более значимые и часто употребляемые. Это означает, во-вторых, что все отобранные 
термины надо представить в виде взаимосвязанной и непротиворечивой системы с со
ответствующими перекрестными ссылками.

Немалая ответственность состоит в том, что многочисленные понятия, введен
ные в стандарт, являются обязательным для применения "в документах всех видов, 
учебниках, учебных пособиях, научно-технической и справочной литературе". Поэтому 
из стандарта следует исключить саму возможность неоднозначности толкования того 
или иного термина - это, во-первых. Во-вторых, определения терминов должны быть и 
лаконичными, и точными, и понятными. Что касается деликатности, то речь идет, во- 
первых, о том, что личные претензии и субъективные привязанности разработчиков 
должны быть принесены в жертву - во имя выяснения истины. И, во-вторых, необхо
димо проявить наибольшее внимание к мнению специалистов, не принимавших уча
стия в разработке стандарта. Это, конечно, не означает, что при принятии решения по 
спорному вопросу победа определяется большинством голосов, но это означает, что 
принятое решение должно быть хорошо мотивированным.

(8) Если говорить об эксплуатационной надежности современных машин и обо
рудования с точки зрения механики, износоусталостные повреждения - это явления, 
которые дают до 90% отказов их основных узлов. Учитывая, что наиболее ответствен
ные и массовые узлы машин и оборудования - это силовые системы, становится оче
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видной необходимость тесного взаимодействия трибологов и прочнистов для решения 
важнейшей проблемы: повышения надежности силовых систем по критериям трибофа- 
тики при одновременном снижении затрат труда, средств и материалов в сферах произ
водства и эксплуатации. Что это, возможно, доказывают материалы международных 
симпозиумах по трибофатике (г. Гомель 1993 г., г. Москва 1995 г., г. Пекин 2000 г., г. 
Тернополь 2002 г.), на которых совместно обсуждали указанную проблему и триболо- 
ги, и прочнисты.

В этой связи можно надеяться, что ввод в действие данного стандарта в опреде
ленной мере способствует достижению и развитию взаимопонимания между двумя
крупными школами специалистов.

2. Методы износоусталостных испытаний. Для экспериментальной оценки 
взаимного и совместного влияния процессов трения и механической усталости на рабо
тоспособность материалов и моделей силовых систем в сложных условиях нагружения 
разработаны специальные методы износоусталостных испытаний.

В результате испытаний определяют количественные характеристики сопротивления 
ИУП. Эти характеристики могут быть использованы:

-  при выборе конструкционных материалов для силовых систем и обосновании 
конструктивно-технологических решений;

-  при контроле качества материалов;
-  при расчетах на этапе проектирования силовых систем;
-  при сертификации силовых систем по критерию ИУП;
-  при конструировании и создании материалов с заданными физико

механическими свойствами для обеспечения требуемых характеристик сопро
тивления ИУП.

Один из путей разработки методов комплексных (износоусталостных) испытаний -  
совмещение известных методов испытания на механическую усталость и методов испы

тания на трение и изнашива
ние. На рисунке 2 в качестве 
примера показан принцип 
такого формирования в том 
случае, когда базовым мето
дом испытания на усталость 
принимают изгиб с вращени
ем. Заметим, что вращатель
ное движение наиболее ха
рактерно для современных 
машин, поэтому методы, 
представленные на рисунке 
2, являются практически важ
ными.

Используя подобный 
подход, достигают той цели, 
что на машинах, предназна
ченных для износоусталост
ных испытаний, можно про
водить и обычные испыта
ния либо на механическую

. усталость, либо на трение иРисунок 2. Формирование методов износоуста-J „ v v изнашивание в определен-лостных испытании при главном вращательном движе- . о ч* А, „ .  ных условиях (рисунок 3).нии: КМУ -  контактно-механическая усталость; ФМУ т,
1  , К настоящему време--  фрикционно-механическая усталость; ФУ - фреттинг- ,J * -гг ни разработаны и введены вусталость
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действие два межгосударственных стандарта на методы износоусталостных испытаний 
[16, 19]. В 2002 г. ПО "Гомсельмаш" и НПО ТРИБОФАТИКА заканчивают разработку 
стандарта по методам испытаниям на фрикционно-механическую усталость. В плане -  
создание стандартов по методам испытания на коррозионно-механическую, эрозионно
механическую и фреттинг-усталость.

Главное и принципиальное достоинство разрабатываемых методов износоуста
лостных испытаний -  это использование во всех (без исключения) схемах испытаний 
единого образца стандартных размеров (диаметр 10 мм). При этом устанавливается и
стандартная частота испытаний 3000 1/ .Тем самым обеспечивается сравнимость

/мин
экспериментальных результатов, получаемых в различных условиях испытаний.

3. Машины для износоусталостных испытаний. Развитие трибологии приве
ло к созданию специального класса испытательного оборудования -  машин для испыта
ний на трение и изнашивание. Развитие механики усталостного разрушения также обу
словило создание специального класса испытательного оборудования - машин для ус
талостных испытаний. Развитие трибофатики потребовало создания нового класса ис
пытательного оборудования - машин для износоусталостных испытаний материалов и 
моделей силовых систем.

Автоматизированные машины серии СИ настольного типа разработаны в НПО 
ТРИБОФАТИКА при сотрудничестве с ведущими институтами Академий наук России 
(Институт машиноведения им. А.А. Благонравова), Беларуси (Научный Центр проблем 
механики машин) и Украины (Институт проблем прочности), а также с производствен
ным объединением "ГОМСЕЛЬМАШ" и его головным специальным конструкторским 
бюро (ГСКБ ПО ГОМСЕЛЬМАШ). Они были созданы применительно к запросам раз
личных групп потребителей. Так, машина СИ-01 служит для испытаний на фрикцион
но-механическую усталость, СИ-02 -  для испытаний на контактно-механическую уста
лость, а СИ-03 представляет собой полнокомплектную машину для испытаний на 
фрикционно-механическую и контактно-механическую усталость.

Машина СИ-ОЗ-М, кроме того, предназначена для испытания моделей зубчатых 
зацеплений. На всех машинах можно проводить традиционные испытания на трение 
при скольжении и качении, на механическую и фреттинг-усталость.

Испытательные машины серии СИ являются многоцелевыми и построены по блоч
но-модульному принципу. Это обеспечивает их высокую экономичность и сравнитель
но низкую стоимость. Различные методы испытаний реализуют, применяя набор смен
ных модулей.

Модульный принцип построения позволяет на одной машине реализовать не 
только традиционные (в том числе и стандартные) методы испытаний, но и проводить 
оригинальные исследования моделей силовых систем (например, колесо/рельс; 
вал/втулка и т. д.).

В машинах серии СИ нет механических передач. Это позволяет не только изба
виться от потерь мощности, но и значительно снизить погрешность испытаний.

Машины серии СИ имеют информационно-управляющую систему, построенную 
на базе ПЭВМ. С ее помощью задают и точно исполняют многообразные режимы ис
пытаний, а также измеряют все необходимые параметры во времени -  изгибную и кон
тактную нагрузку, частоту вращения, линейный износ (либо смещение осей пары тре
ния), температуру в зоне контакта, характеристики вибрации, момент (силу) трения, 
число циклов нагружения и др.

На машинах серии СИ контактные и изгибные нагрузки предусмотрено регули
ровать в широком диапазоне. Это позволяет одинаково успешно проводить испытания 
металл-металических, металл-полимерных и полимер-полимерных моделей силовых 
систем.
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При разработке машин серии СИ использовано 10 изобретений.

лноос;
<h
О

Оч<*ошт

$ш
2

Рисунок 3 — Типичные схемы износоусталостных испы
таний: 1 ,1а, 1 6 -  образец; 2 -  шпиндель испытательной 
машины; 3 , 4 -  контробразец; Q -  изгибающая нагрузка; 
Fn -  контактная нагрузка; ©ь юг -  скорость вращения 

образца, контробразца
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Таблица 1 -  Технические характеристики

Наименование показателей
Значение

Машина
СИ-01

Машина
СИ-02

Машина СИ-03- 
М

Основная модель силовой системы (пары 
трения)

Цилиндр-
колодка

Цилиндр-
ролик

Цилиндр-
колодка,

цилиндр-ролик
Диаметр рабочей части образца, мм 10 10 10

Размеры контробразца, мм 10x10
х11,5 0  100 10x10x11,5 

0  100
Режим смазки капельный
Диапазон частот вращения образца, мин'1 40-4000* 3000 600-6000
Диапазон частот вращения контробразца, 
мин'1 - 50-500 50-500

Диапазон изгибающих нагрузок, Н 70-700 70-700 10-800
Диапазон контактных нагрузок, Н 10-500 10-1000 10-2000
Предел допускаемой погрешности измере
ния нагрузок, % 2 2 1

Диапазон измерения суммарного износа 
образца и контробразца, мкм 10-2000 10-3000 10-4000

Предел допускаемой погрешности измере
ния суммарного износа образца и контроб
разца, %, не более

±3 ±3 ± 1

Диапазон измерения момента трения, Н м:
-  при трении скольжения
-  при трении качения

0,01-1,2
0,2-20

0,01-1,5
0,2-30

Предел допускаемой погрешности измере
ния момента трения, %, не более 3 3 2

Установленная мощность электрооборудо
вания, кВт 2,0 2,5 2,0

По требованию заказчика машины серии СИ могут быть оснащены устройства
ми для испытаний:

-  в вакууме, в различных жидких средах;
-  при низких и высоких температурах;
-  при воздействии мощного лазерного излучения;
-  при воздействии потока твердых частиц, двухфазных сред и др.
Технические характеристики машин серии СИ приведены в таблице 1 на рисун

ке 4 показан общий вид машины СИ-03-М.
Машины серии СИ успешно используются в научно-исследовательских инсти

тутах, на производственных предприятиях и в университетах.
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Лаборатория трибофатики двойного подчинения -  Институту механики и на
дежности машин Национальной Академии наук Беларуси и Республиканскому конст
рукторскому унитарному предприятию "Головное специализированное конструктор
ское бюро по зерноуборочным и кормоуборочным машинам" работает в испытатель
ном центре конструкторского предприятия в г. Гомеле с 1995 г. и оснащена всеми мо
дификациями машин серии СИ для износоусталостных испытаний материалов и моде
лей силовых систем.

включенному в учебные планы Белорусского государственного университета транс
порта (г. Гомель), созданы специальные (неавтоматические) модификации машин для 
испытаний на фрикционно-механическую и контактно-механическую усталость, кото
рые отличаются простотой управления и относительно низкой стоимостью. Эти маши
ны могут быть использованы и для выполнения лабораторных работ по таким учебным 
дисциплинам, как сопротивление материалов, детали машин, расчет и проектирование 
машин и оборудования, основы трибологии (трение и износ в машинах) и др.

На основании длительного опыта эксплуатации машин серии СИ Научный центр 
механики машин НАНБ (ныне -  Институт механики и надежности машин НАН Бела
руси) разработал сначала белорусский, а затем и межгосударственный стандарт ГОСТ 
30755-2001 "Трибофатика. Машины для износоусталостных испытаний. Общие техни
ческие требования" [17]. Технические характеристики всех модификаций машин серии 
СИ соответствуют требованиям этого стандарта.

В дальнейшем планируется создать несколько стандартов по системам измере
ния, применяемых на машинах серии СИ.

4. Силовые системы. По результатам исследований, в соответствии с Государ- 
ственным планом стандартизации Республики Беларусь (тема 3.07.0110-99), разрабо
тан, утвержден в установленном порядке и введен в действие стандарт Беларуси СТБ 
1234-2000 «Трибофатика. Силовые системы. Статистические показатели качества и их 
определение».

Стандарт устанавливает статистические показатели качества силовой системы 
по критерию сопротивления износоусталостным повреждениям и связанные с ними 
статистические показатели брака и риска, регламентирует правила и процедуры оценки 
указанных показателей.

Статистические показатели качества силовой системы применяются в общем

В составе ЦЗЛ ПО 
ТОМСЕЛЬМАШ" в 1998 г. 
организована Лаборатория 
износоусталостных испьг- 
таний, которая оснащена 
четырьмя машинами СИ- 
03-М.

Рисунок 4 -  Универсальная машина СИ-03-М

В Институте меха
ники и надежности машин 
НАН Беларуси (г. Минск) с 
1997 г. работает Лабора
тория №6 (трибофатики), 
оснащенная полнокомплек
тной машиной СИ-03.

Для выполнения ла
бораторных работ по курсу 
"Основы трибофатики",
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комплексе работ по управлению качеством продукции машиностроения при крупносе
рийном производстве - для обеспечения требуемого уровня качества и надежности от
ветственных узлов, работающих в условиях контактно-механической усталости, фрет- 
тинг-усталости, фрикционно-механической усталости.

Из большого количества характеристик механических свойств материалов и со
противления ИУП для анализа качества и риска применения силовых систем принима
ется лишь ограниченное их число х„ i = 1, 2, ..., п, например: <т_ь Pf, у, -  пределы вы
носливости при механической, контактной и фрикционной усталости; a_iv,p/0, a_iT, у с-  
предельные напряжения при контактно-механической и фрикционно-механической ус
талости; /р, 1Х, /стр, 1ах -  интенсивность изнашивания при контактной, фрикционной, 
контактно-механической и фрикционно-механической усталости; а  г, а*, 8, ц> -  основ
ные характеристики свойств материала при растяжении и др.

Статистический показатель качества устанавливает два уровня оценки 
качества силовой системы, определяемые:

-  комплексными статистическими показателями, которые относятся к свойствам сило
вой системы как целого - к ее сопротивлению контактно-механической усталости, фретганг- 
усталости, фрикционно-механической усталости;

-  единичными статистическими показателями, которые относятся к свойствам 
отдельных элементов силовой системы - к их сопротивлению механической, 
контактной и фрикционной усталости.

Таблица 2 -  Статистические показатели качества силовых систем

Износоусталостное
повреждение

Характеристики
сопротивления

износоусталостным
повреждениям

Статистические показатели Уровень
показа
телей

качества
качества

наруше
ния ка
чества

риска

Контактно-механичес
кая усталость:
а) прямой эффект
б) обратный эффект

СМр
Pfo
1<тр

ЩсМр)
Щрйх)
П0ор)

D(cr-ip)
D( Pfo) 
D(Iap)

p(a-lp)
p( Pfo)
p(Iap)

Фрикционно-механичес
кая усталость:
а) прямой эффект
б) обратный эффект

СТ-1т
Tfo
lax

П(ст.1т)
n(Tfo)
n ( U

D(a-iT)
D(Tfa)
D (U

P(<7-lx)
p (U
P(Iax)

Фреттинг-усталость СГ-lq П(а_ю) D(CT-lq) P(cy-lq)
Механическая усталость СУ-1 Ща-О D(a.,) p(<y-0

Ед
и

н
и

чн
ье

Фрикционная усталость У
1т

n(Tf)
П(1т)

D(Tf) 
D (I*)

pU
pOt)

Контактная усталость Pf
________h________

П(рг)
ПОо)

D(Pf)
DO.)

p(pf)
p(iP)

Стандарт регламентирует процедуры количественного определения 36 статисти
ческих показателей, которые относятся к 12 наиболее важным характеристикам сопро
тивления износоусталостным повреждениям (таблица 2).

Согласно стандарту СТБ 1234-2000 статистический показатель качества по дан
ной характеристике X/ механических свойств или сопротивления ИУП есть вероятность 
того, что ее величина будет больше нормативного значения х* (рисунок 5):

П (xt ) = P ( x i > х*) = \ p { x i )dxi
X* JlnS- ,

exp 1 f 2 "
X,. -  x.

2 S Y\ Xi )
cbc;
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Тогда статистический показатель нарушения качества (см. рисунок 5)
*

1
Щ х , )  = \ р ( х )dxi = —= ----  jexp

— со V 2/Г S — _со

(  -  Vх . - х ,
S*

dXj = 1 -  П ( х ,.) . ( 1)

Показатель риска определяется как ожидание нарушения качества:

D(xt)
Р(х,)  =

Щх,)
(2)

Взаимосвязь показателя риска с показателем нарушения качества дается форму
лой

Р(Ъ)
1

(3)

D(xt)
-1

Рисунок 5 -  Распределение характеристи
ки свойств(сопротивления 
ИУП)

Взаимосвязь показателя риска с по
казателем качества дается формулой

р(х() = — —̂ \. (4)
П(х,)

Согласованная в формуле (2) зави
симость показателя риска р(х,) от показа
телей Щх,) и D(xj) называется оператив
ной характеристикой риска. Ее графиче
ское представление дано на рисунке 6. 
Теоретические данные для построения 
оперативной характеристики риска при
ведены в таблице 3.

Таблица 3 -  Теоретические данные для построения 
оперативной характеристики риска

D(x) Щх) = 1 -  
D(x)

р = D(x) / 
Щх)

ДР= 1 -
р(х)

0,01 0,99 0,0101 0,9899
0,05 0,95 0,0526 0,9474
0,1 0,9 0,1111 0,9999
0,2 0,8 0,2500 0,7500
0,3 0,7 0,4286 0,5714
0,4 0,6 0,6666 0,3334

Щх) = 0,5 -  
П(х) 0,5 Рк=1

0

0,6 0,4 0,6666 0,3334
0,7 0,3 0,4286 0,5714
0,8 0,2 0,2500 0,7500
0,9 0,1 0,1111 0,9999
0,95 0,05 0,0526 0,9474
0,99 0,01 0,0101 0,9899

Щх) Щх) = 1 -  
Щх)

р(х) = Щх) / 
Щх)

1IIО. а-

Нижняя граница риска 
р(х,) = 0 соответствует слу
чаю, когда D(x,) = 0. Верхнее 
значение анализируемых 
рисков p(Xj) = 1 ограничено 
условием, что Щх,) -  £>(х,) = 
0,5. Значение рк = 1 считается 
критическим. Поскольку 
численное значение показа
теля риска может изменяться 
на несколько порядков, то 
шкалу р(х,) для оперативной 
характеристики принимают 
логарифмической (см. рису
нок 6).
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Рисунок 6 -  Оперативная характеристика 
риска, на которой указано текущее (оце

ненное) значение р(х,) (прямая АВ)

Таблица 4 -  Категории качества сило
вых систем

Текущее (оцененное по формулам (2), 
(3) или (4)) значение риска указывают на 
оперативной характеристике сплошной вер
тикальной линией АВ (см. рисунок 6).

По отношению к любым характери
стикам ИУП может быть установлено нор
мативное значение риска [р]. Его обосно
вывают соответствующим технико
экономическим расчетом с учетом тяжести 
последствий в случае реализации тех или 
иных неблагоприятных событий. Стандарт 
СТБ 1234-2000 устанавливает три катего
рии качества и соответствующего им нор
мативного риска (таблица 4). Нормативное 
значение риска [р] указывают вертикальной 
пунктирной линией на оперативной харак
теристике риска (рисунок 6).

Всякое событие и любая ситуация, для 
которых

(5

Катего-
рии

Нормативные значения I 
показателей |

Д х) не 
менее

Дх,),%, 
не более

Ш \  I

Высшая 0,995 0,5 0,005
0

Первая 0,990 1,0 0,010
1

Вторая 0,950 5,0 0,052
6

считаются приемлемыми, 
ми. Значения

или допустимы-

[р] < р(*<) < рк,

неприемлемыми,
(6

или недопус-считаются 
тимыми.

При необходимости сравнительного 
анализа рисков по многим и различным ха
рактеристикам строят секторную диаграм
му рисков (рисунок 7). Каждый сектор на 
диаграмме представляет собой оператив

ную характеристику риска (см. рисунок 6), по
строенную по данному признаку. На радиусе А 
круга указывают шкалу для численных значе
ний показателя риска р(х,). На секторной диа
грамме:

-  критический риск рк = 1 соответствует 
внешней окружности;

-  нормативное значение риска [р] отобра
жает внутренняя окружность (пунктир);

-  области риска затемняют до величины 
оцененного риска р(х,), изображаемого дугой 
окружности с радиусом г = р(х,) в пределах ка
ждого сектора.

Стандарт СТБ 1234-2000 может быть 
применен практически к любым силовым сис
темам. Так, в ПО "Гомсельмаш" разработан и 
введен в действие стандарт предприятия [20], 
который регламентирует процедуру оценки ка
чества и риска применения зубчатых колес.

На наш взгляд, ближайшая задача -  разработка нормативных документов по рас
чету и проектированию силовых систем на контактно-механическую, фрикционно
механическую и фреттинг-усталость. При этом должны быть разработаны методики

Рисунок 7 -  Схема секторной диа
граммы риска, построенной по 8-ми 

(1,2,.., 8) признакам
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расчета по различным (важным) критериям работоспособности -  по предельному со
стоянию, техническому ресурсу, надежности, риску и безопасности.

Заключение. (1) Появление нового, бурно развивающегося и перспективного раз
дела механики -  трибофатики привело к необходимости разработки специальной сис
темы стандартов в этой области. К настоящему времени разработано 6 белорусских 
стандартов, из них три уже получили статус межгосударственных. Выше дан краткий 
анализ указанных стандартов, которые, по-существу, определяют четыре направления 
стандартизации в области трибофатики: 1) терминология, 2) методы износоусталост
ных испытаний, 3) машины для износоусталостных испытаний, 4) силовые системы.

(2) По нашему мнению, требуется объединение усилий специалистов по механике 
разрушения, прочности, трибологии, надежности механических систем и материалове
дения, чтобы конкретизировать, существенно расширить и ускорить разработку ком
плекса стандартов по трибофатике, который отвечал бы запросам современного маши
ностроения.

Литература. 1. Библиографически список работ по трибофатике (1985-2000). 
(Международный координационный совет по трибофатике). Составители Т. Есева, С. 
Тюрин.-Гомель, 2000. -26 с. 2. Л.А. Сосновский, В.Т. Трощенко, Н.А. Махутов, Гао 
Ван-Чжэн, А.В. Богданович, С.С. Щербаков. Износоусталостные повреждения и их 
прогнозирование (трибофатика). -  Гомель, Киев, Москва, Ухань, 2001. -  171 с. 3. Ргос. 
of III Intern. Symposium on Tribo-Fatigue (ISTF’2000: Oct. 22-26, 2000, Beijing, China). 
Ed. by Gao Wanzhen and Li Jian. -Hunan University Press, China, 2000. -653 p. 4. Соснов
ский Л.А., Махутов Н.А. Трибофатика: износоусталостные повреждения в проблемах 
ресурса и безопасности машин. -  Москва, Гомель: 2000. -  304 с. 5. Трибофатика: Тр. 4- 
го Международного симпозиума по Трибофатике (ISTF 4), 23-27 сентября 2002 г., Тер
нополь (Украина) / Отв. Ред. В.Т. Трощенко -  Тернополь: Тернопольский государст
венный технический университет имени Ивана Пулюя, 2002. Т. 1 -  530 с., Т. 2 -  317 с. 
6. Высоцкий М. С., Корешков В. Н., Марченко В. А., Сосновский Л А., Стражев В. И. 
Трибофатика - новые пути для повышения надежности машин // Весщ АНБ. Серыя 
ф1з.-тэхн.навук, 1994, № 4, с.32-41. 7. Высоцкий М. С., Махутов Н. А., Корешков В. Н., 
Сосновский Л. А., Богданович А. В., Андронов П. В., Тюрин С. А., Марченко А. В. К 
разработке методов стандартных износоусталостных испытаний // Заводская лаборато
рия, 1995, № 5, с.35-38. 8. Высоцкий М. С., Корешков В. Н., Сосновский Л. А., Индман 
Н. Л. Машины серии СИ для износоусталостных испытаний // II Международный сим
позиум по трибофатике, Москва, 15-17 октября 1996 г. (Тезисы докладов). -Москва: 
НПО "ТРИБОФАТИКА", "СПАС", 1996. -С.47-48. 9. Корешков В. Н., Сосновский Л.
A. . Богданович А. В., Андрияшин В. А. Трибофатика: вопросы стандартизации // II 
Международный симпозиум по трибофатике, Москва, 15-17 октября 1996 г. (Тезисы 
докладов). -Москва: НПО "ТРИБОФАТИКА", "СПАС", 1996. -С.55. 10. Богданович А.
B. , Корешков В. Н., Сосновский Л. А., Тюрин С. А. К разработке стандарта Беларуси по 
методам испытаний на контактно-механическую усталость // Трибофатика-95: Ежегод
ник. Под общей ред. Л.А. Сосновского / Вып.2: Вопросы стандартизации. Хроника. Под 
ред. В.Н. Корешкова. -Гомель: НПО "ТРИБОФАТИКА", 1996. -С.32-36. 11. Соснов
ский Л. А. О принципах разработки стандарта Беларуси СТБ "Трибофатика. Термины и 
определения" // Трибофатика-95: Ежегодник. Под общей ред. Л.А. Сосновского / 
Вып.2: Вопросы стандартизации. Хроника. Под ред. В.Н. Корешкова. -Гомель: НПО 
"ТРИБОФАТИКА", 1996. -С.8-26. 12. Sosnovskiy L. A., Koreshkov V. N. and Yelovoy О. 
М. Methods and Machines for Wear-Fatigue Tests of Materials and their Standardazation // 
Proceedings of the World Tribology Congress (London, 8-12 September 1997). -London, 
1997. -P.723. 13. Koreshkov V. N. Wear-Fatigue tests methods and their standardization // 
Proc. of the III International Symposium on Tribo-Fatigue (Beijing, China, October 22-26, 
2000). -Beijing: Hunan University Press, 2000. -P.200-203. 14. Сосновский Л.А., Кореш
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ков В.Н. Система стандартов по трибофатике // Вклад вузовской науки в развитие при
оритетных направлений производственно-хозяйственной деятельности, разработку 
экономичных и экологически чистых технологий и прогрессивных методов обучения 
(Тезисы докладов Международной научно-практической конференции, 21-24 ноября 
2000 г.). -  Минск: БГПА, 2000. Часть 6. -С.6. 15. Трибофатика. Термины и определе
ния. (Белорусский стандарт СТБ 994-95 и Межгосударственный стандарт ГОСТ 30638- 
99). -  М.: 24 с. 16. Трибофатика. Методы износоусталостных испытаний. Испытания на 
контактно-механическую усталость (Белорусский стандарт СТБ 994-95 и Межгосудар
ственный стандарт. ГОСТ 30754-2001). -  Межгосударственный совет по стандартиза
ции, метрологии и сертификации, 2002. -  32 с. 17. Трибофатика. Машины для износо
усталостных испытаний. Общие технические требования (Белорусский стандарт СТБ 
994-95 и Межгосударственный стандарт ГОСТ 30755-2001). -  Мн.: Межгосударствен
ный совет по стандартизации, метрологии и сертификации, 2002. -8 с. 18. СТБ 1234- 
2000. Трибофатика. Силовые системы. Статистические показатели качества. -  Мн.: 
Госстандарт, 2000. -  25 с. 19. СТБ 1233-2000. Трибофатика. Методы износоусталост
ных испытаний. Ускоренные испытания на контактно-механическую усталость. Мн.: 
Госстандарт, 2000. -8 с. 20. СТП 325-590-2001. Колеса зубчатые. Оценка качества и 
риска применения материалов в связи с технологией изготовления. Методы оценки 
(стандарт предприятия). -  Гомель: ПО "Гомсельмаш", 2001.

УДК 629.7

А.И. Пекарш, А.Г. Прохоров, В.Ф. Кузьмин, С.Б. Марьин

ВОПРОСЫ ОБЕСПЕЧЕНИЯ КАЧЕСТВА 
АЭРОДИНАМИЧЕСКИХ ПОВЕРХНОСТЕЙ В ПРОИЗВОДСТВЕ САМОЛЕТОВ

Федеральное государственное унитарное предприятие 
«Комсомолъское-на-Амуре авиационное 

производственное объединение гм. Ю.А. Гагарина» 
Комсомольск на Амуре, Россия

Важное место в процессе производства современных самолетов занимают вопро
сы изготовления аэродинамических поверхностей, которые выполняют многофункцио
нальную задачу: формируют внешний облик самолета, обеспечивают аэродинамиче
ское качество и являются частью силовой конструкции. Качество аэродинамических 
обводов планера самолета оказывает решающее влияние на боевые, летные и эконо
мичные характеристики современного самолета. Требования, предъявляемые к аэроди
намическим поверхностям, постоянно повышаются: снижаются допуски на отклонение 
от теоретического контура аэродинамических поверхностей, повышаются требования к 
чистоте поверхности.

В целом аэродинамическая поверхность планера и его качество, как интегральная 
система, синтезируется в результате многоуровневого процесса различных технологий 
и видов производства.

На предприятии создана единая система обеспечения качества аэродинамических 
поверхностей в условиях производства современных самолетов, охватывающая сле
дующие этапы:

а) подготовку и математическое описание аэродинамических поверхностей от
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дельных узлов и агрегатов и соответствующих рабочих поверхностей технологической 
оснастки;

б) корректировку математических и электронных моделей формообразующих по
верхностей оснастки с учетом технологических факторов, сопутствующих реальным 
процессам пластической деформации при изготовлении обшивок;

в) разработку управляющих программ для станков с ЧПУ с учетом уточненных 
математических моделей обрабатываемых поверхностей оснастки и деталей;

г) разработку технологии сборки узлов и агрегатов и контроля качества аэроди
намических поверхностей.

Основой разработанной системы является бесплазовая (математическая и элек
тронная) увязка форм и размеров планера самолета.

В процессе создания системы повышен технический уровень производства, в том 
числе:

1. Разработаны и внедрены в производство новые оригинальные кинематические 
схемы механической обработки сложных поверхностей, которые позволяют использо
вать относительно дешевые трехкоординатные станки с ЧПУ.

3. Установлены новые закономерности пластического деформирования обшивок, 
позволяющие рассчитать величину последующего упругого пружинения материала, что 
позволяет повысить точность изготовления обшивок непосредственно в процессе изго
товления.

4. Разработано методологическое обеспечение сборочных работ, включая новые 
способы и устройства для сборки агрегатов самолета, обеспечивающих повышение 
точности аэродинамических поверхностей.

5. Разработано методологическое обеспечение контроля аэродинамических обво
дов на различных этапах производства самолета, включая новые способы и устройства 
для контроля, что позволило повысить точность контроля и уменьшить его трудоем
кость.

6. Предложены рациональные методы фотограмметрии и голографии для контро
ля геометрических параметров оснастки, а также области использования контрольно
измерительных машин и применение лазерно-измерительных машин для взаимной 
увязки аэродинамических поверхностей стыкуемых агрегатов.

В целом разработано и внедрено в процесс производства более 20 научно- 
технических разработок и свыше 40 патентов на изобретения, объединенных одной це
лью -  повышением качества аэродинамических поверхностей.

Внедрение системы обеспечило достижение требуемых показателей качества, в 
том числе:

• повышение точности изготовления деталей аэродинамических поверхностей 
и технологической оснастки в 1,5-2 раза;

• повышение точности взаимной увязки размеров и форм в 2-3 раза;
• повышение точности сборки узлов и агрегатов в 1,8-2 раза;
• сокращение доли ручных и доводочных работ до 50%;
• уменьшение трудоемкости изготовления деталей аэродинамических поверх

ностей на 20-30%.
Разработанная система позволяет управлять качеством формирования аэродина

мических обводов на всех стадиях подготовки и производства современного самолета.
Литература. 1. Иванов Ю.Л., Кабалдин Ю.Г., Кузьмин В.Ф. и др. Технологиче

ское обеспечение аэродинамических обводов современного самолета. Под ред. Марьи
на Б.Н., Меркулова В.И., Кузьмина В.Ф. М.: Машиностроение-1, 2001. 427 с. 2. Шпорт
В.И., Кузьмин В.Ф., Марьин Б.Н. Способ обработки деталей с криволинейными по-
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УДК 621.01.001
П.С. Серенков, В.Д. Микитович

МЕТОДИКА ОБЕСПЕЧЕНИЯ КАЧЕСТВА 
НА СТАДИИ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ИЗДЕЛИЙ МЕХАНИЧЕСКОГО ТИПА

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

При проработке технического задания на разработку, каждое изделие, в том числе 
и в машиностроении, характеризуется целым рядом требований, называемых показате
лями качества изделий.

На рынке современных информационных технологий менеджмента качества в по
следнее время четко определились два подхода: ON-Line Quality Control, Off-Line Qual
ity Control.

ON-Line Quality Control - подход, предполагающий активное управление качест
вом уже действующих процессов, при этом в качестве главного инструмента предпола
гается широкое использование статистических методов.

Off-Line Quality Control предполагает обеспечение качества продукции и процес
сов еще на этапе разработки и включает три основных стадии: проектирование систем 
(sistem design); проектирование параметров (parametr design); проектирование допусков 
(tolerance design).

Анализ практических наработок показал, что третья стадия Off-Line Quality Con
trol - проектирование допусков или проектирование норм точности (ПНТ)- методиче
ски не проработана.

На кафедре «Стандартизация, метрология и информационные системы» была раз
работана методика, которая содержит алгоритм распределения суммарного допускае
мого диапазона рассеяния выходного параметра на составляющие изделия. Рациональ
но распределение суммарного допускаемого диапазона структурировать его в виде ие
рархической «пирамиды», изображенной на рис. 1. [2]. Мы назвали процедуру распре
деления суммарного допускаемого диапазона рассеяния выходного параметра качества 
изделия в соответствии с иерархией структуры изделия процедурой проектирования 
н о р м  точности.

Проектирование норм точности - это процесс проведения проектировочных рас
четов параметрических цепей (в том числе и размерных), в результате которых сум
марный диапазон рассеяния каждого из параметров, определяющих работоспособность 
изделия или его составных частей, оптимально распределяется между всеми состав
ляющими цепей в виде частных диапазонов рассеяния или норм точности. Проектиро
вание норм точности осуществляется на всех стадиях конструирования и призвано ре
шать различные по значимости и сложности задачи.

Всякое сложное изделие можно разделить на такие составные части, при разра
ботке которых имеются существенные различия в методах и принципах конструирова
ния и проектирования норм точности (рис 1).
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Изделие СШ. Проектирование норм точности изделия на этом уровне сводится к 
оптимальному распределению заданной в техническом задании неопределенности 
функционирования рабочего элемента между комплексными неопределенностями 
функционирования функциональных устройств (исходными данными для анализа 
функциональных устройств):

Заданный параметр качества Y + U  распределяется между структурными эле
ментами каждого уровня «пирамиды» в порядке иерархии построения изделия.

Функциональные устройства (ФУ). Функциональные устройства -  структурные 
элементы изделия, выполняющие элементарные преобразования. Для ФУ характерным 
требованием является не неопределенность положения рабочего элемента функцио
нального устройства (РЭфу) относительно базового элемента функционального устрой
ства (БЭфу), а неопределенность перемещения РЭфу относительно БЭфу. Проектирова
ние норм точности ФУ сводится к распределению неопределенности и{ ух) между
конструктивными цепями, входящими в данное функциональное устройство.

Конструктивные цепи ГКШ. Основные структурные элементы замкнутой конст
руктивной цепи: рабочий (РЭКЦ), базовый элемент (БЭКЦ). Структура конструктивной 
цепи имеет целью ограничить лишние степени свободы рабочих (схемных элементов) 
конструктивной цепи. Как правило, схемные элементы имеют 1 степень подвижности. 
Остальные 5 должны быть запрещены. Материально этот запрет и реализуется конст
руктивными цепями [1,2]. Функциональной точностью замкнутой конструктивной це
пи называется неопределенность положения РЭкц относительно БЭкц. Проектирование 
норм точности конструктивной цепи сводится к распределению установленной или за
данной функциональной точности между показателями функциональной точности со
единений и деталей.

Соединения (СДУ В каждом соединении можно выделить следующие структур
ные элементы: рабочий элемент соединения РЭсд, базовый элемент соединения БЭсд. 
Соединяемые детали образуют контактную пару. Функциональная точность соедине
ния деталей определяется неопределенностью положения РЭсд относительно БЭсд. 
Проектирование норм точности соединений сводится к распределению установленной 
или заданной функциональной точности между показателями функциональной точно
сти детали.

Детали Ш). Первичными элементами изделия (И) и простейшими объектами про
ектирования норм точности являются детали (Д). Деталь как объект конструирования 
представляет собой неделимое однородное тело, материал, форма и размеры которого 
обусловлены назначением [1]. В каждой детали можно выделить три структурных 
взаимосвязанных элемента: рабочий (РЭ), базовый (БЭ), свободный (СЭ). Функцио
нальная точность деталей определяется неопределенностью положения РЭ относитель
но БЭ. Проектирование норм точности деталей заключается в распределении заданной 
комплексной неопределенности функционирования детали между действующими не
определенностями на рабочих, базовых, и свободных элементах.

При распределении показателей качества решаются следующие задачи:
Задача 1. Самой сложной задачей в процессе проектирования норм точности яв

ляется операция выявления источников действующих неопределенностей. Действую
щими неопределенностями являются лишь те, которые оказывают влияние на точность 
рассматриваемого рабочего элемента.

По уровню обобщенности неопределенности параметров можно разделить на: 
элементарные, которые относятся к деталям (их называют действующими неопреде
ленностями); комплексные, которые относятся к сборочным единицам таким, как рабо-

( 1)
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чие элементы соединений деталей, конструктивных цепей и т.д.
Задача 2. В общем случае коэффициент влияния (КВ) - это некоторая функция, 

связывающая действующую неопределенность с приведенной (неопределенностью по
ложения РЭ).

Линейная теория точности предполагает действие неопределенностей на резуль
тат функционирования РЭ как линейный полином, т.е. через коэффициенты влияния 
[4]. Существует целый рад методов: дифференциальный, относительных неопределен
ностей, преобразования исходной схемы, плана малых перемещений, геометрический, 
метод фиктивной нагрузки (Ю.В. Любатов), способ плеча и линии действия (Н.А. Ка
лашников) [5, 6].

Задача 3. При проведении анализа изделия на всех уровнях (ФУ, КЦ, СД и Д) воз
никает вопрос об учете действующих неопределенностей, в частности об их комплек- 
сировании (сложении). Существуют различные подходы в зависимости от того, какова 
природа действующих неопределенностей: случайная или систематическая. Возможны 
три подхода к сложению действующих неопределенностей различной природы прояв
ления: метод максимума -  минимума, вероятностный метод, комбинированный.

В точностных расчетах изделия случайные неопределенности, как правило, зада
ются в виде интервалов рассеяния полей допусков параметров. На основании этого с 
помощью вероятностного метода каждый конструктивный параметр (размер, массу, 
электрические характеристики и т.д.) можно представить следующим образом (по ме
тоду академика Бородачева):

А? = Лд, + Мг ± (2)

где: ЛЕ - интервал значений конструктивного параметра А; А10- номинальное значение 
конструктивного параметра А; - математическое ожидание, наиболее вероят
ное значение среднего отклонения.
Руководство по выражению неопределенностей предлагает представление пара

метров другим образом:

(3)
где UZl - расширенная неопределенность. у

^2/ ~^Zi ' к, (4)
где kt - коэффициент охвата, uZj - суммарная стандартная неопределенность.

Наиболее удобно представлять результаты измерений как рекомендует Руково
дство по выражению неопределенностей, но учитывая, что производственные рабочие 
привыкли к представлению результатов по Бородачеву, то в данной методике, объеди
нили два этих способа представления результатов измерений.

Изложенный подход основан на полной взаимозаменяемости, т.е. априорном 
обеспечении показателей качества изделий (еще на стадии проектирования). Однако 
при распределении на различных уровнях иерархической пирамиды параметров каче
ства на составляющие может иметь место следующая ситуация: функциональная точ
ность составляющих настолько мала, что является технологически не достижимой.



Р и с .  1 «  П и р а м и д а  »  р а з в е р т ы в а н и я  ф у н к ц и и  к а ч е с т в а  и з д е л и я  ( Q F D )  к а к  п р о ц е д у р а  п р о е к т и р о в а н и я  н о р м  т о ч н о с т и ,  о б е с п е ч и 
в а ю щ а я  с о о т в е т с т в и е  п а р а м е т р о в  к а ч е с т в а  з а д а н н ы м  т р е б о в а н и я м .
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Практика создания точных приборов выработала методы и средства, с помощью 
которых осуществляется компенсация неопределенностей; их подразделяют на группы 
по двум признакам: по направленности воздействия на компенсируемую неопределен
ность и по средствам компенсации.
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Обеспечение единства измерений в стране достигается путем точного воспроиз
ведения и хранения установленных единиц физических величин посредством эталонов 
и передачи их размеров применяемым средствам измерений.

Порядок передачи размера единиц физических величин от эталонов к рабочим 
средствам измерений законодательно установлен в поверочных схемах, утвержденных 
в виде нормативных документов (государственных стандартов либо методических ука
заний). По области распространения различают государственные, ведомственные и ло
кальные поверочные схемы.

Располагая утвержденной поверочной схемой для какой-то единицы физической 
величины, мы можем говорить о формальном решении вопроса метрологического 
обеспечения определенного вида измерений, так как любая поверочная схема содержит 
сведения о средствах, методах и точности передачи размера единиц физических вели
чин от эталона к рабочим средствам измерений. Таким образом, ее можно рассматри
вать как своеобразный «каркас» метрологического обеспечения определенного вида 
измерений

На практике для метрологического обеспечения определенного вида измерений 
не достаточно иметь только утвержденную поверочную схему. Практически повероч



23

ная схема не дает никакой информации, о методике поверки и представляет собой не 
что иное как один из возможных вариантов системы передачи размера единиц опреде
ленной ФВ, реализованной с помощью конкретных СИ, обеспечивающих необходимую 
точность.

Для осуществления поверки необходимо найти ответ на два вопроса:
1) каким образом передавать размер единицы физической величины от государст

венного либо исходного эталона к рабочим средствам измерений, т.е. поверочная схема 
должна выполнять функцию передачи размера единиц физических величин сверху вниз 
в системе передачи размера заданной единицы физической величины;

2) как рационально строить систему поверки и осуществлять поверку средств из
мерений, охваченных данной поверочной схемой, т.е. поверочная схема должна содер
жать рекомендации, как на основе системы передачи размера единиц, содержащейся в 
поверочной схеме, строить систему поверки средств измерений.

Поэтому при проведении поверки средств измерений в соответствии с утвер
жденной поверочной схемой корректнее говорить о “поверочной системе средств изме
рений”, которая строится на базе системы передачи размера единиц физических вели
чин, приведенной в поверочной схеме.

Итак, под поверочной системой средств измерений мы будем понимать систему 
по осуществлению поверки определенных видов средств измерений в соответствии с 
системой передачи размера единицы физических величин, представленной в утвер
жденных поверочных схемах для данных единиц физических величин.

На основе одной утвержденной поверочной схемы может функционировать не
сколько поверочных/калибровочных систем для нескольких видов рабочих средств из
мерений, хранящих и воспроизводящих одну и ту же единицу измерений.

Данное утверждение верно относительно государственных поверочных схем, на 
основе которых может быть создано несколько поверочных систем, поскольку ряд раз
ных видов средств измерений могут хранить и воспроизводить одну и ту же единицу, 
для которой утверждена единая поверочная схема. Примером тому могут служить спи
дометры, тахографы, хранящие и воспроизводящие единицу линейной скорости, кото
рая является производной от единицы частоты, порядок передачи единицы размера ко
торой установлен в ГОСТ 8.129-99 ГСП и размер единицы для которых передается по 
одной поверочной схеме, при этом могут использоваться различные поверочные систе
мы. К этой же поверочной схеме «привязаны» и все другие средства измерений, изме
рительный принцип которых основан на единицах измерений, являющихся производ
ными от единицы времени либо частоты.

На базе локальных поверочных схем, разрабатываемых на отдельных предпри
ятиях для своих нужд в развитие государственных поверочных схем, строится, как пра
вило, одна поверочная система, поскольку локальная поверочная схема конкретизирует 
порядок передачи размера единицы физической для одного конкретного типа средств 
измерений.

В процессе функционирования поверочных систем на практике должны решать
ся вопросы оптимизации существующих поверочных систем либо предварительного 
оценочного расчета рациональных параметров поверочных систем средств измерений 
при их разработке.

К поверочной системе средств измерений как к сложной метрологической сис
теме по осуществлению поверки средств измерений должны предъявляться требования 
по обеспечению необходимого уровня точности передачи размера единицы, а также 
требования оптимальности организационно-технических и экономических параметров. 
Таким образом, поверочная система средств измерений разрабатывается на основе 
принципа многокритериальное™.
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Принцип многокритериальное™ формулируется следующим образом: при по
строении поверочных систем средств измерений необходимо учитывать структурные, 
точностные, организационно-технические и экономические параметры, необходимые 
для практического обеспечения единообразия средств измерений и их эффективного 
функционирования в стране.

К числу основных параметров поверочных систем отнесем следующие парамет
ры, которые по назначению возможно сгруппировать в четыре основных группы: 
структурные, точностные, организационно-технические и экономические.

К структурным параметрам следует отнести: число ступеней передачи размера 
единиц физических величин; 

к точностным:
- погрешности эталонных средств измерений;
- погрешности методов передачи размера единиц физических величин;
- соотношение погрешностей между соседними ступенями передачи 

размера;
- вероятность признания годными неисправных средств измерений 

и вероятность забраковки годных средств измерений.
к организационно- техническим:

- количество эталонных средств измерений на каждой ступени системы 
передачи единиц физических величин;

- количество средств измерений резервного фонда;
- оптимизация поверочных потоков средств измерений с учетом коли

чества эталонных средств измерений;
- оперативность осуществления поверки в поверочных системах.

к экономическим:
- экономические затраты на создание и функционирование поверочных 

систем;
- народнохозяйственный эффект от функционирования поверочных 

систем.
Выбор параметров каждой группы осуществлялся в соответствии с требования

ми, предъявляемыми к поверочной системе.
Так, структурные параметры определяют число ступеней передачи размера еди

ницы физической величины для построения оптимальной структуры системы передачи 
размера единиц физической величины в поверочной/калибровочной системе опреде
ленного вида средств измерений.

Точностные параметры отражают необходимые требования к уровню точности 
передаваемого размера единиц от эталонов к рабочим средствам измерений, которые 
должна выполнять метрологическая система.

Организационно-технические параметры выделялись в соответствии с таким 
требованием, предъявляемым к системе: поверочная система должна оперативно осу
ществлять поверку всего парка рабочих средств измерений, охваченных поверочной 
схемой, в течение межповерочного интервала.

Экономические параметры характеризуют стоимость создания поверочных сис
тем средств измерений и народнохозяйственный эффект от их функционирования, по
скольку целью их создания и внедрения является получение народнохозяйственного 
эффекта от повышения достоверности и обеспечения единства измерений определенно
го вида измерений.

Подобный поход к выделению номенклатуры параметров, описывающих по
верочную систему средств измерений, является более расширенным и уточненным, чем 
описываемые в литературных источниках и нормативных документах.
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Следующим этапом разработки алгоритма построения поверочных систем на 
основе принципа многокритериальности, который может быть положен в основу мето
дики построения поверочных систем, является разработка отдельных методик расчета 
их параметров.

УДК 53.083 (430.1)
Е.Я. Строк, Л.Д. Бельчик, Д.Е. Строк, Т.Л. Александрова

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДИНАМИЧЕСКИХ ПОГРЕШНОСТЕЙ ИЗМЕРИТЕЛЬНЫХ 
УСТРОЙСТВ ЭЛЕКТРОГИДРАВЛИЧЕСКИХ СИСТЕМ УПРАВЛЕНИЯ ПУТЕМ 

КОМПЬЮТЕРНОГО МОДЕЛИРОВАНИЯ

Институт механики и надёжности машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Необходимость повышения технического уровня и надежности мобильных ма
шин требует использования принципиально новых подходов к разработке систем 
управления рабочими процессами. Поэтому при проектировании и отработке опытных 
образцов систекг управления, представляющих собой сложные и дорогостоящие техни
ческие объекты, целесообразно применять компьютерное моделирование для проведе
ния исследований [1].

Существенное влияние на качество управления электрогидравлических систем 
оказывают динамические погрешности, возникающие при измерении параметров регу
лируемых процессов. Аккумуляция механической, тепловой или электрической энер
гии в элементах измерительного устройства делает его инерционным. Указанные по
грешности проявляются в том, что выходной сигнал измерительного устройства недос
таточно быстро отслеживает действительные изменения параметра во времени [2].

Передаточные свойства измерительных устройств определяются либо на основе 
экспериментальных данных, либо аналитическим путем при принятии упрощающих 
допущений. В последнем случае выполняется описание устройств дифференциальными 
уравнениями первого и второго порядков.

Электрогидравлическая система стабилизации давления рабочей жидкости в 
гидронавесной системе трактора содержит насос постоянной производительности, 
электрогидравлический регулятор, гидроаккумулятор и датчик давления, гидравличе
ски связанные с силовым гидроцилиндром навесного устройства, а также микропро
цессорный контроллер. Входной величиной для датчика давления является изменение 
воздушного зазора между упругой мембраной и сердечником индуктивного 
преобразователя, а выходной -  электрический сигнал вторичного преобразователя, 
поступающий в микропроцессорный контроллер для обработки в соответствии с 
заданным алгоритмом управления.

Задача стабилизации давления рабочей жидкости может быть также решена пу
тем прямого измерения перемещения поршня пружинного гидроаккумулятора посред
ством индуктивного преобразователя. В этом случае передаточные свойства гидроак
кумулятора оказывают влияние на величину динамической погрешности измеритель
ной цепи.

Для определения динамических свойств системы стабилизации давления и срав
нения вышеуказанных конструктивных исполнений измерительных цепей по динами
ческому критерию разработана математическая модель функционирования объекта с
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последующей реализацией в среде программирования C++.
Математическое описание предполагает представление объекта в виде суммы 

конструктивных элементов, а также выбор параметров установившегося режима, дей
ствующих возмущений и неизвестных переменных, подлежащих определению; состав
ление дифференциальных уравнений, описывающих несвободное движение элементов 
определенной массы под действием внешних факторов (давление рабочей жидкости, 
управляющее воздействие электромагнитов), алгебраических уравнений движения по
токов рабочей жидкости, а также нарастания токов с учетом индукции в обмотках элек
тромагнитов и запаздывания в измерительном контуре; составление уравнений связи 
между неизвестными величинами (уравнения сохранения энергии, неразрывности по
тока и др.); выбор начальных условий, определяющих положение или состояние систе
мы непосредственно перед началом возмущения; линеаризация дифференциальных и 
алгебраических уравнений с целью их совместного численного решения; анализ влия
ния различных параметров на динамические свойства системы (влияние массы, различ
ных упругостей, коэффициентов усиления, демпфирования и других факторов на пока
затели качества переходных процессов); определение динамических параметров элек- 
трогидравлической системы по выбранному критерию.

Мембранный датчик давления при математическом описании электрогидравли- 
ческой системы стабилизации давления представлен дифференциальным уравнением 
первого порядка

. dxd г
Лд +  Сд Хд — р  Jd 5

dt
где Хд- коэффициет демпфирования, р  -  измеряемое давление, с^и/а -  жесткость 

и эффективная площадь упругой мембраны, Хд -  выходной сигнал.
Численное решение этого уравнения определяется следующим выражением

Хд ХМ 1 1
P f i  + -

Хд =

At

At 

+ 1

Сд

где Т = Хд/ Сд- постоянная времени, A t-  шаг квантования времени, хдо -  значе
ние переменной величины на предыдущем шаге квантования времени.

При измерении давления по перемещению поршня гидроаккумулятора измери
тельная цепь описывается дифференциальным уравнением второго порядка

dxn2 . dxn I _  I dxn .TYl  —h An 4- Cn Xn 4- Lr/w/? Sgfl — p J n  ,
dt dt dt

где m и f „ -  масса и площадь поршня гидроаккумулятора, Х„- коэффициет демп
фирования, с„ -  жесткость пружины, Fmp -  сила трения, хп -  выходной сигнал. 

Численное решение этого уравнения определяется следующим образом
dxn
dt

dxno At
dt m

dxnoP fn — Xn' CnXn — |/*mp| Sgfl
dt

dxno 
dt ,

dxn ,Xn = XnO-1----- A t .
dt

Динамическая погрешность определяется как разность между входной и выход
ной величинами в данный момент времени. Для рассматриваемых измерительных це
пей имеет место выражение

е = р - х .
Компьютерное моделирование позволяет проводить исследования динамических 

процессов с возможностью оперативного ввода исходных данных, а также наглядного
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отображения полученных результатов в виде вектора состояния параметров и соответ
ствующих графиков.

Приведенный метод определения динамической погрешности путем компьютер
ного моделирования позволяет наглядно оценить передаточные свойства измеритель
ных цепей и их влияние на функционирование систем управления.

а

Рис. 1 Динамические характеристики измерительного устройства: 
а -  переходной процесс при единичном входном сигнале; 

б -  динамическая погрешность

Литература. 1 .Тарасик В.П. Математическое моделирование технических сис
тем.: -  Мн.: ДизайнПРО, 1997. -  640с. 2. Измерения в промышленности. Справ, изд. 
Под ред. П.Профоса. пер. с нем.: - М .: Металлургия, 1980. -  648 с.
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СИСТЕМНОЕ ПЛАНИРОВАНИЕ КАЧЕСТВА, 
НАДЕЖНОСТИ И БЕЗОПАСНОСТИ МАШИН

Институт надежности и механики машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Целью работы является анализ главных факторов влияния на качество и синтез 
подхода к системе планирование качества, надежности и безопасности машин и техни
ческих систем исходя из новых условий.

В настоящее время существенными (определяющими) факторами, определяю
щими проблему качества, надежности и безопасности машин являются:

- законодательные ограничения [1], изложенные в виде нормативных 
документов (стандартов и т.п.);
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- требования потребителя и глобальная конкуренция;
- системы менеджмента организации (качества, экологии, рисков и т.п.) [2];
- возможности адаптации организации к изменяющимся условиям (требова

ния среды, бизнес-процессы в организации, цели лидеров и рядовых членов ор
ганизации) [3];
- гармоничное удовлетворение требований потребителя, собственника, 

персонала организации, поставщиков, общества в целом[3];
- сокращение запасов ресурсов;
- увеличение рисков техногенных аварий и катастроф.

Советская инженерная школа прямо или косвенно стандартизировала многие пути 
решения проблемы создания продукции и процессов заданных качества, сроков и цены. 
Например, порядок разработки и постановки продукции на производство; систему 
стандартов разработки конструкторской и технологической документации, технологи
ческой подготовки производства; комплексную систему управления качеством продук
ции, а в последние годы отечественная инженерная школа адаптируется к системе сер
тификации продукции, менеджмента качества и т.п. [1-3]. Необходимо отметить и кон
цептуальные традиции:

- «допусковое мышление» - когда принято считать соответствие требованиям - 
попадание в границы поля допуска требуемого параметра (например, в документации 
размер 20 + 0,125) с вероятностью 99,7 % («концепция шести сигм»);

- планирование продукта -  проектирование изделия, планирование процесса - 
проектирование процесса (обратим внимание на то, что планирование контрольных 
операций технологического процесса направленных на подтверждение того, за что 
платит потребитель, описывается в конце технологического процесса без прозрачного 
обоснования);

- прогнозирование вероятности соответствия установленным требованиям (на
пример, долговечности) в зависимости от важности элемента машины (вероятность от
каза 0,999) [4].

Существующий подход (кроме неупомянутых проблем [2,3]) тиражирует про
дукцию, которая уступает конкурентам. При использовании аналогичных конкурентам 
«трехэтажных формул» при расчете, оборудования при производстве и т.п. продукция 
уступает по качеству и цене. При рассмотрении причин возникновения отказов и сте
пени их интенсивности на всех этапах жизненного цикла машин («приработка», «нор
мальная эксплуатация» и «старение») можно отметить следующие: брак при проекти
ровании и производстве, рассеивание свойств («допусковый»), несоответствующие ус
ловия эксплуатации и обслуживания. На наш взгляд решение проблемы вследствие че
го возникают отмеченные причины, лежит в нескольких аспектах. В первую очередь в 
системности [1-3]. В данной работе отметим только следующие аспекты.

Для системного планирования качества, надежности и безопасности машин и тех
нических систем необходимо:

1) Функционирование гармоничной системы менеджмента организации (качества, 
рисков, финансового и т.д.) направленной на удовлетворение требований заинтересо
ванных сторон -  потребителя, собственника, персонала, поставщиков, общества в це
лом [3, 5];

2) Рассчитывать затраты на качество деятельности [5];
2) Эффективное функционирование системы стандартизации, метрологии и сер

тификации для удовлетворения заинтересованных сторон [1];
3) Рассмотрение планирования качества, надежности и безопасности в рамках 

жизненного цикла организации, проектов и продукции [3,5];
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4) Использование гармоничной взаимосвязанной классификации критериев серь
езности последствий несоответствий, вероятности появления несоответствий, вероят
ности выявления при контроле и надежности метода доказательств (см. например, 
табл.1) при планировании качества, надежности и безопасности;

5) Внедрение концепции планирования качества перед планированием продукта 
(проектированием) и процесса (разработкой технологического процесса) (см. например, 
табл.2, 3).

Таблица 2
МАТРИЦА ВЫБОРА ОБЯЗАТЕЛЬНЫХ ВИДОВ КОНТРОЛЯ И АУДИТОВ 
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+ 4- 4- +
Сгп.Сщк
>1,67

Повтор
ные на
стройка 
и койт- 
роль

Меньше 
100% Т

Мень
ше

50% Т

Cm,C|nk—1>33

2 П Проверка 
первых об
разцов пе-ред 
и после окон
чания работы 
(п>2шт)

+ + + 4- 4- + 4- Повтор- 
ные на
стройка 
и конт
роль

Меньше 20% Т

3 К Проверка 
опытной пар
тии (п>50шт)

+ + + 4- + + 4* Повтор-
ные на
стройка 
и конт
роль

Ср
Срк

>
1,33

СрСрк>
1,67

4 .  • • . .  . . . . . . . . . . . .  . .  . . . .  . . . . . . .

Примечание:
- Т -поле допуска
- Cm Cmk - статистические показатели годности, настроенности оборудования
- Ср Срк - статистические показатели годности, настроенности процесса



I 1|)()Д()ЛЖСШ1С Таблицы I

1 2 3 4 6 7 8 9
7 Функционирование продукта на 

очень низком уровне, потреби
тель крайне неудовлетворен

Повторяющиеся
неисправности

0,67 1 из 20 (0,01) Метод контроля 
ненадежен

0,56...0,65

6 Продукт функционирует, но его 
эксплуатационные характеристи

ки снижены, что вызывает раз
дражение у потребителя

Отказы можно 
ожидать

0,83 1 из 80 
(0,005)

Низкая вероят
ность обнаруже
ния несоответст

вий

0,46... 0,55
99,7 %

5 Продукт функционирует, но 
удобство использования на низ
ком уровне, потребитель частич

но неудовлетворен

Случайные отка
зы

1,00 1 из 400 
(0,001)

Умеренная веро
ятность обнару
жения несоот

ветствия

0,36... 0,45

4 Несоответствие отделки продукта 
Отклонение замечается большин

ством потребителей

Умеренная веро
ятность отказа

1,17 1 из 2000 
(0,0005)

Умеренно высо
кая вероятность 

обнаружения 
несоответствия

0,26...0,35

99,9 %

3 Несоответствие отделки продук
та Отклонение замечает половина 

потребителей

Возможность от
каза связана с ме

тодами расчета

1,33 1 из 15000 
(0,0001)

Высокая вероят
ность обнаруже
ния несоответст

вия

0.16...0,25

2 Несоответствие отделки продукта 
Отклонение замечаются только 

отдельными потребителями

Низкая вероят
ность отказа

1,50 1 из* 150000 Очень высокая 
вероятность об
наружения несо

ответствия

0,08...0,15

99,99%
1 Отсутствуют отклонения Вероятность появ

ления причины 
крайне мала Отказа 
в течение времени 
ожидать не следует

1,67 1 из 150000 
(0)

Контроль почти 
гарантировано 
выявит несоот- 

вествие

0..Д05



ПРОГРАММА УПРАВЛЕНИЯ КАЧЕСТВОМ
Таблица 3

| |грототип X  

Номер программы управления качес

Опытная партия | | Производство 

гвом П .А М 7 -F  -ВН 3201

Контактные имя и телефон П а н о в  А .Н . 2 4 5 - 8 2 -7 2

Основная команда:
П анов А .Н . (РП); МагаеевГ.С. (ОПТ); 
Чухонский А Й . (ОГК); Н еверовский В  .Э. 
Комарова Н В. (ОСК); (О М , ИЦ); 
Шевченко О  А  (ОСК); Литяго Д . А . ( 0 3 )

Дата (перв.) Дата (пересмен.)

Номер части/Уровень последнего изменения Ф С П И .716731.001 без изм. Дата тех. согласования потребителем (если требуется)

Наименование/описание части Дата согласования поставщика/производства Дата согласования качества потребителем (если требуется)

Посгавщик/участок Код поставщика Дата других согласований (при необходимости) Даты других согласований (если требуется)
Н о м е р
части/

процесса

Назааи ие
процесса/
описание
операции

-  Производственное 
оборудование;

-  О с н а с тк а ;
-  И н с т р у м е н т ;

-  И зм ерительны е 
средства

П л а н
технического

обслуж ивания,
к о н трол я

Защ ита от 
несанкцио

н ир ован н ы х 
действий 

оп ератора

Ха р а к те р и сти к и Значение показателя Тр ебо-

к
специ

аль
ному
архи
ви ро

ванию

Методы П л а н
реагирова

ния

М етод
анализа
данны х.

М етод
архивир

Н о 
мер

Продукт

П р о 
цесс

С п е ц и 
альные

хар акте
р истики
QS9000

П о т р
еби-
теля

В аж но
сти

“ F E N O X

Д о п уск  продукта/ 
процесса

М етодика
измерения

оценки

В ы б орка А у д и т
про

д укта

С пец иал ьная
м аркировка

продукта

Мяад

'raojui)
♦ч**

«м вф -Ун)

О бъ ем Часто та

П роф илометр  
M ahr M 4D I

Аттестация
оборудования;
т е с т а  дня
оснастки;
злаковое
техническое
обслуживание

И н стр ук
таж по ТБ; 
обучение 
персонала

1 шероховатость
сферы

7 (А ) 0 ,1 6 Н а
основа
нии
ГО СТ
1 9 3 0 0

125
шт

И З

пар
тии
1200-
3 2 0 0
шт

Ф -4 .8 -003 Ф -4 .10- 
027

При 
обнару
жении 
1-ой 

дефект
ной в 
выбор
к е -

бракует
ся вся 
партия 
СТП 

4.13, 
СТП 
4.14

ш ц м гго -
TOYO

Го ж е То же 2 0  32,7 (сферы) 7 (А ) ± 0 ,1 РД
5 0 -9 8 -8 6

125
шт

— Ф -4 .8 -003 Ф -4 10-
027

З-координагная 
измер. маптина

Го ж е То же 3 отклонение от 
сферичности

7 (А ) Т 0 ,0 2 125
шт

— Ф -4 .8 -003 Ф -4 .10- 
027

3-юординатная 
измер. машина

Го ж е То же 4.
1

23 7 (А ) ± 0 ,5 РД
50-9 8 -8 6

125
шт

Ф -4 .8 -003 Ф -4 .10- 
027

ш ц м гги -
TOYO

Го ж е То же 4.
2

0  17 7 (А ) ± 0 ,2 РД
50-9 8 -8 6

125
шт

Ф -4 .8 -003 Ф -4 .10- 
027

3-координатная 
измер. машина

Го ж е То же 4.
3

конусность 7 (А ) 1:8 РД
50-9 8 -8 6

125
шт

— Ф -4 .8 -003 Ф -4 .10- 
027

И нструм ент  
для прокатки

Принуди
тельная 
замена на 
каждую  
партию

Т о ж е 5 15 10 (А ) +  0 , 2 РД
50-9 8 -8 6 ,
M SA

3 первы е +  3 
п оследние д е 
тали в партии

Ф -4 .8 -003 ФАЗ-
4.16-037

У нивере.
испытательная
м аш ина

Аттестация
оборудования;
птесгация
оснастки;
техническое
обслуживание

То же 7 относительное 
удлинение в 
зоне шейки

10 (А ) > 1 2 % ГО СТ
1 4 9 7 ,
M S A

3 обр  из партии  
+  стат. регул.

Ф -4 .8 -003 Ф-4.5-
4.16-037

И спы тание на 
стен де

Го ж е То же 8 Ударная проч
ность в зоне 
шейки

10 (А ) С охранен
ц елост
ности

ГО СТ
1 4 9 7 ,
M S A

3 обр  из партии  
+ стат. регул.

Ф -4 .8 -003 Ф-4 5-
4.16-037

Универе.
испытательная
маш ина

Го ж е Т о ж е 9 предел текуче
сти в зоне 
шейки

10 (А ) > 5 50  М П а ГО СТ
1 4 9 7 ,
M S A

3 обр  из партии  
+ стат. регул.

Ф -4 .8 -003 Ф-4.5- 
4.16-037
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УДК 539.3
А. Н. Панов

АНАЛИЗ ПОТЕНЦИАЛЬНЫХ РИСКОВ НЕСООТВЕТСТВИЙ ПРОДУКЦИИ 
(НА ПРИМЕРЕ НЕСУЩИХ КОНСТРУКЦИЙ)

Институт надежности машин НАН Белоруси 
Минск, Беларусь

Пусть имеется опытный образец продукции (сборочной единицы) либо лишь его 
проектная документация. Для простоты примем, что рассматриваемая продукция - объ
ект невосстанавливаемый и контроль его функционирования в эксплуатации не преду
смотрен. В проекте технических условий либо в техническом задании нормируется, 
что данный объект определяет средний ресурс (Хн) и гарантийный срок эксплуатации 
(хн) для всей системы, составной частью которой он является. К традиционной инфор
мации добавим новые исходные данные, определяемые исходя из требований к систе
мам менеджмента качества и конкурентной экономики [1-4]: величина потерь (в де
нежном выражении) из-за не достижения качества, затрат на предупреждение (пере
проектирование и т.п.) и контроль объекта [15,16]; классификация серьезности послед
ствий для несоответствий на всех уровнях детализации объекта [5, 16]; допустимый 
показатель FMEA [5] для продукта - [RPN]; количество несоответствий на миллион -  
[РРМ]. Величины параметров, упомянутых в дополнении, могут определяться не толь
ко внутренними требованиями предприятия, но и условиями контракта на поставку. 
Исходя из изложенных выше данных, проиллюстрируем методику прогнозирования 
показателей надежности на этапе анализа проекта продукции (п. 4.4.6. [1]). Оценку ве
роятности несоответствия продукции по причинам, возникающим при ее тиражирова
нии в производстве [17] в данной работе не рассматриваем. Идти по пути структурного 
анализа [15], т. е. оценки вероятности отказа сборочной единицы путем перемножения 
и (или) сложения вероятностей отказа составных частей с учетом многообразия меха
низмов повреждения и т. д. [И, 15] -  малоперспективно (отсутствие многих исходных 
данных; сложные зависимости взаимосвязанных процессов; крайняя удаленность ре
зультатов от экономических показателей предприятия и продукции; даже в случае 
оценки вероятности отказа -  возврат к исходным данным для поиска слабых звеньев, а 
затем поиска причин их возникновения; и т. п.).

Предлагается идти по пути -  от сложного к простому, развертывая функции ка
чества, структурированием: конструкции; функций; «дерева дефектов -  дерева при
чин».

В качестве примера реализации рассмотрим объект -  несущую конструкцию. 
Причиной неблагоприятного события является разрушение вследствие усталости, а 
данные о нагруженности известны. Структура конструкции: узел; соединение с груп
пой крепежа; соединение с единицей крепежа; образец [7]. Функции: компоновка; 
обеспечение нормальной работы агрегатов, контакта колес с дорогой и т. д. «Дерево 
дефектов» - снижение жесткости несущей конструкции, элементов и т. п. «Дерево при
чин» -  разрушение несущих элементов, крепежных деталей.

Прогнозирование вероятности появления неблагоприятного события осущест
вим поэтапно:

1. Оценим характеристики сопротивления конструкции нагружению (характери
стики сопротивления усталости) по справочникам [6] либо путем локального модели
рования с учетом влияния различных конструкторско-технологичеких факторов [7].

2. Проанализируем нагруженность:
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2.1. Случай I (имеются записи о нагруженности опытного образца в эксплуата
ции):
а) схематизация методом «потоков дождя» (либо другим) случайных процессов нагру
жения потенциальных зон зарождения трещин при эксплуатации (на полигоне, стенде)

б) приведение случайных процесов нагружения с переменным коэффициентом асим
метрии к эквивалентному по повреждению с постоянным R 

при этом используется выражение

где a  ai и а  т -  амплитуда и среднее напряжение i-ro цикла случайного процес
са; у/ - коэффициент чувствительности асимметрии нагружения; - а  т -  общее значе
ние среднего напряжения;
в) представление полученных процессов в виде вариационных рядов с помощью трех
параметрического уравнения:

где Ш л -  число значений амплитуд а , - в полученном ряду; щ - порядковый 
номер амплитуды a  j -  в убывающем вариационном ряду; А, В, т -  параметры [9].
г) формирование обобщенного блока нагружения учитывающий комплекс эксплуата
ционных условий.

2.2 Случай II (имеются результаты расчета конструкции, например, методом ко
нечных элементов с соответствующими уточнениями (коэффициент чувствительности 
КЭ модели и т. п.) [13].
а) формирование обобщенного блока нагружения, учитывающего комплекс расчетный 
случаев.
Затем повторяются этапы б), в).

3. Рассчитаем циклическую долговечность в циклах, блоках, км пробега и т. д., 
используя гипотезы суммирования усталостных повреждений: линейную, корректиро
ванную и с учетом снижения г'4 6]

где q -  число фиксированных значений предела выносливости, к -  число повре
ждающих ступеней напряжения при j-  том значении предела выносливости, AN, -  раз
ность долговечностей, вычисляемых по уравнению кривой усталости при i-том напря
жении в рассматриваемом интервале снижения предела выносливости, Д -  относитель
ная продолжительность действия напряжения о; в блоке.

4. Оценим вероятное количество несоответствий (для каждой зоны поврежде
ния). Критерии несоответствия -  не достижение заданного среднего ресурса, гарантий
ной наработки и т. д. При допущении о нормальном распределении и использовании 
таблиц [12] квантиль нормального распределения

где Хн -  граничные значения (средний ресурс, гарантийный пробег и т. д.); X t -
среднее значение ресурса; St -  стандартное отклонение.

5. Сравним расчетную величину несоответствий (PPM) с базовой [РРМ].
6. Оценим вероятность появления несоответствия в связи с серьезностью воз

никновения последствий [19]. Для этого используем фактические показатели FMEA -  
RPN [5] и сравним их с допустимой величиной.

7. На основании анализа потенциальных заграг и потерь [ 14,18 ] примем решение о соответст
вии конструкции требованиям контракта, о необходимости корректировки (конструк

[9, Ю];

СГ i =  (7 a i+  W ( &  пн - <Т т),

п /(Ш п  + 1 ) -  ехр [-(с7” - А ) / В ] ,

U=(XH-X t)/S b
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торской документации, снижение рассеяния характеристик соответствия деталей путем 
ужесточения требований к субпоставщикам, резервирование ресурсов на рекламации и 
т.п.) либо экономической нецелесообразности совершенствования продукции.

Пример реализации. Объект -  рама автомобиля, состоящая из несущих элемен
тов и крепежных деталей. По техническим условиям: средний ресурс, Хн = 800000 км; 
гарантийная наработка хн= 80000 км; критерий отказа -  необеспечение функциониро
вания закрепленных на раме узлов и агрегатов в заданных ограничениях, причина -  
разрушение несущих элементов и крепежных деталей; вид нагружения -  циклическая 
нагрузка от заданных условий эксплуатации, приведенная к эквивалентному блоку 
[13].

Известно: стоимость возврата транспортного средства из-за обнаруженных не
соответствий 1200$; гарантийного ремонта - 1000$; перепроектирования - 5000$; по
тери имиджа (ниши рынка) -  100$ на каждый несоответствующий автомобиль; серьез
ность последствий повреждения -  С: а) для полки лонжерона С =8, б) для крепежных 
деталей (заклепок, болтов) С =7; показатель [PPM] =2000; объем выпуска -  10000 ав
томобилей; показатель [RPN] = 200; характеристики сопротивления усталости для зон 
повреждений несущих элементов и крепежных деталей (болты, заклепки, сварка) и их 
чувствительность к конструкторско-технологическим факторам (например, остаточным 
напряжениям от сборки) [ 6,7,8,9].

В результате прогнозирования по предложенному алгоритму получили для каж
дой i-той зоны: X ;; Si; PPM*; RPNj :
-для полки лонжерона: X = 1100000 км; S = 184547 км; 5,2 % автомобилей не вырабо
тает средний ресурс; фактический показатель RPN = 8x8x10=640>200, серьезность по
следствий - “отказ не связан с безопасностью человека, полная потеря функции про
дукции”; фактический РРМ =52000>2000;
- для каждой заклепки (болта), перегрузка которой больше 0%; Хн = 0% (превышение 
предела выносливости); X = 128% (перегрузка заклепок [ 8 ]); S = 10%; то есть практи
чески все 100% автомобилей при среднем ресурсе будут иметь разрушенный крепеж; 
RPN = 7x6x10 = 420>200, серьезность последствий -  “функционирование продукции на 
очень низком уровне, потребитель крайне неудовлетворен”. Фактический РРМ стре
мится к 1000000.

Вероятность отказа несущей конструкции, представленной как независимые по
следовательно соединенные элементы [15,17], рассчитанная по традиционной методи
ке, составляла бы 0,97, то есть вероятность того, что автомобиль выработает средний 
ресурс практически близка к нулю, что далеко от реальности.

Поскольку анализ проекта конструкции показал, что требования не выполнены, 
необходимо принять решение об экономической целесообразности перепроектирова
ния конструкции, либо с несоответствием можно смириться, поскольку величина по
терь из-за недостижения качества несущественна. Для нашего примера затраты на пе
репроектирование составляют 5000$, а потери имиджа (ниши рынка) 520x100$=52000$. 
Следовательно, экономически целесообразно совершенствовать конструкцию. Указан
ный алгоритм повторяется до достижения требуемых величин [RPN], [РРМ] и опти
мального соотношения затрат и потерь, связанных с качеством.

В заключение отметим, что приведенная методика прогнозирования показателей 
надежности сложных конструкций позволяет: а) оценивать вероятное количество несо
ответствующей продукции вместо вероятности работы единицы продукции; б) учиты
вать серьезность возможных последствий от каждого несоответствия; в) достигать от
каза системы для несоответствий с высокой степенью серьезности последствий до 
практически невероятного события и с незначительной степенью серьезности послед
ствий - с высокой вероятностью появления; г) добиваться максимальной удовлетворен
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ности потребителя при заданных ограничениях ресурсов (финансовых, временных, 
трудовых, информационных); д) создавать системы «равной удовлетворенности потре
бителя»; е) осуществлять неразрывную связь анализов экономической эффективности 
предприятия и надежности проекта продукции.
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АНАЛИЗ СИСТЕМ ДИАГНОСТИКИ И КОНТРОЛЯ КАЧЕСТВА 
ТРУБЧАТЫХ КАНАЛОВ МАЛОГО ДИАМЕТРА

Белорусский национальный технически университет 
Минск, Беларусь

В энергетическом и транспортном машиностроении, приборостроении, авиаци
онной и космической технике существует много объектов, имеющих внутренние труб
чатые поверхности, которые требуют в процессе производства и эксплуатации система
тического контроля. Аналогичные задачи встречаются в медицинской практике, когда 
возникает необходимость в осмотре внутренних органов человека при установлении 
диагноза и проверке эффективности лечения. Задачи диагностики и контроля качества 
трубчатых каналов (особенно малого диаметра) в настоящее время очень актуальны.

Целью работы, проводимой в рамках международного сотрудничества между 
Белорусским национальным техническим университетом и Техническим университе
том Ильменау (Германия) (тема № Т01МС-010 финансируется Белорусским республи
канским фондом фундаментальных исследования) является обеспечение возможности 
исследования и обработки протяженных и извилистых полостей и трубчатых каналов 
малого диаметра. Это достигается путем создания гаммы малогабаритных самодвижу- 
пшхся устройств, измерительных систем и микроинструментов, предназначенных для 
контроля, инспекции и реканализации.

Для решения таких задач традиционно применяют смотровые приборы (эндо
скопы) с оптической системой типа микроскоп, построенные на базе волоконной и лин
зовой оптики.

В связи с тем, что диагностике подвергаются каналы малого диаметра но боль
шой длины, возникает необходимость создания специальных устройств доставки сис
тем диагностики в необходимую зону трубчатого элемента. В настоящее время широко 
зедутся работы по созданию инспекционных микророботов для проведения контроля 
внутренних поверхностей трубчатых каналов различного назначения, большой длины. 
Они способны доставлять в нужном направлении и к требуемому участку системы кон
троля качества и анализа поверхности, например эндоскопы или другие системы диаг
ностики.

Современный инспекционный микроробот является универсальным прибором, 
обеспечивающим возможности визуальной диагностики и дефектоскопии внутри за
крытого пространства на значительной глубине.

В настоящее время выпускаются четыре основные группы инспекционного обо
рудования (рис.1).

1. Эндоскопы, позволяющие осуществлять визуальное наблюдение и органолеп
тический контроль через оптическую систему.

2. Видеоэндоскопы, обеспечивающие просмотр эндоскопического изображения 
на видеомониторе, с возможностью записи и воспроизведения изображения.

3. Микророботы с блоками цифровой обработки информации, предназначенные 
для инспекционного контроля и преобразования информации.

4. Эндоскопические манипуляторы, позволяющие производить ряд технологиче
ских операций, например, разрушать инородные наслоения на стенках каналов.

Инспекционное оборудование производят как с гибкой, так и с жесткой рабочей 
частью.
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Рис. 1 Основные группы инспекционного оборудовании

Основное различие в характеристиках жестких и гибких эндоскопов заключает
ся в методе формирования и передачи изображения. В жестких эндоскопах (бороско- 
пах) используется система из твердотельных линз с многослойным просветлением, в то 
время как в гибких эндоскопах для передачи изображения применяется либо жгут стек
ловолокна с так называемой «регулярной» укладкой (у фиброскопов) либо микро
видеокамера, встроенная в дистальную часть (видеоскопы). Длины фиброскопов лежат 
в диапазоне от 80 см. до 3 м., наружные диаметры - от 0,64 мм до 11 мм, Жесткие боро- 
скопы выпускаются с длинами рабочих частей от 90 мм до 1440 мм. и наружными диа
метрами от 1,2 мм до 16 мм.

Описанные в технической литературе устройства для контроля и обработки 
внутренних поверхностей извилистых трубопроводов и закрытых каналов промышлен
ных устройств имеют повышенный уровень сложности и высокую стоимость.

Известны специальные системы, предназначенные для обнаружения и управ
ляемого устранения окклюзий и отложений в кровеносных сосудах и внутренних орга
нах человека, которые отличаются сравнительно большими габаритами и наличием по
бочных эффектов, приводящих к отрицательным воздействиям на организм человека. 
Основными задачами на современном этапе являются создание малогабаритных и 
безопасных устройств, для чего необходимо использование новых принципов движе
ния.

Научная идея проекта заключается в использовании биологических прототипов 
для разработки малогабаритных самодвижущихся роботов (микророботов), измери
тельных систем и технологических микроинструментов позволяет создавать малогаба
ритные и безопасные для исследуемых объектов устройства, использующие новые 
принципы движения. Биологические прототипы отличаются низким энергопотреблени
ем и высокой приспособляемостью к форме и размерам инспектируемых объектов.

В результате выполнения проекта будут созданы новые методы контроля изви
листых трубчатых каналов малого диаметра, специальные измерительные устройства и 
технологические микроинструменты, действующие модели микророботов для транс
портирования инспекционных и измерительных устройств и технологических инстру- 
ментов.Научная значимость результатов работы состоит в разработке теоретических 
основ самодвижущихся микророботов и создание на этой базе новых транспортных 
систем, работающих в жестко лимитированных условиях (малые размеры сечений, зна
чительная протяженность и непрямолинейность каналов, повышенная повреждаемость 
стенок каналов).
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Полученные результаты могут найти применение при создании новых транс
портных систем на базе биологических прототипов, применяемых в медицине, строи
тельстве и эксплуатации трубопроводов.

У Ж  620.179
С.В. Болотов

НОВЫЙ МЕТОД КОНТРОЛЯ КАЧЕСТВА СОЕДИНЕНИЙ, 
ВЫПОЛНЕННЫХ ДУГОВОЙ СВАРКОЙ

Могилёвский государственный технический университет  
Могилёв, Беларусь

Дуговая сварка получила широкое распространение в машиностроении.
Непровар является одним из наиболее распространённых дефектов сварных 

швов. Он снижает прочность в зоне сплавления и может быть причиной разрушения 
соединения в процессе эксплуатации.

Прожог - сквозное проплавление свариваемых элементов конструкций. Он мо
жет быть вызван чрезмерным зазором между стыкуемыми кромками или завышенной 
тепловой мощностью.

Между непроваром и прожогом расположено нормальное проплавление, грани
цы которого оговариваются техническими условиями, правилами, нормами и инструк
циями на изготовление изделий.

Глубину проплавления сварных соединений контролируют следующими мето
дами: радиационным, ультразвуковым, тепловым /1/.

Среди магнитных методов контроля глубины проплавления известен магнито
графический /2/. Однако его чувствительность не высока.

Предлагается способ регистрации теплового поля от сварочной дуги по характе
ру распределения в изделии магнитного поля. Для этого сварка производится в намаг
ниченном состоянии. Тепловое поле, взаимодействуя с магнитным, изменяет его пер
воначальное состояние. Проводя измерения остаточной намагниченности в зоне свар
ного соединения после сварки, можно определить температуру нагрева изделия в раз
личных точках в процессе сварки. Новый метод контроля получил название магнитно
теплового /3/.

Исследования предлагаемого метода контроля проводили расчётным и экспери
ментальным путём.

Для проведения экспериментальных исследований использовались образцы из 
стати Ст.З толщиной 3,4,6 мм и размерами 100x100, 100x200 мм. Изделия изготавлива
ли для сварки в стык и в тавр. Прихватку и сварку производили полуавтоматом в среде 
углекислого газа. Намагничивание прихваченных образцов осуществляли с помощью 
П-образного электромагнита. Измерение остаточной индукции производили специаль
но разработанным магнитометром с помощью устройства для перемещения датчика 
Холла по поверхности изделия.

Исследования показали, что в зоне, непосредственно прилегающей к сварному 
шву, тангенциальная составляющая остаточной индукции близка к нулю, затем проис
ходит её плавный рост (рис.1). Причём величина зоны размагничивания зависит от ре
жимов сварки и может использоваться в качестве информативного параметра при 
оценке качества соединения.
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Рис.1- Распределение остаточной индукции по поверхности свариваемых деталей, 
толщиной 4мм (1-глубина проплавления Ь=3мм, 2-Ь=3,5мм)

Установлено, что при сварке стыковых соединений целесообразно токоподвод 
осуществлять на одну из свариваемых пластин, а измерение остаточной индукции про
изводить на поверхности другой. При сварке таврового соединения токоподвод целе
сообразно осуществлять к стенке, а измерять остаточную индукцию на внешней по
верхности полки.

Расчёт тепловых и остаточных магнитных полей в зоне сварного соединения 
осуществляли по специально разработанной методике. При этом использовался ком
мерческий пакет программ COSMOS/M в совокупности с программами, написанными 
на языке Turbo Pascal.

Результатами расчёта в COSMOS/M являются картины распределения индукции 
в момент намагничивания прихваченных деталей и тепловых полей при сварке.

Переход к остаточной индукции после сварки осуществляет разработанная про
грамма. Результаты расчета визуализируются в среде COSMOS/M (рис.2).

Рис.2- Картина распределения остаточной индукции 
в тавровом соединении после сварки
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В ходе теоретических исследований изучено влияние режимов сварки на глуби
ну проплавления сварного соединения, получены зависимости глубины проплавления 
эт величины зоны размагничивания на поверхности стыковых и тавровых соединений 
деталей различной толщины.

По результатам экспериментальных исследований получена корреляционная за
висимость между исследуемыми параметрам (рис.З). Коэффициенты корреляции для 
представленных зависимостей не ниже 0,95. Полученные экспериментальные и теоре
тические зависимости качественно ведут себя одинаково.

2,0 2,5 3,0 3,5 4,0 4,5мм 5,0
h  ------ ►

Рас.З- Зависимость величины зоны размагничивания таврового сварного соединения от 
глубины проплавления (1- толщина свариваемых деталей 5=3мм, 2- 5=4мм, 3- 8=6мм)

Результатом исследований стала разработка методики магнитно-теплового спосо
ба контроля глубины проплавления сварных соединений при дуговой сварке, заклю
чающаяся в следующем. После прихватки деталей осуществляется их намагничивание 
Л-образным электромагнитом током 10-15 А. Далее производится сварка на рекомен
дуемых режимах с токоподводом для стыковых соединений на одной из деталей и тав
ровых - на стенку. Измерение величины зоны размагничивания производятся с помо
щью специальной установки для снятия величины остаточной индукции. Далее по ве
личине зоны размагничивания на основании полученных зависимостей судят о качест
ве сварного соединения.

Магнитно-тепловой метод контроля глубины проплавления сварных соединений 
позволяет сократить трудоёмкость и металлоёмкость при изготовлении сварных конст
рукций, повысить их надёжность.

Литература. 1. Румянцев С.В., Добромыслов В.А., Борисов О.И., Азаров Н.Т. 
Неразрушающие методы контроля сварных соединений.-М.: Машиностроение, 1986- 
228с. 2. Шарова А.М. Контроль качества сварки магнитографическим методом. - 
МндВыш.шк., 1979. -120с. 3. Патент Республики Беларусь по заявке №а19980950 от 
21.10.98г.
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ЭФФЕКТИВНОСТЬ ИСПОЛЬЗОВАНИЯ ПОДШИПНИКОВ НА ОСНОВЕ 
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Белорусский государственный университет транспорта 
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Современные подшипники скольжения на основе древесины технологичнее в 
изготовлении и по сравнению с заменяемыми более долговечнее при эксплуатации ма
шин и механизмов. Однако надежность разных серий не неравнозначна. Это обуслов
лено многими факторами (конструктивные особенности, функциональное назначение, 
режим работы, продолжительность эксплуатационного периода, уровень подготовки 
обслуживающего персонала и др.)

Для идеальной модели технической эксплуатации (ТЭ) используем принцип 
равнонадежности ПСС различных серий (рис.), т.е. одинаковость уровня работоспособ
ности. Однако в реальных условиях в силу указанных факторов этот принцип не со
блюдается. Восстановить возникающее несоответствие можно с помощью обобщенно
го показателя.

Согласно [1] общий закон надежности подшипника скольжения на основе древе
сины в интервале наработки может быть представлен в виде

P(t) = e 0 (1)
где P(t) -  вероятность безотказной работы ПСС, X(t) -  интенсивность его отка

зов.
После логарифмирования (1) получим

]x (t)d t = - \n P (t)  (2)
о

В данном уравнении левая часть выражает функцию ресурса ПСС R(t), вырабо
танного за его эксплуатационный период t. Исходя из этого, функция его ресурса за 
межремонтный период (Гмпр) будет выражаться как R(tMnp). В информационном и термо
динамическом смысле она представляет собой энтропию S состояния ПСС и может 
быть использована в качестве меры уменьшения его запаса надежности, другими сло
вами, R(tMпр) эквивалентна S. Для функции R(t) характерны следующие свойства мак
симальное значение достигается к моменту разрушения ПСС, т.е. к моменту выработки 
его ресурса, заложенного на начальном этапе «жизненного» цикла, и поэтому эта 
функция подчиняется второму закону термодинамики, в соответствии с которым может 
рассматриваться как мера необратимых процессов (изнашивание) и явлений (термиче
ские, влажностные), ведущих к расходованию ресурса (запаса) надежности элемента.

Исходя из этого, процесс расходования ресурса ПСС в пределах его Гмрп может 
быть разделен на три этапа. В начальный период эксплуатации ПСС обладает наи
большим ресурсом, его надежность максимальна, а, следовательно, энтропия близка к 
нулю (S0). По мере увеличения наработки (второй этап эксплуатации) расходование ре
сурса возрастает, происходит снижение его надежности и, как следствие, возрастает 
энтропия, приобретая промежуточное значение (Snp). На третьем этапе происходит ис
черпание ресурса, ПСС обладает минимальной надежностью, при этом его энтропия 
Достигает максимального значения (Smax), а вероятность безотказной работы приближа
ется к нулю.
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и составляет 

S = 2028,4 мм2
Рисунок. Подшипники качения (А) и скольжения 
на основе древесины ТПД (Б) различных серий

Дальнейшая эксплуатация ПСС без проведения ремонтно-восстановительных 
работ может привести к прекращению эксплуатации узла трения машины или механиз
ма. Таким образом, в пределах tMpn подшипника его энтропия изменяется в пределах S0 
< Snp < Smax. На основании сказанного можно записать

dsldt -  k'k{t) (3)
где к -  константа, связанная с выбором единиц измерения.
Отсюда следует, что интенсивность отказов может быть представлена как мера 

скорости изменения энтропии подшипника.
Интенсивность отказов A(t) является одним из основных показателей функцио

нальной надежности подшипника, удовлетворяющая условию
A(t)<A*;t е[0;Т], (4)

где А* - предельно допустимая (назначенная) интенсивность отказов; Т -  назна
ченный ресурс или срок службы.

Оценка X(t) на основе эксплуатационной информации затруднительна. Проще 
определить параметр потока отказов Так как подшипники скольжения можно вос
становить, то совокупность отказов подшипников представляется как простейший по
ток, характеризующийся свойствами ординарности, стационарности и отсутствия по
следействия.
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С точки зрения стационарности предполагается, что вероятность отказов под
шипников в рассматриваемом промежутке времени зависит от величины этого проме
жутка и не зависит от его расположения по оси времени. Сущность свойства как отсут
ствие последействия заключается в том, что вероятность наступления отказов ПСС в 
течение рассматриваемого промежутка времени не зависит от того, сколько было отка
зов и как они распределялись до этого промежутка времени. Это условие свидетельст
вует о том, что отказы являются событиями случайными и независимыми. Под орди
нарностью понимается невозможность вероятности совмещения двух и более отказов 
ПСС в один момент времени.

Свойство ординарности, стационарности и отсутствия последействия записыва
ются в виде математических выражений:

^ ( t )  -  Л ( t )  = lim (  } , (5)

Pn(r ,t )  = Pn(Q,l) = Pn( t ) , (6)

Pn(r,t\A ) = Pn(r , t ) (7)

где Лмг -  мгновенная интенсивность потока отказов ПСС; г, /; 0, t -  локальные 
значения наработки; Pn(r,f) -  вероятность появления отказа ПСС в пределах наработки 
г, t\ Pn(r,t\A) - условная вероятность наступления п отказов ПСС в заданном интервале 
наработки.

Для случая простейшего потока отказов со свойствами, указанными выше, бу
дем иметь

m(t) = X(t). (8)
Исходя из этого численное значение R(tMрп) будет определяться по формуле:

*мпр

^Омпр)= jo)(t)d t. (9)
о

На отдельных этапах эксплуатации ПСС в пределах /мпр функция R(t) может 
быть выражена аналогичным образом. Например для этапа приработки t0 и периода ос
новной работы ПСС top будем иметь

1пР

R(t„p)=  jco(t)dt, (10)
0
КР

R(top)=  \oj(t)dt. (11)
lnp

Вид подынтегральной функции со(/) конкретного подшипника может быть полу
чен путем проведения статистического эксперимента. Для нахождения интегралов R 
могут быть использованы методы численного интегрирования (интегрирование по 
формуле Симпсона, упрощенное интегрирование по формуле Симпсона, интегрирова
ние таблично заданной функции по формуле Симпсона и интегрирование таблично за
данной функции по формуле трапеций).

Величина R(tMрп), эквивалентная площади, ограниченной линией распределения 
со (0 в пределах Гмрп с физической точки зрения представляется среднее количество от
казов ПСС, происшедшее в пределах этой наработки, а обратная ей -  обобщенный по

казатель функциональной надежности R ~“pn = — -— .
R(tMpn)

В соответствие с (9) и использованием метода интегрирования таблично задан
ной функции ©(/) по формуле Симпсона были сделаны расчеты для конкретных серий
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подшипников (легкая, средняя, тяжелая) в пределах одинаковой наработки t = 15 10'3ч. 
Результаты расчетов представлены в табл. 1.

! аблица 1. Численные показатели обобщенного показателя 
_________ функциональной надежности подшипников

Серия подшипников Показатель функциональной надежности, R^

Особо легкая 0,816
Легкая 0,692

Средняя 0,575
Тяжелая 0,288

Анализ приведенной информации свидетельствует о различном уровне функ- 
зиональной надежности подшипников различных серий. Величина несоответствия по 
комплексам между максимальным и минимальным значением составляет 0,528. Мини
мальное значение R(JJ имеют подшипники тяжелых серий (R^> = 0,288), а максималь
ное ( R(J}« 0,82) -  особо легкой серии. Таким образом, подшипники серий с показате
лем функциональной надежности больше 0,5 обладают высокой степенью надежности 
з сравнении с тяжелой серией.

В соответствие с (10) и (11) для приработочного и стабилизированного режимов 
работы подшипников и использованием метода интегрирования таблично заданной 
эункции ш(Г) по формуле Симпсона были произведены расчеты для конкретных под
шипников: ПСС-205, ПСС-308 и ПСС-410. При этом рассматривался одинаковый пре
дел изменения наработки Ц,рп= 15000 ч. Результаты расчетов представлены в табл. 2.

Таблица 2. Соотношение критериев функциональной надежности и наработок подшип-
ников различных серий в приработочном и стабилизированном режимах

Подшипник Режим работы подшипника Соотношения:
приработочный

R nP©
Стабилизированный

□  cm ^п р  /  ̂ СТ

ПСС-205 0,72 0,69 1,04 0,25
ПСС-308 0,65 0,57 U 4 0,25
ПСС-410 0,55 0,3 1,8_____ 0,18

Анализ полученной информации свидетельствует о неравнозначности работо
способности подшипников в приработочном и стабилизированном режимах. Такая же 
тенденция сохраняется и у аналогичных по серии подшипниках. Обобщенный показа
тель функциональной надежности подшипников независимо от режима определяется 
двумя факторами: наработкой и параметром потока отказов. При t = const по величине 
Ra можно судить об интенсивности потока отказов для конкретного подшипника и
производить сравнительную оценку качества: технологического изготовления отдель
ных партий и серий ПСС, проведения сдаточных испытаний, выполнения монтажных 
работ и соблюдения инструкций изготовителя в период ТЭ.

Установлено, что для приработочного режима ПСС характерны постепенные от
казы. Они являются следствием нарушения технологи изготовления и монтажа, а также 
несоблюдением инструкций ТЭ. Величина для ПСС при работе в таком режиме 
зависит от качества выполнения сборочных операций при изготовлении и ошибок при 
монтаже, поэтому по величине Rnp можно косвенно судить об уровне функциональной 
надежности подшипника и качества монтажа. Продолжительность приработочного ре
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жима подшипника обусловливается микрогеометрией сопряженных поверхностей, их 
шероховатостью, погрешностью взаимного расположения сопряженных и смежных де
талей вследствие старения.

Внезапные отказы являются преобладающими при работе подшипника в стаби
лизированном режиме. Характерная их особенность (в отличие от постепенных) -  они 
могут возникнуть неожиданно из-за случайных факторов и предупредить их приближе
ние трудно, учитывая, что при переходе от приработочного к стабилизированному ре
жиму в узлах трения остаются подшипники с более высоким уровнем функциональной 
надежности и большим энергетическим запасом. Исходя из этого величина R™ > R"p.
Следовательно, по соотношению RJIRc™ можно судить о совершенстве конструкции
ПСС, качестве изготовления и тщательности соблюдения режимов ТЭ. Зависимость 
здесь такова: чем меньше это соотношение, тем совершеннее конструкция подшипника, 
выше качество технологических процессов его изготовления и более тщательно прове
дены стендовые испытания.

Таким образом, при условии простейшего потока отказов предлагаемые обоб
щенные показатели позволяют провести сравнительную оценку функциональной на
дежности подшипника в приработочном и стабилизированном режимах, а получаемая 
информация представляет практический интерес для производственников, эксплуати
рующих машины и механизмы.

Литература. 1. Врублевская В.И., Врублевский В.Б., Невзорова А.Б. Износо
стойкие самосмазывающиеся антифрикционные материалы и узлы трения из них. -  Го
мель. 2000. -  324 с. 2. Проников А.Т. Надежность машин. -  М.: Машиностроение, 1978. 
-  592 с.
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Минск, Республика Беларусь

Неотъемлемым элементом технического прогресса человечества является стре
мительное развитие мобильности. Этот процесс привел в последние десятилетия к по- 
хвлению целого ряда уникальных мобильных машин, таких как сверхтяжелые карьер
ные автомобили-самосвалы общим весом до 500 и более тонн, высокоманевренные 
боевые колесные и гусеничные машины, специальные многоосные полноприводные 
колесные автомобили особо большой грузоподъемности. К последним относятся спе
циальные подвижные установки (ПУ) на шасси автомобилей МАЗ-547 грузоподъемно
стью до 60 т [ 1 ]. К надежности такой техники предъявляются повышенные требова
ния. При их создании наиболее важным критерием является живучесть, которая прева
лирует над критерием "стоимость-эффективность" [2] .  Повышенная живучесть, в свою 
очередь, определяется мобильностью и надежной маскировкой ПУ, лишающими про
тивника информации о ее местонахождении и возможности принятия мер по ее ликви
дации. Критерий мобильности включает в себя понятия стратегической, оперативной и 
тактической мобильности. Два последних подразумевают способность ПУ преодоле
вать своим ходом большие расстояния с высокой средней скоростью и маневрирование
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на местности. Далее, важнейшим критерием является степень ее автономности. Буду
щее за ПУ, обладающими полной автономностью, практически не ограниченной во 
времени (месяц и более) [ 2 ].

Очевидно, что приведенные выше критерии предъявляют жесткие требования к 
конструкции большинства агрегатов и систем управления таких ПУ. Следует отметить, 
что эти проблемы до последнего времени практически не рассматривались в многоти
ражной технической литературе. В данной статье рассматривается живучесть одной из 
важнейших систем, обеспечивающих подвижность и маневренность ПУ -  системы дис
танционного командного и автоматического управления и защиты трансмиссии -  на 
основе опыта ее разработки для автомобиля МАЗ-547.

Очевидно, что для ПУ, как и для других машин ответственного назначения, при
способленных к работе в экстремальных условиях (высокая или низкая температура 
воздуха, горы, пески, снега, малонаселенная местность, возможность боевого воздейст
вия противника), либо особо опасных для окружающих ввиду больших габаритов и 
массы, подвижность и маневренность означают возможность произвольного и ничем не 
ограниченного движения передним и задним ходом. Под живучестью соответствующих 
систем управления трансмиссией нами было предложено [ 3 ] понимать сохранение 
возможности включения водителем хотя бы по одной из ступеней переднего и заднего 
хода, а также нейтрали при возникновении одиночных отказов в системе.

К настоящему времени этот принцип общепризнан и в большей или меньшей 
степени выполняется в электронно-гидравлических системах автоматических транс
миссий легковых автомобилей. Однако трудность его выполнения в упомянутой ПУ 
была обусловлена большим расстоянием между пультом управления в кабине водителя 
и трансмиссией -  гидромеханической передачей (ГМП), а также большими деформа
циями рамы многоосного шасси при движении по грунтовым дорогам и пересеченной 
местности. Это исключало возможность применения механического привода. В резуль
тате была разработана электрогидравлическая система управления ГМП, включающая 
в себя основной электрогидравлический привод дистанционного командного (ручного) 
управления, гидравлический автомат, а также гидравлическое устройство защиты от 
включения первой ступени и заднего хода при движении со скоростью выше допусти
мой и устройство аварийного управления [ 3 ], [ 4 ], [ 1 ]. Система построена по двух
каскадной (пилотной) схеме. Основными элементами пилотного каскада являются 
унифицированные пилотные электромагнитные клапаны с двухшаровым затвором и 
пилотные гидравлические золотниковые клапаны автоматического переключения сту
пеней оригинальной конструкции. Силовой каскад выполнен в виде исполнительного 
механизма с набором золотниковых двухпозиционных распределителей, управляемых 
упомянутыми электромагнитными клапанами либо гидравлическим автоматом либо 
аварийным устройством через согласующие гидравлические логические элементы ИЛИ 
с шариковыми затворами.

Теоретический анализ показал, что в системах такого типа могут возникать 
опасные отказы, способные не только лишить машину маневренности, подвижности, но 
и вызвать аварийные ситуации. При переходе от гидравлических к электронным авто
матам ситуация усугубляется, т.к. последние, являясь весьма сложными устройствами, 
также не являются абсолютно надежными.

Эти предсказания впоследствии были подтверждены практикой массовой экс
плуатации зарубежных легковых автомобилей с мехатронными системами управления 
ГМП (при том, что в них, как правило, сохраняется механический привод ручного 
управления).

В процессе создания рассматриваемой системы управления нами были разрабо
таны общие методы синтеза, базирующиеся на идеях и методах кибернетики [ 3 ]. До
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казано, в частности, что для любой многоступенчатой трансмиссии можно построить 
такую структурную схему исполнительного механизма (силового каскада), которая ис
ключает возникновение аварийных ситуаций и сохраняет маневренность машины при 
любых типовых одиночных отказах, т.е. парирует опасные отказы и гарантирует напе
ред заданную живучесть системы в целом при названных условиях.

Описанный выше метод относится к числу структурных методов обеспечения 
надежности. Наряду с этим, как видно из приведенного описания общей структуры 
системы, она содержит в пилотном каскаде три параллельно включенных устройства 
ручное основное, автомат, ручное аварийное), т.е. фактически на уровне данного кас
када является троированной.

Дополнительно в случае перехода к электронному автомату управления целесо
образно в ответственных системах (для машин данного типа) сохранить гидравличе
ский автомат для защиты от опасных отказов электронного (например, вызванных 
мощными электромагнитными импульсами), а также для использования в качестве 
дублирующего в случае выхода из строя электронного. Способ совмещения характери
стик обоих автоматов для этих случаев предложен нами в [ 5 ].

Таким образом, в мехатронном исполнении система дистанционного управления 
ГМП, обладающая приемлемой живучестью, должна иметь "безопасный" исполнитель
ный механизм и квадрированный пилотный каскад.

Литература. 1.Труханов В.М. Справочник по надежности специальных под- 
зижных установок.- М.: Машиностроение, 1997- 200с. 2.Труханов В.М. Сложные тех
нические системы типа подвижных установок. Разработка и организация производства. 
-  М.: Машиностроение, 1993. -  336с. З.Красневский Л.Г. Управление гидромеханиче
скими многоступенчатыми передачами мобильных машин -  Мн.: Наука и техника, 
1990. -  256с. 4. А.с. 653 148 СССР МКИ2 В 60 К 41/06. Гидромеханическая трансмиссия 
транспортного средства Красневский Л.Г., Шейнкер И.Г., Меленцевич В.П. и др. 1979. 
5. А.с. 1 463 537 СССР МКИ4 В 60 К 41/06. Система автоматического управления 
трансмиссией транспортного средства /Красневский Л.Г. 1989.
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THE ELABORATION OF MULTIPLE PRECESSIONAL GEAR 
THEORY AND MODERN MANUFACTURING TECHNOLOGY

Technical University of Moldova

ABSTRACT The engineering complex study of the triad “gear-technology- 
transmission” has permitted to elaborate a new type of precessional transmissions 
with multicouple gear. In this paper, the authors present the mathematic model of the 
multicouple gear. A computer program for doing this it is also elaborated. It is shown 
a block-scheme of the algorithm of the program modules including the calculus mo
dalities exposed in the paper.
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1. INTRODUCTION

The diversity of beneficiaries' re
quirements concern mechanical transmis
sions is reduced, specially, to the increase 
of reliability, efficiency and to the decrease 
of mass and dimensions. It becomes more 
and more difficult to satisfy the mentions 
requirements by updating partially the tradi
tional transmissions. This problem can be 
solved by using new types of mechanical 
transmissions-planetary precessional trans
missions.

The engineering complex study of 
the triad "gear-technology-transmission" 
has permitted to elaborate a new type of 
precessional transmissions with multicouple 
gear, which, from the technological point 
of, view can be manufactured via a new 
method of conical teeth with convex- 
concave profile processing.

The specific character of sphere- 
spatial (precessional motions of the preces
sional transmissions pinion makes impossi
ble the utilisation of teeth classical involute 
profiles. This fact requires the elaboration 
of new profiles adequate to the sphere- 
spatial motion of pinion which would en
sure high performances to the precessional 
transmission. Carrying out on the principle 
of the transfer function continuity and gear 
based on the principles of the transfer func
tion continuity and gear multiplicity which 
aims to:

> the elaboration of the gear mathematics 
model with account of the peculiarities;

> the analytical description of teeth pro
files by a system of parametric equa
tions on spherical surface and normal 
teeth section for inner and plane gear;

> the determination by CAD of geomet
rical and cinematic parameters influ
ence of the gear upon the teeth profiles 
shape and the justification of their ra
tional limits of variation;

> the elaboration of the theoretical basis 
evaluation of teeth gear multiplicity in 
precessional transmissions;

> the definition of area of gear multiplic
ity existence by 100% teeth couples.

The production of non-standard teeth 
profiles requires a new manufacturing 
technology. In the complexity of problem 
“gear-synthesis-profile study- manufacturing 
“ an important role plays the elaboration of 
efficient methods of teeth manufacturing 
which ensures a maximum productivity and 
reduced cost while satisfying the require
ments related to the gear with precessional 
motion. To solve this problem the following 
has been done:

> we elaborated the mathematics model 
of teeth generation which shows the 
interaction of teeth in precessional 
gear;

> we investigated the kinematics of the 
mechanism of method realisation for 
teeth generating;

> we determined the trajectory of the 
tool motion and the wrapping of the 
generating surface family of it by us
ing the computer;

> we elaborated and manufactured from 
metal milling and tooth grinding 
tools, inclusively their longitudinal 
modification.

Constructions peculiarities and high mul
tiplicity of gear create favourable premises 
for the improvement of precessional trans
missions kinematics accuracy. Within these 
activities we elaborated:

> theoretical basis for the identification of 
kinematics error generated by various 
primary error (frontal and radial knock
ing), on the basis of error independent 
action principle by fulfilling computer 
assisted mathematics experiment;

> compensation method for manufacturing 
and assembling errors;

> method of determination of probable 
limit error for precessional reducers with 
account of the stochastic character of 
manufacturing and assembling errors.

Special attention was paid to preces
sional reducers experimental research. For 
this purpose two laboratories were set up: 1) 
for mechanical tests and; 2) working tech
nology for gear wheels. The laboratories are 
equipped with stands for testing and with 
control and modem measuring devices.
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Know-how in the elaboration of the 
~-Uncouple precessional gear, manufactur- 
mg technology and control methods, and a 
~ g e  of precessional transmission dia
grams belong to research team from the 
Technical University of Moldova. During 
me last 20 years the team patented about 
25 inventions.

1 a n a l y t ic a l  d e s c r ip t io n  o f
THE TEETH PROFILES

The engineering complex study of 
me triad "gear-technology-transmission" 
-ms permitted to elaborate a new type of 
recessional transmissions with multicouple 
rear, which, from the technological point 

view can be manufactured via a new 
method of conical teeth with convex- 
; r ncave profile processing.

In precessional transmission the 
gear wheel produces sphere-spatial motion 
::und a fixed point. As mentioned the lit
erature (Bostan, 1992), that the body, which 
rroduces spherical motion, has three de
grees of freedom. As a rule, in theoretical 
mechanics, the position of the body, which 
rroduces precessional motion, is deter
mined by Euler angles. In this case, the 
mobile system of co-ordinates OXjYjZi is

bound rigidly with the gear wheel, as origins 
of the system of co-ordinates the immobile 
point О (centre of precession) being chosen 
(figure 1). This system of co-ordinates pro
duces jointly with the gear wheel spherical 
motion related to the immobile system of co
ordinates OXYZ. Analytical relationship be
tween the co-ordinates of gear wheel points, 
shown in the mobile OXiYjZj and immobile 
OXYZ system of co-ordinates, was obtained 
analysis of the two pinion positions - initial 
one, when the system of coordinates axis co
incide, and final one, when the axis al re
moved (displaced).

By expressing vectors TiJ'hk, via ba
sic vectors l'l ,j],k"i of the immobile system of 
coordinates OXYZ we obtain

i = i cos и/ + j sin w,
-  -  -  (1 j, ~~siny/ + j  cosy, к = к

The second rotation is produced at 
angle в (0<&<n) round joint lines, after 
which the unit vector i'lJ'i.k] will move into 
directions uJ'l.k", (respectively, they coin
cide with the directions of axis OX”, OY”, 
OZr), at the same time vector k'j, which co
incide with vector k,, defines the position of 
axis OZ] in final position. By expressing vec
tors i'iJ'l.k'i via J'iJ'jJi we obtain

' E} I
Fig.l. Profile teeth’s determination.
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1, =*,;

j ’ = -][ cos в  + k\ sin 9; 
кi -  —j\ sin в + k[ cos®.

3.1. Kinematics of the realizing mecha- 
^  nism for the teeth generating method

By operating matrix theory, transi
tion from gear wheel point coordinates is 
produced (for example, of the roller centre 
D), given in the mobile system of co
ordinates OXiYjZj to the coordinates of the 
same points in the immobile system OXYZ. 
After some modifications we obtain

Xr = R cos<5[- cosy si)(Z: / Z.) -r siny/cо.{7. у  j Z,)j -
-  R  s in S  s in y s in O ;
Yo — - R c o s d \ s in y s i r ( Z i /Z,) + c o s y /c o iZ \  y jZ .. )]-
-  R  s in S  c o s y s in d ;

ZD = -R cosS cos{Z[ у /Z1 )sin6 -  R sin S cos6

Point D moves at the spherical sur
face by radius R with its centre in the pre- 
cessional centre О (figure 1). Being familiar 
with the trajectory of roller centre motion, 
the position of the contact point by central 
wheel tooth is determined, which family in 
a precessional cycle represent the shape of 
the wheel tooth (Bostan, 1992). After some 
modifications we obtain

4 = K  cos~+[R d co.{S+fi)+Y*\sinj;

C=X'c sinysin— -[Д colS+0)+ 

+Kcosxy+[Ro sir(S+0)+Z']cosy.

(4)

were

siny = tg{8+0)

cosy=cos

cod *~+tg{8+0) 
z*.

cod ^r+tg {8+0)

In figure 2 the profillograms of teeth, 
obtained for the various geometrical parameters 
of gear are shown. The analyses of profil
lograms demonstrate the lever and direction of 
influence upon the angle of conical axoid 8, 
medium radius of well Rm, rollers radius R. 
conical angle of rollers 0  and correlation be
tween number of teeth Z\ and Z2

3.GEAR MANUFACTURING 
TECHNOLOGY

(3)

Fig.3. Spatial scheme of the realizing for the 
Teeth processing method by rolling using 
precesional tool.

To realise the method of teeth proc
essing (Bostan and Babaian, 1990,a; Bostan, 
Dulgheru, 1990) we have elaborated the 
mechanism (figure 3). In the elaborated 
mechanism the node, which involves the tool 
into precessional motion, is fixed not to ro
tate round the common axis of the principal 
shaft - semiproduct shaft with a binding 
mechanism.

The constructive execution of the tool 
binding mechanism with the shaft ensures the 
continuity of the transmission function ап/щ 
= com. and is determined by the motion tra
jectory of point C which belongs to the mov
able part. Setting up the position function of 
the binding mechanism and the motion equa
tion of the generating wheel and using the 
matrix device for transferring from the mov
able system of coordinates X jY/Z j to the im
movable one OXYZ, we determined the 
coordinates of point C

(5)
X е =R‘{1 -  cos 6)cos у  sin у ;
Y = R‘ (sin y  +cos Q cos у  у
г-ж n  t «  •

These equations (5) represent the pa
rametric equations of the supporting surface 
of the binding mechanisms, inserted in the 
device. The shape of this device ensures the
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continuity of the transmission ratio of the 
cinematic chain to the spindle axis- 
semiproduct shaft.
3.2. Determination of the tool motion tra
jectory

For the angle of the conical axoid of 
the teeth wheel 8 = 0 the equation of tool 
motion are identical to the equation (4), 
having only opposite values. In the case of 
toothed wheels processing with an angle of 
the conical axoid 8>o the centre of the tool 
will have the co-ordinates in the movable 
system oXjYjZj

X1D = 0; Y1C =-R cosS;Z w = -RsinS. 
Then the equation of tool motion in the 
unmovable system of coordinates oxyz 
will be
X, = -R. cos(l -  cos0)cos iy siniy -  Ru sinS simy;
Y. = -Rv cosS(sin’ у/ -  cos в cos; iy)+ R„ sin S cos \y; 
1. = -R u cos 8 cos (// -  R, sin 8. (6)

The motion trajectory of point D (curve 1, 
figure 2 ) for 8=0 presents a symmetrically 
closed curve related to the big axis whose 
shape changes according to the angle value 
of conical axoid 8. Curve 2 (figure 2) pre
sents the motion trajectory of tool’s centre 
in the movable system of coordinates 
OXtYjZ,.
3.3. Determination of the family wrap
ping of tool surfaces
Tooth profile of the processed wheel repre
sents the family wrapping of the generating 
contour profiles of the tool. The wrapping 
is determined by the equations of the work
ing surface of the generating tool and by the 
relative motion parameters while wrapping.

To make easier the determination of 
wrapping we pass to the tool centre co
ordinates in the movable system of co
ordinates, bound to the semiproduct 

X = X D cos у/г + Y d sin [f/l:

Y  =  - X D sin i//} + Y d cos у/г; (7)

Z = Z D
where x d,yd,zd are the coordinates of the 
tool centre in the movable system of co
ordinates; =y//i is the rotation angle of 
the semiproduct; U - is the transmission ra

tio of the cinematic chain “principal shaft - 
semiproduct “. The equations (7) define the 
motion trajectory of tool centre, evaluated on 
the sphere. Then we determined the equation 
of wrapping on the sphere (figure 5).

KSl

Fig. 5. The family wrapping of tool surfaces. 
The analyses of profillograms demonstrate 
the lever and direction of influence upon the 
angle of tool insertion s by the rotation axis 
of the semiproduct, tool radius R and trans
mission ratio i of the cinematic chain “prin
cipal shaft - semiproduct ” on processed 
tooth profile. '

References. 1. BOSTAN, I. Precessional 
transmissions with multicouple gear. Chisi
nau, 1992, 356p. 2. BOSTAN, I., BABAIAN 
I. “Precessional gear-engagement” / Patent 
RU nr. 1455094 (patent MD 560 ), 1990. 3. 
BOSTAN, I., DULGHERU, V., 
GRIGORA§, §. Planetary, precessional and 
harmonic transmissions, Bucure§ti - Chisi
nau, 1997, 402p. 4. BOSTAN, I.,
BABAIAN, I. Wheel tooth machining 
method of precessional gear / Patent RU nr. 
1663857 (patent MD 549), 1990. 5.
BOSTAN, I., DULGHERU, V. “Method of 
bevel gear pumping and device for its reali
zation “ / Patent RU nr. 1758941 (patent MD 
549), 1990.



54

УДК 629.113-585.2
И. Бостан, В. Дулгеру, И. Боднарюк
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Abstract: The problem of reducing the gabarits, mass and the price of the actual kinematical 
mechanical transmissions is especially important. In the article there are presented investigations re
garding the constructive and technological optimization of planetary precessional kinematical trans
missions, recommendations regarding the selection of plastic materials for the toothed wheels from 
the precessional gear with nonstandard teeth profile.

Ключевые слова: Кинематика, прецессионная передача, редукторы, малые габариты.
1. Введение

Одна из самых важных проблем в области машиностроения на сегодняшний день явля
ется снижение габаритов, массы и себестоимости механических передач. В решении этой про
блемы очень важную роль имеют планетарно -  прецессионные передачи, разработанные на ка
федре «Теория механизмов и детали машин» Технического Университета Молдовы. До на
стоящего времени исследования проводились только в области силовых передач, где использо
вано многопарное зацепление зуб -  ролик (рис. 1). Силовой прецессионный редуктор состоит 
из кривошипного вала 1, на котором свободно установлен сателлитный блок 2 с двумя ролико
выми венцами 3 и 4, которые взаимодействуют с неподвижным зубчатым колесом 5 и, соответ
ственно, с подвижным зубчатым колесом 6, связанное с ведомым валом 7. Вращательное дви
жение ведомого вада превращается в прецессионное движение сателлитного блока 2 при по
мощи кривошипного вала 1. В результате зацепления зубьев центральных колес с роликами 
венцов сателлитного блока (между зубьями зацепляемых венцов существует соотношение 
Zs=Z3±l, и Zs=z4±T) ведомый вал 7 будет вращаться с редукцией

Принимая во внимание постоянно растущая потребность в кинематических механизмах 
(для автомобилей, роботов, точной механики) на кафедре была разработана гамма планетарно -  
прецессионных кинематических передач. В отличии от силовых планетарно -  прецессионных 
редукторов, где контакт осуществляется через зуб -  ролик (трение скольжения заменено на 
трение качения), в кинематических планетарно -  прецессионных передачах зацепление осуще
ствляется посредством пары зуб -  зуб. Сателлитный блок 2 изготовлен целым вместе с двумя 
зубчатыми венцами 3 и 4. Центральные зубчатые колеса и сателлитный блок изготавливаются 
литьем из пластмасс. В зацепление присутствует трение скольжения (рис. 2).

Одна из самых острых проблем в изучении кинематических планетарно -  прецессион
ных передач является определение силовых потерь в зацеплении. Для определения потерь 
мощности в зацеплении необходимо определить скорость скольжения между зубьями.
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Рис.2.
2 Теоретические основы для определения скорости скольжения в зацеплении

Для выявления формул определения скорости скольжения в зацепление «зуб -  зуб» не- 
с ..Димы некоторые обозначения.

Угол вращения кривошипного вала
y/ = ¥ i = { i - \ ) \  - (2)

( 7 ^
где: / = 1 -г 360^-+  1

Рис.З

J
Окружная скорость

у/= ид-/30 (s'1), (3)
где п -в  об/мин.
В соответствии с уравнением (2) координаты 

центра кривизны D зубьев сателлита будут опреде
ляться формулами:

xD = /?{cos/>[-cosy/sin(z1y//z2)+siny/ х 
х cos(z,y/ / z2 )cos #] -  sin 8 sin в  sin y/}; (4)

yD = -i?{cos #[sin у/ sin(z,y/ / z2) + cos у/ x 
x cos^yz/z-Jcos#]-sin# sin# cosy/}; (5) 
zD = -R{cos8 sin^co^z,^/z2)+sin# cos#}. (6)

Первая производная от полученных координат точки D представляют скорость точки D.

xD = y^jcos# 

yD -  y//?<!-cos#

2 Л
1 — L COS#

Z2
siny/sin(z1y//z2)++

J

\
cos#-—

Z2 J
cosy/cosfoyz/zj -sin# sin# cosy/}; (7)

h
cos# cosy/si n(z,y//z2)++ —cos#

VZ2
siny/cos^yz/zj)

у

zD -y/R — cos#sin#sin(z,y//z2)

-  sin#sin# siny/j; (8)

(9)

Вторая производная декартовых координат точки D представляют ускорение точки D.

+  s i n  у / c o s  ( z , y /  /  Zj ) х
Г / (  „ \ 2 \

=  - 2 -  у / +  у / 2 R |  c o s  8 c o s  у/ s in  ( z  j у/ 1 Z  2 )  X X 1 - 2  —  COS в  4-
z \

* 1 \ Z 1 J J
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r f \ 2 Y
X -COS0 + 2  —  - f l cos#

l KZ2J Л
+sm£sin#sin^j;

У в =■

' f /  Л2 >

c o s  8 s i n  у/ s i n ( z j ^  /  z 2 ) x x 1  -  2 — c o s  в  +
z ,  1

¥ l z >
KZ2 ; J

( (z Л2  Y2*
- c o s # + 2 — -

z\
c o s # - s i n # s i n # c o s ^

l Z 2 y )_
У

CD ,ZD=-^¥+
¥

у/ RcosS cos(z1̂ ,/z2)sinft

(10)

-  COS у/ COS(z,(i/ / z 2)x 

( 11) 

( 12)
\zi J

Для упрощения полученных формул осуществляются следующие обозначения:

Рх = хоУо~хоУо> 
р2 =Уо2и~Уо*о\
Р2 ~ ZDXD ZDXD'

Q = yjR2 cos2 fi(P2yD -  P3xDf  -

- [ i? 2 cos2 p ( x l  + y 2D)-Pl1lP 2+P22+P2). (13)
Профиль зуба зубчатого колеса представляет собой кривую, равноудаленную от траек

тории точки D . Координаты точки 2?, описывающие поверхность зубьев, следующие:
_ R2 cos fi(P2yD - P 3xd) - R - Q  
E P2 +  P2 + P2

(14)

P2 R2 cos В  .
XE “  p ZE p  Уи* 

*\ M
(15)

P3 R 2 cos/?  .
Уе = p  ZE p  XD • (16)

Скорость точки E по координате z будет:
ZE ~ZEl' P\ I + Z£2 * P21 ~̂~ZE3 ‘ П1 ~̂~ZEX 'XDPZEY' УD (17)

где:

Ри = хоУо~хоУо>
P 2 l = y D Z D - y DZ D ’

Р3\ = ZDXD ~ ZDXD'
Для определения составляющих скорости по координатам х  и у  необходимо определить 

координаты точки Е  профиля зуба по оси z  в 3 позициях, которые охватывают полный цикл 
прецессии.

Z£1 (Рх +Рг +Рг)2

- 2 P \ R 2 cos 0 ( P 2 y D - P 3x D ) ~  R Q ]
(18)
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{р 2  + P 2 + p i )j^ Vo c o s  p  -  —  [л2 cos2 p  x 

" { P i + P l + P i j

x {Р2Ур ~  P jX p)Уи ~ P2{p  cos p { x D + Уf>)~ P\ )]}~ — [/? c o s р ( Р гу D — P3x D )̂—R Q \lP 2 (19)
( P i + P f + P f f  W  +  P i + P i f

(p i2 + p 2 + p i ) { -  R 2y D cos P - x D - ~ \ y .  xM 2 COS2 fi(P2y D- P 3xD)xD - P3{r 2 cos2 Дх2

(р,2 + рг + ргУ ~ ~  {p?+p!+p?)2
-  [r 2 c o s  p ( P 2y D -  P3x D) ~  R q )l P3 

{ P 2 + P2 + Pi J
Координаты точки E  по осям x  и  у  будут следующими:

- P 3R 2 cosр + ^ ^ 1 [ р 2рзу 0 + (if +£)*„]

P 2+P3 + p3

- P 3l P c o s p + — ~ ^ [ p 2P3xn + ( l f  + l f ) y D\

Êy ■

Для определения скорости точки Е  по координате х  необходимо определить: 
координаты точек E j  и Е 2 по оси х .

Х ЕХ =  - ^ ( P 2 Z E - R 2 y D C O S f i }

м

Х Е  2  ~

рх
координаты точки £  по оси у  и г.

Х Е у  ~

X E z  = ■

_  R 2 c o s /3

р х

(20)

(21)

(22)

(23)

(24)

(25)

(26)

В финале получаем формулу определения скорости точки Е  по координате х \

Х Е  =  Х Е1  ' ^ 1 1  +  Х Е 2  ’ ^ 2 1  "*■ Х Е у  * У о  +  X E z  ’ % Е * ( ^ 7 )

В аналогичном порядке поступаем и в случае определения скорости точки Е  по коорди
нате у:

У е х
= - ± ( p 3Ze - R 2x d c o s P }  

Л
(28)

Z е
У в* Г\

(29)

II (30)

R2 соsB
у а = Pt ; (31)

!!

■Рхх + У е з  ’ 3̂1 + У е 2 ' ^ е  + У е х  ' x d *
(32)

полученных формул получаем зависимость для определения скорости
скольжения точки Е .

t£ = # ! + J ? + z ] . (33)
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На основе полученных формул была разработана программа и выполнены ряд 
вычислений, которые позволили определить скорости скольжения в зацеплении кине
матических планетарно -  прецессионных передач с разными геометрическими пара
метрами (фиг. 4 и 5).

gr«4e
Рис.4.

где Z,=Z2-1: Z,=15; Z2=16;5=22.5°; р=4°; 0=2.5°; R ^O mm.

grade

Рис.5.
где Z,=Z2-1: Z,=30, Z2=31, 8=22.5°, p=2°, 0=2.5°, R*=20mm 

3. Материалы, применяемые для изготовления зубчатых колес
При выборе материала для изготовления зубчатых колес нужно обратить внимания на 

назначение передачи, срок эксплуатации и условия работы, тип и характер смазки, технологи
ческие требования оборудование, имеющееся в наличие, стоимость материала.

Материалы, использованные для изготовления зубчатых колес, бывают очень разными. 
В машиностроении зубчатые колеса изготавливаются из стали и чугуна. В аппаратостроении 
помимо стали используется медь, титан, алюминиевые сплавы и др. Пластмассы чаще всего 
используются в маломощных кинематических передачах.

Пластмассы и полимерные составляющие представляют собой особый класс материа
лов на базе полимеров, которые отличаются от традиционных строительных материалов малой 
плотностью, эластичностью, большой сопротивлением на единицу массы, большой коррозион
ной устойчивостью в разных средах, хорошей и легкой обрабатываемостью. Наряду с этими 
качествами пластмассы характеризуются относительно малым модулем упругости, малой теп- 
лопроводимостью, высоким коэффициентом термического расширения, сильно выраженными 
деформационными свойствами.

Рекомендуемые материалы для изготовления зубчатых колес и сателлитного блока яв
ляются:

-  пластмасс Durethan - Polyamid 66 (РА66), Glass Reinforced BKV30H.
-  полиамид П -  6



59

-  полиамид П -610
-  полиамид АК93/7
-  полиамид П -  12
-  полиэтилен ПЭВД
-  полиэтилен ПЭНД
-  полипропилен
-  поликарбонат
Для улучшения механических свойств зубчатых колес все материалы применяются с 

добавлением стекла.
Литература. 1. Бостан , И. Прецессионные передачи с многопарным зацеплением, Кишинев, 

'.991. 2. Bostan, I., Dulgheru, V., Grigora$, S. Transmisii planetare precesionale §i armonice. Atlas, 
3ucure?ti, Chi§inSu, 1997. 3. Thomas, A. Ruffalo. Engineering resins feature wear resistance at high 
umperatures. Journal of Modem Plastics, Enciclopedia’99, p. 66.

УДК 621.833.6
Э.Л. Айрапетов, T.A. Шарипов, А.Ж. Сейдахмет,

Д.А. Беков, С.Т. Шарипов

ИССЛЕДОВАНИЕ ПРОЦЕССА МОДЕЛИРОВАНИЯ ДИНАМИЧЕСКИХ 
СИСТЕМ ПРИКЛАДНОЙ ПРОГРАММОЙ ADIS-1.2

Казахский национальный технический университет им. К. И. Сатпаева 
Алматы, Республика Казахстан 

Институт машиноведения им А. А. Благонравова РАН 
Москва, Россия

Математическая модель (граф связи) описывается в векторно-матричной форме, 
что позволяет, используя понятие причинности связей, автоматизировать процесс вы
вода на ПЭВМ дифференциальных уравнений состояния для линейных стационарных 
систем

X  =  А Х  +  B U  +  Е й
где X -  вектор переменных состояния;

U -  вектор входных переменных для системы;
А,В,Е- матрицы.

Пакет прикладных программ анализа динамических систем (ADIS-1.2) разрабо
тан Сейдахметом А.Ж. (КазНТУ) [2,3] и предназначен для автоматического исследова
ния динамических систем представленных в виде графов связи. Исходной информаци
ей для подсистемы расчетно-исследовательской САПР является линейный код графа с 
номерами их связей, а также числовые значения параметров. Кроме вывода дифферен
циальных уравнений программа производит расчет собственных частот и векторов ис
следуемой системы, а также интегрирует уравнения состояния с использованием вво
димых в ПЭВМ начальных условий Хш и указателей функций источников.

Для моделирования с использованием подсистемы САПР ADIS -1 .2  расчетные 
динамические модели объектов рассматриваются как линейные системы с сосредото
ченными параметрами. Строится модель в виде графа связи, определяются параметры 
модели и внешних нагрузок. Информация о топологии модели (линейный код модели), 
параметрах модели и внешних нагрузок, а также о том, какое исследование модели тре
буется выполнить, вводится в ПК с помощью специального входного языка.
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При пользовании программой ADIS -  1.2 необходимо учитывать следующие 
ограничения: число всех связей должно быть не более 500; число внешних связей не 
более 300; число внутренних связей не более 200; число многополюсных элементов не 
более 300; число полюсов С, I, R -  элементов не более 7; число полюсов 0, 1 узлов не 
более 7; число независимых переменных не более 50; число зависимых переменных не 
более 30; число переменных диссипации не более 50.

Исходная информация вводится в следующем порядке:
1. Строка с ключевым словом “**ЗАДАЧА” с 1-й позиции;
2. Одна или две строки с названием задачи с 1-й по 72-ю позиции;
3. Строка с ключевым словом “**ПЕЧАТЬ” с 1-й позиции;
4. Строка, на которой с 1-й по 7-ю позицию вводится числовая информация, 

управляющая выводом на печать. Наличие одной из семи позиций разрешает печать 
соответствующей информации:

1- я позиция -  печать графа связей в виде матрицы;
2- я позиция -  печать матрицы потоков мощности;
3- я позиция -  печать матрицы причинности различных уровней;
4- я позиция -  печать связей полей, внутренних связей, числа внешних и внутрен

них связей;
5- я позиция -  печать параметров модели в матричной форме;
6- я позиция -  печать матричных переменных для каждого узла;
7- я позиция -  печать матриц полей для С -, I -, R -  элементов.
5. Строка с ключевым словом “**КОД” с 1-й позиции.
6. N строк с линейным кодом. Линейный код (т.е перечисление всех элементов 

предварительно построенного графа и номеров его связей) занимает на каждой строке 
не более 72 позиций. На первой строке код начинается с 1-й позиции. Каждая группа 
(т.е. элемент и номера его связей) отделяется от следующей запятой. Линейный код за
канчивается символом «.» (точка). Названия элемента и номеров его связей в каждой 
группе разделяются одним пробелом. Последний номер связи в группе и запятая (или 
точка) разделяется также одним пробелом. После запятой должно быть не менее одного 
пробела. Связи должны нумероваться последовательно, начиная с первой. На связи, со
единяющей два узловых элемента, программа направит мощность от элемента, назван
ного первым в линейном коде, к элементу, названному вторым. Например, если в ли
нейном коде содержится

0 11 12 13 , С 11 , R 12,1 13 14 15 ..., 
то на связи 13 мощность будет направлена из узла 0 в узел 1.

7. Строка с ключевым словом “**КОНКОД” с 1-й позиции.
8. Строка с ключевым словом “**ПАРАМЕТРЫ” с 1-й позиции
9. N строк с параметрами модели. Параметры задаются для элементов С, I, R, TF 

и GY. На каждой строке они занимают не более 72 позиций. На первой строке начина
ются с 1-й позиции. Порядок следования элементов и номеров их связей должен соот
ветствовать аналогичному порядку в линейном коде. Параметры вводятся в следующей 
последовательности: <название элемента> <номер связей> = <числовые значения па
раметров^ Между значениями не должно быть не менее одного пробела. Каждый эле
мент со значениями своих параметров отделяется от другого одним пробелом. Числен
ные значения параметров вводятся как вещественные числа, т.е. обязательно наличие 
десятичной точки, например:

С12= 48.184 TF1516= -15.13Е-4...
Для аккумулирующих элементов ввод параметров в программу осуществляется 

с использованием следующих характеристик:
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в системах с поступательным механическим движением параметром для С- эле
мента является жесткость, а параметром для I- элемента -  величина, обратная массе;

в системах с вращательным механическим движением параметром для С- элемен
та является крутильная жесткость, а параметром для I- элемента -  величина, обратная 
моменту инерции;

в электрических цепях параметром для С- элемента является величина, обратная 
электрической емкости, а параметром для I- элемента -  величина, обратная индуктив
ности;

в гидравлических цепях параметром для С- элемента является величина, обратная 
емкости резервуара или сжимаемости жидкости, а параметром для I- элемента -  вели
чина, обратная инерционности жидкости.

10. Строка с ключевым словом “**КОНПАР” с 1-й позиции.
11. Строка с ключевым словом “**ИСТОЧНИКИ” с 1-й позиции.
12. N строк с параметрами внешних нагрузок. Эти параметры задаются для SE- и 

SF- элементов и занимают не более 72 позиций начиная с 1-й позиции. Каждая пере
менная источника занимает одну строку. Параметры вводятся в следующем порядке. В 
1-й позиции без пробелов вводятся переменная (усилие Е или поток F), номер ее связи, 
знак Далее через один пробел следует определение функции источника из табл 1. 
Имя функции источника и каждый ее аргумент разделяются между собой одним пробе
лом, например:

Е7= КОНСТ 51.0 
F12= СИНЗ.О 2.54 0.51Е-3

13. Строка с ключевым словом “**КОНИСТ” с 1-й позиции.
14. Строка с ключевым словом “**РЕШЕНИЕ” с 1-й позиции.
15. N строк с временными параметрами для этапа решения уравнений.
В первой строке с 1-й позиции вводятся начальное, конечное время и шаг интег

рирования уравнений:
ТНАЧ= а ТКОН= b DT=c

где ТНАЧ - начальное время;
ТКОН -  конечное время;
DT -  шаг интегрирования.

Во N строках с 1-й позиции вводятся начальные условия:
ХНАЧ= а b с d е .......

16. Строка с ключевым словом “**КОНРЕШ” с 1-й позиции.
Если пользователь хочет ограничиться нахождением собственных значений и 

векторов, то строки для источников и для этапа решения можно не вводить.
17. Строка с ключевым словом “**КОНЕЦ”.

Подсистема САПР ADIS -  1.2 анализирует входную информацию, выявляет 
ошибки и выдает сообщения о них. Если ключевое слово введено неверно, то выдается 
сообщение «Ошибка в записи ключевых слов» и программа ждет дальнейших дейст
вий.

Ошибки при вводе линейного кода, кода параметров, кода источников и кода ре
шения выявляются и выдаются на дисплей.

ADIS -1 .2  автоматически, без ввода дополнительной информации вычисляет все
собственные значения матрицы А для уравнений состояния (X  = А Х  + B U ) .
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Таблица - Функции источников, идентифицированные в программе
Название Аргументы Определение

КОНСТ А u(t)~a
СИН a, w, 0 u(t) =aSin(wt+ в)
КОСИН a, w, 0 u(t) =aCos(wt+6)
ШАГ1 а,Т u(t)=0 при t <T
ШАГ2 S,T u(t)-St при t >T
ВОЛНА1 аь а2, То, Ti, Т'г ^ 

<N
О

 
О To Ti T2 Ti T2 *

ПУЛЬС 1 а, Т u(t)=aExp(-t/T)
ПУЛБС2 аь а2 , То, Ti, Т2 u(t) = a x(1 -  e~t/T' ) + a 2{ 1 -  e~tlTl)
ВИД1 п, Ct, i=0,l,...n, п<10 u(£) = C q  + C j /1 + C 2t 2 + ...

ВИД2 п, ai,bj, a2,b2,,... 
a„,b„,wn< 10

n

u(t)  = 'Yj ( a tSinwt -  b 'C o sw t ) 
1

Литература. 1. Х.Р. Казыханов, А.Ж. Сейдахмет, Б.А. Еспаев. ADIS -  програм
ма численного моделирования динамических систем, - Докл. VIII Республ.межву- 
зовск.конф. по матем. И механике, ч. II. Алма-Ата, 1984 г., с.109. 2. Х.Р. Казыханов, 
А.Ж. Сейдахмет, Б.А. Еспаев. Метод формализации и автоматизации математического 
моделирования механизмов и машин. Методические рекомендации. ВНИИНМАШ, М., 
1985, 80 с. 3. Э.Л.Айрапетов, М.Д. Генкин. Динамика планетарных механизмов. -  М.: 
«Наука» 1980. с.255.

УДК 621.833.6
И.С. Кузьмин, В.Н. Ражиков

ОСОБЕННОСТИ РАСЧЕТА И ПРОЕКТИРОВАНИЯ МЕХАНИЗМОВ 
С ПЛАСТИЧНЫМИ СМАЗОЧНЫМИ МАТЕРИАЛАМИ

Балтийский государственный технический университет 
Санкт-Петербург, Россия

При проектировании механизмов с пластичными смазочными материалами не
обходимо знать несущую способность смазки, величину ее расхода в зоне трения и со
противление относительному перемещению взаимодействующих деталей. Пластичные 
смазки являются неньютоновскими жидкостями, отсюда вытекает и особенность их ра
боты в зоне трения. Нанесенный на поверхность пластичный смазочный материал в на
чальный период работы оттесняется из рабочей зоны, при этом оставшееся количество 
смазки, определяемое адгезией, как правило, не обеспечивает полного разделения кон
тактирующих деталей. Таким образом, основной период они работают в условиях по-
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лужидкостного трения, при котором необходимо учитывать параметры взаимодейст
вующих поверхностей (микрорельеф, свойства материала и другие).

Анализ течения пластичного смазочного материала в зоне контакта шерохова
тых поверхностей проводится методом осредненного течения, использовавшегося Па- 
гиром и Чженом для Ньютоновских жидкостей. В результате было выведено модифи
цированное уравнение Рейнольдса:

д ^1 дРл
1
п 2п+1 д Г\ дРЛфг„А h " + — ФШВ

дх т Хп yV дх , ду т уп
yV ду ,

h " и г dhT
2 дх

+

(1)

2 дх dt

где Фхпуфуп - коэффициенты расхода напорного течения, А,В - параметры, зави
сящие от характера образования ядер в смазочном слое; г/ - аналог пластической вязко
сти смазочного материала; Р - среднее давление на площадке условного объема смаз
ки; п - показатель нелинейности в уравнении течения пластичной смазки Гершеля- 
Балкли; h - номинальная толщина слоя смазки, разделяющего трущиеся поверхности; 
L \-  суммарная скорость качения сопряженных поверхностей; Urm3X - максимальная
скорость скольжения; hT - случайная величина толщины смазочного слоя, включаю
щая значения высот взаимодействующих микронеровностей; Rq - среднеквадратическое 
отклонение высот микронеровностей; фт - коэффициент расхода сдвигового течения.

При выводе принимались следующие допущения: 1) смазка не сжимается; 2) 
рассматриваются номинальные поверхности двух цилиндров бесконечной длины; 3) 
соприкосновение и деформирование отдельных микронеровностей не приводит к изме
нению геометрии слоя в окрестности этих выступов; 4) микронеровности характеризу
ются малыми углами наклона; 5) течение пластичного смазочного материала описыва
ется уравнением Гершеля-Балкли.

Уравнение (1) не решается даже численными методами, так как п - действитель
ное число в диапазоне от 0 до 1. Для приведения его к виду, имеющему решение, был 
разработан метод послойного течения, который предполагает замену уравнения Герше- 
ля-Балкли системой уравнения Шведова-Бингама. В результате получаем новый вид 
уравнения Рейнольдса: ,
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коэффициенты, зависящие от характера образо

вания ядер в смазочном слое; S},S2 - текущие значения высот микронеровностей кон
тактирующих поверхностей; т\ъ - наибольшая вязкость при замене течения смазки 
послойным.

Уравнения (2) было решено численными методами и найдены значения коэффи
циентов расхода напорного течения фт . При его решении численно воспроизводились
трехмерные шероховатости с заданными среднеквадратическим отклонением высот 
микронеровностей, коэффициентом затухания автокорреляционной функции и коэф
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фициентом анизотропии. Значение коэффициентов расхода (рт используют далее при 
решении эластогидродинамических задач для полужидкостного трения.

Большое число практических задач о смазывании зубчатых передач, подшипни
ков качения и скольжения сводится к плоскому случаю. Кроме этого, полагаем течение 
пластичного смазочного материала ламинарным, стационарным, изотермическим. Для 
решения эластогидродинамической задачи используем, помимо уравнения Рейнольдса 
(1) в одномерном виде, уравнение зазора между номинальными недсформированными 
поверхностями трения, уравнение упругих деформаций в зоне контакта, аналитическое 
выражение для коэффициента расхода напорного течения; уравнение давления, вос
принимающего контактирующими микронеровностями; уравнения зависимости вязко
сти и напряжения сдвига пластичной смазки от температуры и давления.

Решение позволяет определить параметры течения пластичной смазки в услови
ях эластогидродинамического трения, такие как эпюры гидродинамического давления 
и давления, воспринимаемого микронеровностями, сопротивление перемещению, рас
ход смазочного материала.

УДК 621.833.01
А.Т. Скойбеда, А.М. Даньков

НАУЧНЫЕ ОСНОВЫ СОЗДАНИЯ РЕГУЛИРУЕМЫХ ПЕРЕДАЧ 
С СОСТАВНЫМИ ЗУБЧАТЫМИ КОЛЕСАМИ

Белорусский национальный технический университет, 
Могилевский государственный технический университет 

Минск, Могилев, Беларусь

Обеспечение изделий машиностроения надежными и долговечными приводами 
-  одно из основных направлений решения актуальной задачи повышения технического 
уровня, качества и конкурентоспособности различного рода технологических машин и 
механизмов. Важнейшей составной частью упомянутых приводов являются цилиндри
ческие зубчатые передачи. Стараниями многочисленных ученых и инженеров техниче
ски развитых стран зубчатые колеса классической конструкции и образуемые ими пе
редачи доведены практически до пика своих технических возможностей и эксплуата
ционных характеристик. Существенным резервом дальнейшего повышения ремонто
пригодности и точности, улучшения компоновочных и расширения технических воз
можностей зубчатых передач является отказ от догматического подхода к сложившейся 
на протяжении десятилетий конструкции зубчатых колес и переход в строго обосно
ванных случаях к зубчатым колесам блочной конструкции.

Блочная конструкция зубчатых колес, реализуемая в составных (полисекторных) 
зубчатых колесах нового типа, облегчает замену изношенных (или вышедших из строя 
по другим причинам) элементов, позволяет путем целенаправленной замены секторов 
внутри партии однотипных зубчатых колес повысить их кинематическую точность, 
создает предпосылки для дискретного и даже плавного регулирования передаточного 
отношения зубчатой передачи. Но реализация заложенных в конструкции составных 
зубчатых колес и компонуемых на их основе передач резервов возможна только на ос
нове всестороннего теоретического и экспериментального изучения их эксплуатацион
ных характеристик.
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Важность подобных исследований для народного хозяйства Республики Бела
русь заключается в следующем. Республика не имеет собственного производства ре
дукторов общемашиностроительного и специального назначения, но испытывает по
стоянную потребность в них. Расходовать силы и средства на попытки создать собст
венные предприятия по производству редукторов, аналогичные предприятиям в техни
чески развитых странах, вряд ли целесообразно, но имеет смысл идти по пути налажи
вания предприятий по изготовлению передаточных механизмов высокого технического 
уровня (например, на базе составных зубчатых колес), пока еще не имеющих аналогов 
в мире.

Так как простейшим фрагментом (блоком) зубчатого колеса является зубчатый 
сектор, то венцы составных полисекторных зубчатых колес образуются набором зубча
тых секторов, равномерно расположенных на их периферии. Оказывается, что такая 
конструкция зубчатого колеса не исключает возможности паллиативов, когда исходный 
зубчатый сектор может быть заменен сектором с несколько меньшим делительным 
диаметром и теми же модулем и числом зубьев без значительного ухудшения качества 
функционирования передачи. Экспериментальная проверка работы такого зубчатого 
колеса дала удовлетворительные результаты. Это позволило выдвинуть техническое 
предложение, заключающееся в том, что зубчатые венцы крупногабаритных зубчатых 
колес могут быть образованы набором зубчатых секторов, заготовками для которых 
служат зубчатые колеса меньшего диаметра

Это в свою очередь говорит о том, что начальный диаметр составного колеса 
может принимать ряд значений в интервале от начального диаметра колеса-заготовки 
для изготовления секторов до начального диаметра реального колеса большого диамет
ра.

Если в конструкции такого зубчатого колеса предусмотреть возможность фик
сации зубчатых секторов в нескольких требуемых положениях, то создается возмож
ность ступенчато (дискретно) изменять начальный диаметр зубчатого колеса и, следо- 
зательно, передаточное отношение передачи. Само собой разумеется, что такое зубча
тое колесо должно работать в паре с цельным зубчатым колесом, которое может быть 
как сопряженным (образующим совместно с составным передачу), так и промежуточ
ным (паразитным). В последнем случае передача должна быть образована двумя со
ставными колесами.

Возможности регулирования передаточного отношения в зубчатой передаче 
описанной конструкции достаточно ограниченны. С целью их расширения составное 
зубчатое колесо может быть выполнено с разделяющимся силовым потоком. Как пока
зывает практика, приемлемой можно признать двухпоточную конструкцию составного 
зубчатого колеса. Если исключить торцовое перекрытие секторов одного потока, то их 
радиальные перемещения могут принимать произвольные значения в определенном 
диапазоне. Передача с таким составным колесом требует удвоения числа цельных зуб
чатых колес, но при этом может быть достигнуто плавное регулирование ее передаточ
ного отношения. Сопрягаемое с составным цельное зубчатое колесо может иметь как 
внутренние, так и внешние зубья. Использование внутренних зубьев предпочтительней 
с точки зрения обеспечения условий необходимого торцового перекрытия зубчатых 
секторов, но имеет ряд недостатков при близких значениях чисел зубьев составного и 
дельного зубчатых колес.

Основы теории функционирования регулируемых зубчатых составляют геомет
рокинематический синтез и анализ передачи с составными зубчатыми колесами, иссле
дования механики (кинематики и динамики) передачи с составными зубчатыми коле
сами и ее основных эксплуатационных характеристик, а именно коэффициента полез
ного действия и кинематической точности. При геометрокинематическом синтезе и
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анализе передачи основные задачи (синтеза и анализа как собственно составных зубча
тых колес, так и передачи на их основе) решаются в предположении, что основным 
функциональным назначением составных зубчатых колес является образование совме
стно с цельными зубчатыми колесами передач с переменным (плавнорегулируемым в 
идеале) передаточным отношением. Такие задачи как улучшение ремонтопригодности 
и повышение точности зубчатых передач при необходимости в случае использования 
составных зубчатых колес решаются автоматически.

Задача синтеза составного зубчатого колеса состоит в том, что по известным 
числу образующих его венец зубчатых секторов числу зубьев сектора zc и модулю 
зацепления т определяется максимальный условный начальный диаметр составного 
зубчатого колеса, взаимодействующего с цельным зубчатым колесом с заданным диа
метром начальной окружности.

Решение задачи синтеза составного зубчатого колеса, представляет собой алго
ритм, позволяющий по вышеуказанным исходным данным определить величину диапа
зона регулирования передаточного отношения передачи, образованной составным и 
цельным зубчатыми колесами.

Рассмотрев сектор COD (см. рис. 1), получим систему уравнений 
8 = (2 х zc -1) х п / 2 х z - inv а  + inv (arccos(rb/ra)),
O i C 2  =  a 2  +  Г а 2 2  -  2  X  a  X  Г й  x  c o s  0 2 ,

OiC2 = e2 + ra2 + 2 x e x ra x cos 5, (1)
CD = 2 x ra x sin (5 / 2),
OiC2 = = CD2 + (e + ra)2 + 2 x CD x (e + ra) x sin (8 / 2), 

в результате совместного решения которых определяется величина максималь
ного вылета е зубчатых секторов составного колеса относительно оси вращения.

Задача анализа составного зубчатого колеса состоит в том, чтобы по заданному 
диапазону D регулирования передаточного отношения (максимальному и минимально
му заданным значениям передаточного отношения) при известном значении модуля m 
зацепления определить число зубьев сектора zc и число зубчатых секторов is

Учитывая двухпоточную конструкцию [1] составного колеса, при которой рас
стояние между крайними зубьями соседних секторов при их минимальном вылете 
должно обеспечивать расположение между ними тела сектора другого потока, получим 
следующее выражение для числа зубьев сектора:

Zc = (Zi - (1 ... 3) X is) / is = (Zl / is) - (1...3). (2)
Теперь представляется возможным выбрать схему передачи и определить число 

зубьев цельного зубчатого колеса Z2 и его делительный (равный в нашем случае на
чальному) диаметр бг.

Задача синтеза передачи с составными зубчатыми колесами состоит в определе
нии профиля зубьев сектора при заданном профиле зубьев сопряженного зубчатого ко
леса (прямая задача) или же в определении профиля зубьев цельного зубчатого колеса 
при заданном профиле зубьев сектора (обратная задача) при равномерном вращении 
ведущего и ведомого валов передачи.
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При решении, напри
мер, прямой задачи необхо
димо иметь в виду, что каж
дому определенному значе
нию условного начального 
диаметра составного зубчато
го колеса должен соответст
вовать определенный про
филь зуба. При выполнении 
всех теоретических и экспе
риментальных исследований, 
связанных с составными зуб
чатыми колесами нового ти
па, рассматривались и ис
пользовались зубчатые сек
тора с эвольвентным профи
лем зубьев, который обладает 
рядом общеизвестных техно
логических и эксплуатацион
ных преимуществ.

Решение задачи анали
за передачи, образованной 
составным и цельным зубча
тыми колесами, заключается 
в установлении закона дви
жения ведомого звена, если 
известна схема передачи и 
профили взаимодействующих 
зубьев.

Рис. 1. Схема взаимодействия составного и 
цельного зубчатых колес

Для передачи с цель
ным колесом внешнего заце
пления задача синтеза со
ставного зубчатого колеса 

решается следующим образом. Максимальный начальный диаметр составного зубчато
го колеса, определяемый величиной вылета зубчатых секторов, ограничивается необ
ходимостью обеспечивать непрерывность процесса передачи движения при макси
мальном вылете секторов. Для определения этого диаметра обратимся к рис. 2.

Рассматривая сектор COD получим нижеприведенную систему уравнений 
OiC2 = CD2 + (е + га)2 + 2 х CD х (е + га) х sin (6 / 2),
CD = 2 х ra х sin (5 / 2),
6 -  (2 х zu -  3) х (л / 2 х z) -  inv a  + inv [arccos (гь / ra)], (3)
(OiC)2 = (a')2 + Га22 + 2 x a' x Га2 x cos p2,
(OiC)2 = ra2 + e2 + 2 x ra x e x cos 5,

в результате решения которой находим величину (е) максимально возможного вылета 
зубчатых секторов.



68

t
/

Ol

\
\

\z +itvd~ //лфпгох' */Гл)
/

При анализе состав
ного зубчатого колеса пере
дачи с цельным колесом 
внешнего зацепления необ
ходимо добиться, чтобы при 
максимальном вылете зуб
чатых секторов величина 
коэффициента их торцового 
перекрытия, определяемого 
по формуле

es = ф! х is / 2 х л, (4) 
находилась в пределах 1,05 
... 1,3, т.к. плавность работы 
передачи увеличивается с 
увеличением es.

Исследование механи
ки передачи с составными 
зубчатыми колесами пред
полагает определение ее 
мгновенного передаточного 
отношения и оценку ее ди
намических характеристик. 
Установлено, что в процессе 
зацепления зубчатого сек
тора с цельным зубчатым 
колесом угол зацепления a wt 
не равен углу а  главного 
профиля исходного контура

и изменяется от a WH до a WK, что свидетельствует о непостоянстве мгновенного переда
точного отношения передачи даже в течение всего времени взаимодействия зубьев сек
торов и цельного зубчатого колеса по общей нормали [1]. В соответствии с этим теку
щее значение передаточного отношения it будет определяться положением полюса за
цепления на межосевой линии передачи и может быть найдено из выражения:

it = = бг х (cos a  / cos awt) / (di - d2 x [1 - (cos a  / cos a wt)]). (5)
Только в одном случае, когда линия зацепления проходит через абсолютный по

люс зацепления, текущее значение it передаточного отношения совпадает с номиналь
ным in = гг/ri -  да! di. Во всех остальных случаях имеет место погрешность передаточ
ного отношения:

Ai = 1 - (di х cos a  / cos awt) / (di - d2 x (1 - (cos a  / cos a wt))). (6)
Реальную величину передаточного отношения it и его погрешность на участках 

взаимодействия зубчатых секторов и цельного зубчатого колеса, где линия зацепления 
представляет собой дуги окружностей выступов (фазы кромочного зацепления), можно 
определить с помощью теории эвольвентного зацепления, рассматривая линейные ско
рости контактирующих точек взаимодействующих зубьев.

Для передачи с внешним зацеплением текущее значение передаточного отноше
ния определяется по формуле:

it = г2 х (cos a  / cos a wt) / [а - (гг х cos a  / cos awt)], (7)
где а -  межосевое расстояние передачи.

В этом случае погрешность передаточного отношения определяется по формуле: 
Ai= {[гг / (а-гг)] - Г2 х (cos a  / cos awt) / [а - (гг х cos a  / cos awt)]} / гг / (а - гг). (8)

Рис. 2. Взаимодействие зубчатых секторов состав
ного колеса при их максимальном вылете с цель

ным зубчатым колесом внешнего зацепления
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Таким образом, передаточным механизмам с составными зубчатыми колесами 
присуща погрешность передаточного отношения. Указанная погрешность определяется 
не только соотношением диаметров составных зубчатых колес (диапазоном регулиро
вания), но и размерами промежуточного зубчатого колеса, и в результате мер конструк
тивного характера может быть сведена к приемлемой величине [1]. Следует иметь в ви
ду, что издержки, связанные с неустранимой частью погрешности передаточного от
ношения, окупаются возможностью плавно изменять величину среднего (номинально
го) передаточного отношения передачи с составными зубчатыми колесами.

Для исследования динамики передачи с составными зубчатыми колесами, схема 
которой приведена на рис.За, необходимо иметь ее динамическую модель. Достаточно 
полная модель такой передачи приведена на рис. 36. В динамических моделях класси
ческих зубчатых передач обычно учитывается податливость е (е = 11с; с -  коэффициент 
жесткости) валов, но в данном случае податливость колес 2, 3 и 4 больше, поэтому по
датливостью валов пренебрегаем. Кинематический аналог ГД и ГЬ соответствует ли
нейному преобразованию координат (углов поворота)

ф2 = П(ф 1) = ф1 х i21; 
ф5 = П (ф4) = ф4 х i54.

Рассматриваемая система имеет три степени свободы (Н = 3), поэтому вводим 
три независимых обобщенных координаты. Первая обобщенная координата qi -  угол 
поворота ведущего вала (qi = Ф1); вторая q2 = (фз - фг) -  угловое смещение колес 2 и 3; 
q3 = (ф4 - фз) -  угловое смещение колес 3 и 4. Тогда

Ф1 = qi;
Ф2 = qi х 1 2 1;
фз = qi х 121 + q2 ; (9)
ф4 = qi х 121 + q2 + q3;
Ф5 = (qi x i2i + q2 + q3) x i54.

Если учитывать угловые деформации валов, то система будет иметь 5 степеней 
свободы и дифференциальные уравнения будут слишком громоздкими. Если учитывать 
наиболее податливые элементы передаточного механизма, координату qi = ф1 (t) можно 
считать заданной функцией времени qi = coo х t, тогда нижеприведенные уравнения 
можно использовать для определения обобщенных координат q2 и q3 i

( J 3 X 1 2 1 ^ ~ ^ 4 " * ~ ^ 5 Х ^ 2 1 Х ^54 ) Х Ч 1 ~ ^ ( ^ 3 ^ " ^ 4 ^ " ^ 5 * ^ 5 4  ) * Ч 2
• •

+ ( J 4 + J 5 х i 54 2 ) х q з + с, х q 2 = + M 4 x i 34,
• • • •

(  J 4 x  i 21 +  J  5 x  i2I x  iS42 )  x  q , +  ( J  4 +  J  5 x  i54 2 )  x  q 2
• •

+  ( J  4 +  J  5 x  i54 2 ;  X q 3 +  C2 x q s =  R 2 +  M  4 , 
а уравнение
(  J  J + j  2 X ^21 J  3 X 121 ^  4 X ^21 ^  ^ 5  X i 21 X )  X q  t +

+  ( J  3 X i 2, +  J 4  +  J 5 X i „  X / 5/  )  X q  2 +  ( J  4 x  i 2, +  J , x  h ,  x  i s /  )  x q 3 

-  M  , +  M  t x  i ] 3 .

для определения движущего момента Mj.

(10)

+

= (П )
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Рис. 3. Схема и динамическая модель передачи 
с составными зубчатыми колесами

Уравнения (10) и (11) 
получены для случая, когда 
мы пренебрегаем погрешно
стью передаточного отноше
ния передачи с составными 
зубчатыми колесами и в этих 
уравнениях J1 ...J5 - моменты 
инерции элементов системы, 
М4 - момент технологическо
го сопротивления, Rj и R2 -  
диссипативные силы, возни
кающие при упругих смеще
ниях промежуточных зубча
тых колес.

Важнейшей эксплуа
тационной характеристикой 
любой механической переда
чи является КПД. Для эволь- 
вентных цилиндрических 
зубчатых передач его мгно
венное значение определяет
ся по формуле (см., напри
мер, [2]):

Лип — 1 - Ч*з>
где \|/3 -  коэффициент по
терь на трение в зацеплении.

Интегральные оценки 
коэффициента потерь на тре
ние могут быть получены из 
выражения

(У з )с р  = (f3 / Ш  X cos a w) X [(1 /  Zi)+(1 /  z2)] X (li2 + 122) / g a , (12)
где f3 - коэффициент трения в зацеплении пары зубчатых колес с модулем ш и чис

лами зубьев zi и z2, 
a w -  угол зацепления,
11 и 12 — координаты, определяющие положение полюса на линии зацепления, 
g a  - длина активной линии зацепления,

из которого получаются компактные формулы для определения коэффициента потерь 
на трение в передачах с цельными цилиндрическими зубчатыми колесами при внешнем 
и внутреннем зацеплении.

В передачах внешнего зацепления с составными зубчатыми колесами a w, li, 12, 
g a  - переменные. Учесть их переменность и аналитически получить интегральные 
оценки коэффициента потерь трудно (нет соответствующих зависимостей; известные 
зависимости неявно связывает угол зацепления и угол поворота составного зубчатого 
колеса). Поэтому в формулу для определения коэффициента потерь необходимо ввести 
поправочный коэффициент, учитывающий переменность упомянутых факторов, в ре
зультате чего получаем зависимость:

(Ч'з)ср = (f3 X sa X п /  2) X [(1 / Z i )  + (1 / z2)] X Свнешэ (13)

где Св„еш = С2 / Ci х Сз -  поправочный коэффициент,
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здесь Ci < 1 -  учитывает переменность угла зацепления,
С2 > 1 — учитывает переменность расстояния точки контакта зубьев от 
полюса зацепления,
Сз < 1 -  учитывает переменность длины активной линии зацепления. 

Структура поправочного коэффициента определяется характером влияния фак
торов на коэффициент потерь в основной формуле, оценки величин составляющих по
правочного коэффициента получены численным методом (путем решения конкретного 
примера).

В передачах внутреннего зацепления с составными зубчатыми колесами a w, 1], 
ga - также переменные, но их переменность носит иной характер по сравнению с 

предыдущим случаем, что и учитывается выражением
(щ)ср = (f3 х ea X 7Т / 2) X [(1 / Zi) - (1 / z2)] X Свнутр? (14)

где Свнугр= С2' / С / х Сз' - поправочный коэффициент,
здесь Ci' > 1 -  учитывает переменность угла зацепления,

С2' > 1 -  учитывает переменность расстояния точки контакта зубьев от 
полюса зацепления,
Сз' > 1 -  учитывает переменность длины активной линии зацепления.

Основную долю кинемати
ческой погрешности передачи с 
составным зубчатым колесом 
(по сравнению с погрешностями 
изготовления) составляет по
грешность положения профилей 
зубьев, обусловленная несовпа
дением условной делительной 
(начальной) окружности состав
ного зубчатого колеса с дели
тельной (начальной) окружно
стью (дугой) сектора. В данном 
случае делительная дуга сектора 
является частью делительной 
окружности зубчатого колеса- 
заготовки для изготовления сек
торов, а условная делительная 
окружность является огибающей 
делительных дуг секторов со
ставного колеса при данном их 
вылете относительно оси вра
щения. Численно эта погреш
ность равна расстоянию между 
точками пересечения реального 
и условного профилей соответ
ствующих зубьев сектора с ок
ружностью данного радиуса гу с 
центром в точке О (рис. 4 а).

Определим эту погреш
ность, считая зацепляющиеся 
элементы прямозубыми.

колесе
Рис. 4. Точность положения зубьев в составном
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При этом предполагается, что условная делительная окружность составного 
зубчатого колеса касается делительной дуги сектора в точке М. Координаты точек пе
ресечения профилей зубьев условного (соответствующего составному при данном вы
лете секторов) колеса с окружностью радиуса гу будем определять относительно коор
динатных осей X и Y, причем начало этой системы координат совпадает с центром де
лительной дуги зубчатого сектора (рис. 4 а).

Изображенные на рис. 4 б углы ц/, ср и 0усл определяются по следующим 
зависимостям

Ф л / 2 х ZyQji, (15)
ф = (тт / 2 х zyCJ1) + inv а, (16)

0 Усл = [(я / гусл) + inv а] + inv [arccos (rb усл / ry)]. (17)
Искомые координаты точек пересечения для условного колеса определяются по 

формулам
хусл — гу х sin [0усЛ + (71 / zycn) х (i — 1)], (18)

Уусл = Гу X sin [0усл +  (71 /  Zycn) X (i -  1)] - гусл -  г. (19)
В выражения (15)... (19) входят следующие величины:
zycn -  число зубьев условного (эквивалентного составному с данным вылетом 
секторов цельного) зубчатого колеса,
гь усл -  радиус основной окружности условного зубчатого колеса, 
а  - угол главного профиля исходного контура,
Гусл -  делительный радиус условного зубчатого колеса, 
г -  делительный радиус зубчатого сектора (колеса-заготовки).

Координаты х ' н  и у'н точек 
пересечения профилей зубьев секто
ра при данном его вылете относи
тельно оси вращения с окружностью 
радиуса гу определим в подвижной 
системе координат X'O'Y', ось O'Y' 
которой проходит через точку пере
сечения профиля зубьев сектора с 
основной окружностью колеса- 
заготовки (см. рис. 5). Примем, что 
(71 / 2z) + inv а  = А, приведем коор
динаты в системе X'O'Y' к системе 
координат XO'Y' и получим

х„ = х'н х cos А + у 'н  х sin А,
Ун = у'н* cos А - х'н х sin А. (20) 

Расстояние между точками 
(Хусл, Уусл) И (хн, Ун) пересечения ок
ружности радиуса гу с профилями 
зубьев условного зубчатого колеса и 
зубчатого сектора определяется по 
формуле

R=[(XyM-XH)2 +( УусЛ-н)2]0’5, (21) 
а угол наклона прямой, 
соединяющей эти точки, к оси 
абсцисс

Р  =  arctg ( уУсЛ -  Ун) /  ( х У с л  -  Хн). (22)

Рис. 5. Схема определения координат точек 
профиля зубьев сектора
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Приведенные в данной статье зависимости и системы уравнений являются осно
вой , закладывающей предпосылки для разработки подробных методик проектирования 
н теоретического исследования основных характеристик нового класса зубчатых пере
дач, а именно передач с составными полисекторными зубчатыми колесами.

Литература. 1. Скойбеда А.Т., Даньков А.М. Передаточные механизмы на основе 
составных зубчатых колес.- Минск, 2000.- 96 с. 2. Литвин Ф.Л. Проектирование меха
низмов и деталей приборов. -  Л.: Машиностроение, 1973.-696 с.
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В статье рассмотрены основные этапы автоматизированного проектирования 
тоническо-цилиндрической прецессионной передачи. В результате данного проектиро
вания на основе наиболее общей исходной информации создается проект сборочного 
чертежа разрабатываемой передачи.

При автоматизации проектирования любого технического объекта создаются и 
используются уже существующие методы, алгоритмы и программы, реализующие на 
ЭВМ отдельные этапы данного проектирования.

При автоматизации проектирования коническо-цилиндрической прецессионной 
передачи (КЦПП) [1] был широко использован метод параметрической оптимизации, 
реализованный на ЭВМ при помощи таких приложений опреционной системы 
Windows, как Excel и AutoCAD. Для этих приложений был создан пакет из нескольких 
программ на языках VBA и AutoLISP, в котором использованы научные разработки и 
обобщен опыт проектирования КЦПП [2]. Данные программы позволяют после задания 
наиболее общей исходной информации получить результат проектирования в виде чер
тежа зубчатых колес КЦПП -  сателлита и центрального колеса, находящихся в зацеп
лении. Полученный чертеж является основой для разработки сборочного чертежа.

Основой пакета является программа на языке VBA, работающая в среде прило
жения Excel, под управлением которой работают все другие программы. Схема ее алго
ритма представлена на рис. 1, а описание данного алгоритма приведено ниже.

Блок 1 -  ввод исходных данных.
Блок 2 -  вызов процедуры PO_KHV создания ряда комбинаций чисел зубьев 

центрального колеса и сателлита, обеспечивающих заданное передаточное отношение. 
Фактическим параметром является kol -  количество вариантов передачи. Полученные 
числа зубьев центрального колеса и сателлита заносятся в таблицу файла 
АПКЦПП.хк.

Блок 3 -  начало цикла по количеству kol вариантов передачи, в котором рассчи
тывается каждый из них.

Блок 4 -  выбор типа электродвигателя из базы данных, хранящейся в файле 
A njO jnn .x ls.

Блок 5 -  расчет модуля.
Блок 6 -  ввод количества зубьев долбяка для обработки зубьев центрального ко
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леса.
Блок 7 -  расчет геометрических параметров центрального колеса и сателлита в 

процедуре SK.
Блок 8 -  конец вышеописанного цикла.
Блок 9 -  вызов процедуры vars. Данная процедура, в свою очередь, объединяет 

ряд процедур. В результате выполнения этих подпрограмм из базы данных выбирается 
любой рассчитанный вариант передачи; формируется файл vl.lsp, в котором на языке 
AutoLISP отражается информация из базы данных и запускается приложение AutoCAD. 
В системе AutoCAD под управлением описываемой процедуры загружается и запуска
ется на выполнение файл vl.lsp. Информация данного файла служит основой для рабо
ты другой программы -  зацепление, lsp. Программа зацеп ление-lsp в среде системы 
AutoCAD позволяет построить изображения сателлита и центрального колеса.

Рис. 1. Схема алгоритма автоматизированного проектирования КЦПП
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Полученное изображение является основой для вычерчивания сборочного чер
тежа прецессионного редуктора.

Процедура vars при наличии базы данных в файле АП КЦПП.хЬ может быть 
выполнена независимо от основной программы.

Автоматизация трудоемкого процесса параметрической оптимизации и связан
ных с ней предварительных расчетов значительно позволила повысить производитель
ность проектирования КЦПП. Если до разработки описанного пакета программ проек
тирование КЦПП велось путем построения на ЭВМ сложных геометрических моделей 
зубчатых колес [2] и путем визуального анализа определялась “пригодность” того или 
иного варианта модели, то с введением в практику автоматизированного расчета, осно
ванного на научных исследованиях, появилась возможность свести процесс проектиро
вания лишь к вводу исходных данных, выбору варианта передачи, дочерчиванию ее 
сборочного чертежа и деталировке.

На рис. 2 представлена схема прецессионного редуктора, полученная на основе 
схемы зацепления центрального колеса и сателлита КЦПП. Данная схема построена в 
среде графической системы AutoCAD в результате работы вышеописанной программы.

Схема зацепления центрального колеса и сателлита КЦПП на рис. 2 выделена 
толстыми линиями. Остальное изображение дочерчено средствами графической систе
мы AutoCAD.

Перспективой представленной разработки является дальнейшая автоматизация

процесса проектирования, вплоть до получения при помощи ЭВМ готовых чертежей 
деталей КЦПП.

Литература. 1. Патент 2029170 РФ, МКИ6 F16 Н1/32. Планетарная прецессион
ная передача / П. Н. Громыко (РФ). — № 5004739/28: Заявлено 01.07.91. Опубл. 20.02.95. 
Бюл. № 5 . - 4  с. 2. Планетарные прецессионные передачи (ППП). Кинематический, си
ловой и технологический аспекты их создания / П.Н. Громыко, А.А. Жолобов, А.А. 
Стаценко и др.; Под. общ. ред. А. Т. Скойбеды. — Мн.: БГПА, 2000. -  252 с.
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О.С. Руктешель, Ан.М. Захарик, А.Н. Кузьмин, Ал.М. Захарик

МЕТОД РАСЧЕТА ДИНАМИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ ТРАНСМИССИИ 
С УЧЕТОМ КИНЕМАТИЧЕСКОГО ВЗАИМОДЕЙСТВИЯ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 

ПРИ ПЕРЕДАЧЕ КРУТЯЩЕГО МОМЕНТА

Белорусский национальный технический университет, РУЛ МАЗ.
Минск, Беларусь

Динамическая нагруженность трансмиссии транспортного средства, а следова
тельно, и её надёжность и долговечность, в значительной степени обусловлена пара
метрами её составляющих узлов. Поэтому на этапе проектирования конструктор дол
жен руководствоваться определённой схемой, в основе которой лежит в наиболее пол
ном объёме динамическое моделирование с учётом реального взаимодействия элемен
тов в процессе работы, для построения безрезонансной долговечной конструкции 
трансмиссии.

При этом на первом этапе происходит построение кинематическо-динамической 
модели, основывающееся на исходных данных, полученных из тягово-динамического 
расчёта, на основании параметров прототипа и др. Выходными параметрами её иссле
дования являются частоты собственных колебаний, амплитуды резонансных режимов, 
долговечность зубчатых передач с расчётным коэффициентом динамичности.

С ростом производительности ЭВМ и с появлением в связи с этим мощных па
кетов трехмерного моделирования появилась возможность создавать точные модели 
реальных механизмов, которые впоследствии можно изучить с точки зрения кинемати
ческого согласования и получения заданного закона движения выходного звена.

В таких программах можно компоновать различные шарниры, сложные взаимо
связи деталей. Имеется также возможность моделирования контакта поверхности по 
поверхности, открывая большие перспективы для моделирования сложных процессов, 
происходящих в зубчатых зацеплениях автомобильных и автобусных трансмиссий.

Однако следует отметить, что, создавая подобную модель, исследователю важно 
не просто получить аналог реального механизма с заданным законом движения ведомо
го звена, что в основном и представляется в большинстве пакетов трехмерного модели
рования. Обобщая основной их недостаток, можно выделить основное требование к 
программам такого рода (не обязательно касаясь зубчатого зацепления): необходимость 
объединения модулей "механизм" и расчетных методов (например, МКЭ) с целью по
лучения реальных взаимодействий реальных тел, а не упрощенных абсолютно жестких 
моделей.

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

При этом трансмиссия транспортного средства рассматривается как состоящая 
из 2-х элементов -  динамического и кинематического (рис. 1) в соответствии с разрабо
танной т.н. “Системой адекватного моделирования трансмиссии” (САМТ).

Динамическая модель, представляющая подсистему 1, описывает инерционно- 
жесткостную часть трансмиссии и состоит из матриц соответствующих элементов свя
зи дифференциальных уравнений.
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Рис. 1 Взаимосвязь элементов САМТ.

Кинематическая модель (подсистема 2) представляет реальные положения эле
ментов трансмиссии в каждый момент времени с учётом взаимодействия зубьев зубча
тых колёс. Предложенная кинематическая модель однозначно определяет положение 
составляющих звеньев в соответствии с балансом действующих сил, возникающих в 
процессе зацепления в точках контакта зубчатых колёс. При этом в САМТ моделируют
ся элементы трансмиссии с полным набором погрешностей изготовления и сборки, ко
торый является дополнительным источником динамического нагружения.

Объединение 2-х подсистем в кинематическо-динамической модели позволяет 
исследовать взаимодействие не только упругосоединённых и демпфирующих элемен
тов, каковыми в классическом моделировании представляется трансмиссия, но и кон
тактирующих по поверхностям тел, что наиболее важно для исследования надёжности 
зубчатых соединений.

При формировании подсистемы 2 САМТ ставится задача создания адекватной 
модели зубчатых колёс, которая должна учитывать:

- высокую точность моделирования поверхности зубьев,
- адекватность построенной модели реальному зубчатому механизму с учётом пе

реходных поверхностей,
- компактность математического описания модели,
- возможность динамичной модификации модели с целью моделирования погреш

ностей изготовления зубчатых колёс,
- возможность моделирования динамической податливости зубьев,

При этом компьютерная модель зубчатых колёс, состоящая из ведущего (а), са
теллита (Ь) и ведомого (g) колеса, представляется в виде матрицы расчётных сечений

М А п -А , +1
a . . .g \ = \ \ М

А - А
ag cos (У?), О)

где Р - угол между осями симетрий сечений в плоскостях п и п+1;
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матрица координат поверхностей зубьев зубчатого колеса:
X , У,

У2 Icosfazia..,) - sin(«W..*) Ч„..,|

l k V A х ,  у , a...g
ill xt у,
! И _Д- Х г Г2 ||cos(̂ Z2o ̂ ) -sm(<p;2af,) y

,Г * = |sin(̂ Z2....t) cos(<p21„ x) ”aya g
7х ,  Y,

\ Я - Ц
X ,  У,т II II
Х г У2

х ,  у ,

cos (<pZJag) ”ay a J\\

где X, , Y t - координаты точек профиля зубчатого колеса, i  = l . . . N p  (N p -  количе
ство точек),

Фгта g' угловая толщина зуба Z,, j =  (1 . . . т ) ;

” аха , ”ауа - координаты оси зубчатого колеса;
Ап -А„ ,Ап+1 - А п+1 - расчётные сечения шестерни плоскостью, перпендикулярной 

оси вращения.
Модель динамической системы бортового редуктора используется для расчёта 

крутильных и поперечных колебаний ведущей шестерни (в вертикальной и горизон
тальной плоскостях), связь которых обеспечивается кинематическим соотношением со
ответствующих перемещений (рис. 2):

R\ <Pi = R2 <Р2 ~ x \ ~ Y\ tg(o), ( 2 )

где R[, (pi, R-2, <pi -  делительные радиусы и углы поворота соответственно ведущей 
и ведомой шестерён; 
а  - угол профиля зубчатого зацепления;
X], Yj -  смещение центра масс ведущей шестерни 

Рекомендации по численным значениям коэффициентов жесткости зубьев, необ
ходимые для получения расчетных нагрузок (в соответствии с рис. 2), полученные в раз
личных источниках, отличаются между собой в значительных пределах. Поэтому для 
анализа действующей конструкции за основу берутся данные по расчёту жёсткости 
зубьев, полученные МКЭ, как наиболее точного метода, а для решения оптимизацион
ных задач при отсутстви разработанных конструкций зубчатых колес -  аналитические 
расчёты, основанные на учете как изгибных, так и контактных составляющих деформа
ции.

Рис. 2 Взаимосвязь крутильных и поперечных перемещений шестерён.

На рис. 3 показано соотношение деформации зуба ведущей шестерни 5, (в долях 
модуля упругости Е), высоты зуба h  (в долях модуля) и угла наклона зуба Д  полученное 
обоими методами. Поверхности 1 -  расчёт МКЭ, 2 -  аналитический метод расчёта полу
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чены для деформаций зубьев ведущей шестерни бортового редуктора ведущего моста 
автобуса.

Рис. 3 Деформация зубьев при расчёте различными методами

Видно, что деформации, рассчитанные аналитическим методом (поверхность 2) 
сказываются несколько ниже на вершине зуба и выше у его корня из-за учёта податли
востей обода зацепляющихся колёс.

Рис. 4. Взаимосвязь кинематической и динамической моделей 
в едином расчетном блоке модели трансмиссии.
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Рис. 6 Построение динамической модели.

На рис. 5 и 6 представлена схема автоматизированного построения модели 
трансмиссии с учетом взаимодействия обеих подсистем в соответствии с рис. 1.

УДК 629.11: 004.89
В.П. Тарасик, С.А. Рынкевич

ИССЛЕДОВАНИЕ ЭФФЕКТИВНОСТИ АВТОМАТИЧЕСКОГО УПРАВЛЕНИЯ 
АВТОМОБИЛЕМ НА ОСНОВЕ ТЕОРИИ НЕЧЕТКИХ МНОЖЕСТВ

Могилевский государственный технический университет 
Могилев, Беларусь

Автоматизация управления автомобилями позволяет существенно повысить по
казатели их эффективности и качество процессов функционирования механизмов и 
подсистем, обеспечить высокий технический уровень и конкурентоспособность. В свя
зи с бурным развитием электронных вычислительных средств и микроэлектроники на 
современных автомобилях перспективным направлением автоматизации является соз
дание интеллектуальных систем управления (ИСУ) [1].

Цель выполненных исследований — разработка алгоритма интеллектуального 
управления автомобилем с использованием методологии на основе теории нечетких 
множеств (ТНМ) [2, 3] и оценка его эффективности на конкретном автомобиле.

В качестве объекта управления выбран автомобиль-самосвал БелАЗ грузоподъ
емностью 45-60 т, оснащенный дизельным двигателем мощностью 537 кВт и гидроме
ханической коробкой передач (ГМКП) с блокируемым гидродинамическим трансфор
матором (ГДТ).

В соответствии с методологией системного подхода в процессе исследований 
объект автоматизации рассматривается как система с сосредоточенными параметрами, 
функционирующая в условиях внешней среды, оказывающей многофакторные случай
ные воздействия. Физические свойства объекта описываются системой обыкновенных 
нелинейных дифференциальных уравнений. Сложность теоретической математической 
модели не позволяет в приемлемые сроки решать поставленные проблемы и не годится 
для создания алгоритма работы контроллера системы управления. Для построения ал
горитма функционирования автоматизированной системы управления (АСУ), оценки 
показателей качества и эффективности автотранспортных средств (АТС) целесообразно
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использовать экспериментальные факторные модели [4]. Такие модели получают на 
основе теории планирования эксперимента.

Разработка алгоритма интеллектуального управления включает два этапа. На 
первом этапе проводился планируемый вычислительный эксперимент на основе теоре
тической математической модели автомобиля. Полученные регрессионные модели за
тем использовались для оптимизации характеристик АСУ [5]. Эти характеристики со
ставляют основу ИСУ, ее ядро.

Далее это ядро необходимо трансформировать, наполнив его интеллектуальны
ми качествами и наделив способностью мыслить и принимать решения. Для этого ис
пользуются принципы теории искусственного интеллекта и ТНМ, что позволяет соз
дать простой алгоритм работы контроллера системы управления, обеспечивающий вы
сокое быстродействие и функционирование в режиме реального времени [2].

Трансформация ядра алгоритма АСУ является вторым этапом синтеза. На этом 
этапе используют методологию, изложенную в работе [3]. Данная методология включа
ет следующие процедуры: описание информационных переменных с помощью функ
ций принадлежности; составление продукционных правил управления; составление 
программы для получения выходного решения на основе составленных правил.

Использованы следующие информационные переменные: угловая скорость тур
бинного колеса ГДТ <ут, положения педалей акселератора у а и тормоза у т, номер Nn 
эключенной передачи, скорости изменения положения педалей акселератора у а и тор
моза у т , ускорение (замедление) v машины и величина уклона г продольного профиля 
опорной поверхности дороги. С помощью функций принадлежности предпосылок IR, 
IZ. BNPA, BNPT,VU описаны информационные переменные у а, у т , v , у а, у -г, i [3].
В качестве функций принадлежности заключений PPVV и PPVN приняты А-образные 
функции. Используемые функции принадлежности нечетких множеств имеют следую
щий физический смысл: IR и IZ— интенсивность разгона и замедления, BNPA и BNPT 
— быстрота нажатия на педали акселератора и тормоза, VU — величина уклона, PPVV 
a PPVN — программные значения переключений соответственно на высшие и низшие 
передачи.

Были составлены 12 продукционных правил. Они сформированы с использова
нием стандартной программы «fuzzy logic» (рис. 1).

* Rule Editor Fuzzyness_01

SlS&vfet ...
Z l f ( I Z b V ) a n d ( P T b S B ) t h e n ( P F V N b R ) { 1 )  
a  If (IR b  N ) then (P P W  b  S IP P v N  b  S ) ( 1 )
4. If (IR b  V ) and (VU b  B) then (P P W  b  P) fl)
5. If (VU b  B) and (P A  b  SB) then (PP V N  b  R ) (1)
a  If (VU b  B) and (PT b  S N ) then ( P F W  b  P f f W N  is R ) (1)
7 . If ( E  b  N ] and (VU b  M ) then (P P W  b  S IP P V N  b  S) (1)
8. If (IR b  O V ) and (PA b  SB) then ( P P W  b  P) (1) 
a  If (B N P T i s B ) t h e n ( P F W b P ) ( 1 )
10. If (IZ  b  O V ) and (PT b  SB) then (PP V N  b  R ) (1)
11 If (8 N R A  b  B] then (P P W  b  R) (1)
I Z  If ( E  b V )  and (B N PT b  B) then (PP V N  b  R ) (1)

В
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Рис. 1. Продукционные правила нечеткого управления
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Для реализации на ЭВМ процедуры трансформации синтезированного ядра ал
горитма для АСУ с использованием теории нечетких множеств была разработана про
грамма, алгоритм которой приведен на рис. 2.

На рис. 3 показан алгоритм программы расчета эффективности управления ав
томобилем с применением теории нечетких множеств.

Исследования эффективности алгоритма управления автомобилем осуществля
лись в соответствии со следующей методикой. Производились расчеты на ЭВМ при 
имитации движения карьерного самосвала БелАЗ-7555А по типовому маршруту карье
ра «Гранит» (г. Микашевичи). Длина трассы составляет 3000 метров и содержит 22 
разбиения по участкам, включающим повороты, уклоны и единичные препятствия, 
требующие изменения скорости движения в соответствии с техническими требования
ми на эксплуатацию автомобиля. Количество заездов равнялось трем в каждом направ
лении. При этом фиксировались следующие характеристики: средняя скорость движе
ния vcp, путевой расход топлива Qs, количество переключений передач, блокировок и 
разблокировок ГДТ, величина максимальных продольных ускорений на рабочем месте 
водителя. Переключения передач, блокировки и разблокировки ГДТ осуществлялись по 
оптимальным характеристикам, разработанным в работе [5].

При моделировании учитывалась логика действий водителя, которая сводилась 
к различному воздействию на педали акселератора и тормоза, определяющему степень 
разгона либо замедления АТС. Имитировались действия квалифицированного водителя 
в типовых дорожных ситуациях, как то: снижение скорости на поворотах и при преодо
лении единичных препятствий путем применения основной тормозной системы, огра
ничение скорости на спусках, разгон с максимальной интенсивностью.
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четкое выходное решение
Рис. 2. Алгоритм программы получения выходного решения на основе 

теории нечетких множеств
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Рис.З. Алгоритм программы расчета эффективности 
управления автомобилем на основе теории нечетких множеств

На рис. 4 показаны результат формирования управляющего сигнала на переклю
чение передачи при разгоне автомобиля программой «fuzzy».
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Рис. 4. Процессы получения управляющего сигнала: 

а — на режиме разгона; б — для режима торможения на спуске
Из рис.4,а видно, что при разгоне автомобиля (предположим, при движении на 

второй передаче) с ускорением 1,58 м/с2 (соответствует значению аргумента параметра 
IR = 0,806) и полном и быстром нажатии на педаль акселератора сформирована коман
да на более раннее переключение на высшую (третью) передачу, т.е. на 15% раньше по 
сравнению с программным значением. При движении автомобиля на крутом спуске 
(рис.4,6), соответствующем величине уклона 0,0836, при резком торможении (полное и 
быстрое нажатие на педаль тормоза) сформированы две команды: запрет переключения
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£ 2  высшие передачи (область программных значений 1,8 ют 0пт) и смещение момента 
гереключения на низшую передачу в сторону раннего управления на величину 40% от 
гэограммного значения.

Эффективность алгоритма ИСУ автомобилем оценивалась по отношению к 
;* правлению по оптимальным характеристикам с элементами искусственного интеллек
та и без них.

Средняя скорость, путевой расход топлива и другие показатели определялись по 
результатам пяти заездов по трассе на каждом из режимов движения: 1) с управлением 
то оптимальным характеристикам без учета и 2) с учетом интеллектуальных качеств 
гистемы.

В результате проведенных расчетов установлено, что в первом случае среднее 
количество переключений передач составило 26 (14 на высшие и 12 на низшие переда
ли), блокировок ГДТ — 24, разблокировок ГДТ — 20. Средняя скорость движения со
ставила 6,72 м/с, а путевой расход топлива — 379,4 л /100 км. Во втором случае общее 
количество переключений передач сократилось на 6 (в 1,3 раза); при этом достигнуто 
уменьшение количества переключений на высшую передачу на 4 (в 1,4 раза) в связи с 
запретом. Количество разблокировок ГДТ из-за ухудшения дорожных условий (подъе
мы и препятствия) увеличилось на 6 (в 1,3 раза). Последний фактор, очевидно, способ
ствует наблюдаемому увеличению средней скорости движения (6,81 м/с) и снижению 
путевого расхода топлива (374,3 л /100 км).

Установлено, что смещение программных характеристик управления (более 
ганние переключения передач) при движении автомобиля в условиях, приближенных к 
теальным, позволяют улучшить технико-экономические показатели. Сделан важный 
вывод: при разгоне или замедлении автомобиля необходимо осуществлять более ран- 
зие переключения передач. Эффективность такого управления оценивалась путем дви
жения автомобиля по маршруту вначале без смещения характеристик управления, а за
тем со смещением, причем во втором случае применялось интеллектуальное управле
ние. В итоге во втором случае средняя скорость повысилась на 5%, а путевой расход 
топлива снизился на 6%.

Установлен эффект повышения безопасности движения автомобиля и надежно
сти управления при наделении системы интеллектуальными качествами. Это обеспечи
вается путем более строгого соблюдения предписаний инструкции по эксплуатации. 
Отмечено также, что максимальные значения продольных ускорений автомобиля в 
этом случае снижаются в 1,1—1,2 раза.

Результаты оценки эффективности управления приведены в таблицах 1 и 2.
Таблица 1. Выявление эффекта от использования ИСУ на автомобиле

Показатель
Характеристики
ния

маршрута движе-

Без единичных 
препятствий

С единичными 
препятствиями

Технико-экономические показатели
Повышение средней скорости + -
Снижение расхода топлива + +
Снижение динамических нагрузок + +

Безопасность и надежность
Обеспечение безопасности + +
Обеспечение надежности + 4-

Примечание: + есть эффект; -  нет эффекта
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Таблица 2, Результаты оценки эффективности ИСУ автомобилем
П а р а м е т р ы

Режим
движения

Сред
няя
ско

рость
Кр,

м/с

Путевой 
рас
ход топли
ва
а
л/100км

Макс. про
дол.
ускорения 
V, м/с2

Количество
переключе
ний
на 1 км пу
ти

Количество бло
киро
вок (разблокиро
вок) на 1 ГДТ на 1 
км пути

1. Управление
по оптимальным 
характеристикам 
без применения ИИ

6,72 379,4 1,23... 1,27 8,7 14,7

2. Интеллектуальное 
управление

6,81 374,3 1,15...1,19 6,7 16,7

Характеристика
увеличения параметра 
Характеристика

1,013 1,14

уменьшения параметра 1,014 1,07 1,3

Анализ приведенных в таблицах 1 и 2 результатов показывает, что использова
ние ИСУ на АТС является обоснованным и дает неоспоримый эффект практически для 
всех случаев движения (исключением является режим движения с препятствиями, ко
торый приводит к некоторому снижению средней скорости). В целом интеллектуальное 
управление АТС на карьерном маршруте увеличило среднюю скорость движения авто
самосвала на 1,3%, снизило путевой расход топлива на 1,4% и максимальные продоль
ные ускорения на 7%. Отмечено снижение количества переключений передач (в связи с 
запретами) на 30% и некоторое увеличение количества блокировок/разблокировок ГДТ 
(на 14%). Невысокий процент улучшения скоростных и топливно-экономических пока
зателей объясняется тем, что, во-первых, сравнение осуществлялось с теоретическими 
оптимальными, уже и так улучшенными характеристиками, во-вторых, интеллектуаль
ное управление в первую очередь обеспечивало безопасность движения путем осуще
ствления запретов на переключения на высшие передачи на спуске, при торможении и 
т.д., в-третьих, оценка производилась на маршруте, имеющем сравнительно небольшую 
протяженность. Снижение максимального продольного ускорения достигнуто, по- 
видимому, за счет коррекции моментов переключений передач в зависимости от вели
чины ускорения (замедления) машины, а также за счет оперативного контроля за 
управляющими воздействиями (характеристиками нажатия на педаль акселератора и 
тормоза).

Выводы. Применение интеллектуального управления энергетическими режи
мами автомобиля позволило выявить следующие эффекты:

осуществлялось автоматическое смещение оптимальных характеристик управ
ления переключениями передач при разгонах и замедлениях автомобиля. В результате 
средняя скорость увеличилась на 5%, а путевой расход топлива снизился на 6% по 
сравнению с управлением по оптимальным характеристикам без учета величины уско
рения машины;

осуществлялись запреты на переключения на высшие передач в опасных ситуа
циях (на крутых спусках, при высоких скоростях движения, при нажатии на педаль 
тормоза);

обеспечено снижение продольных ускорений автомобиля даже без применения 
процессов управления двигателем при переключениях передач;

повысилась эффективность торможения путем применения торможения двига
телем и более раннего переключения на низшие передачи;
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повысилась общая безопасность управления автомобилем.
Исследования, проведенные в настоящей статье, могут быть положены в основу 

гоздания интеллектуальных систем управления различными автомобилями и разработ
ан эффективных алгоритмов их управления.
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В.В. Корсаков, Ан.М. Захарик, Ал.М. Захарик, А.Н Кузьмин

ВЕДУЩИЙ МОСТ С ОПТИМАЛЬНЫМИ ПАРАМЕТРАМИ 
СОСТАВНЫХ ЭЛЕМЕНТОВ БОРТОВОЙ ПЕРЕДАЧИ

Минский автомобильный завод 
Минск, Беларусь

Для ведущего моста портального типа транспортного средства построена дина
мическая модель с учётом кинематического взаимодействия её составляющих звеньев, 
анализируя результаты моделирования, можно сделать вывод о существующих резо- 
£2насных явлениях бортового редуктора в области рабочих частот трансмиссии, кото
рые в значительной степени влияют на надёжность деталей трансмиссии. Однако, из
меняя параметры элементов зубчатого зацепления, к которым

Рис. 1. Зависимость резонансной частоты и коэффициента динамичности от т 3
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относятся числа зубьев (Z), модуль зубчатых колёс (т), угол наклона зуба (J3),' угол 
профиля (а) ,  ширина зубчатого колеса (В), можно спроектировать редуктор с диапазо
ном собственных частот, находящимся вне пределов частот возбуждающих усилий.

Рис. 2. Зависимость резонансных частот и коэффициента динамичности от 1з’

Рассмотрим воздействие главных параметров трансмиссии на её динамическую 
нагруженность.

На рис. 1 представлена зависимость частот, при которых наблюдается резонанс 
и коэффициент динамичности, принятый в данном случае как мера статического мо
мента на ведущей шестерне бортового редуктора ведущего моста от массы ведущей 
шестерни. Пунктирными линиями а-а и b-b обозначены пределы максимальных и ми
нимальных значений m3 ’, варьирование параметров внутри которых возможно без из
менения конструкции. Точки ai. . .5  являются значениями исследуемых параметров при 
изучении измененного агрегата с новыми характеристиками в пределах исходных тре
бований к данному узлу.

На рис. 1 можно выделить 3 условныные области, где изменение массы по- 
разному влияет на поведение резонансных кривых. Область “а” характеризуется резким 
снижением резонансных частот на всех кривых. Область “в” -  переходная, на которой 
сохраняется значительное уменьшение резонансных частот обобщенной координаты уз~ 
и незначительно -крутящего момента Мз- и продольного смещения ведущей шестерни 
хз. В области “с” изменение массы практическми не приводит к изменению частотного 
диапозона.

Аналогичные зоны можно выделить и на рис. 2, где показана зависимость резо
нансных частот для обобщенных координат, влияющих на работоспособность бортово
го редуктора, от момента инерции подвижных деталей бортового редуктора. В зоне “а” 
при незначительном увеличении момента инерции происходит существенное снижение

0,5 1,0 1,5 2,0 ,3 ,0
С 3.к г /м 10

Рис. 3. Зависимость резонансных частот от изгибной жёсткости полуоси.
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частот по всем кривым за исключением кривой хз-; которая на всех диапозонах практи
чески неизменна. Переходная зона “в” сглаживает резкое падение значений ординаит и 
область “с” характеризуется практически пологими кривыми при значительном увели
чении 1з-.

Зависимость резонансных частот от изгибной жесткости полуоси (в вертикаль
ной (верхняя кривая) и горизонтальной (нижняя кривая) плоскостях) носит характер, 
изображенный на рис 3.

В области практически достижимых значений Сз (внутри прямых а-а и b-b в со
ответствие с рис. 1 и 2) указанные кривые представляют собой почти прямые линии, 
незначительно изменяющие частоты с ростом изгибной жесткости. На частотные ха
рактеристики других параметров (Хз>, Уз ) изгибная жёсткость практически не влияет и 
поэтому на рис. 3, в отличие от рис. 1 и 2 такая зависимость не приводится.

Влияние геометрических параметров зубчатых передач представлено на рис. 4 и 
5. Указанные параметры в большей мере влияют на поперечные перемещения. Особого 
внимания заслуживат область “а” (рис. 5), где особенно сильно сказываются осевые на
грузки на подшипниковые узлы зубчатых колес бортового редуктора при больших а  и 
область Ь, характеризуемая резким возрастанием Кд.

20 — - 160
20 40 60 80 100 120

ГЛ V

Рис. 4. Зависимость резонансных частот от геометрических размеров ведущего звена.

3' о

Рис. 5. Зависимость резонансных частот от угла профиля зубчатого колеса.

Приведенные графики влияния различных параметров трансмиссии транспорт
ного средства на её частотные и динамические характеристики показывают, что дина
мическая нагруженность агрегатов в значительной степени зависит от конструкции ка
ждой составной части. Задача конструктора обозначить зоны возможных динамических 
перегрузок и уже на этапе проектирования предвидеть возможные пути создания опти
мальных агрегатов трансмиссии.

Основываясь на данных расчёта динамики трансмиссии, была разработана про
грамма оптимизации параметров зубчатого зацепления, в основе которой было выделе
но 2 основных критерия:

1- резонансная частота лежит за пределами рабочей зоны исследуемого агрега
та. При этом коэффициент динамичности Кд должен лежать в заданных пре-
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делах для максимальных значений рабочих частот, т.е. дополнительно иссле
дуется «пологость» подъема резонансной кривой для различных вариантов 
варьируемых параметров.

2- при невозможности выполнения критерия 1 при заданных ограничениях оп
тимизируемых параметров отобрать набор вариантов при условиях
д рез <  д гр И Кд1т ах  2= Кдщ ах-

В качестве вспомогательных критериев используются также: минимум массы, 
предпочтение стандартному режущему инструменту, минимальные габариты, минимум 
стоимости.

В алгоритме оптимизации применён метод прямого перебора, т. к. при конст
руировании не всегда есть необходимость получения единственного решения. Часто в 
практических работах наиболее предпочтительным является получение набора воз
можных вариантов, предоставляя конструктору возможность выбора по дополнитель
ным критериям эффективности, которые сложно заложить в алгоритм программы.

По результатам работы программы построена таблица, анализируя которую, 
можно сделать вывод о возможности подбора приемлемого варианта по дополнитель
ным критериям оптимизации.

Оптимизируемые параметры и резонанасные параметры

Таблица
№

п/п
2 в щ г вд ш Р R др* т г — 1шах

1 10 34 3,5 18 30,0 24,1 2,7
2 11 37 3,5 16 24,0 21,3 2,5
3 12 37 3,5 20 21,0 22,1 2,8
4 15 46 4 15 28,5 24,1 2,5
5 17 52 3,75 16 22,0 23,9 2,6
6 19 59 3,75 12,1 24,0 24,9 2,5
7 21 64 3,75 17 24,5 25,2 2,9
8 21 64 3,5 15 22,5 25,0 3,1

В частности, отбрасываются варианты №7 и №8 , несмотря на довольно высокие 
9рез (25,2 для №7 и 25,0 для №8), т.к. данные варианты имеют высокие Кд.

Варианты №2 и №1 имеют хорошие показатели по 9рез и Кд и малые габариты
из-за небольшого числа зубьев Zm и низкого модуля. Однако неоправданно широкие 
венцы шестерен и большие радиусы полуосей делают неприемлемыми данные вариан
ты для конструктивного воплощения. Сравнивая варианты 4 и 5 с 6 -м видим, что зуб
чатые колеса первых вариантов проигрывают по габаритной ширине. 3-й вариант по 
сравнению с 6-м имеет более высокий угол наклона зуба /?, что дополнительно догру
жает упорные подшипники ведущей шестерни.

Таким образом, из определенного набора вариантов, руководствуясь теми или 
иными соображениями, конструктор имеет возможность выбрать вариант наиболее 
подходящий конструкции. В нашем случае -  это вариант №6.
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МОДИФИЦИРОВАННЫЕ ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ С УЛУЧШЕННЫМИ 
ВИБРО АКУСТИЧЕСКИМИ ХАРАКТЕРИСТИКАМИ

Институт надежности машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Несмотря на интенсивное развитие и совершенствование электроприводов зуб
чатые передачи до настоящего времени остаются одним из наиболее распространенных 
:-лементов трансмиссий, работающих в режиме редуцирования и мультипликации. 
Производство редукторов на их основе относится ко второй по объемам и значимости 
:грасли машиностроения индустриально развитых стран мира, что взаимосвязано пре
жде всего с относительно простыми схемами изготовления, низкой стоимостью, высо
той надежностью и большой нагрузочной способностью передач зацеплением.

Вместе с тем, сама схема взаимодействия зубьев при передаче крутящих момен- 
::в обусловливает генерирование ими колебаний, связанных с динамическим взаимо
действием зубьев при входе и выходе из зацепления значительными колебаниями же
сткости по фазе зацепления. Зубчатые передачи становится источником шума и вибра
ций, отрицательно воздействующих как на окружающую среду, так и сам механизм, 
интенсивность разрушения которого в связи с вибрационной нагруженностью в про
цессе эксплуатации возрастает.

Шумы и вибрации генерируются на зубцовых частотах и их гармониках, интен
сивность которых возрастает с увеличением нагруженности и связана, в основном с пе
риодическим изменением жесткости зацепления при повороте шестерен на угловой 
шаг, а также собственных частотах и их гармониках, возбуждаемых динамическим 
взаимодействием зубьев при входе и выходе из зацепления. Интенсивность последних 
возрастает практически линейно с увеличением частоты вращения зубчатых колес и в 
степенной -  при увеличении отклонений их шагов зацепления, обусловленных погреш
ностями изготовления, износами и деформациями зубьев. При этом в зацеплении воз
никают динамические составляющие нагрузки, существенно изменяющие нагружен- 
ность зубьев и трибологические параметры их взаимодействия, что приводит к уско
ренной потере их работоспособности.

Существующие способы решения этой проблемы условно можно разделить на 
три группы:

-повышение точности изготовления зубчатых передач;
- создание модифицированной, по сравнению со стандартной, геометрии зубчато

го профиля;
-модифицирование конструкционного исполнения зубчатого колеса или передачи 

в целом.
Повышение точности изготовления зубчатых передач на одну степень позволяет 

снизить шум и вибрации на 1-2дБ, а в ряде случаев и выше, однако приводит к резкому 
увеличению их стоимости и усложнению технологии изготовления. Возникает необхо
димость введения в технологический процесс дорогостоящего, трудоемкого и техниче
ски сложного процесса шлифования зубьев. Однако и это не позволяет радикально ре
шить существующие проблемы, поскольку не устраняет колебания жесткости зацепле
ния и деформаций зубьев. Поэтому для высокоточных, в основном авиационных и ав
томобильных, передач были разработаны две группы технических решений, позво
ляющих снизить влияние этих факторов на виброакустическую активность передач за



92

счет создания модифицированной, по сравнению со стандартной, геометрии зубчатого 
зацепления:

- предложены технические решения, в которых зубья имеют повышенную подат
ливость и увеличенную высоту головок, а передачи -  коэффициент торцевого перекры
тия, больший двух [1-4], при этом, в ряде случаев, угол профиля принимается мень
шим 20° и подбираются наиболее целесообразные с позиций повышения эффективно
сти применения данного подхода модуль и числа зубьев;

- разработаны передачи с зубьями, имеющими повышенную, по сравнению со 
стандартными, жесткость за счет увеличения угла профиля до 33° и модифицирован
ную, с учетом деформации, эвольвентную поверхность зубьев.

При реализации приведенных выше подходов необходимы специализированные 
методики расчета и нестандартный режущий инструмент. Кроме того, их использова
ние наиболее эффективно при седьмой и более высоких степенях точности изготовле
ния зубчатых передач. Поэтому их применение наиболее рационально в серийном про
изводстве и при создании уникальных дорогостоящих объектов. Однако при высоких 
окружных скоростях, повышенных требованиях к надежности и виброакустическим 
параметрам эти технические решения, в ряде случаев, оказываются экономически целе
сообразными и наиболее эффективными.

Модифицирование конструкционного исполнения зубчатых колес или передач в 
целом, как правило, используется в тех случаях, когда вследствие тех или иных осо
бенностей конструкции применение приведенных выше подходов не позволяет решить 
возникающие проблемы по виброакустике и надежности в полном объеме. В ряде слу
чаев требуется повышение ремонтопригодности передач. Однако в целом использова
ние этого подхода приводит к усложнению и удорожанию передачи, поэтому его при
менение должно быть технически и экономически обоснованно.

Существующие модифицированные конструкционные решения зубчатых пере
дач могут быть условно разделены на следующие группы:

- самоустанавливающиеся при нагружении составные зубчатые колеса с упруго
податливым соединением венцов и ступиц [1];

- зубчатые передачи с упругоподатливыми дисками ступиц и размещенными на 
них демпфирующими элементами;

- зубчатые колеса, изготовленные из материалов с повышенными демпфирую
щими характеристиками.

В первой группе технических решений могут быть выделены конструкции, ори
ентированные, в основном, на использование в тяжелонагруженных тихоходных пере
дачах, основным проблемным фактором которых является неравномерность распреде
ления нагрузки по длине контактных линий (и) или значительная внешняя динамиче
ская нагруженность, возникающая на выходном валу редуктора при резком изменении 
внешних нагружающих моментов.

Наиболее полно научные основы создания составных зубчатых колес с упругим 
соединением венцов и ступиц и методические подходы к расчету эффективности их 
применения изложены в работах [1,2], обобщающих результаты исследований, прове
денных в этом направлении в Институте надежности машин НАН Беларуси под руко
водством доктора технических наук, профессора Берестнева О.В.

Вместе с тем, как показал анализ многолетнего опыта их разработки, исследова
ний и эксплуатации, к наиболее сложному узлу, лимитирующему работоспособность 
конструкции в целом, у зубчатых колес этого типа можно отнести соединение венца и 
ступицы, упругоподатливые характеристики которого определяют эффективность ис
пользования принятой конструкции, а прочностные -  ее долговечность. При этом, как 
правило, необходимо комплексное решение проблемы, позволяющее не только обеспе
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чить рациональное сочетание этих параметров, но и надежное крепление венца и упру
гих соединительных элементов в осевом направлении, даже при использовании данных 
конструкционных решений в прямозубых передачах, не имеющих значительных осе
вых нагрузок.

При отсутствии резких (до 2-5 раз) динамиче
ски изменяющихся внешних нагружающих моментов в 
тихоходных зубчатых передачах, например, в борто
вых узлах гусеничных тракторов и редукторах техно
логического оборудования, работающего со стацио
нарными скоростями вращения, наиболее технологич
ным и экономически целесообразным техническим 
решением является выполнение составных зубчатых 
колес, состоящих из венца 1 и ступицы 2, соединенных 
посредством эвольвентного шлицевого соединения 3 
(рис.1) [5]. Крепление венца 1 в осевом направлении может быть осуществлено пласти
нами 4, размещенными равномерно вдоль поверхности разъема венца 1 и ступицы 2.

Конструкция обеспечивает самоустановку под нагрузкой «плавающего» венца 1 
по сопрягаемому зубчатому колесу и определенный уровень снижения динамических 
составляющих нагрузки за счет собственной податливости обода как гибкого кольцево
го элемента, толщина которого по наименьшему сечению принимается равной 2-2,5 
модулей зубьев.

При наличии значительных внешних динами
чески изменяющихся нагрузок и более высоких 
частот вращения более рационально применение 
составных зубчатых колес (рис.2) с соединением 
венца 1 и ступицы 2 посредством упругих цилинд
рических элементов 3 [6], в качестве которых могут 
быть использованы витые упругоподатливые роли
ки стандартных подшипников. Элементы 3 разме
щаются в цилиндрических отверстиях, выполнен
ных равномерно вдоль поверхности разъема венца 1 
и ступицы 2. Крепление зубчатого венца 1 в осевом 

направлении также, как и в предыдущем решении, осуществляется посредством пла
стин 4. Упругие элементы 3 размещаются в посадочные отверстия с натягом. В ряде 
случаев могут быть использованы конусообразные упругоподатливые элементы, по
зволяющие регулировать натяг в соединении венец-ступица.

При использовании приведенных технических 
решений в косозубых зубчатых передачах целесооб
разно на поверхности разъема ступицы выполнение 
специальных буртиков 5, обеспечивающих опору 
венца в осевом направлении при воздействии осевых 
сил (рис.З).

Во всех приведенных технических решениях 
на внутренней поверхности зубчатого венца или сту
пицы выполняется базирующий поясок 6, обеспечи
вающий центрирование зубчатого венца относительно оси колеса, и скосы 7, позво
ляющие ему самоустанавливаться по отношению к сопрягаемому зубчатому колесу за 
счет осевого прогиба обода как гибкого кольцевого элемента.

Венец и ступица этих зубчатых колес могут быть изготовлены из различных ма
териалов, что позволяет снизить потребности в высококачественных легированных

1

Рис.З

Рис.1
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сталях, обычно использующихся при изготовлении зубчатых венцов. Конструкция об
ладает повышенной ремонтопригодностью и может быть эффективно использована при 
восстановлении работоспособности зубчатых передач, в особенности крупногабарит
ных и крупномодульных. В этом случае от ступицы отделяется изношенный зубчатый 
венец и на его место устанавливается новый, соединенный с ней посредством упругих 
элементов.

9 4

В шевронных зубчатых передачах (рис. 4,а) отверстия 
для упругих элементов вдоль поверхности разъема венца и 
ступицы могут быть выполнены как прямоугольные шпоноч
ные пазы, а упругие элементы -  в виде упруго-податливых V 
-  образных шпонок 8, срединная часть которых взаимодейст
вует с кольцевым выступом 9 на ступице 2, а концы -  с соот
ветствующими венцами 1, 10 [7]. На рис. 4,6 показана схема 
взаимодействия приведенных элементов. Реализация данного 
технического решения позволяет снизить динамическую со
ставляющую нагруженности и неравномерность ее распреде
ления между зубчатыми венцами, что в ряде случаев имеет 
существенное значение для этого вида передач.

В целом использование приведенных технических реше
ний позволяет уменьшить неравномерность распределения 

б нагрузки по длине контактных линий в 1,2-1,4 раза, повысить
Рис.4 долговечность зубчатых передач в 1,4-2 раза и снизить их

виброакустическую активность на 3-5,5дБ (рис.5, где 1 , 2 -  октавные спектры и общие 
уровни виброускорений передач с составными зубчатыми колесами, 3,4 -  аналогичные 
характеристики соответствующих им по модулю и геометрическим параметрам пере
дач с цельнометаллическими колесами).

К характерным особенностям 
их частотного диапазона (рис. 
5) можно отнести то, что у 
составных зубчатых колес 
этого типа (кривые 1,2 на 
рис. 5) в низкочастотном диа
пазоне ко-лебаний уровни ге
нерируемых вибраций могут 
несколько превышать уровни 
виброактивности цельноме
таллических зубчатых пере- 

16 31,5 бз 125 250  500  юоо 2000  4000  8000  f,rц дач (кривые 3,4 на рис.5), что
рис  ̂ связано с упругим характером

соединения венца и ступицы.
Зубчатые передачи с упругоподатливыми дисками ступиц и размещенными на 

них, при необходимости, демпфирующими элементами ориентированы на использова
ние, в основном в скоростных передачах станков и технологическом оборудовании, ра
ботающие при стационарных скоростных и силовых режимах эксплуатации. По усло
виям функционирования в процессе эксплуатации условно они могут быть разделены 
на две основные группы:

* шестерни непереключаемых и переключаемых передач, имеющие дина
мически нагруженные закругленные торцевые поверхности зубьев, и работающие в 
основном на контактную усталостную прочность и износ при осевых перемещениях 
в процессе переключения;
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■ F = 4 -

* непереключаемые зубчатые колеса, имеющие значительный запас прочно
сти при изгибе зубьев.

В первой группе технических решений улучшение виброакустических характе- 
гестик и обеспечение высокой надежности конструкционного решения может быть 
постигнуто за счет создания заданного градиента упругоподатливых и демпфирующих

характеристик ступицы в радиальном сечении шестерни. Зубча
тые передачи этой группы (рис. 6) могут быть выполнены в виде 
цельнометаллических зубчатых колес 1,2, установленных на ва
лах 3,4. Со стороны торцев на дисках ступиц выполняются коль
цевые выборки, заполняемые демпфирующим порошковым ма- 

- \  1  териалом [8].
I \  I Данное конструкционное решение обеспечивает не усту

пающую цельнометаллическому колесу износостойкость, кон
тактную и изгибную усталостную прочность зубьев и повышен
ную надежность конструкции при динамическом нагружении 
венца и шлицевого сопряжения ступицы. Улучшение виброаку
стических характеристик достигается за счет повышенного 
демпфирования колебаний, генерируемых в зубчатом зацепле
нии. При стабильных нагрузочных характеристиках эксплуата
ции зубчатой передачи и рациональном подборе толщин зубча
тых венцов и перемычек, соединяющих их со ступицей, приве
денная конструкция может использоваться без порошковых вста
вок.

Данное техническое решение может быть использовано в 
переключаемых зубчатых передачах с подвижными в осевом на
правлении шестернями. При малой ширине ступицы и значи
тельных осевых ударных нагрузках, соединяющая венец и сту
пицу перемычка может быть выполнена толщиной 0,1-0,15 от 
модуля зубьев, что обеспечивает высокую надежность кон
струкции в целом.

Несмотря на относительно простую конструкцию, исполь
зование приведенного выше технического решения позволяет

г д а' ч -N , *

Рис.6

эффективно снизить 
уровень генерируемого 
передачей шума на 4- 
ЗдБ (рис.7, а)[8]. При 
наличии спеченного
порошкового демпфи
рующего элемента, 
вибрации снижаются 
незначительно (рис. 7, 
5), при его отсутствии 
-  на 3- 6 дБ. Однако и в 
том и другом случае 
существенно уменына-
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Рис.7
ется динамическая составляющая нагруженности зубьев.

В техническом решении [9], показанном на рис.8, зубчатое колесо 1 базируется 
непосредственно на валу 2, что исключает появление дисбалансов, обеспечивает высо
кую точность его центрирования и возможность использования в скоростных зубчатых 
передачах практически без ограничений по частотам вращения. Вместе с тем, он непо
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средственно не связан с валом 2 в окружном направлении. Требуемая для передачи 
крутящего момента силовая связь осуществляется через демпфируюрующий элемент 3,

ступицу 4 и шпоночное соединение 5. Это обеспечивает эффектив
ное снижение виброакустической активности зубчатой передачи 
практически во всем частотном диапазоне частот, достигающее на 
зубцовых частотах 8-14дБ (рис.9, [9]).

В ряде случаев доста- ь, дб 

точно эффективным оказы
вается технологически про
стое решение, заключающее
ся в размещении, механиче
ским путем или напылением 
газотермическим методом, 
демпфирующих покрытий на 
торцевых поверхностях дис
ков ступиц [8], а также ис
пользование в конструкцииРис. 8

клеевых соединений, обеспечивающих эффективное демпфирование генерируемых в 
зубчатом зацеплении колебаний [10,11].

Зубчатые передачи из материалов с повышенными демпфирующими характери
стиками включают в себя:

- полимерные и металлополимерные зубчатые колеса, методики расчета и про
ектирование которых наиболее полно представлены в работе [12];

- металлопорошковые зубчатые колеса [8];
- зубчатые передачи из алюминиевых сплавов с модифицированными оксидоке

рамическими покрытиями на рабочих поверхностях зубьев [13-16].
Зубчатые колеса из спеченных порошковых материалов могут быть использова

ны при наличии значительного запаса статической и усталостной прочности зубьев при 
изгибном нагружении. В этом случае они могут быть целиком изготовлены из спечен
ного порошкового материала, имеющего пористость 10...15%, заполненную компакт
ными металлами: в зоне зубчатого венца медью, а в зоне ступицы - свинцом [8]. Это 
позволяет обеспечить повышенное демпфирование колебаний, генерируемых в зубча
том зацеплении, и повышенную износостойкость рабочих поверхностей зубьев. Улуч
шенные виброакустические характеристики и повышенная надежность могут быть дос
тигнуты путем создания заданного градиента свойств в осевом направлении, при ис
пользовании данных технических решений в винтовых и цилиндрических косозубых 
передач.

Создание передач с зубчатыми колесами из алюминиевых сплавов, на рабочих 
поверхностях которых сформированы многослойные покрытия на основе модифициро
ванной, в том числе ультрадисперсными алмазами, металлокерамики, имеющие толщи
ны 0,07+0,Змм и твердость 12+22 ГПа, неразрывно связано с постоянно растущими 
требованиями к повышению их надежности при одновременном снижении генерируе
мых шумов и вибраций, себестоимости изготовленния, веса и энергопотребления.

Учитывая относительно высокую хрупкость немодифицированных оксидокера
мических покрытий этого типа, разрушающихся под воздействием интенсивных дина
мических нагрузок, для обеспечения требуемых параметров надежности, при проекти
ровании и изготовлении металлокерамических редукторов применим комплексный 
подход к решению этой проблемы, включающий:

• разработку конструкции редуктора с учетом реальных условий эксплуатации, 
обеспечивающей эффективное снижение динамической нагруженности рабочих по
верхностей взаимодействующих элементов и имеющей внутренние напряжения в де-
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талях конструкции на уровнях, приемлемых с позиций реализации требований к проч
ностным характеристикам композиционной металлокерамики и алюминиевых сплавов 
основы;

• подбор состава многослойной композиционной металлокерамики, сформиро
ванной на рабочих поверхностях взаимодействующих между собой деталей привода, 
обеспечивающего с позиций прочности, при кратковременных перегрузках и много- 
аикловом нагружении, наиболее рациональное сочетание свойств материалов и их 
толщин, приемлемые трибологические параметры и, связанных с ними, коэффициенты 
трения;

• формирование наиболее рациональных, технически и экономически обосно
ванных технологических схем изготовления основных элементов конструкции, вклю
чая создание на их рабочих поверхностях композиционной металлокерамики.

Зубчатые передачи из материалов с повышенными демпфирующими характери
стиками обеспечивают на 8-12 дБ меньший уровень виброакустической активности, по 
сравнению с цельнометаллическими, но имеют более низкие уровни допустимых на
пряжений при изгибе зубьев, что необходимо учитывать при их использовании в при
водах зацеплением.
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О ПРОЕКТИРОВАНИИ ЭВОЛЬВЕНТНЫХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ С 
КОЭФФИЦИЕНТОМ ПЕРЕКРЫТИЯ БОЛЬШИМ ДВУХ

Институт надежности машин 
Минск, Беларусь

Опыт проектирования, производства и эксплуатации зубчатых передач с увели
ченным коэффициентом перекрытия (sa >2) показывает, что такие передачи имеют по
ниженную виброактивность и увеличенную несущую способность. По данным экспе
риментальных исследований зубчатые передачи с коэффициентом перекрытия sa = 
2,15 выдерживают нагрузку по контактной прочности рабочих поверхностей зубьев в 
1,5 - 1,8 раза большую, чем передачи со стандартным профилем зубчатых колес [1]. 
Общая динамическая нагруженность таких зубчатых передач снижается: наблюдается 
уменьшение в 5 - 8 раз интенсивности вибраций, возбуждаемых передачей с частотой 
пересопряжения, уровень вибрации уменьшается на 30% [2], а уровень шума на 10 - 
12% [1].

Вместе с тем, зубчатые передачи с коэффициентом перекрытия sa > 2 находят 
ограниченное применение в отечественном машиностроении. Это связано с трудно
стями проектирования и изготовления таких передач. В частности, получение коэффи
циентов перекрытия sa > 2,05 с одновременном удовлетворении других показателей 
зацепления с использованием традиционных методик проектирования и стандартного 
инструмента практически невозможно. Кроме того, с увеличением коэффициента пере
крытия возрастают скорости скольжения в крайних точках активных профилей зубьев, 
что вызывает опасность заедания поверхностей зубьев [2, 3].

Настоящая работа посвящена вопросам проектирования зубчатых передач по
ниженной виброактивности с еа >2, удовлетворяющих рекомендациям ГОСТ по пара
метрам толщины зуба при вершине и по допустимым значениям удельного коэффици
ента скольжения.

Чтобы уменьшить скорость скольжения профилей в крайних точках активного 
профиля зубьев применяют максимально возможные углы зацепления (aw>20°) [3], ко
торые можно получить в передачах с sa >2 только используя нетрадиционные методы 
проектирования зубчатых передач, например, обобщенную теорию эвольвентного зуб
чатого зацепления [4], позволяющую создавать передачи с оптимальными параметрами 
вне зависимости от производящего контура.

Расчет зубчатых колес показывает, что при серийных параметрах (числе зубьев, 
заданном межосевом расстоянии и фиксированном значении толщины зубьев на ок
ружности вершин) невозможно реализовать эвольвентное зацепление с коэффициентом 
перекрытия еа >2 без ухудшения таких качественных показателей, как удельные сколь
жения, величины которых достигают в этом случае недопустимых пределов. Для полу
чения приемлемых вариантов зубчатых зацеплений необходима корректировка в про
цессе расчета чисел зубьев при сохранении неизменных величин передаточного отно
шения.

Таким образом, проектирование зубчатых передач по методике [4] требует мно
гократной проверки вариантов зацепления с целью выбора оптимального варианта. Для 
устранения этого недостатка была осуществлена доработка существующей методики
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расчета зубчатых колес в обобщающих параметрах с целью получения варианта, 
удовлетворяющего заданным значениям качественных показателей.

Изолинию Ea,zl,z2,mai(2 -const существования эвольвентного зацепления можно 
построить в координатах а а (углов профиля при вершинах зубьев). Параметр ша пока
зывает отношение дуговой толщины при вершине зуба Sa к диаметру основной окруж
ности db .Таким образом, уже на этом этапе проектирования мы можем задаться его ре
комендуемым значением. На рис.1 показана изолиния zl=47; z2=50; mai=0,0106; 
Ш а2= 0,01; еа=2,05 в координатах a ai, построенная по уравнению :

(1 +u)- inv(arctg((tgaai+u-tgaa2-2-7i-s/zi)/(l+u)))-( ma) -cosaai+invaai+ux 
x^^-cosaai+m va^)-^/ zi)=0

Параметры т а1д определяют рекомендуемое соотношение Sai,2=(0,34-0,4)-m (где 
m - модуль передачи). Изолиния отличается от аналогичной в координатах $1, $2 (уг
лов профиля на окружности заострения) отсутствием преобразования 
$A=arcinv(ma-cosaa+inv а а), сохраняя при этом соответствие всем узловым точкам . 
Кривая DEAFC на рис. 1 ограничена точками D и С начала интерференции.

Осуществлялся поиск оптимальных значений а аь а  & исходя из критериев: 
Vpi,2 ->min, угол зацепления a w -»тах при ea =const=2,05. При исследовании контура 
была обнаружена сложная неявная обратная зависимость VP2max от Vpimax (рис. 2). Из 
графика видно, что существует некоторая пара координат на изолинии еа = 2,05 при ко
торых VP2max=Vpimax=Vp штг,- В случае отклонения от этого.значения получаем увеличе
ние одной из величин Vp при одновременном уменьшении другой. Для практики важно 
иметь минимальное значение одновременно двух показателей.
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Рис. 1 Изолиния в обобщающих параметрах a ai , а  га в десятых долях градуса 
(°*10) для zl=47,z2=50,mai=0.0106, m^O.OlOO ,еа=2.05 .

V P m a x 2 = f 2 ( a a i )  по изолинии sa=2.05. В точке А значение V p max i= V pm ax 2=  V p т а х  0Пт.
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Другим важным параметром передачи является угол зацепления a w, к макси
мальному значению которого в таких передачах, как правило, стремятся. Получение 
параметров а аь сца для точки на изолинии еа = 2,05, где a w = шах, производили соглас
но [4] (рис 3). Координаты точек, где a w достигают максимально предельных значений 
и Vp2max = Vpimax в общем случае близки, но различны (рис. 4), поэтому для оптимиза
ции приходится выбирать один из критериев или какой-либо компромиссный вариант.

В результате расчета с использованием компьютерных программ, разработанных 
на основе усовершенствованной методики синтеза зубчатых передач в обобщающих 
параметрах, спроектирована и изготовлена зубчатая передача: zl=47, z2=50, 
aw=146,25MM, a w=21,5°, 31=29,7994°, 32=26,2660°, ша|=0,0106, ^ = 0 ,0 1 , a pi=14,49°, 
a P2=14,77°, S ai ;2= l,4M M , sa=2,05, VPu = l,02 , степень точности 7-Вс.

Для повышения плавности работы и устранении кромочных ударов в экспери
ментальной передаче применена профильная модификация головки зубьев, которая 
выполнялась в процессе шевингования.

Vpjx(-lO)

Vpix(-lO)

Рис.2 График зависимости максимальных коэффициентов удельного скольжения
Vpmax2=f(Vp max l )  ПО ИЗОЛИНИИ £«=2,05.
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a w,(° x l0 )

Рис.З График зависимости угла зацепления aw=f(cxai) по изолинии еа=2,05. 
Точка А соответствует максимальным значениям ос\у.
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Сравнительные испытания на шумоконтрольном станке HURTH 320 RB 
(L=300mm) показали, что по сравнению с серийными образцами, уровень шума которых 
составляет 95 -97 дБ, опытные имеют тот же показатель около 85-86 дБ, что на 12% 
меньше.

Выводы. Разработана усовершенствованная методика проектирования зубчатых 
передач с регламентированными качественными показателями, требуемыми конструк
цией машины, и зуборезный инструмент для их изготовления. На основании теоретиче
ских и экспериментальных исследований показана эффективность применения усо
вершенствованной методики синтеза эвольвентного зацепления в обобщающих пара
метрах для зубчатых колес пониженной виброактивности с коэффициентом перекры
тия £а > 2.

Литература. 1. Генкин В.Д., Мишарин Ю.А. Прямозубая эвольвентная передача с 
коэффициентом перекрытия больше двух//Вестник машиностроения.-1960.-№3.-С.13- 
17. 2. Булгаков Э.Б., Ананьев В.М., Голованов В.В. и др. Виброактивность зубчатых 
передач с еа>2//Вестник машиностроения.-1974.-№6.-С.26-31. 3. Булгаков Э.Б., Анань
ев В.М. Зубчатые передачи с еа>2 и а №>20°//Вестник машиностроения.-1975.-№8.-С.24- 
27. 4. Булгаков Э.Б. Зубчатые передачи с улучшенными свойствами.-
М. :Машиностроение, 1974.-С.264.
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Введение.
На концептуальной стадии проектирования решается задача выбора скоростного 

ряда трансмиссии. При этом обычно ограничиваются кинематическими расчетами. Из 
практики известны случаи, когда выбранный таким образом скоростной ряд приводил к 
неблагоприятным динамическим режимам. Поэтому принимаемые концептуальные 
решения целесообразно проверять динамическим расчетом. Однако здесь имеют место 
следующие проблемы: необходимо иметь методику расчета и соответствующее про
граммное обеспечение, типовые расчетные схемы и исходные данные для проведения 
динамических расчетов. В данной статье рассматривается динамический расчет транс
миссии на концептуальной стадии проектирования мобильной машины. Описывается 
программное обеспечение, методика выбора динамической схемы и ее параметров для 
проведения типовых расчетов.

Методика и программное обеспечение.
Известны методика кинематического и динамического анализа многоэлемент

ных механических объектов как системы твердых тел (Multibody System), соединенных 
связями, и созданный на ее основе программный пакет ADAMS (Automatic Dynamic 
Analysis of Mechanical Systems) [1]. Использование этого пакета для решения задач ди
намики трансмиссии [2] показывает, что наиболее сложно моделировать процессы, при 
которых происходит замыкание и срыв фрикционных элементов. В ADAMS нет
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средств для распознавания процесса прекращения буксования элементов, находящихся 
зо фрикционном взаимодействии. Поскольку используется численный (дискретный) 
метод решения, то всегда имеет место разница скоростей фрикционно взаимодейст
вующих масс. В той связи для сложных систем с переменной структурой типа транс
миссии целесообразно использовать специализированные методику моделирования и 
программное обеспечение [3, 4].

Типовые расчетные схемы.
Можно указать следующие типовые случаи, подлежащие динамическому анализу.
1. Процесс трогания мобильной машины на достаточно высокой передаче, когда 

имеет место повышенная нагруженность сцепления и возможно заглохание двигателя. 
Примером является трогание трактора на передаче транспортного диапазона.

2. Процесс переключения передач в трансмиссии без разрыва потока мощности. 
При этом из-за больших перепадов передаточных чисел возможна пробуксовка и преж
девременный выход из строя сцепления мобильной машины.

Указанные случаи относятся к типовым расчетным случаям и подлежат модели
рованию. Для этого предлагается динамическая схема, показанная на рис. 1.

J3

J4 Р2
Рис. 1. Типовая динамическая схема

Схема включает маховые массы: Л — двигателя, J2 — сцепления, J3 и J4 — 
приведенных масс трансмиссии на рассматриваемых передачах; J5 —ведомых элемен
тов трансмиссии и частично движителя; J6 — приведенной массы мобильной машины 
н часть масс движителя. Элемент F1 имитирует сцепление. Элементы F2 и F3 имити
руют включаемый и выключаемый фрикционные элементы различных передач. Эле
менты Р1 и Р2 имитируют жесткие передачи трансмиссии на различных ступенях. К 
массе Л приложен активный момент двигателя Ml, к массе приложен момент сопро
тивления М2. Схема содержит также упруго-диссипативный элемент W1. Учитывается, 
что наихудшая ситуация возникает при отсутствии пробуксовки движителя. Если необ
ходимо учесть последний эффект, то в расчетную схему может быть введен фрикцион
ный элемент, имитирующий пробуксовку движителя. При этом масса J6 разделяется на 
массу движителя и машины, и они связываются упомянутым фрикционным элементом.

Параметры динамических схем и начальные условия моделирования.
На стадии концептуальной проработки машины известны или приняты: масса 

машины, радиусы колес, характеристика двигателя, передаточные числа трансмиссии, 
типовые технологические сопротивления.

Маховые массы двигателя Л и  сцепления J2 могут быть приняты по данным по
ставщиков этих агрегатов или приняты по аналогам. Масса J6 определяется расчетом 
по массе машины с учетом увеличения за счет масс ведущих колес. Остальные массы
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расчетной схемы мало влияют на динамические процессы и могут быть приняты при
ближенно исходя из соотношения этих масс с ранее упомянутыми основными массами 
расчетной схемы.

Упруго-диссипативные параметры звена W1 можно приближенно определить, 
по методике, описанной в [3], задавшись частотой собственных колебаний машинного 
агрегата.

Выбор момента М2 производится следующим образом. При заданном техноло
гическом сопротивлении выбирается передача, на которой возможно трогание. Момент 
сопротивления по отношению к номинальному моменту двигателя при этом должен 
составлять 0,75-0,8 (в приведении к общему валу).

При выборе начальных условий важно правильно согласовать угловые скорости 
масс. Для этого должен быть выполнен кинематический скоростной расчет трансимис- 
сии.

При моделировании случая переключения на ходу моменты двигателя, упругий 
момент в звене W1 и момент сопротивления М2 должны быть уравновешены. Для это
го скоростной режим двигателя выбирается соответствующим образом.

Примеры расчетов.
В качестве примеров представлены динамические расчеты трансмиссии тракто

ра. Исходные данные приведены в таблице.
Таблица Исходные данные для динамического расчета трансмиссии трактора

Номер массы Момент инерции массы, кг-м2
1 1,438
2 0,049
3 0,02
4 0,02
5 0,20
6 1,43
Число упругих звеньев 1
Податливость, H ''-м’1 0,00000393

Параметры Фрикцион 2 Фрикцион 3

Малый радиус трения дисков, м 0,06650 0,06650
Большой радиус трения дисков, м 0,09000 0,09000
Малый радиус поршня, м 0,04000 0,04000
Большой радиус поршня, м 0,08750 0,08750
Количество пар трения 8 8

Начальные условия (для трогания)
Угловые скорости масс, рад/с: 

1 219,91
2 — 6 0

Момент сопротивления, Н-м 123,93
Результаты расчетов динамической нагруженности трансмиссии при включении 

сцепления приведены на рис. 2, а при переключении передач — на рис. 3.
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---- w5
--------- w6

Упругий момент

Рис. 2. Угловые скорости масс и момент трансмиссии при включении сцепления

------------- w 4
-------------w 5

Рис. 3. Те же параметры при переключении передач с нижней на верхнюю

В рамках первого расчетного случая рассмотрено трогание трактора в транс
портном режиме. В качестве характеристик динамической нагруженности определяют
ся работа и мощность буксования сцепления, а также коэффициент динамичности. Ко
эффициенты динамичности могут быть определены различным образом (см. например 
четыре варианта определения этих коэффициентов в [3]).

В данном случае коэффициент динамичности определим как отношение макси
мального момента на наиболее податливом участке трансмиссии к рабочему моменту 
трения на муфте сцепления, т.е.

мМ А Х

М £ О)

По полученным данным коэффициент динамичности К(,р равен

К dF

1189
~936~

1,27.

Анализ данных, полученных для второго расчетного случая, показывает, что при 
переключении на ходу возможна пробуксовка сцепления F1 и следует оценить послед
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ствия этого и выработать соответствующие мероприятия. Как вариант может быть рас
смотрено сближение передаточных чисел трансмиссии. На стадии концептуальных 
оценок это решение позволит избежать проблем, трудно устранимых на заключитель
ных стадиях проектирования и в эксплуатации.

Заключение.
Разработанные специализированные методика и программное обеспечение, ти

повые расчетные схемы, методика выбора их параметров и начальных условий модели
рования позволяют на концептуальной стадии проектирования машины оценить пра
вильность выбора ее скоростного ряда с позиций динамики трансмиссии.

Работа выполнена при поддержке INTAS (проект INTAS 00-217).
Литература. 1. Orlandea N.V. ADAMS, theory and application // Proc. of the 3rd 

Seminar on Advanced Vehicle System Dynamics on roads and tracks. Supplement to Vehicle 
System Dynamics, vol. 16, 1987. 2. Альгин В.Б., Колесникович A.H. Моделирование уз
лов трансмиссии в среде ADAMS // Сб. трудов Второй конференции пользователей 
программного обеспечения CAD-FEM GmbH (Москва, 17-18 апреля 2002 г.) / Под ред. 
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Работа посвящена кинематике дискретно- волновых механизмов с гибкими свя
зями. В качестве объекта исследования выбран механизм с гибкой связью, который 
обеспечивает один угловой шаг ведомого цилиндра за один полный оборот ведущего 
водила. Его структура хорошо иллюстрирует процессы формирования и перемещения 
поперечной волны на гибком звене(нити). Данный механизм отличается простотой 
конструкции, отсутствием деталей со сложной технологией производства, плавностью 
работы и способностью проскальзывать при перегрузках. Его схема показана на рис. 1.

Гибкое звено(нить) 4, например ремень, охватывает цилиндр 3. Левый конец ни
ти прикреплен к неподвижному звену(точке) О2, а правый конец прикреплен к компен
сационной пружине 5. Водило (генератор волн) 1 с роликом 2 вращается по часовой 
стрелке вокруг оси О независимо от цилиндра 3. При входе в контакт с гибким звеном 
(нитью) ролик 2 образует на нем бегущую поперечную волну деформации. Это требует 
перемещения гибкого звена(нити) с правой стороны на левую, что сопровождается 
растяжением компенсационной пружины 5. В результате силы трения между нитью и 
поверхностью цилиндра поворачивают его в направлении перемещения гибкого зве- 
на(нити), т. е. против часовой стрелки. Процесс формирования волны и соответствую
щего поворота цилиндра на некоторый угол (р з происходит в рабочей фазе одного по
ворота водила наугле (р w, затем следует фаза остановки цилиндра, когда активные ки
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нематические процессы отсутствуют. В этой фазе на дуге, р авной 2(р§, сформирован
ная ранее волна перемещается водилом без изменения ее контура. Далее, на дуге <£>w 
наблюдается фаза разрушения волны и по ее окончании компенсационная пружина 
снова сокращается до начальной длины. Наконец, на дуге 2<р0 следует фаза паузы, ко
гда водило не имеет контакта с гибким звеном. После этого в той же самой последова
тельности следующий угловой период 2 к  поворота водила повторяется с теми же фа
зами ( стадиями). Таким образом, движение управляемого цилиндра будет иметь цик
лический характер, то есть с чередующимися стадиями поворотов и остановок.

Рис. 1. Схема дискретно- волнового механизма

Стадии остановки могут быть уменьшены до минимума за счет увеличения угла 
охвата цилиндра гибким звеном (нитью). Взаимодействие гибкой связи с цилиндром 
может быть основанным на трении между ними или на принципе зацепления. В первом 
случае гибкая связь может быть плоская, круглая (например, трос) или в виде клиново
го ремня. Соответственно этому должен быть профиль шкива. Во втором случае можно 
использовать цепь, а вместо цилиндра должна иметься звездочка с соответствующим 
профилем зубьев.

Очевидно, что поворот ведомого звена 3, который является цилиндром, на неко
торый угол <р з произойдет за счет увеличения длины гибкого звена при его контакте с 
роликом, вращающемся вместе с водилом. Это увеличение S длины равно разнице на
клонных и опорных участков контура волны. В текущем положении водила, опреде
ляемом углом <р 1, наклонные и изогнутые участки - О2А, АВ и ВС, и опорные участки 
О 2D и DC. Таким образом

S =  <p3R = 0 2 +AB + B C -(0 2D + DC).
Обозначим: O2 D = l; ED = у; O2 Oj = d.
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ф1

Рис. 2. График передаточной функции положений механизма

Мы используем концепцию, известную в геометрии как степень точки. Степень 
точки О2 относительно круга радиуса г с центром О; равна

Р2 = (?-г2 = х2 + (1-у) 2-г2

d
йф !

F( ф!)

Рис.З. График передаточной функции скоростей механизма

Известно, что касательная О2 А= р. Очевидно, что х = Risin(q>i+(po)-R, и 
y=Ricos((pi+(po), тогда

0 2 A={[Rj ■sin(щ+щ) -Rf+[l-R 1 -cos(<pi+<p0) f - r 2 } l/2  

Далее мы найдем, что: АВ= r(<pj+a); ВС— Rj-cospo; (po=asin(R-r)/R/; DC= щВ;
a= atan(x/(l-y)]+atan(r/p).

Введем дополнительно следуюпще обозначения: 
h - высота полностью сформировавшейся волны, h - 2 r + d; 
у/- главный геометрический параметр механизма, у/ = h/R ;

К] = Ri/R; кг = 1/R; кз = r/R.
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Подставим эти величины в предыдущие выражения и, заменив <p3=S/R, а также 
обозначив O2A/R=p/R=C= {(к; -sin((pi+щ)-1] 2+[кг-ki cos((pi+щ)]2-к з } ia , получим 
03 =f(<pi)=C+k3((pi+a) -(pi+ki -cos(po-k2;

a=atan{[ki ■sin(q>i+(po)-l]/[k2 ~ki -cos((pi+cpo]} +atan(k3A/).
Зависимость срз = F (<p 1) представляет собой передаточную функцию переме

щений (уравнение связи) механизма, который определяет закон движения ведомого 
звена.. На ее основе в среде программы Mathcad построен график рис. 2 в координатах 
Oi—f(q>i) при следующих значениях параметров механизма: к] = 1 .1 1 ; кг = 1 .0 ; кз = 0 .1 .

Известно, что производная (рз=<рз(ф1) представляет собой передаточную функ
цию скоростей. Программа Mathcad позволяет строить графики производной, не обра
щаясь к дифференцированию функции f(<pi)в аналитической форме. На рис. 3 этот гра
фик представлен для ранее принятых параметров механизма. Передаточное отношение, 
выраженное через угловые скорости цилиндра 3 и водила 1 равно: 131=0)3/0)1= d^/dpi, 
тогда 0)3= 0)i ■dq>3/d(pi

(0)3 и (Oi - соответственно угловые скорости цилиндра и водила). Окружная ско
рость цилиндра будет равна: V3=a>3 -R.

Угловое ускорение цилиндра S3

S3 =do)3/dt=d(o)ii3i)=i3i ■doxlt+ 0)1 -di3i/dt.
При 0)i= const и, принимая во внимание, что (pi=d(pi/dt мы должны получить:

£3 = 0)i2 -di3i/dtpi.
Передаточная функция углового ускорения цилиндра

S3/ о) 2 = di3i/d(pi=d(dq)3/d(pi)/ d(pi= с^щМср2

Это выражение представляет собой вторую производную передаточной функции 
перемещений механизма.

Рис. 4. График передаточной функции ускорений

На рис. 4 показан график передаточной функции ускорений механизма. Он по
строен с помощью упомянутой программы Mathcad для приведенных выше параметров 
механизма.

Анализ графиков на рис. 2, 3, 4 указьюает на благоприятную кинематическую 
характеристику механизма.
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Поверхностные графики упомянутых передаточных функций были получены 
также для различные значений параметра у/. Они позволяют анализировать его влияние 
на кинематику механизма. Однако ввиду ограниченного объема статьи они не пред
ставлены.

Передаточное отношение механизма может быть определено либо относительно 
рабочей фазы механизма для дугами, или относительно периода 2я-работы водила (т. е. 
для одного его оборота). В первом случае мы получим /  (рзтах, во втором случае
i2K=2 n /  (рзтах, где фзтах - угол, накопленный в течение рабочей стадии поворота цилин
дра. Значение <рзтах может быть определено по графику рис. 2. Угол<д*. = л -2 щ = 
л- 2  ■asin[(R -r)f RJ= л -  asin[(1 -кз)/к]].

С другой стороны угол (рзтах может быть определен из рассмотрения полностью 
сформировавшейся волны на дуге DF. Эта волна соответствует активной фазе кинема
тической характеристики механизма. Очевидно, что накопленное на дуге <pw переме
щение нити равно разнице длин частей нити на дуге DF и длине этой дуги на поверхно
сти цилиндра. После соответствующих преобразований мы получим

(рзтах = 2 -k]-sin{acos[(l-кз) / ki]}-2 -acos[(l- кз) / к]]-(1-кз);
i<pw= {0.5-л-а$т[(1-кз) /  к\]}/ { kysin{ acos[(l -кз) /  kJ}-acos[(l -кз) /  к\]-(1-кз)};
hx= л/{ к; ■ sin{acostfl-кз) / ki]}-acos[(l-k3) / к]]-(1 -кз)}.
На рис. 5 кривые =f(у/) и i2*=F(у/) построены в среде Mathcad для к] = 0.01

Рис. 5. Графики передаточных отношений =f(y/) и i2n=F(у/)

Из графика рис. 5 следует, что можно получить большие передаточные отноше
ния при малых значениях у/. В то же время, при у/> 1.1 механизм становится мультип
ликатором с передаточным отношением, меньшим единицы.

Обозначения величин по осям графиков рис. 2, 3, 4 и 5 даны в специфичной для 
среды Mathcad форме.

Литература. Dobrolyubow А. I. Kusmin A. W. Neue Wellenschrittmechanismen.- 
Feingeratetechnik, Berlin, 1986, N l,s. 19-20.
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КИНЕМАТИКА ШАРНИРНО-РЫЧАЖНЫХ ЧЕТЫРЕХЗВЕННИКОВ 
С ВЕДУЩИМ ПОЛНООБОРОТНЫМ ШАТУНОМ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

К числу шарнирно-рычажных четырехзвенников с ведущим полнооборотным 
шатуном относятся двухкоромысловый и коромыслово-ползунный механизмы. Полный 
проворот шатуна в четырехшарнирном механизме возможен при условиях, что он явля
ется самым коротким звеном, а сумма наименьшего и наибольшего из звеньев меньше 
суммы двух других звеньев. При этом наибольшим может быть любое из других звень
ев, например, одно из коромысел или стойка. Полный проворот шатуна в дезаксиаль- 
ном коромыслово-ползунном механизме имеет место, если длина 1ш шатуна меньше 
длины 1к коромысла, но больше или равна разности длин 1к коромысла и дезаксиала 
(смещения линии действия ползуна относительно опоры коромысла)"е" во всех поло
жениях механизма.

Примером конструктивного исполнения шарнирного четырехзвенника с веду
щим шатуном может служить механизм вентилятора (рис.1).

В соответствии с представленной конструкцией 
одно из ведомых коромысел, на котором размеща
ется привод поворота шатуна, будем называть 
опорным, а второе -  свободным, или исполни
тельным, так как это звено может быть использо
вано для рабочего воздействия или передачи дви
жения другому звену кинематической цепи. Оче
видно, что, с точки зрения габаритных возможно
стей для размещения приводного механизма, в ка
честве опорного лучше использовать более длин
ное коромысло.
Расчетная схема двухкоромыслового механизма 
дана в обобщенном виде, т.е. с учетом возможно
сти расположения опор коромысел на разных вы
сотных уровнях (рис.2). Звенья механизмов пред
ставлены в виде векторов 10 , 1|, 12и1з, пРичем с 
целью унификации математических зависимостей, 
которые будут получены нами, и ранее выведен
ных [2] в результате кинематического анализа кри- 
вошипно-коромыслового механизма, номер 1 при
своен ведущему шатуну, а номер 2 -  одному из ко
ромысел, например, левому (опорному). Кроме то
го с целью удобства отсчета углов качания коро

мысел 1 и 3, (лучше, когда углы ф]Исрз находятся в первой и второй четвертях) векто

ра 1]И1з показаны выходящими из неподвижных точек. Вектор ^естественно показать 
исходящим из опорного коромысла 2. Измерение углов будем производить в соответст-

Рис. 1 Механизм вентилятора 
1-опорное кормысло; 

2-ведущий полнооборотный 
шатун,жестко скрепленный с 

приводным червячным колесом 4; 
3-свободное коромысло
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в и и  с  п р а в о й  с и с т е м о й  к о о р д и н а т , т .е . п о л о ж и т е л ь н ы м  б у д е т  с ч и т а т ь с я  н а п р а в л е н и е  

и з м е р е н и я  п р о т и в  х о д а  ч а с о в о й  с т р е л к и .

Р и с . 2  Д в у х к о р о м ы с л о в ы й  м е х а н и з м  с  в е д у 

щ и м  п о л н о о б о р о т н ы м  ш а т у н о м  Ь

П е р е й д е м  к  о п р е д е л е н и ю  ф у н к ц и й  

п о л о ж е н и я  в е д о м ы х  з в е н ь е в  и с 

с л е д у е м о г о  д в у х к о р о м ы с л о в о г о  

м е х а н и з м а . О т м е т и м  п р и  э т о м , ч т о  

в  н а с т о я щ е е  в р е м я  н а и б о л е е  э к о 

н о м н ы м  с п о с о б о м  н а х о ж д е н и я  

ф у н к ц и й  ф 2 = ф 2 ( ф ,) и ф 3 = ф з ( ф ! )  

к р и в о ш и п н о -к о р о м ы с л о в о г о  м е 

х а н и з м а  я в л я е т с я  п о и с к ф 2 И ф 3 

ч е р е з  в с п о м о г а т е л ь н ы й  у г о л  

Ф5( б — п е р е м е н н ы й  п о  м о д у л ю  и  

у г л у  н а к л о н а  д и а г о н а л ь н ы й  в е к 

т о р ) и  у г л ы  ф  2 s м е ж д у  в е к т о р а м и

12h S  и  <p3s м е ж д у  в е к т о р а м и  

1 h S  . О д н а к о  д л я  д в у х к о р о м ы с 

л о в о г о  м е х а н и з м а , у  к о т о р о г о  в е 

д у щ и м  я в л я е т с я  ш а т у н , т а к о й  п у т ь  

р е ш е н и я  п р о б л е м ы  я в л я е т с я  

н е п р и е м л е м ы м , т .к . п р и  п р о е к т и 

р о в а н и и  в е к т о р н о г о  у р а в н е н и я

1] + 12 = 15ИЛИ 10 + 13 =  ls н а  о с и  к о о р д и н а т  х А у  у р а в н е н и я  п р о е к ц и й  б у д у т  с о д е р 

ж а т ь  т р и  н е и з в е с т н ы х  п а р а м е т р а : м о д у л ь  S  и  у г о л  ф 5 н а к л о н а  п е р е м е н н о г о  д и а г о н а л ь 

н о г о  в е к т о р а , а  т а к ж е  у г о л  п о в о р о т а  о д н о г о  и з  в е д о м ы х  к о р о м ы с е л  (ф]ИЛИф3 ),  ч т о

б о л ь ш е  ч и с л а  у р а в н е н и й  п р о е к ц и й .

П о э т о м у  б о л е е  ц е л е с о о б р а з н ы м  д л я  с л у ч а я  д в у х к о р о м ы с л о в о г о  м е х а н и з м а  б у д е т

и с п о л ь з о в а н и е  п о л н о г о  ч е т ы р е х в е к т о р н о г о  к о н т у р а  10> l j  12 13 , р а с с м о т р е н и е  к о т о р о г о

д а е т  с л е д у ю щ е е  в е к т о р н о е  у р а в н е н и е :

10  +  Т2  +  l i  =  ! 3 ( 1 )
П р о е к т и р у я  ( 1 )  н а  о с и  х  и  у  в ы б р а н н о й  с и с т е м ы  к о о р д и н а т  х А у , п о л у ч и м :

1 0 СОБфо +  12 СОБф2 +  l t С О Б ф з =  1 3 СОБф3 (2 )

10 БШф0 +  12 з т ф 2 +  БШф] =  13 Б т ф 3 (21)

В  д а н н о й  с и с т е м е  у р а в н е н и й  д л и н ы  з в е н ь е в  10> l j  12 13 , а  т а к ж е  у с т а н о в о ч н ы й  

у г о л  ф 0 я в л я ю т с я  п о с т о я н н ы м и  в е л и ч и н а м и . У г о л  ф  j --  о б о б щ е н н а я  к о о р д и н а т а , з н а 

ч е н и я  к о т о р о й  з а д а ю т с я , п о э т о м у  н е и з в е с т н ы м и  я в л я ю т с я  т о л ь к о  д в а  п а р а м е т р а  - э т о  

у г л ы  п о в о р о т а  о п о р н о г о  ф 2 и  с в о б о д н о г о  ф 3 к о р о м ы с е л .

Д л я  с о к р а щ е н и я  з а п и с и  у р а в н е н и я  ( 2 )  и  ( 2 1)  м о ж н о  п р е д с т а в и т ь  в  в и д е

1 2 С0Бф2 =  1 3 СОБфз -  b  

12 Бтф2 = 13 БШфз -  а
(3)

(з1)
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где параметры b =  10 c o s (p 0 +  l i  coscp j и а =  10 s in cp 0 +  l j  sincp  j представ- 

гоот собой  группировки слагаемых с известными (10 ,1} >Фо) и задаваемыми ( ф j )  

учениями.
Если уравнения (3) и (З 1) возвести в квадрат, а затем сложить, то придем  к выра

жению

I 2 +  b 2 +  а 2 - \ \  -  2 Ы 3 coscp3 -  2 a l3 s in (p 3 =  О 

Введя обозначения

А  = а + ^ + 1 | - Ч  и  в = а
2 Ы 3 b

последнее уравнение м ож но представить в виде

А  -  coscp3 =  В л/1 — cos2cp3 
П осле возведения в квадрат, получаем

A 2 -2 A c o s ( p 3 +  cos2 cp3 =  B 2 ( l - c o s ( p 2 )

или

( l  +  B 2 )co s (p 3 -2 A c o s < p 3 +  А 2 -  В 2 = 0 (4)
Реш ение квадратного уравнения (4) дает

COS':
1

1 + В̂
A ± B y / l - A 2 + в 2

Откуда получаем два возмож ны х значения угла ф  3

Г 1
ф 3 = arccos<

U + B"
А  + В л/1 +  В 2 - А 2

и

ф 3 = arccos<j
1

U  +  B ‘
А - В л /l +  B 2 - А 2

(5)

(51)

тто реально соответствует двум возможностям сборки механизма.
При н еобходим ости  угол поворота опорного звена 2 м ож но определить по  

г лиому из уравнений (3) или (З 1), например,

ф =  arccos
13 СОБф -

I
arccos

13 С 08ф 3 -  10 СО8ф0 -  l j  СОЭф!
-

12 12 
Угловые скорости звеньев 2 и 3 м огут быть найдены  путем дифференцирования

жсходных уравнений (2) и (2 1) по обобщ енной координате ф !

1
ё ф 2 . . . . скр3

+181Пф1 = 13— -
d<Pi ёф!

81Пф3

1 ёф? 1 1 ё ф 32 —р-=- С08ф2 +  l i  СОЭф! =  Ц -^ -С О З ф з
ё ф 1 ёф!

П олученны е уравнения идентичны известным [2], что дает основание не произ
водить дальнейш их преобразований, а при расчете угловых скоростей и ускорений  
лвухкоромыслового м еханизм а использовать соответствую щ ие уравнения, выведенные 
лтя кривош ипно-коромы слового механизма. И дентичность зависимостей для расчета  
угловых скоростей и ускорений ведом ого (исполнительного) коромысла при ведущ ем
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кривошипе и ведущем шатуне говорит о том, что характер движения ведомого коро
мысла не зависит от того, является ли ведущим кривошип, или полнооборотный шатун.

Расчетная схема коромыслово-ползунного дезаксиального механизма представ
лена на рис. 3.

Рис. 3 Коромыслово-ползунный механизм 
с полнооборотным шатуном 1 j

Здесь также с целью унификации кинематических соотношений номер 1 присво
ен полнооборотному шатуну, а номер 2 -  качающемуся коромыслу. Представим меха
низм в виде векторного контура e, I2 , lj ,х с На его основе можно записать векторное 
уравнение

e + T2 + I i = x C) (6)
проектируя которое на оси координат хАу, получим

lj coscpj + 12 costp2 = х с (7)
е  +  l j  s inq>j +  12 s i n ф 2 =  0  (71)

Уравнения (7) и (71) идентичны известным [2], в связи с чем при анализе коро- 
мыслово-ползунных механизмов, можно использовать соответствующие зависимости 
для кривошипно-ползунного механизма. Это говорит о том, что закон движения ведо
мого ползуна не изменяется от того, является ли ведущим кривошип или полнооборот
ный шатун.

Литература. 1. Кожевников С.Н. Теория механизмов и машин. М. "Машино
строение", 1969.- 584 с. 2. Шимкович А.А. Механика. Минск, "Вышэйшая школа", 1969 
-  384 с.
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КИНЕМАТИКА ЭКСЦЕНТРИКОВЫХ МЕХАНИЗМОВ 
С ВЕДУЩИМ ЦИЛИНДРИЧЕСКИМ ЗВЕНОМ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Эксцентриковые механизмы (ЭМ) обеспечивают движение ведомого звена с ус
корением близким к синусоидальному, при котором исключаются не только жесткие, 
но и мягкие удары в начале и конце перемещения толкателя, т.е. обеспечивается без
ударный характер движения ведомого звена. Указанное свойство ЭМ широко исполь
зуется при создании высокочастотных реверсивных механизмов, в частности устройств 
для вибрационного резания с приводом от шпинделя токарного станка. В работе [1] 
было показано, что наряду с традиционной схемой ЭМ, при которой эксцентрик явля
ется ведущим звеном, перспективно также использование (особенно при модернизации 
действующего станочного оборудования) схем ЭМ с ведущим цилиндрическим звеном 
и промежуточным эксцентриком (рис.1), поскольку это обеспечивает существенное уп
рощение конструкции привода устройства для вибрационного резания. Однако при пе
реходе к модифицированной форме ЭМ изменяется закон движения толкателя, а следо
вательно и другие важные для работы вибрационного устройства кинематические ха
рактеристики движения ведомого звена, в частности его угловые (линейные) скорости 
и ускорения. В связи с этим проведение кинематического анализа модифицированных 
ЭМ с целью нахождения функциональных зависимостей для расчета параметров дви
жения ведомых звеньев таких механизмов представляет определенный теоретический и 
практический интерес.

Рис. 1 Эксцентриковые механизмы с ведущим цилиндрическим 
роликом (слева - с качающимся толкателем, 

справа - с поступательно-перемещающимся толкателем)
Известно, что степень подвижности четырехзвенных ЭМ равна двум, причем в 

обычных эксцентриковых механизмах лишняя степень подвижности связана с враще
нием промежуточного ролика, не оказывающем влияния на кинематические характери
стики движения толкателя. Поэтому обычные ЭМ в кинематическом плане эквивалент
ны четырехзвенникам с одними низшими парами. Следовательно в этом случае харак
теристики движения ведомого толкателя могут быть рассчитаны (при заданных разме-
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pax звеньев и законе движения эксцентрика) по известным зависимостям для криво- 
шипно-коромыслового или кривошипно-ползунного механизмов.

В отличие от обычных, характер движения ведомого толкателя в модифициро
ванных ЭМ (рис. 1) напрямую зависит от движения промежуточного звена- 
эксцентрика; следовательно пренебрегать подвижностью этого звена уже невозможно. 
В связи с этим используя метод структурного дополнения [2] модифицированные ЭМ 
преобразуются во фрикционно-рычажные дифференциальные механизмы с одной сте
пенью подвижности (рис. 2), благодаря чему кинематические характеристики движения 
всех звеньев, включая эксцентрик и ведомый толкатель, в этом случае определяются 
однозначно.

Следует отметить, что с целью обеспечения возможности использования извест
ных соотношений без изменения индексации определяемых кинематических парамет
ров нумерация звеньев ЭМ, представленных на рис. 1 и 2, произведена с учетом нуме
рации звеньев, использованной в [3] для шарнирно-рычажных четырехзвенников. В 
связи с этим неподвижная стойка, как и ранее, обозначена номером 1, ведомый эксцен
трик (полнооборотный шатун) - как звено 2, дополнительно введенное опорное коро
мысло - как звено 3, а исполнительный толкатель (коромысло или ползун) - как звено 4. 
Ведущий цилиндрический ролик, как новое звено, обозначен номером 5.

Поскольку фрикционная пара 5,2 вместе с водилом 3 образуют дифференциаль
ный механизм, то при отсутствии проскальзывания между фрикционными дисками 5 и 
2, что в реальных механизмах (рис. 1) обеспечивается силой упругости пружины 3 (рис. 
1) можно записать

со5 -оо3 
со2 -со3

i(3)
* 5 2 О)

ИЛИ

5 dcp3 _ .(3) 
dcp2 -d(p3

откуда
Ч >5 = [1 “ i 5 2 ) ] d ( P 3  + 1 5 2 ) ( 1 Ф 2 >

что после интегрирования дает
Ф5 =  [l — ]фз +  i 52̂ Ф2 ■*" с  •

В качестве начальных удобно принять предельные положения механизмов (на 
рис. 2 изображены пунктирными линиями), при которых звенья 3 и 2 вытягиваются в 
одну линию, поскольку в этом случае ф3 = ф2. Учитывая, далее, что начальное положе

ние вектора 15 на теле диска 5 может быть принято произвольно, примем его совпа
дающим с начальным положением звеньев 2 и 3. Тогда ф5о = ф3о =ф2„, с=0 и

ф 5 =  [l — i 52̂  ] ф 3 "*■ *52^Фг ( 2 )

Для случая внешнего контакта соприкасающихся дисков , где
d5

ds и ёг - соответственно диаметры ведущего цилиндрического ролика 5 и ведомо
го эксцентрика 2.
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Рис. 2 Преобразованные эксцентриковые механизмы с ведущим цилиндрическим
роликом (слева - с качающимся и 

справа - с поступательно-перемещающимся толкателем)

Уравнение (2) связывает известный угол ф5 поворота ведущего цилиндрическо
го ролика 5 с двумя неизвестными углами поворота ф3 и <р2 ведомых коромысел 3 и 2. 
Поэтому необходимо дополнительное уравнение связи между параметрами ф2 и ф3.
Такое уравнение можно получить из рассмотрения векторных контуров соответствую
щих шарнирно-рьиажных механизмов. Для ЭМ с качающимся толкателем (рис. 2) та
ким контуром является шарнирно-рьгчажный четырехзвенник АВСД со звеньями-
векторами 1, ,13,12 и 14 . Уравнение замкнутости указанного контура имеет вид

U +1з +12 = К (3)
Проектируя (3) на оси координат хАу, получим систему уравнений

lt СОЭф, + 12 С О З ф 2 + 13 С 0 8 ф 3 = 14 созф4 (4)
lj в Ш ф ,  +12 Б Ш ф з  +13 Э Ш ф з =14 Э Ш ф ,, ,  (47)

в которых размеры звеньев U,h,h и Ц, а также угол ф ,  - заданные величины, а углы
ф2,ф3 и ф4 являются величинами, подлежащими нахождению.

Уравнения (4) и (4;) позволяют путем исключения одного из неизвестных угло
вых параметров установить связь между двумя другими неизвестными. Поскольку нас 
интересует связь между углами ф2 и ф3, то исключению подлежит параметр ф4. Ме
тодика решения системы уравнений (4) и (4;) дана в [3]. Поэтому сразу запишем конеч
ный результат:

Ф3 = arccos (5)

а 2 + b 2 +13 -1 4 агде А = ------------- ---- —, В = —, а = 1, эшф, + 12 зшф2 и Ь  = 1, совф, + 12 соэф2.
2bl3 b

Два значения угла ф3 соответствуют двум возможным вариантам сборки двух- 
коромыслового механизма.

Уравнением (5) устанавливается функциональная зависимость ф3 = ф3(ф2)> по- 
еле чего на основе уравнения (4) или (4х), может быть найдена и функция ф4 = Ф4 (ф2) • 

Поскольку ведомый эксцентрик совершает полнооборотное вращение, то зада
ваясь значениями ф2 от 0 до 2 ж через некоторый фиксированный угловой промежу
ток Аср можно, используя выражения (5), получить таблицу значений функции



118

Ф з  =  Фз (ф2) • Это дает возможность, подставляя в уравнение (2) значения функции 
Ф з  =  Ф з  (фг) из уравнений (5), определить функциональную зависимость 
ф5 = ф5 (ф2), т.е. установить в неявной форме связь между неизвестным углом пово
рота ф2 эксцентрика и заданным углом ф5 поворота цилиндрического ролика. После 
нахождения функции ф5 = ф5(ф2) могут быть найдены функции ф3 = ф 3(ф5) и 

Ф 4  =  Ф 4 (ф5 ) ’ если в известные зависимости ф3 = ф3(ф2) и ф4 = ф4(ф2) вместо угла 
ф2 подставить соответствующие значения угла ф 5, определенные из уравнения (2).

Функции положения звеньев коромыслово-ползунного механизма с полнообо
ротным шатуном ОАВС (рис.2) также определяются основным уравнением (2) и до
полнительным уравнением замкнутости векторного контура

ё+Т2 +Ij = х с (6)
Проектируя (6) на оси координат х и у, получим систему из двух дополнитель

ных уравнений
12 СОЗф2 + 13 С0 8 ф3 = х с (7)
е +12 з т ф 2 + 13 Б т ф 3 = 0, (7/)

одно из которых, а именно (7/), устанавливает связь между углами ф3 и ф2, 
а второе, (7) -  связь между перемещением хс и углом поворота эксцентрика ф2.

Подставляя в уравнение (2) значения функции ф3 = ф3(ф2) из уравнения (7/), 
получим функциональную зависимость ф5 = ф5(ф2) в  виде

е + 12 sin ф2
Ф з  =

arcsin
52 _ 1 *52Фг> (8)

устанавливающую в неявной форме связь между неизвестным ф 2 и известным ф 5 уг
ловыми параметрами. После нахождения функции ф 5 = ф 5 (ф2) функциональные за
висимости ф 3 = ф 3 (ф 5 ) и х с = х с(ф5) найдутся путем подстановки в равенства (7) и 
(7/) вместо угла ф 2 соответствующих значений ф 5 из уравнения (8 ).

Скоростные зависимости со2 ,со3 и © 4 (или v4) ведомых звеньев рассматривае
мых модифицированных ЭМ будем находить в соответствии со следующими равенст
вами:

( D 2 — 1 2 5 © 5

© 3 =  * 3 5 © 5 ~  © 5 * 3 2 * 2 5 — 0> 2 i  32

С04 =  * 4 5 © 5 =  о  5 i  42 i  25 =  c o 2 i 42

или (для ЭМ с поступательно перемещающимся толкателем)
V4 = i 45C05 = ©5П2Ч5 = ®2*42
Передаточное отношение i2 5 определяется путем деления правой части уравне

ния ( 1 ) на со2 и некоторых преобразований:

• _  1 _  1
l25" i  _ i(3) + | l - i (3)|-i52 А 52 ^ L А 52 J А 32

Ускорения ведомых звеньев модифицированных ЭМ будем находить из соотно
шений



или (для ЭМ с поступательно перемещающимся толкателем)

а4 = ю & 5 + е 5*45
При равномерном вращении ведущего звена 85 = 0. Тогда задача по определе

нию ускорений ведомых звеньев сводится к нахождению соответствующих производ
ных:

При выбранной нумерации звеньев передаточные отношения 132И U2, а также их

денным при кинематическом анализе кривошипно-коромыслового и кривошипно- 
ползунного механизмов [4].
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№3, стр. 61-64, Мн., 1985. 2. Молочко В.И. О структурных эквивалентах эксцентрико
вых механизмов с роликовыми толкателями. Машиностроение, Республиканский меж
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dtp5 dcp2 dcp5 25 dcp2 25 dcp2

производные i22 и могут быть рассчитаны по соответствующим формулам, выве
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СРАВНИТЕЛЬНАЯ КИНЕМАТИКА ОБЫЧНЫХ И МОДИФИЦИРОВАННЫХ 
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Эксцентриковые механизмы (ЭМ) широко используются в качестве приводных в 
различного рода вибрационных машинах, стендах и устройствах, поскольку обеспечи
вают динамически благоприятные условия движения ведомого (исполнительного) зве
на.

Одним из эффективных применений ЭМ является использование их в качестве 
привода колебательных движений резца в устройствах для вибрационного резания. 
Первоначально устройства такого рода проектировались на основе независимого при
вода, действующего от отдельного электромотора, и снабжались специальными при
способлениями для регулировки частоты и амплитуды колебаний исполнительного ор
гана [1]. Это не только усложняло конструкцию устройства, но и существенно увели
чивало время на его обслуживание, так как каждое переключение частоты вращения 
шпинделя пшп станка требовало соответствующего изменения (регулирования) частоты 
f  колебаний инструмента с целью сохранения требуемой для эффективного стружкод- 
робления отношения f/Пшп. Чтобы упростить конструкцию устройства и уменьшить 
время на его настройку в последующем перешли на зависимый привод ЭМ от одного из 
звеньев цепи главного движения токарного станка, так как в этом случае заданное от
ношение f/Пшп остается неизменным при любом пшп, и необходимость в специальном

приспособлении для настройки часто
ты колебаний резца отпадает.

В токарно-винторезных станках 
универсального типа подключение к 
цепи главного движения можно осуще
ствлять через блок сменных шестерен, 
расположенный в торцевой части пе
редней бабки. Однако, существенным 
недостатком такого конструктивного 
решения является удаленность при
водного звена от исполнительного ор
гана — резцедержателя станка. Чтобы 
сократить длину линии связи между 
приводным и исполнительным звенья
ми удобнее всего в качестве приводно
го звена использовать сам шпиндель. 
На рис 1 представлена схема такого 

рода устройства [2]. Его основой является Г-образная плита 1, закрепляемая сверху 
болтами 11 крышки передней бабки станка. На вертикальной стенке плиты 1 привари
вается П-образный элемент 12 для установки в подшипниковых опорах дополнительно
го валика 9 с жестко закрепленными на нем шестерней 8 и эксцентриком 2. На верти
кальной стенке плиты 1 закрепляется также корпус 10 плунжерного насоса, подвижный 
плунжер-толкатель 4 которого через свободно вращающийся ролик 5 контактирует с

Рис. 1 Привод устройства для 
вибрационного резания с обычным 

эксцентриковым механизмом
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эксцентриком 2. На шейке шпинделя монтируется и жестко крепится шестерня 7 .При 
этом числа зубьев Z7 и Z% выбираются из условия обеспечения необходимого отноше
ния f/Пщп., т.е. i8 7~ - ZilZ,%= £'пшп=:1,5; 2,5; 3,5...Следует заметить, что при выборе значе
ния f/пщп исходят из двух оснований: уменьшения длины срезаемых элементов стружки, 
что достигается увеличением отношения f/nmn ; и облегчения динамического режима 
работы устройства, что достигается снижением величины f/nmn. Второе условие являет
ся более важным, поэтому практически более употребительным является число Й 1шп 
=1,5 и только при обработке заготовок диаметром свыше 250 мм идут на увеличение 
отношения f/Пщп до 2,5 или 3,5.

При работе станка вращение шпинделя 6 через зубчатую пару 7,8 передается 
эксцентрику 2 и далее преобразуется в возвратно-поступательное движение толкателя- 
плунжера 4 плунжерного насоса, гидравлически связанного отверстием А в корпусе 10 
насоса с исполнительным гидроцилиндром подвижной части резцедержателя станка.

Конструкция и монтаж эксцентрико
вого привода на действующем станочном 
оборудовании существенно упрощаются, 
если вместо обычного использовать моди
фицированный (преобразованный) ЭМ, у 
которого приводным (рис.2) является ци
линдрическое звено (шейка шпинделя 5), 
передающее посредством сил трения враще
ние ранее промежуточному, а теперь кине
матически активному ролику-эксцентрику 2, 
преобразующему вращательное движение в 
возвратно-поступательное перемещение 
подпружиненного плунжера-толкателя 4 
плунжерного насоса. При этом диаметр <3г 
ролика 2 назначают из условия обеспечения 
требуемого отношения частоты колебаний f 
инструмента к частоте вращения пшп шпин
деля 5, т.е <15/<32=17пшп. Очевидно, что в новой 
конструкции привода ввиду ненадобности 

дополнительного валика 9 с подшипниковыми опорами и закрепленными на нем шес
терней 8 и эксцентриком 2 отпадает необходимость в приварке к несущей плите I П- 
образного опорного элемента 12, а габариты самой плиты существенно уменьшаются. 
Отпадает также необходимость в изготовлении и монтаже на шейку шпинделя шестер
ни 7.

Ввиду очевидных конструктивных преимуществ и возможного широкого прак
тического применения модифицированных ЭМ, особенно при модернизации дейст
вующего станочного оборудования, возникает необходимость в проведении подробно
го кинематического анализа движения звеньев таких механизмов и оценки степени от
клонений в характеристиках их движения по сравнению с обычными ЭМ.

Поскольку обычные ЭМ кинематически эквивалентны четырехзвенным меха
низмам с одними низшими парами, то при проведении кинематического анализа таких 
ЭМ могут быть использованы формулы для расчета кинематических параметров дви
жения звеньев соответствующих шарнирно-рычажных механизмов. В частности при 
проведении кинематического анализа обычного ЭМ с поступательно-перемещающимся 
толкателем могут быть использованы формулы для расчета кинематических парамет
ров движения звеньев дезаксиального кривошипно-ползунного механизма. В соответ
ствии с [3] эти формулы имеют вид:

Рис. 2 Привод устройства для 
вибрационного резания с 

модифицированным эксцентрико
вым механизмом
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X 4o = l 2 cos(p2+1з С08ФЗз (!)
v 4o = ® 2М 2 = co2l2 sin(cp3 - (p 2 )/coscp3 (2)
и

a 4 = - ( 0 ^ 4 2  co s (p 2  +  i 3213 c o s (P3 + i 32!3 s in (p 3 ) ,  (3)

где
ФЗ =  a rc s in [ -  (e  + 12 sin  Ф 2 ) / I 3 ] =  a rc s in [ -  (к  + X s in  ф 2 )], (4)

к  =  е/13 и X =  l 2  / 1 3 ,

i 3 2 ~ ~^2 cos Ф2 / b  cos ФЗ =  cos Ф 2  / cos ф 3 (7)
и

' 2  2 
i 32 = 0 2 81П Ф2 + Ц 2 ^3 м п Ф з)/1з С08ФЗ = ( ^ § т ф 2  ч -ь ^ ^ н ф З  ) / со8 Ф З-(8)

В уравнениях (1 . . .  8) “е ” -  величина дезаксиала, т.е. длина смещ ения линии дей ст
вия толкателя относительно оси валика 9; Ь -  величина эксцентриситета эксцентрика 2; 
1з -  м еж центровое расстояние м еж ду соприкасающ имися цилиндрическими звеньями 5 

и 2 (воображ аем ое водило 3, длина которого равна 13 =  (<15 +  d 2 ) / 2 ;  ф 2 >ФЗ и Ф5 »

© 2 , © 3  и ю5 "" соответственно углы поворота и угловые скорости звеньев 2, 3 и 5;
.(3)
1 ^  — постоянное передаточное отношение между цилиндрическими звеньями 2 и 5

•(3)при остановленном водиле 3, равное i ^  = —(I5  /  d 2  i И П Т Т Р Я Г Г . г / п ъ

лежность формул (1.. .3) обычному ЭМ.
При проведении кинематического анализа модифицированного ЭМ с поступа

тельно перемещающимся толкателем следует исходить из уравнений, полученных в [4]. 
В соответствии с ними перемещение толкателя, то есть функция х 4м = £(ф5) будет
определяться из равенств (1), (4) и дополнительного уравнения

i(3)'
152Ф5 1 - и

.(3)
Фз +152Ф2’

скорость толкателя -  из уравнения
v 4 m  =  ® 5 4 2 i25 =(05i 4 2 / i 52> (9)
а ускорение -  из уравнения

2 -3  /•' • • \ 2 (•' -2  -3 • •' \ (10)а 4 м = =  со5 12 5 \14 2 15 2  - Ч 2 15 2 ) = ® 5 \14 2 12 5  - 1 2 5 14 2 15 2 / ’

(3) Г (3)1
где 152 = i 3 2  +  г32> 12 5 = 1 / l 5 2

• ' Г . ( 3 ) 1 . '  
и *52 = 1 _ 1 52  132

(индекс «м» указывает на принадлежность формул (9) и (10) модифицированному ЭМ.)
Следует заметить, что у обычного ЭМ со2  является постоянной величиной, рав

ной cd2  ==~ Z 7 C0 6 /Z g  = - Z j ( O uin/Zg ,  а С0 5  =Ю 5 (ф 2 )-- некоторая переменная 
функция, обычно не определяемая, поскольку ролик 5 является кинематически ней
тральным звеном; у модифицированного ЭМ наоборот ©5 = ©шп = const, а © 2  явля
ется переменной величиной, подлежащей определению.

Для оценки степени отклонения кинематических параметров движения ведомого 
звена модифицированного ЭМ по сравнению с таковыми параметрами у обычных ЭМ 
необходимо обеспечить равенство угловой скорости © 2  обычного и средней скорости



123

© 2  модифицированного ЭМ. Это достигается при принятии <Д2  = CI5 . Тогда функция 
положения ф5  = f 5  (ф 2  ) принимает вид

Ф5  = 2 a rc s in [ -  (к + к  sin  ф 2 ) ]  ~ Ф 2 »
где переменный параметр 2 a rcs in  [— (к  +  Я,s in ф2 ) ] характеризует степень отклоне
ния функции Ф5  = Ф5  (ф 2  ) от линейности.

• 2В свою очередь, параметры 1 2 5  и ^ 5  характеризуют степень отклонения профи
лей кривых скорости и ускорения модифицированного ЭМ от таковых у обычного ЭМ, 

•(3). •'
а член 125 Ц 2152 в УР3®11611™ (Ю) переменную величину вертикального сдвига
кривой ускорения модифицированного ЭМ по отношению к кривой ускорения обычно
го ЭМ.

Рис. 3 Кинематические характеристики 
эксцентриковых механизмов

Графики функций
х 4  =  х 4 ( Ф в д ) ’ ^ 4 / С 0 в д  = ^ ( Ф в д )  и  

2
о 4 /С0 вд = ^ ф ц д )  Для обычного и моди
фицированного ЭМ., рассчитанные для 
случая е=0 ; 1 2 = 1 0  , 6 2 =6 5 = 1 0 0  и следова
тельно Ь=1 0 0 , к=0 , и X — 0 , 1  представлены
на рис. 3 ( для обычного ЭМ фвд = ф 2  и 

0)Вд = О 2 ; Для модифицированного ЭМ

Ф в д  = Ф 5  и  ^ в д  =  ® 5  ) •

Анализ графиков показывает, что при 
использовании модифицированных ЭМ по
ложение на оси cpBD точек максимума и ми
нимума функции перемещения
Х4 = Х 4 (фвд), скорости

V4 /соВд = ^(Фвд) и ускорения 
2

/аг 4  /  СО зд = f  (фвд ) по сравнению с обыч
ными ЭМ не изменяется; имеет место лишь 
некоторое искривление профилей кривых 
перемещения и скорости, что приводит к 
соответствующему изменению профиля и 
вертикальному сдвигу кривой ускорения 

2

а  4  /  СО в д =  ^(фВд)- Применительно к виб
рационному резанию некоторое изменение 
закона перемещения инструмента при со
хранении структуры цикла не оказывает 
влияние на эффективность процесса струж- 
кодробления. В то же время наличие верти
кального сдвига кривой ускорения приво
дит к увеличению максимальных значений
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а 4  max м > 4X0 говорит об ухудшении динамики движения ведомого звена модифици
рованного ЭМ по сравнению с обычным ЭМ. Однако расчеты показывают , что с 
уменьшением эксцентриситета Ь эксцентрика 2 соответственно (почти линейно) 
уменьшаются и величины а 4 т а х  как у модифицированных, так и обычных ЭМ. Так

2 2 2 при 12=10 Я 4 т а х 0 = И ® Вд и а 4 т а х м =14сов д ; при Ь=5 Я 4 т а х 0 = 5,25соВд и

2 2 2 
а 4 т а х м = 5>8ювд; ПРИ Ь=1 а 4 т а х 0 = ^ “ вд и ° 4 т а х м = 1 02® вд• Как ВИДН0>
при значениях Ь, близких, а тем более меньших единицы (сопоставимых с величиной 
используемых в процессе резания станочных подач), разница в значениях < 3 4  max 0 и

а 4  max становится уже почти не ощутима. Таким образом, сохранение заданной поМ
времени структуры перемещения ведомого звена, а при значениях 1г<1 -  и практически 
неизменной динамики его движения при упрощении конструкции и монтажа устройст
ва говорит о предпочтительности применения модифицированных ЭМ в качестве при
водных (по сравнению с обычными ЭМ) в различного рода вибрационных устройствах, 
в частности, в устройствах для вибрационного резания.

Литература. 1 Баранов В.Н., Захаров Ю.Е. Электрогидравлические и гидравличе
ские вибрационные механизмы. М., Машиностроение, 1966.2. Молочко В.И. Новые 
конструкции эксцентриковых приводов для устройств вибрационного резания. Весщ 
АН БССР, серыя ф1зпсатэхшчных навук., №3, стр. 61-64, Мн., 1985. З.Шимкович А.А. 
Механика, Минск, «Вышэйшая школа», 1969, 384 с. 4. Молочко В.И., Сечко Н.В. Ки
нематика эксцентриковых механизмов с ведущим цилиндрическим звеном. Сб. науч
ных трудов «Современные методы проектирования машин». -  Мн. 2002
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Технология производства приводных зубчатых ремней сводится к следующим 
комплексам технологических операций: а) сборка заготовки ремня из кордных, ткане
вых и невулканизированных эластомерных материалов; б) вулканизация заготовок; в) 
резка заготовок (викеля) на отдельные ремни; г) контроль качества ремней.

Сборка заготовок замкнутых ремней заключается в наложении на сборочный 
профильный барабан одного или нескольких слоёв обкладочной ткани, навивки по вин
товой линии нити корда, укладки и прикатки требуемого количества эластомера. Наде
ваемая на сборочный барабан ткань имеет вид цилиндрического рукава, сшитого или 
склеенного по образующей.
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Операция навивки кордшнура является наиболее важной на данном технологи
ческом этапе. От качества её выполнения во многом зависят равномерность нагружения 
отдельных витков кордшнура и несущая способность ремня в целом.

Равномерность навивки кордшнура обеспечивается при выполнении как мини
мум двух требований: постоянных шага и натяжения навивки. Стабильный шаг навив
ки обеспечивается применением одного или нескольких роликов для наводки корда. 
Зазор между роликом и сборочным барабаном выбирается минимальным (2... 10мм).

Заданное усилие натяжения обеспечивается с помощью тормозных механизмов, 
воздействующих на бобину с кордшнуром. Натяжение кордшнура поддерживается по
стоянным периодической регулировкой тормозного момента, осуществляемой вруч
ную.

При навивке на сборочный барабан кордной нити происходит её дополнитель
ное закручивание или раскручивание, в результате чего шаг свивки нити изменяется. 
Ремни с металлокордом, получившим дополнительную скрутку, в свободном состоянии 
самопроизвольно деформируются, приобретая вид "восьмёрок". Работа таких ремней в 
передаче сопровождается их интенсивным трением о реборды. Для устранения этого 
явления сборочный станок оснащается дополнительньм приспособлением, осуществ
ляющим при навивке корда вращение узла крепления бобины вместе с самой бобиной в 
сторону, противоположную направлению вращения сборочного барабана.

После разрезки викеля возникают определённые трудности с заделкой концов 
выступающего с торцов ремня кордшнура. Особенно проблема актуальна для ремней с 
металлокордом, концы которого способны вызывать травмы и повреждать детали пере
дачи. Наиболее простой путь устранения подобного явления заключается в придании 
нити корда увеличенного угла навивки в местах будущей разрезки. Такая навивка осу
ществляется с помощью дополнительного суппорта, установленного на основном суп
порте сборочного станка и несущего наводочный ролик. Дополнительному суппорту 
сообщается прерывистое движение, в результате чего в местах будущей разрезки вике
ля скорости обоих суппортов складываются. Результатом является увеличенный угол 
наклона спиралей корда. На участках обычной навивки дополнительный суппорт не
подвижен относительно основного.

Вулканизация приводных ремней осуществляется в автоклавах. Такой метод 
вулканизации характерен для длинномерных (до 3150мм) зубчатых ремней. Более 
хтинные ремни вулканизируют в челюстных прессах или вулканизаторах периодиче
ского действия, выполняющих вулканизацию ремня по участкам.

Зубчатые ремни небольшой длины, лишённые тканевой обкладки, изготавлива
ют методом литья в пресс-формах на гидравлических прессах с плоскими обогревае
мыми плитами. Литьевые ремни отличаются точными размерами и высоким качеством 
поверхностей. Однако, будучи лишены тканевой обкладки рабочей части, такие ремни 
недостаточно долговечны. Напротив, ремни, изготовленные в автоклаве, оснащены 
тканевой обкладкой, и их долговечность в 5-7 раз превышает долговечность аналогич
ных литьевых ремней.

Вместе с тем технология вулканизации в автоклаве имеет свои недостатки, не 
позволяющие в полной мере реализовать максимальную долговечность изготавливае
мых ремней. Прежде всего, это связано с низкими давлениями прессования (до 
0,6...1,5МПа) в отличие от предыдущего метода (свыше 15...25МПа). Низкие давления 
прессования обусловливают невысокие показатели прочности адгезии корда к эласто
меру, а также наличие пористостей, раковин и т.д. в готовом изделии. Кроме того, 
прессование в автоклаве осуществляется гибким прессующим органом - резинокордной 
диафрагмой. Наличие нежёсткого прессующего органа не позволяет получать требуе
мую толщину ремней, для достижения которой их приходится шлифовать.
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Объединение положительных свойств обеих технологий реализовано в новой 
технологии изготовления приводных зубчатых ремней, разработанной с нашим участи
ем. Технология основана на прессовании заготовки ремня жёсткими прессующими сек
торами, синхронно сближающимися в радиальном направлении. Течение вулканизи
руемого эластомера в радиальном направлении обеспечивает качественное оформление 
тканевой обкладки на рабочей части ремня, исключая складкообразование. Наличие 
жёстких прессующих секторов позволяет получать ремни заданной толщины и с тре
буемым качеством поверхностей непосредственно в пресс-форме. Технология запатен
тована в ведущих развитых странах.

Изготовление приводных зубчатых ремней по методу прессования жёсткими 
секторами или прессующими элементами (ПЖЭ) осуществляется на стандартных вул
канизационных гидравлических прессах с плоскими обогреваемыми плитами. Для реа
лизации метода используются 2 разновидности пресс-форм. Первая, с вертикальной 
осью профильного барабана и комплектом секторов и конусов (секторная), предназна
чена для изготовления сравнительно больших ремней длиной 700... 1500мм. Вторая, с 
горизонтальной осью профильного барабана и двумя прессующими секторами (полу- 
формами), позволяющая изготавливать ремни длиной 100...800мм. Во избежание изго
товления дорогостоящих комплексов полуформ, для близких по размерам ремней изго
тавливают один унифицированный корпус, оснащённый комплектом упругих сменных 
втулок, внутренняя поверхность которых выполняет формообразующие функции. 
Проведенные исследования показали, что применение метода ПЖЭ позволяет обеспе
чить более высокие показатели механических свойств ремня по сравнению с вулкани
зацией в автоклаве вследствие получения повышенного давления прессования и, как 
следствие, повысить несущую способность и долговечность производимых приводных 
зубчатых ремней.

УДК 621.85.052.44
А.Т. Скойбеда, А.Г. Баханович, И.Г. Баханович

СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ МЕТОДИКИ ПРОЕКТНОГО РАСЧЕТА 
ЗУБЧАТО-РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ
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Одним из важнейших аспектов проектного расчёта зубчато-ременной передачи 
(ЗРП) является определение величины поправки At к шагу зубьев шкива, обеспечиваю
щей тот или иной вид распределения нагрузки на дуге обхвата. Анализ мировой науч
но-технической литературы показал, что имеется ряд разрозненных и противоречивых 
рекомендаций по выбору величины коррекции шага зубьев шкива At=tp-tui, который не 
может дать ясного представления о сути рассматриваемого вопроса и предопределяет 
необходимость дальнейшей разработки данной проблемы.

Зарубежные авторы [1,2] рекомендуют величину наружного диаметра шкива уве
личивать на 0,00 ltp. Для ремней “модульной” системы величина коррекции определя
ется таблично в зависимости от значения делительного диаметра шкива. В этом случае:

d a = mzj - 2 6  + K f, мм, (1)
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где: m - модуль ремня, мм; zi - число зубьев ведущего шкива; 8 - расстояние от 
нейтральной оси кордшнура до межзубой впадины ремня, мм; Ki - корректирующая 
поправка [3], мм.

Подобная методика не учитывает влияния на неравномерность нагружения зубьев 
факторов, определяемых механическими свойствами ремня. С целью устранения этого 
недостатка в [4] величину К находят по зависимости:

К  i(2) =  0,2 ̂ - X z
В , К 2) = (2)

где: Ft - окружное усилие, Н; Вр - ширина ремня, мм; X - податливость кордшнура 
хмня на длине одного шага, мм2/Н.

В работе [5] предлагается учитывать не только размеры шкива, но и значение пе
редаваемой нагрузки. Например, при 10<zo<30 для окружных усилий, не превышающих 
максимальных значений:

K j =
0,0005

71 I (z o — 10)- (3)

где: zo - количество зубьев в зацеплении.
Анализ выражения (3) показывает, что при zo<10 шаг зубьев шкива не корригиру

ется, что противоречит представлениям о закономерностях передачи нагрузки в зацеп
лении. Исходя из них, при уменьшении Zo нагруженность зубьев возрастает, а при Zo<6 
корректируется даже величина допускаемой окружной силы на зубьях. Таким образом, 
с уменьшением zo величина Ki должна возрастать.

С учётом подобных обстоятельств в работе [6] предлагается определять величину 
коррекции шага как на основе показателей механических свойств ремня, так и значений 
хшны дуги обхвата:

At = t m - t p =
0,4zQ2K a Ft B,

, мм; (4)

где: K a - отношение податливостей каркаса ремня и его зубьев; Ez - жёсткость 
^ ь е в  ремня, Н/мм .

Выражения (2)-(4), по мнению их авторов, позволяют получать значения коэффи- 
шента неравномерности нагружения зубьев vj/=l, что должно соответствовать макси
мальной долговечности ремня. Между тем существует ряд зависимостей, из которых 
следует, что при уменьшении у  величина долговечности возрастет. Следовательно, 
у=1 не является универсальным показателем, обеспечивающим максимальную долго
вечность ремня. Для обеспечения возможности выбора величины коррекции шага, со
ответствующего v|/*l, в работе [7] приводится ряд графических зависимостей. Ввиду 
влияния частоты пробегов ремня на его механические свойства, и, следовательно, рас
пределение нагрузки в зацеплении, автор [8] предлагает зависимости величины коррек
ции шага от v.

Между тем, величина At, соответствующая требуемому у, может быть достаточно 
легко найдена из зависимости:

Д t =
2 0 0

1,3 V и

К К К 0 , 5
[ F, ]

+ 1 ( 0 ,5 3  z .  + 1 )

(5)
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где: Kv; Kf; Kz - коэффициенты, учитывающие частоту пробегов ремня v; про
дольную жёсткость ремня Ер и жёсткость зубьев Ez соответственно [10]; [Ft] - допус
каемое окружное усилие, передаваемое ремнем.

Располагая выражением (5), также невозможно обеспечить получение At, соответ
ствующих максимальному уровню N. Такой уровень в работе [9] предлагается достиг
нуть путём обеспечения равнозначности обоих критериев работоспособности, для чего 
приравниваются давления на зубья дуги обхвата. Однако и в этом случае не приводится 
конкретных значений у, обеспечивающих максимальный уровень NH и Ny.

На наш взгляд, величина коррекции шага зубьев шкива должна выбираться исхо
дя из возможности реализации максимальной долговечности ремня по обоим критери
ям, т.е. при NH=Ny.

С целью получения аналитической зависимости, связывающей Ny и \\i, был прове
дён численный эксперимент. При этом в соответствии с методикой ортогонального 
планирования [11] варьировались факторы, определяющие усталостную долговечность 
зубьев ремня. В результате вычислений установлено, что величина Ny может быть най
дена из зависимости:

V
(6)

у
где: hp - высота зуба ремня, мм; G - модуль сдвига резины, МПа.
Долговечность ремня по критерию износа с учётом соотношения долговечности 

обкладки и резинового массива составит:
г

N.. = 1,25- •о Ftco\|/p 1,75

Kv (7)
“ 10 V -о

где: ho - толщина обкладочной ткани, мм; hi о - толщина обкладки, изнашиваемой 
на её наружной поверхности в условиях трения при единичной мощности, мм; со - уг-

У

ловая скорость вращения шкива, с'1; р - коэффициент трения; К к =
Ф, Ф '

f  + 2
- ки

нематический коэффициент.
Анализ зависимостей (6), (7) показывает, что dNM / d\j/ и dNy/ dvj/ < 0. Таким обра

зом, зависимости NH и Ny от у  не имеют экстремумов, и величина не может быть 
найдена методами обычной оптимизации. Следовательно, представляется возможным 
определить лишь величину у, соответствующую не максимально возможному, а како
му-либо определённому, наперёд заданному уровню долговечности.

Сравнение зависимостей (6) и (7) свидетельствует о том, что при любых значени
ях аргумента dNM / d\j/ < dNy / d\p. Ввиду этого существует точка, в которой NH=Ny. Зна
чение коэффициента неравномерности нагружения зубьев для этой точки определится 
путём приравнивания (6) и (7):

г  V -5

ш = —г опт г-*
1̂0

1,25й0

N0.3

25 К

J (соМКк) ° \ (8 )

Например, для ш=3мм; ю=15,7с , F t=6H/M M  величина 1|/т =0,45. При \|/<\|/т дол
говечность ремня определяют процессы износа. При V|/> \j/ т , наоборот, Ny>NH и долго
вечность ремня зависит от интенсивности протекания усталостного разрушения.
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Таким образом, при заданном значении долговечности ремня N3 по формуле (8 ) 
находят значение \|/ т и по (6 ) или (7) определяют соответствующее ему значение дол
говечности NT. Если N3>NT, то требуемая величина неравномерности нагружения зубьев 
находится из выражения:

¥  = ■
/  \ 0 , 5 7

Ч25ЛьЛ 
V )

(9)Ffi>nKk
В случае если заданный уровень долговечности несколько меньше и N3<NT, ве 

личина ц/ определяется по зависимости вида:
/  1 Л°-г

у/ =
2 5 h  zР 0 1

й ; (10)

Располагая значением ц/, по зависимости (5) находится значение At=tp-tm, соот
ветствующее заданной неравномерности нагружения зубьев.

Объектом исследований являлся зубчатый ремень ш=7мм; zp=71; Вр=32мм, из
готовленный методом диафрагменной вулканизации и оснащённый износостойким 
тканевым покрытием зубьев.

Методика проведения исследований базировалась на регистрации деформаций 
измерительного зуба одного из шкивов передачи. Измерительный зуб имел вид фрезе
рованной консольной балки, на противоположные плоскости которой по мостовой схе
ме наклеивались тензорезисторы с базой 10мм. Проводники от тензорезисторов через 
токосъёмник соединялись с регистрирующей аппаратурой, основу которой составлял 
с вето лучевой осциллограф К1 2 -2 2 .

Для проведения исследований был изготовлен специальный стенд, работающий 
по принципу открытого силового контура. Крутящий момент от двигателя мощностью 
800Вт через открытую зубчатую передачу с и=15 (135/9) передавался на ведущий вал 
стенда. Частота вращения вала двигателя бесступенчато регулировалась в диапазоне 
О.-.бООмин"1. Тормозной момент создавался на ведомом валу с помощью регулируемого 
колодочного тормоза, позволявшего реализовывать его значения от 0 до 200Нм. Это 
обеспечивало при числе зубьев шкивов передачи zi=Z2 = 2 0  значения Ft=0...2800H или 
Ft=0...57H/MM при допустимом для т=7мм [Ft]=45H/MM [12].

Получение вида распределения нагрузки на дугах обхвата при различных значе
ниях коррекции шага At=tm-tp обеспечивалось следующим образом. Измерительный 
шкив изготавливался со значением наружного диаметра 139,0мм, соответствующего 
At/tp =+0,00433 и теоретически определённому при этом соотношении \j/=0,43. После 
наклейки тензодатчиков и получения соответствующих осциллограмм измерительный 
шкив снимался со стенда и перешлифовывался по наружному диаметру до значения 
138,8мм, которому соответствует At/tp=+0,0029 и у=0,72. Тензодатчики при этом оста
вались наклеенными на соответствующий зуб шкива. После проведения очередной се
рии испытаний шкив последовательно шлифовался до диаметров: 138,6мм 
iAt/tp=+0,00143; v|/=l,02); 138,4мм (At/tp=0; у=1,30); 138,2мм (At/tp =-0,00143; 4 /= 1,59); 
138,0мм (At/tp =-0,0029; у=1,88).

В результате обработки полученных осциллограмм методом ординат установле
но, что значение \|/тах линейно убывает по мере увеличения коррекции шага шкива. В 
рассматриваемом диапазоне изменения At/tp расхождение между теоретическими и экс
периментальными результатами не превышает 14,3%. Анализ эмпирических зависимо
стей v)/max от At показывает, что наибольшее расхождение между ними наблюдается в 
области высоких At/tp. Это может быть связано с тем, что в теоретическом расчёте зна-
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чений v|j не отражено влияние факта частичного выхода из зацепления зубьев дуги об
хвата, находящихся у ведомой ветви. Если при At/tp<0 нагрузка на эти зубья сравни
тельно невелика, то при избыточном корригировании шкива основная доля передавае
мого зубьями окружного усилия перераспределяется в область, прилежащую к ведомой 
ветви. Из-за трапецеидальной формы зубьев с возрастанием усилий на зубьях увеличи
ваются и радиальные силы, выталкивающие зубья ремня из межзубых впадин. Недос
таточное натяжение F2 ведомой ветви неспособно эффективно компенсировать влияние 
радиальных сил, в результате чего часть зубьев частично выходит из зацепления. Так 
как их жёсткость при этом снижается, окружное усилие перераспределяется в область, 
находящуюся у ведущей ветви. Нагрузка, приходящаяся на находящиеся там зубья, в 
том числе и первый, возрастает, что не приводит к ожидаемому снижению ц/. Нейтра
лизация подобного явления наблюдается при увеличении натяжения 2 Fo в соответствии 
с зависимостью:

2F o = 0 , 2 F ,
^0,00143A?V эН (П)

Сопоставление экспериментального характера распределения нагрузки с теорети
ческим свидетельствует о наличии у них гармонического вида изменения усилия на зуб 
по мере поворота шкива. При этом максимальному усилию на первом зубе дуги обхва
та соответствует минимум усилия на остальных. При At/tp>0,0029 минимум усилия на 
зубьях в большей степени соответствует максимуму на последнем зубе дуги обхвата.

Одним из важнейших конструктивных параметров ЗРП, обеспечивающим тот или 
иной уровень долговечности ЗР, является разность шагов зубьев ремня и шкива, опре
деляемая коррекцией шага зубьев последнего At. Предложенный подход определения 
рационального значения At обеспечивает оптимальное распределение нагрузки в зацеп
лении и повышает несущую способность и долговечность ЗР. Установлено, что значе
ние v|/=l, когда нагруженность первого со стороны ведущей ветви зуба дуги обхвата 
соответствует среднему значению усилия, действующему в зацеплении, не всегда обес
печивает максимальную долговечность ЗР, а его рациональное значение варьируется в 
пределах 0,8 ... 1,1 [13].
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ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЕ РАЗНОРАЗМЕРНОСТИ ШАРИКОВ 
НА ВИБРАЦИЮ ПОДШИПНИКОВ

Белорусский национальный политехнический университет 
ОАО "Минский подшипниковый завод"

Минск, Беларусь

Долговечность, надижность и диагностика- взаимосвязанные пораметры, опре
деляющие техническое состояние машин и механизмов в делом. Диагностика является 
важной составной частью технического обслуживания, так как позволяет без разборки 
определить состояние механизмов и прогнозировать ресурс их безотказной работы.

Практические задачи диагностики подшипников качения в процессе эксплуата
ции решаются, как правило, одним из трех основных способов. Первый использует ал
горитмы обнаружения дефектов по росту температуры подшипникового узла, второй -  
но появлению в смазке продуктов износа, а третий -  по изменению вибрации (шума).

Вибрация и шум -  естественные процессы, протекающие в машинах и оборудо- 
юнии, и возбуждаются они теми же динамическими силами, которые являются прили
вами износа и других видов дефектов.

Известно, что чем меньше уровень вибрации и шума, тем выше технический ре
сурс, усталостная долговечность, надежность и быстроходность подшипников при оди- 
ааковых условиях эксплуатации. Именно это обстоятельство делает вибрацию и шум 
ве только технико-эксплуатационным фактором, но и важным диагностическим пока
зателем - интегральной характеристикой качества подшипников.

В данной работе экспериментально исследована возможность влияния разно
размерное™ шариков на вибрацию подшипника.

Исследование проводилось на испытательной станции ОАО "Минский подшип
никовый завод" (МПЗ) на испытательном стенде ВНИПП-542. На вал испытательного 
стенда устанавливались четыре шариковых радиальных однорядных подшипника 6 - 
305АЕ повышенной грузоподъемности (в обозначении буква А) с полиамидными сепа
раторами (в обозначении буква Е) шестого класса точности производства ОАО «МПЗ». 
Использование полиамидных сепараторов позволяет практически исключить вибра
цию, возникающую при использовании металлических сепараторов, снизить общий 
уровень вибрации и ее влияние на соседние подшипники, а также проводить экспери
мент на одних и тех же кольцах исследуемых подшипников, производя замену шариков 
без съема внутренних колец с вала испытательного стенда.

Схема нагружения и установки подшипников на вал испытательного стенда 
приведена на рис. 1. Средняя пара подшипников 2 и 3 через гидропривод нагружена ра
диальной силой Р. Два крайних подшипника 1 и 4 установлены в опорах и испытывают 
воздействие силы Р в обратном направлении. Вращение вала обеспечивается через ре
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дуктор и клиноременную передачу от электродвигателя. Контроль скорости вращения 
вала осуществляется с помощью тахометра. Радиальное усилие контролируется дина
мометром. Виброшумы подшипников контролируются акселерометрами Д-14, акусти
ческий контакт которых с наружными кольцами подшипников обеспечивается звуко- 
проводами (щупами). Щупы с установленными на них акселерометрами прижимаются 
к наружным кольцам п о д ш и п н и к о в  пружинами. Акселерометры через согласующие 
усилители подключены на вход платы аналого-цифрового преобразователя, встроенно
го в компьютер.

Исследования проводились на первом и четвертом подшипнике. В подшипники 
устанавливались шарики 29/64" (011.509 мм) 20 степени точности с разноразмерно- 
стью 1 ,4 ,6  мкм. Геометрические параметры шариков приведены в таблице 1 .

Анализ записей виброшумов подшипника 
По вышеприведенной методике были выполнены записи виброшумов подшип

ника и проведен спектральный анализ с использованием пакетом обработки сигналов 
(ПОС).

Результаты измерений виброускорения в децибелах относительно выбранного 
условного нулевого значения их уровня go=3xl0' 4 м/с2 определяют по формуле [1];

La = 20 lg 8
з-ю-4’

где La -  уровень виброускорения, дБ; 
g -  ускорение, м/с2.

Ускорение g определяется с учетом масштабных коэффициентов Ку и Кп по 
формуле

Le_ 1000 
К уХ Кп ’

(1)

(2)

где Lb -  уровень виброускорения, В;
Ку -  коэффициент усиления сигнала согласующего усилителя, Ку=20;
Кп -  коэффициент преобразования сигнала датчика, Кп=1.8 мВ*с2/м.
В дальнейшем, для удобства пользования данными, будем применять условное 

обозначение. Например: 1-4-1 -  подшипник №1 с разноразмерностью шариков 4 мкм, 
номер замера 1; 4-6-3 -  подшипник №4 с разноразмерностью шариков 6  мкм, номер за
мера 3.

Для анализа результатов записи виброшумов подшипника необходимо опреде
лить частоту вибрации, возбуждаемой разноразмерностью тел качения.

Частота вибрации, возбуждаемой разноразмерностью тел качения, зависит от 
частоты вращения сепаратора, и определяется по формуле [2 ];

Re z-n
f  = ----------х ------ , (3)Re + Ru 2-60

где Rb -  радиус дорожки качения внутреннего кольца, мм; Rb=1 5.9955
мм;

Rh -  радиус дорожки качения наружного кольца, равный 27.5045мм; 
z -  число тел качения; z=7; 
п -  частота вращения вала, мин'1; п=6700 мин'1.

Тогда

/  =
15.9955 7-6700

15.9955 + 27.5045Х 2-60
= 143.7 Гц.

Для анализа принимаем две ближайшие по спектру частоты fnpl=137 Гц (0.137 
кГц) и fnp2=156 Гц (0.156 кГц).
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р

1 4

1.. .4 используемые подшипники 6-305АЕ;
Р -  действующая нагрузка, Н.

Рис.1 Схема нагружения и установки подшипников на вал 
испытательного стенда

Таблица 1
Отклонение диаметра шариков и разноразмерность, мкм (01

Номер под
шипника Отклонение диаметра Разнораз

мерность
1 +9 +9 +9 +8 +8 ,+8 +9 1
4 +9 +8 +8 +9 +8 +8 +8 1
1 +3 +7 +7 +6 +7 +3 +7 4
4 0 +3 -1 -1 0 +3 -1 4
1 +13 +7 +8 +7 +12 +13 +7 6
4 +8 +8 +12 +7 +6 +12 +12 6

Таблица 2
Значения уровней вибрации в децибелах

Условное обозначение Частота, кГц
0.137 0.156

1-1-1 70.51 60.06
1-1-2 74.31 74.38
1-1-3 75.54 73.90
1-4-1 80.40 80.82
1-4-2 78.36 78.36
1-4-3 78.61 81.04
1-6-1 87.58 89.01
1-6-2 88.04 87.76
1-6-3 85.76 87.39
4-1-1 76.73 76.95
4-1-2 77.22 75.48
4-1-3 75.57 75.56
4-4-1 82.40 81.96
4-4-2 81.24 81.59
4-4-3 83.20 81.66
4-6-1 87.24 85.58
4-6-2 88.17 86.43
4-6-3 87.35 86.65
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Из таблица 2 следует, что с увеличением разноразмерности шариков в спектрах 
вибраций подшипников происходит увеличение уровней вибрации на частотах 137 Гц и 
156 Гц, которые являются ближайшими к теоретически рассчитанной частоте 143.7 Гц.

б)

Рис.2 Спектры виброшумов подшипника 6305АЕ с разноразмерностью шариков:
а-1 мкм; б- 4 мкм; в- 6 мкм.

На Рис. а), б), в) показаны спектры виброшумов (поз.1) соответственно с разно
размерностью шариков 1, 4, 6 мкм, которые показывают возможность их учета при ди
агностике подшипниковых узлов их предупреждений и разрушения.

ВЫВОДЫ
1 .Экспериментально подтверждено влияние разноразмерности шариков на виб

рацию подшипника. При этом установлено, что при увеличении разноразмености ша
риков амплитуды сигналов на частотах, близких по спектральному анализу к теорети
чески рассчитанной частоте вибрации, возбуждаемой разноразмерностью тел качения, 
также увеличиваются. Из этого следует, что одним из направлений снижения уровня 
вибрации подшипников является уменьшение разноразмерности тел качения.

2. Вибродиагностика по показателям«Возможность разрушения» снижает ве
роятность выхода из строя механизмов на начальной стадии эксплуатации после ре
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монтных мероприятий, увеличивает их срок службы в назначенном классе по требова
ниям надежности, позволяет оперативно решать задачи повышения надежности меха
низмов в условиях автономной эксплуатации.

Литература. 1 .Приборы и системы для измерения вибрации, шума и удара: Спра
вочник. В 2-х кн. Кн. 1 / Под ред. В. В. Клюева. -  М.: Машиностроение, 1978. -  448 с., 
ил. 2.Снижение вибрации и шума подшипников качения, диагностика их качества в 
стендах при испытании на долговечность и при эксплуатации в составе изделий. Само
хин О. Н., Авдеев А. М., Варламов Е. Б., Бальмонт В. Б. (Обзор). -  М.: ЦНИИТЭИавто- 
пром, 1988. -  77 с. З.Вибрация подшипников / под ред. К.М. Рагульскиса - 
Л.:Машиностроение, Ленингр. отд-ние, 1985.-119 с.
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ОСНОВНЫЕ ПРИНЦИПЫ ТЕОРИИ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 
ШЕВРОННЫХ ЗУБЧАТОРЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Синтез зубчатоременных передач повышенной эффективности, отличающихся 
наличием непрямых -  шевронных или дугообразных зубьев, невозможен без создания 
обоснованных методов их расчета. Основой таких методов является оценка работоспо
собности проектируемых передач, в которую в явном виде входят такие конструктив
ные показатели, как коэффициент перекрытия и скорость относительного скольжения 
сопряженных профилей зубьев ремня и шкива. Для стандартных прямозубых зубчато
ременных передач задача определения этих показателей, сформулированная в двух
мерной постановке, в основном решена [1]. Конфигурация непрямых зубьев, поверхно
сти которых принадлежат к классу геликоидов, предопределяет необходимость оты
скания поверхности зацепления [2], размеры и координаты которой определяют гео
метрическое место линий касания зубьев. Оценочные показатели этой поверхности мо
гут быть получены в результате сведения пространственной задачи к плоскому случаю, 
когда в плоскости, перпендикулярной осям вращения шкивов, рассматриваются зубья 
бесконечно малой ширины. Однако нарастание искажений формы и размеров зубьев с 
'■величением угла их наклона (3 предопределяет неприменимость такого подхода уже 
при (3>10°...12°.

Для определения координат точек контакта профилей зубьев ремня и шкива раз
местим передачу в трехмерной неподвижной системе координат XYZ (рис.1,а). Аксои- 
лами передачи являются: для шкива -  совпадающий с делительным начальный цилиндр 
радиуса ri=mzi/2, где m, Z\ -  модуль и число зубьев шкива; для ремня -  начальная плос
кость П, в которой с нормальным шагом tpn=7cm под углом наклона (3 к оси OZ распо
ложен ряд зубьев с заданным профилем. Относительное движение аксоидов в таком 
механизме представляет собой вращение вокруг мгновенной оси -  линии касания ак
соидов РР. Так как в точке касания поверхностей зубьев векторное произведение общей 
нормали к профилям и скорости равно нулю, то мгновенная ось вращения представляет 
собой ось зацепления -  геометрическое место точек, являющихся полюсами зацепле
ния.
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Во вспомогательной системе координат XaYaZa нормальный профиль зубьев 
ремня удобно представить в полярной форме. Такое представление универсально и по
зволяет рациональным образом задавать практически любую конфигурацию. Его урав
нения имеют вид:

хра = A sin .9, ~ bi 
У а = A cos «Я -  а, •

о
(1)

а б
Рис. 1. Геометрия зубчатоременных передач с шевронными (а) 

и дугообразными (б) зубьями.

где pi, щ, а, -  полярные координаты профиля зуба ремня.
Переходя от вспомогательной системы координат к системе, связанной с зубча

тым ремнем, направление движения которого соответствует направлению одной из ее 
осей, получим:

х рр = A sin .9, - b,

Ур = (A c°s А ~ A )cos Р + A sin Р
z p = (a  cosЭх -  a, )sin /? + и, cos J3

(2)

Переход от поступательно движущейся вместе с ремнем системы XpYpZp к систе
ме координат XiYjZi, вращающейся вместе со шкивом, осуществляем с помощью мат
рицы вида:

М1Р =

COS(px -  sin q>x 0
sin <рх cos^, 0

0 0 1
0 0 0

г, (cos А + (рх sin (р{ 
г, (sin (рх -срх cos а

0
1

(3)

На основании уравнений (2) с помощью перехода (3) получим связь между коор
динатами точек профиля зубьев ремня в системе XiY\Ъ\\

\
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хх = xpp cos (pj -  y p sin <px + rx (cos <px + (px sin (px) 

y f  = xpp sin<px + y p cos(px + rx (sin <px -  <px cos<px)
(4)

Проделав аналогичные процедуры для координат точек профиля зубьев шкива 
х ша , уША, zmA, и переходя к неподвижной системе координат XYZ, получим уравнения 
совокупности точек контакта зубьев ремня и шкива. При этом будем руководствоваться 
двумя очевидными предпосылками. Во-первых, нарезаемые профили зубьев ремня и 
шкива идентичны и в области полнопрофильного зацепления прилегают друг к другу 
без зазоров и интерференции. С другой стороны, согласно критерию наличия контакта 
зубьев в точках касания профилей их пространственные координаты совпадают: хр=хш; 
ур=уш; zp=zul. В результате после приравнивания и преобразований получим:

rx(px -  a, cos Р -  их sin р  + Ьх 
х = р, sin i9, -  bt

Исключая криволинейные координаты, получим пространственную систему 
уравнений поверхности зацепления зубчатоременной передачи с шевронными зубьями:

х = р х sin St -  bx

Анализ выражений (6 ) свидетельствует о наличии существенной зависимости ко
ординат поверхности зацепления от угла наклона зубьев передачи |3. Таким образом, 
подтверждается гипотеза о некорректности игнорирования пространственного характе
ра шевронных зубчатоременных передач при исследовании их кинематики. Получен
ные уравнения (6 ) имеют универсальный характер и пригодны для описания передач 
не только шевроного типа, имеющих постоянный угол наклона зубьев. В активно вне
дряемых в последнее время конструкциях зубья образуются при перемещении по ра
диусу R в плоскости каркаса ремня некоторого сечения, совпадающего с нормальным в 
плоскости продольной симметрии ремня (рис.1, б). Тогда вместо постоянной р в полу
ченные зависимости необходимо вводить параметр текущего наклона |3' = arcsin (s/R).

Кроме того, из исследования уравнений (6 ) следует, что контакт зубьев наблюда
ется и в доосевой области, соответствующей отрицательным значениям фь Таким обра
зом, длина поверхности контакта больше длины геометрической дуги обхвата у. Если в 
передаче определить геометрическую дугу обхвата как часть сечения начального ци
линдра, охваченного ремнем и расположенного между осями зацепления на входе и 
выходе из него, то реальная дуга контакта выразится суммой ур = у + ф вх + Фвых, где ф вх и 
фвых -  центральные углы, стягивающие оси зацепления с наиболее удаленными от них 
участками прилежащих областей поверхности зацепления: фВх(Вых)=агс8 т(РУтах/г1). Ко
эффициент перекрытия е в передаче может быть при этом получен как отношение ур к 
величине углового шага зубьев. Скорость v(12) относительного движения сопрягающих
ся профилей в течение поворота шкива на угол ф ВХ(Вых), представим как результат вра
щения ремня вокруг оси РР. Тогда = о, VPY2 + РХ2 , где сох = dcpx / d t.

(5)

у  = (р, cos 3t + blctg3l )cosp  
z = p t cos219, + at / sinP - bxctg&t sin/? + rx(pxlg9,

(6)
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Таким образом, определены базовые кинематические параметры зацепления в 
шевронной зубчатоременной передаче, которые могут являться основой для разработки 
методики проектного расчета механизма этого класса.

Литература. 1. Скойбеда А.Т., Никончук А.Н. Ременные передачи.: - Мн.: Навука 
i тэхнпса, 1995. -  383с. 2. Гавриленко В.А. Зубчатые передачи в машиностроении.: - М.: 
Машгиз, 1962. -  446с.
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АВТОМАТИЗАЦИЯ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ЛЕНТОЧНЫХ КОНВЕЙЕРОВ 
С ПОДВЕСНОЙ ЛЕНТОЙ НА ОСНОВЕ ПАРАМЕТРИЗАЦИИ

Брянский государственный технический университет, 
Брянск, Россия

В условиях рыночной экономики конкурентная борьба, борьба за потребителей 
требует от производственных предприятий постоянного обновления выпускаемой про
дукции и повышения ее качества. Это приводит к необходимости сокращения сроков и 
стоимости технической подготовки производства при повышении качественного со
вершенствования разрабатываемых проектов. Очевидно, что решение этих проблем во 
многом может быть обеспечено за счет применения систем автоматизированного про
ектирования в процессе технической подготовки производства.

Трудоемкость и стоимость проектирования, как и качество его результатов, оп
ределяется объемом и глубиной инженерных знаний предметной области, заложенных 
в систему проектирования. В существующих системах автоматизированного проекти
рования в подавляющем большинстве случаев инженерные знания остаются вне систе
мы проектирования. В результате конструктор использует далеко не все возможности 
дорогостоящей системы проектирования, а работает с ней лишь в примитивном режиме 
"электронного кульмана". Выходом из сложившегося положения является применение 
специализированных автоматизированных объектно - ориентированных систем проек
тирования, представляющих собой CAD системы, адаптированные к конкретной пред
метной области с помощью программно-методических модулей. При использовании 
таких систем инженерная деятельность претерпевает качественные изменения: специа
лист вводит в систему проектирования данные технического задания и наблюдает за 
процессом генерации проекта, принимая принципиальные решения путем их выбора из 
вариантов, предлагаемых компьютером. В Брянском инженерно-производственном 
центре "Конвейер" совместно с Брянским государственным техническим университе
том создан принципиально новый высокоэффективный и экономичный вид промыш
ленного транспорта -  ленточные конвейеры с подвесной лентой различного назначе
ния, исполнения и типоразмеров, которые фактически являются гибридом обычного 
типового роликого конвейера и рельсового транспорта [1]. Конвейеры с подвесной лен
той являются альтернативой применяемым в настоящее время ленточным конвейерам 
известных конструкций и могут успешно их заменять на предприятиях топливно- 
энергетического, металлургического, строительного и др. комплексов, а также в сель
ском хозяйстве (рис.1).
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Рис.1. Ленточный конвейер с подвесной лентой

Конструктивные особенности и технические решения предлагаемого типа кон
вейеров позволяют выделить ряд стратегических преимуществ по сравнению с широко 
распространенными во всем мире роликовыми ленточными конвейерами, такие как 
уменьшенную потребность в дорогостоящей конвейерной ленте и возможность исполь
зования вместо дорогостоящей импортной ленты менее качественных, но более деше
вых лент отечественного производства, значительное уменьшение энергоемкости, воз
можность повышения угла наклона конвейера до 30° и более при использовании типо
вой гладкой ленты и др. Кроме того, существует возможность вместо монтажа новых 
конвейеров с подвесной лентой превратить в них уже находящиеся в эксплуатации 
конвейеры типовой роликовой конструкции, используя основные наиболее металлоем
кие и дорогие части в качестве основы для конвейеров с подвесной лентой.

Характерной особенностью ленточного конвейера с подвесной лентой является 
соотношение значительного количества их типов и типоразмеров. Такие конвейеры 
можно разделить на 3 типа: горизонтальные, слабонаклонные и горизонтально
наклонные. В зависимости от заказа, любой из трех видов конвейеров может иметь 
длину от нескольких до сотен метров и различную ширину ленты. Поэтому, несмотря 
на высокий уровень типизации элементов конструкции рассматриваемых конвейеров, в 
каждом конкретном случае приходится выполнять большой объем проектно
конструкторских работ. Учитывая острую необходимость в сокращении сроков проек
тирования, делались попытки использовать существующие универсальные САПР.

Однако, эти системы автоматизированного проектирования не дают возможно
сти получать конструкторские чертежи проектируемого конвейера в автоматизирован
ном режиме и требуют дополнительной реализации алгоритмов автоматизированного 
расчета ленточного конвейера. Целью такого расчета является выбор ширины ленты, 
тяговый расчет и определение мощности привода, выбор конвейерной ленты по крите
рию прочности.
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В рассматриваемой работе была поставлена задача создать автоматизированную 
систему проектирования ленточных конвейеров с подвесной лентой на основе парамет
ризации, которая является наиболее перспективной технологией выполнения проектно
конструкторских работ в машиностроении [2],

Под параметризацией в рассматриваемом случае понималось построение и мно
гократное использование математической модели конструкторского чертежа изделия с 
возможностью изменения его основных параметров. При изменении основных пара
метров автоматически происходит изменение всех связанных с ним математическими 
или логическими выражениями остальных параметров чертежа. Таким образом, пара
метризация может стать хорошим подспорьем в вопросах типового проектирования, 
если при проектировании новых изделий за основу берётся уже существующий проект 
и производится его корректировка путем ввода новых элементов и изменением разме
ров.

В разрабатываемой объектно -  ориентированной САПР механизм параметриза
ции реализован с использованием системы параметрического автоматизированного 
проектирования и черчения T-FLEX CAD, которая стала базой для разработки автома
тизированной системы параметрического проектирования ленточных конвейеров с 
подвесной лентой.

В состав системы автоматизированного проектирования ленточных конвейеров с 
подвесной лентой входят следующие программно-методические модули (рис.2):

модуль выбора конструктивной схемы ленточного конвейера с подвесной лен
той;

модуль ввода исходных данных для расчета;
модуль расчета конструктивных элементов конвейера;
модуль построения параметрической модели конвейера;
модуль укрупненной оценки технико-экономических показателей конвейера;
модуль получения деталировочных чертежей и спецификаций.
Все вышеназванные модули, за исключением модуля параметрических элемен

тов конвейера, разработаны в среде объектно-ориентированного программирования 
Delphi.

Принцип действия разработанной системы проектирования сводится к тому, что 
при изменении исходных данных на проектирование конвейера происходит расчет кон
структивных параметров, затем полученные данные передаются в параметрическую 
модель ленточного конвейера, в состав которой входят сборочной чертеж общего вида, 
деталировочные чертежи и спецификаций. В результате происходит обновление пара
метров параметрической модели и, соответственно, обновление чертежей и специфика
ций на проектируемый конвейер.

Опытное использование автоматизированной системы параметрического 
проетирования ленточных конвейеров с подвесной лентой на этапе конструкторской 
подготовки производства показало возможность значительного сокращения времени и 
трудоемкости проектирования этого вида машин. Например, на проектирование кон
вейерной станции обычными средствами конструктор тратил около 10 рабочих дней, а 
с использованием разработанной специализированной системы автоматизированного 
проектирования этот процесс занимает менее 6 часов.

Для проектирования машиностроительных изделий типовым методом целесооб
разно создавать специализированные системы автоматизированного проектирования на 
основе использования объектно-ориентированных модулей параметризации в соответ
ствии с рассмотренным подходом. Это позволяет значительно сократить трудоемкость 
проектных работ при относительно небольших материальных затратах на автоматиза
цию конструкторской подготовки производства.
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Техническое задание

Рис.2. Структурная схема автоматизированной системы параметрического проектиро
вания ленточных конвейеров с подвесной лентой
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УДК 624.075
В.М. Овсянко

МОДЕЛИРОВАНИЕ ИЗМЕНЯЕМЫХ И НЕИЗМЕНЯЕМЫХ 
ШАРНИРНО-СТЕРЖНЕВЫХ СИСТЕМ 

С УЧЕТОМ ГЕОМЕТРИЧЕСКОЙ И ФИЗИЧЕСКОЙ НЕЛИНЕЙНОСТЕЙ

В машиностроении и строительстве существует ряд геометрически изменяемых 
и неизменяемых шарнирно-стержневых систем, которые необходимо рассчитывать, в 
частности, на статические и динамические нагрузки. Учет больших перемещений узлов 
системы (геометрической нелинейности) и физической нелинейности материала конст
рукции существенно усложняют ее расчет. Простой пример геометрически изменяемой 
системы -  гибкая нить, моделью которой является шарнирно-стержневая цепь, когда не 
учитывается изгибная жесткость. Геометрически неизменяемые системы -  это прежде 
всего фермы, а также комбинированные системы, содержащие элементы шпренгельной 
решетки.

Автором разработано новое направление в моделировании стержневых и конти
нуальных систем при расчете на статические и динамические нагрузки, а также на ус
тойчивость. Сущность этого направления состоит в следующем. Для исследуемой сис
темы синтезируется электронная модель, которая далее анализируется не с помощью 
специализированной аналоговой вычислительной техники [1], а с помощью пакета про
грамм для расчета электронных цепей [2,3]. Эти пакеты программ обладают очень ши
рокими возможностями благодаря, в частности, тому, что они позволяют легко реали
зовывать различные сложные нелинейные зависимости.

Рассмотрим применение данного направления для расчета шарнирно-стержневых 
систем с учетом геометрической и физической нелинейностей. Вначале выполним син
тез электронной схемы-аналога стержня с шарнирами по концам с жесткостью ЕА без 
учета физической нелинейности материала.

Стержень i - k ,  принадлежащий шарнирно-стержневой системе, под действием 
внешней нагрузки переместился в новое положение (рис. 1). Его концевые узлы пере
местились по горизонтали и вертикали на величины х„ Хк и у„ у  к. Углы ао и а характери
зуют первоначальное положение стержня и его конечное состояние. Для расчета при
мем относительные перемещения концов стержня i n k :  х = xt — xk ; у  = у ( — у к. То
гда. начало координат можно разместить в узле г. После деформации первоначальная 
длина стержня I изменилась и стала равной 1\. Величина 1\ определяется из геометриче
ских соображений:

Редакция журнала «Будаунщтва. Строительство. Construction»
Минск, Беларусь

( 1)
Тогда укорочение стержня 5 = / — /0 и

Возведем обе части равенства (2) в квадрат, получим:

(3)
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Из выражения (3) можно определить / — 8 , а затем и 8, если, конечно, известны 
величины а  — х  и h — у . Зная 5, определяем относительное укорочение стержня 
8 = 5 / /  и усилие в нем:

. .  _  . ЕА  „
N  = ЕА-  8 =  —  • 8 .  (4)

Учитывая, что cos а  = (а -  х)! , a sin а  = (h -  у ) /  1Х, определим проекции 
усилия N на оси хну:
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N x -  N  • cos a  =  N  ■ (a  -  x )  • — ;
h

N y = N  - s m a  = N  - { h -  y ) -  — .
A

(5)

При записи аналогичных выражений для правого узла к стержня i -  к уравнения 
(5) необходимо умножить на -1.

Синтезируем новую электронную схему-аналог для стержня i - k  на основе раз
работанного автором метода активного инверсного одно- и двукратного дублирования 
неизвестных [1]. Эта схема показана на рис Л. Она содержит резисторы с положитель
ными и отрицательными сопротивлениями (1 и -  1), источники напряжения Va и Vh , 
эквивалентные геометрическим характеристикам стержня а и h в недеформированном 
состоянии, полиноминальные источники тока F1 и F2, управляемые токами, измери
тельные источники напряжения V1-V4, VK, VD, VC, VB с нулевым потенциалом.

В узле 14 модели отрабатывается напряжение t/н, эквивалентное величине 1 / / , .  
Здесь решается нелинейное алгебраическое уравнение, записанное на основании выра
жения (1):

{ т у - ( a - x f + ( т $ - ( h - y f  - \ = о .  (6)
Для решения уравнения (6) необходимо предварительно получить величины 

(а —х)  и (h — у ) .  Им соответствуют отрабатываемые в узлах 3 и 7 схемы-аналога на
пряжения £/з и U-j. На полюсах схемы-аналога отрабатываются напряжения, эквива
лентные линейным перемещениям узлов стержня i -  к:

U9 =xy,  Ul0 = x k; и п =уу ,  Un = y k . (7)
Зная напряжения £/3 и Uj, решим уравнение (6) при помощи управляемого ис

точника тока GLI, управляемого напряжениями U ] 4  = 1 /  А, = а — х , £/7 —h — у .
Ток, протекающий через измерительный источник напряжения VC, равен:
l ( V C ) =  \ H V

В схеме с узлом 15 решается уравнение (3) при помощи управляемого источника 
тока GK, уравляемого напряжениями £/15 = /  —5, U3 и £/7. Зная / — 5, при помощи 
схемы с узлом 16 определим укорочение стержня б. Источник напряжения Е\, управ
ляемый напряжением £7]5, реализует выражение £1 = £У16 = / —£/15 = 5 .  Тогда ток
l (V B ) ,  протекающий через измерительный источник напряжения VB и проводимость 
g c = ЕА  / / , будет равен продольному усилию в стержне N в соответствии с выраже
нием (4).

В электронной схеме-аналоге протекают токи / |  — / 4, которые моделируют про
екции усилия N  на оси х и у  на основании формул (5):

h = N x\ I 2 = ~ N X; I ^ = N y \ I 4 = - N y . (8)

Для реализации выражений (8) используются управляемые источники тока FI и 
F2, которые управляются токами l ( V B ) =  N , l { V K ) =  а —х  и 1 { у с )  = \ / 1х для по
лучения проекции усилия N x и l {V B ) ,  l ( V D ) =  h — у ,  l { V C ) для получения проек
ции усилия N y . В узлах 1 и 5 от напряжений £/3 и £У7 возникают лишние токи 

— £/3 • 1 = —{а — х ) - 1 = — I (E K )-  1 и — U  ̂ • 1 = —(h — у ) - 1 = —l{V D ) '  1. Эти лишние
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токи компенсируются в управляемых источниках тока F\ и F2, которые в окончатель
ном виде реализуют следующие выражения:

F 1 =  l (V B )  • l ( V K ) -  l ( V C ) + l ( V K ) - 1;

F 2  =  l {V B )  • l ( V D )  • l ( V C ) + l ( V D )  • 1. (9)
Все приведенные вьппе выводы относятся к стержню i -  к, находящемуся в пер

вом квадранте. Для стержня, находящегося в четвертом квадранте, уравнения для опре
деления горизонтальных и вертикальных проекций усилия N  получаются аналогично 
тому, как это было сделано для стержня i - k .  Для моделирования этих уравнений в 
схеме-аналоге (рис. 1) необходимо изменить полярность включенного в узел 8 источ
ника напряжения Vh .

И, наконец, рассмотрим, каким образом реализуется физическая нелинейность 
материала стержня, заданная какой-либо аналитической зависимостью, например, кри
вой с восходящей, а затем ниспадающей ветвью:

N  =  (Е А /1 ) - 5 -  ( 0 , \ E A / l ) - 53. (10)
Выражение (10) моделируется при помощи управляемого источника тока GN, 

управляемого напряжением t / 16 = 5  и включаемым в узел 13 вместо проводимости g c 
(на рис. 1 не показан). В этом случае для устойчивой работы схемы с узлом 16 к нему
подключаются два резистора +1 и -1, а также источник тока 1 = 0,  как это сделано, 
например, в узле 15.

Рассмотрим еще одну интересную возможность разработанной схемы-аналога. 
Она позволяет моделировать упруго-вязкий характер работы материала стержня с уче
том и геометрической и, если это необходимо, физической нелинейностей. Тогда при 
учете только геометрической нелинейности для стержня, характеризуемого, например, 
моделью Фойгта, усилие в стержне будет определяться по формуле:

N  =
ЕЛ

I (П)

где г| -  коэффициент вязкости, моделируемый конденсатором С, включаемым че
рез измерительный источник напряжения VA в узел 13. Тогда ток l(VA), протекающий 
через VA, будет моделировать второе слагаемое в выражении (11).

Подобным образом реализуются модели Максвелла и Кельвина, определяющие 
упруго-вязкий характер работы материала во времени.

Разработанные схемы-аналоги стержня с шарнирами по концам с учетом больших 
перемещений применены при расчете гибких нитей, модели которых можно предста
вить в виде геометрически изменяемых шарнирно-стержневых цепей, при расчете 
шпренгельных шарнирных систем, обладающих кинематической изменяемостью и спо
собных в небольших пределах изменять конфигурацию, принимая новое устойчивое 
положение [2].

Рассмотрим применение синтезированной схемы-аналога для очень простой, но 
весьма «авторитетной» двухстержневой системы -  фермы Мизеса, в которой потеря 
устойчивости первоначального положения при переходе в другое равновесное состоя
ние происходит посредством перескока.

Автором выяснено, что ферма Мизеса обладает еще одним очень интересным 
свойством: при определенных динамических воздействиях она превращается в генера
тор стохастичности. В фазовом пространстве подобных динамических систем возмож
но существование определенных зон, называемых странными аттракторами. В обыч
ных динамических системах при случайных сигналах на входе отклик будет иметь сто
хастический характер, а если сигнал имеет не случайный характер, то и отклик будет
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адекватным. Выяснено, что при гармонической синусоидальной нагрузке, периодиче
ски повторяющихся импульсах, имеющих одни и те же амплитудные значения и пери
од, при их определенных параметрах ферма Мизеса превращается в генератор стохас- 
тичности.

На колеблющуюся массу т фермы Мизеса (рис. 1) действует сила инерции массы, 
сила сопротивления, пропорциональная скорости колебания, сила упругости фермы и 
внешняя возмущающая сила P{t).

Дифференциальное уравнение динамического равновесия, определяющее возму
щенное движение массы по вертикали, имеет вид:

ту  + 2 кту + тЫг'НЧП = p(t ) . ( 12)

где первое слагаемое в квадратных скобках относится к левому стержню фермы (г -  к) 
второе к правому.

В выражении (12) ЕА -  жесткость каждого из стержней; к -  коэффициент затуха
ния; I -  первоначальная длина каждого из стержней; /[ и /2 ■ длины стержней в дефор
мированном состоянии.

Примем ЕА = 5 кН, m = 1 кН-с2/м, 2к= (1/1,371) с '1. Электронные модели стерж
ней выполняются с использованием схемы, показанной на рис. 1. Организация свобод
ных колебаний массы m выполнена в соответствии с методикой, описанной в работе 
[4]. Для реализации вынужденных колебаний в узел модели, в котором отрабатывается 
вертикальное перемещение массы т, включается источник тока, характеристики кото
рого соответствуют типу возмущающей силы P(f).

Выяснено, что странный аттрактор в ферме Мизеса наблюдается для трех типов 
силы P {t): силы, изменяющейся по гармоническому синусоидальному закону; перио
дически повторяющихся импульсов [4]; силы, имеющей пилообразный характер. При 
небольших амплитудных значениях каждой из этих сил колебания массы по вертикали 
имеют упорядоченный периодический характер. В некотором узком диапазоне ампли
тудных значений p { t ) перемещения у  имеют хаотический характер. Значения у  в этом 
случае приближаются к значению h = 4 м, но не превосходят его. При еще больших ам
плитудных значениях силы P{t)  масса т перескакивает среднее нейтральное положе
ние, перемещения массы больше, чем h, а колебания опять становятся упорядоченны
ми.

Рассмотрим случай, когда возмущающая сила имеет пилообразный характер, где 
для каждого «зуба пилы» длительность переднего фронта импульса равна 8 с, длитель
ность заднего фронта -  0,0001 с, длительность вершины импульса -  0,0 с, период чере
дования импульсов -  8,0001 с. Хаотичекий характер перемещений узла фермы появля
ется при значениях Р, находящихся около значения 2,5 кН. Стохастичекий характер пе
ремещений узла фермы хорошо наблюдается для Р = 2,525 кН. График этих перемеще
ний в пределах времени 0 -  205 с приведен на рис. 2. Сверху графика показан характер 
действующей на ферму Мизеса пилообразной нагрузки. В этом случае максимальные 
перемещения массы т вниз не превосходят 3,4 м. Особенно эффектно наблюдается хао
тический характер динамического процесса на графике, показанном на рис. 3. Здесь 
приведен характер изменения силы инерции массы в более узком пределе времени от 0 
до 70 с. По оси ординат на графике отложены значения сил инерции, которые модели
руются токами, измеряемыми в амперах (А). При амплитудном значении пилообразной 
нагрузки Р = 2,53 кН происходит перескок узла фермы вниз от уровня опор и колеба
ния приобретают установившийся характер, приближаясь к отметке -10 м.
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Ферму Мизеса в генератор стохастичности могут превращать, очевидно, и другие 
виды внешних динамических воздействий. Представляет интерес и поиск других меха
нических систем, в фазовом пространстве для которых возможно существование 
странного аттрактора.

Особенно неожиданные результаты следует ожидать в случае, когда в разрабо
танной схеме-аналоге стержня шарнирно-стержневой системы с большими перемеще
ниями будет учитываться физическая нелинейность и вязкость материала.

Предложенная методика моделирования объектов строительной механики и при
кладной теории упругости с помощью компьютерного анализа их электронных моделей 
поможет раскрыть тайны еще не одной нестандартной геометрически неизменяемой 
шарнирно-стержневой системы с учетом больших перемещений, а также стержневых и 
континуальных систем, работающих на изгиб.

Литература. 1 .Овсянко В. М. Синтез электронных моделей деформируемых объ
ектов. -  Мн.: Наука и техника, 1982. 336 с. 2. Овсянко В. М. Следящая сила и вокруг 
нее: Компьютерный анализ электронных моделей деформируемых объектов. -  Мн.: 
Полымя, 1999. 272 с. 3. Овсянко В. М. Устройство для моделирования изгибаемого 
стержня с односторонними шарнирами. А. С № 1815659. Зарегистрировано в Государ
ственном регистре изобретений СССР 11 октября 1992 г. по заявке № 4872298 от 14 ав
густа 1990 г.4.0всянко В. М. Хаотические колебания фермы Мизеса // Нелинейная ди
намика механических и биологических систем. Межвузовский сборник / Саратовский 
государственный технический университет. -  Саратов, 2000. -  С. 152-157.
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П.Н. Громыко, Д.С. Галюжин

ИССЛЕДОВАНИЕ ПРИЧИН ВОЗНИКНОВЕНИЯ ВИБРАЦИЙ КОНИЧЕСКО- 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ ПРЕЦЕССИОННЫХ РЕДУКТОРОВ (КЦПР)

Могилевский государственный технический университет 
Минск, Беларусь

Коническо-цилиндрические прецессионные редуктора (КЦПР) сравнительно но
вый вид механических передач /1/. К настоящему времени они нашли свое применение 
в приводах двигательного ПД-1, предназначенного для размыкания электрифицирован
ных участков железной дороги, и успешно эксплуатируются на Оршанской, Минской и 
Брестской дистанциях электроснабжения Белорусской железной дороги в составе ПД-1. 
В процессе эксплуатационных испытаний в КЦПР были выявлены незначительные 
вибрации корпуса и выходного вала. Хотя к данным приводам не предъявлялись по
вышенные требования к долговечности и вибрационным показателям, однако для рас
ширения области применения КЦПР необходимо выяснить и устранить причины виб
раций.

Теоретическими исследованиями установлено, что основными причинами виб
раций являются:

1) погрешности изготовления и расположения относительно точки прецессии 
зубчатых венцов сателлита прецессионной передачи;

2) статическая и динамическая неуравновешенность выходного вала КЦПР;
3) упругие перемещения входного вала, а также упругие перемещения в точках 

сопряжения звеньев.
Для оценки влияния указанных выше погрешностей на величину вибраций были 

произведены исследования на стенде, конструкция которого описана в работе /2 /.
С целью проведения указанных выше исследований были изготовлены два 

опытных образца прецессионных редуктора
Первый опытный образец прецессионного редуктора имел передаточное отно

шение «=625. Конструкция опытного образца планетарного прецессионного редуктора 
изображена на рис. 1.

Рис.1. Конструкция опытного образца планетарного прецессионного редуктора («=625)

В данном опытным образце прецессионного редуктора разница между числом 
зубьев как одного так и второго зубчатых венцов дисков 2 и 3 сателлита и числом зубь-
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ев центрального неподвижного внутреннего венца корпуса 6 и внутреннего централь
ного зубчатого венца ведомого вала 7 редуктора равна единице.

Следует также отметить, что с целью выявления влияния погрешности изготов
ления зубчатых венцов дисков 2 и 3 сателлита на величину вибраций корпуса передачи 
было изготовлено два комплекта указанных дисков. Один комплект был изготовлен на 
зубофрезерном станки при помощи спецприспособления, позволяющего получить про
филь зуба на конической поверхности. Другой комплект дисков был изготовлен на том 
же зубофрезерном станке без применения указанного выше приспособления. Другими 
словами, второй комплект представлял собой адаптацию обычного эвольвентного про
филя к условиям работы прецессионной передачи. Следовательно, профиль зубьев вто
рого комплекта содержал в себе заранее заданные погрешности не только изготовле
ния, но и дополнительные погрешности, вызванные упрощением процесса механиче
ской обработки зубьев.

Второй опытный образец прецессионного редуктора с передаточным отношени
ем «=-629.

Таким образом для эксперимента имелись два опытных образца прецессионного 
редуктора с разницей сопряженных пар чисел зубьев равной один и два. А также име
лась возможность менять диски на сателлите. В одном случае, зубчатые венцы данных 
дисков изготовлены на зуборезном станке с помощью спецприспособления, обеспечи
вающего сопряженно точный профиль зуба. В другом случае профиль зуба брался чис
то эвольвентным, что в зацепление прецессионной передачи вводило дополнительные 
погрешности.

На выходном валу редуктора создавалась ступенчатая нагрузка 50, 100, 150 и 
200 Н*м. Величина амплитуды вибраций оценивалась с помощью индикатора, причем 
при каждом эксперименте бралось за оценку максимальная величина отклонений инди
катора. К корпусу испытываемых опытных редукторов был закреплен рычаг, второй 
конец которого размещался в упругих элементах. К поверхности рычага была подведе
на головка индикатора, которая и измеряла величину вибраций корпуса.

Результаты проведения эксперимента показаны в виде графиков, изображенных 
на рис 2.

Рис.2. Зависимость максимального значения амплитуды^ вибраций 
корпуса опытных образцов прецессионных редукторов от величины момента М

на выходном валу данных образцов.
На рис.2, показаны кривые, отражающие значения величины амплитуды вибра

ций А от выходного момента М при исполнении опытных образцов прецессионного ре
дуктора с различными конструктивными параметрами. Так на кривой 1 (рис.2) показан 
случай, когда разница между числом зубьев сателлита и числом зубьев неподвижного 
центрального колеса равна 1, зубья сателлита изготовлены на зубофрезерном станке с
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помощью спецприспособления; на кривой 2 (рис.2.)- разница между числом зубьев са
теллита и числом зубьев неподвижного центрального колеса равна 1, зубья сателлита 
изготовлены на зубофрезерном станке без применения спецприспособления; на кривой
3 - разница между числом зубьев сателлита и числом зубьев неподвижного центрально
го колеса равна 2, зубья сателлита изготовлены на зубофрезерном станке с помощью 
спецприспособления; на кривой 4 - разница между числом зубьев сателлита и числом 
зубьев неподвижного центрального колеса равна 2, зубья сателлита изготовлены на зу
бофрезерном станке без применения спецприспособления.

По результатам выше проведенных экспериментов были намечены пути устра
нения вибраций корпуса, а следовательно, и выходного вала опытных образцов прецес
сионного редуктора.

Наиболее эффективный путь устранения вибраций -  это увеличение разности 
между числом зубьев сателлита и числом зубьев неподвижного центрального колеса. 
Однако при увеличении данной разницы уменьшается кинематическая отдача, т.е. сни
жается передаточное отношение. Для того, чтобы, не увеличивая разницы между чис
лом зубьев сателлита и числом зубьев неподвижного центрального колеса обеспечить 
плавную, без вибраций работу прецессионной передачи, необходимо повышать точ
ность изготовления контактирующих зубчатых профилей вплоть до введения финиш
ных операций.

Кроме этого, важным условием минимизации вибраций корпуса и выходного 
вала опытных образцов прецессионного редуктора является отсутствие упругих дефор
маций контактирующих звеньев передачи. Особенно это касается диаметральных раз
меров входного вала. Немаловажное значение имеет также наличие зазоров в подшип
никовых вращательных парах входной вал -  сателлит, входной вал -  корпусные детали, 
а также выходной вал передачи -  корпусные детали. Наличие завышенных зазоров и 
упругих деформаций между указанными выше звеньями способствует также потери 
геометрии прецессионного зацепления и как следствие возникновению вибраций.

Учитывая выше указанные причины возникновения вибраций корпуса и выход
ного вала опытных образцов прецессионных редукторов, была разработана и изготов
лена конструкции опытного образца прецессионного редуктора.

Отметим изменения в конструкции данного образца относительно опытных об
разцов прецессионных редукторов, описанных выше. Наиболее значительное измене
ние касается разницы между числом зубьев сателлита и числом зубьев неподвижного 
центрального колеса. Второе изменение -  это увеличенные диаметральные размера 
входного вала 1. Примерно в 1,5 раза больше, чем у ранее описанных опытных образ
цов. Третье изменение -  это изготовление посадочных размеров под подшипники по 
более высоким классам точности.

Результаты испытаний вышеописанного опытного образца прецессионного ре
дуктора на стенде для оценки величины амплитуды вибраций корпусных деталей пре
цессионных редукторов отражают графики рис. 3.

На рис.З показаны графики отражающие зависимость максимальной амплитуды 
А вибраций корпуса опытного образца прецессионного редуктора с передаточным от
ношением и= 136 от величины момента М на его выходном валу в случаях: 1 -  опыт
ный образец имел в конструкции на входном валу противовес; 2 -  у опытного образца 
отсутствовал в конструкции противовес.

Анализируя графики рис.З. можно констатировать, что благодаря внесенным в 
конструкцию опытного образца прецессионного редуктора изменениям амплитуда виб
раций корпуса опытного образца прецессионного редуктора была снижена более чем в
4 раза (кривая 1 рис.З). Для оценки влияния дисбаланса от вращающихся звеньев опыт
ного образца прецессионного редуктора из его конструкции был изъят противовес.



Кривая 2 отражает увеличение примерно в 1,5-2 раза значений амплитуды вибраций 
корпуса в связи с отсутствием противовеса.

Рис.З. Зависимость максимального значения амплитуды Л вибраций 
корпуса опытного образца прецессионного редуктора 

с передаточным отношением и= 136 от величины момента М на его выходном валу.
Таким образом, проведенные экспериментальные исследования над опытными 

образцами прецессионного редуктора позволили установить причины вибраций корпу
са и выходного вала передачи, и указать пути их устранения или минимизации.

На основе результатов экспериментов было изготовлено 4 мотор-редуктора, ко
торые были изготовлены и испытаны на РУП «Электродвигатель», г. Могилев, для 
привода шнековых конвейеров, установленных на племзаводе «Ленино» на участке по 
производству комбикормов (г. Горки, Могилевская область).

Литература. 1. Планетарные прецессионные передачи (ППП). Кинематический, 
силовой и технологический аспекты их создания / П. Н. Громыко, А. А. Жолобов, А. А. 
Стаценко и др.; Под. общ. ред. А. Т. Скойбеды. -  Мн.: БГПА, 2000. -  252 с.: ил. 2. Гро
мыко П. Н. Некоторые технологические аспекты изготовления зубчатых венцов пре
цессионного колеса прецессионной роликовой передачи / Могилев, машиностр. ин-т. -  
Могилев, 1992. -  21 с.: ил. - Библиогр.: 2 назв. - Деп. в БелНИИНТИ 07.07.92, № 1024.
3. Громыко П. Н. Способы минимизации механических потерь в зацеплении при созда
нии новых видов механических передач // Трение и износ. -  1995. -  Т. 16. - №3. -  С. 
568-573. 4. Патент 2029170 РФ, МКИ6 F16 Н1/32. Планетарная прецессионная передача 
/ П. Н. Громыко (РФ). -  № 5004739/28: Заявлено 01.07.91. Опубл. 20.02.95. Бюл. № 
5. -  4 с.: ил. 5. Громыко П.Н. Экспериментальные исследования КПД редуцирующих 
механизмов на базе планетарной прецессионной передачи/ П.Н. Громыко, В.М. Пашке
вич, А.А. Стаценко / Могилев, машиностр. ин-т. -  Могилев, 1999. -  18 с.: ил. -  Библи
огр.: 11 назв. Деп. в БелИСА 15.10.99., №Д1999100.
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ЭКСПЛУАТАЦИОННЫЕ МЕТОДЫ СНИЖЕНИЯ 
ДИНАМИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ ЗУБЧАТО-РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Функционирование зубчато-ременной передачи (ЗРП) сопровождается протека
нием в ней внутренних динамических процессов, имеющих параметрический характер 
и выражающихся внешне в наличии продольных и поперечных колебаний ветвей зуб
чатого ремня (ЗР). Эмпирически установлена регрессионная связь, отражающая суще
ственное снижение долговечности ЗР с повышением интенсивности колебаний его вет
вей.

Впервые предлагается решать задачу снижения интенсивности колебаний ветвей 
ЗР не с помощью конструктивных и технологических мероприятий, к числу которых 
относится оснащение ЗРП натяжными роликами, повышение точности деталей переда
чи, а путём оптимизации важнейшего эксплуатационного показателя - предварительно
го натяжения ЗР. При этом продольные и поперечные колебания рассматриваются как 
вынужденные, являющиеся результатом соударения зубьев ЗР и шкива при входе в за
цепление. Полученная система дифференциальных уравнений колебаний ветвей ЗР 
разрешена относительно величины натяжения. Установлено, что при значениях натя
жения, равных 0,8...1,0 от допускаемого передаваемого ремнем усилия наблюдается 
минимальная амплитудная интенсивность колебаний ветвей.

Анализ уравнений показывает, что минимальное натяжение способствует воз
никновению зон неполнопрофильного зацепления на дугах обхвата шкивов и, соответ
ственно, вызывает дополнительное нагружение входящих в зацепление зубьев. При 
увеличении натяжения свыше оптимального уровня происходит удлинение ведущей 
ветви ремня с соответствующим ростом профильной интерференции входящих в заце
пление зубьев и увеличением ударных нагрузок. Экспериментальная проверка предло
женной методики определения оптимального уровня натяжения, проведенная на базе 
ортогонального планирования, подтвердила обоснованность теоретических положений, 
что позволяет использовать их для разработки способов повышения долговечности ЗРП 
в целом.

УДК 621.85.052
И.Г. Баханович

МЕТОДЫ СНИЖЕНИЯ ШУМОИЗЛУЧЕНИЯ И ВИБРО АКТИВНОСТИ 
В ЗУБЧАТО-РЕМЕННЫХ ПЕРЕДАЧАХ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Высокие удельные эксплуатационные показатели зубчато-ременных передач 
(ЗРП) обеспечивают им всё более широкое применение, в том числе в бытовой технике.
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В этом случае к конструкциям ЗРП предъявляются требования повышенной экологиче
ской чистоты, выражающиеся в условиях минимального шумообразования и понижен
ной виброактивности.

К числу известных методов повышения качественных показателей ЗРП можно 
отнести следующие: а) оптимизация эксплуатационных параметров ЗРП, таких как 
предварительное натяжение ремня и коррекция шага зубьев шкива; б) применение 
профилей зубьев, обеспечивающих отсутствие профильной интерференции и снижение 
ударных эффектов при входе зубьев в зацепление - полукруглых, эвольвентных и дру
гих, очерченных кривыми второго и более высокого порядков. Использование таких 
методов позволяет снизить уровень звукового давления на 15-20дБ.

Анализ спектральных и частотных характеристик шумоизлучающих ЗРП свиде
тельствует о том, что конфигурация звуковых волн имеет квазигармонический вид, 
причём максимальная амплитуда их колебаний характерна для областей ЗРП, в кото
рых происходит вход зубьев в зацепление со шкивами. Частота излучения в этих облас
тях равна или кратна зубцовой, определяемой частотой входа зубьев в зацепление. Та
ким образом, при отсутствии переходных режимов работы ЗРП и обеспечении требуе
мого уровня натяжения ремня, соответствующего отсутствию значительных попереч
ных колебаний ветвей, основным источником шума и вибраций ЗРП являются ударные 
эффекты при входе зубьев в зацепление.

Из практики создания зубчатых передач известно, что придание зубьям колёс 
определённого угла наклона способствует значительному снижению уровня шума. Ис
ходя из этого, предлагается зубья ремня и шкива в ЗРП изготавливать с утлом наклона 
от 5° до 12°, что, согласно проведенным расчётам, обеспечит эффект снижения шумо
излучения до 3 раз. Поскольку выполнение ремня с косыми зубьями одного направле
ния приведёт к повышенному трению его торцев о реборды шкивов, целесообразной 
формой зубьев является шевронная. В этом случае потребность в ребордах отпадает 
вообще, а осевые габариты передачи могут быть снижены до 30%. Кроме того, за счёт 
более равномерного распределения между зубьями дуги обхвата долговечность ЗРП с 
шевронными зубьями может быть повышена более чем в 2 раза при неизменных массо- 
габаритных показателях передач в целом.

УДК 629.11:629.85
В.В. Грицкевич

КИНЕМАТИКА, НАГРУЖЕННОСТЬ И ДОЛГОВЕЧНОСТЬ 
ТРАНСМИССИЙ САМОХОДНЫХ МАШИН

Научный центр проблем механики машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Трансмиссии современных самоходных машин представляют собой сложную 
механическую систему, состоящую из взаимосвязанных и взаимодействующих меха
нических и гидромеханических элементов, работающих с переменными режимами на
гружения. Число передач трансмиссий тракторов достигает 40-60, а число зубчатых за
цеплений 18-20. Поэтому необходима разработка комплексных автоматизированных 
методов проектирования, учитывающих максимальное число внешних и внутренних 
факторов, и обеспечивающих высокую точность при минимальных затратах времени. К 
основным элементам механических трансмиссий относятся зубчатые колеса, подшип
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ники, валы, механизмы переключения передач (муфты, тормоза). Долговечность прою- 
вольного элемента трансмиссии является функцией нагрузочного режима М и конст
руктивно-технологических параметров G элемента L=f(M,G). Нагрузочный режим яв
ляется комплексным показателем и зависит от условий эксплуатации и характеристик 
машины, ее агрегатов и узлов. В общем случае нагрузочный режим характеризуете* 
статистическими параметрами распределения нагрузок и скоростей движения. Основ
ными методами определения нагрузочного режима являются моделирование движенн* 
машины по маршруту и метод статистических оценок. Моделирование движения ис
пользуется для машин с выраженным циклическим характером работы, таких как карь
ерные самосвалы. Для машин, имеющих многоцелевое использование, например сель
скохозяйственных тракторов, более приемлемым является метод статистических оце
нок, когда для расчетов нагрузок и режимов работы используются экспериментальные 
характеристики рабочих скоростей, сопротивлений для заданных маршрутов движения 
и видов работ.

При известном среднем дорожном сопротивлении р  средняя скорость машины 
определяется исходя из мощности двигателя Ыд, коэффициента загрузки двигателя к\ 
v = / ( kN , N d, p ) .  Аналогичным образом, при известной средней скорости могут быть
определены характеристики нагрузок. Суммарный нагрузочный режим определяется с 
учетом процентного использования отдельных маршрутов движения, или видов работ.

При моделировании движения разрабатывается модель машины, включающая 
модели двигателя, трансмиссии и ходовой системы. При этом в зависимости от постав
ленной задачи могут быть использованы, как упрощенные, так и расширенные модели 
отдельных агрегатов и узлов. Модель маршрута движения определяется эксперимен
тальными характеристиками известных и наиболее часто используемых дорог. Метод 
моделирования является довольно трудоемким и требует использования сложных алго
ритмов и компьютерных программ.

В расчетах надежности используются следующие параметры нагрузочного ре
жима: расчетные моменты и обороты; коэффициенты нагрузки; относительное время 
работы на передачах; максимальные нагрузки.

На основе системных методов создана многофункциональная компьютерная 
система оценки надежности и проектирования трансмиссий самоходных машин, вклю
чающая взаимосвязанные программы по расчету кинематики, нагруженности и долго
вечности трансмиссий. Общая структура этой системы показана на рис. 1

Рис.1 Структура системы оценки надежности и проектирования трансмиссий

Программный модуль Skr7 по заданному коду и параметрам кинематической 
схемы определяет кинематические показатели нагруженности, такие как скорости и на
грузки на элементах и режимы их работы. Модуль Skr72 рассчитывает методом стати
стического моделирования характеристики нагрузочного режима для заданных условий 
эксплуатации. Результаты расчетов обеих программ передаются в базовый модуль рас
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чета долговечности элементов Rumd3. Исходными данными для расчетов являются ха
рактеристики машины, трансмиссии, элементов и условия эксплуатации. Особенностью 
компьютерной системы является то, что она обеспечивает комплексный расчет всех 
элементов трансмиссии как единой системы и позволяет спроектировать оптимальную 
конструкцию для заданного типа машины и условий эксплуатации. Благодаря автома
тизации основных этапов сводится до минимума влияние расчетчика на результаты, 
значительно снижаются трудоемкость и затраты на проектирование.

УДК 629.114.2:62-585.23
В.В. Грицкевич, В.М. Айзикович, 

И.И. Болвако, А.И. Шарангович

АНАЛИЗ КОНСТРУКЦИЙ И ВЫБОР ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ 
ДВУХПОТОЧНЫХ ГИДРООБЪЕМНЫХ ТРАНСМИССИЙ ТРАКТОРОВ

Институт механики машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Современное направление в развитии тракторов связано с созданием нового по
веления автоматических бесступенчатых трансмиссий на основе двухпоточных гидро- 
•бьемных передач. Бесступенчатые трансмиссии позволяют максимально эффективно 
■спользовать мощность двигателя и автоматизировать процесс управления трактором. 
Двухпоточная передача мощности через механический и гидравлический потоки обес
печивает повышение на 10-15% общего КПД по сравнению с полнопоточными транс
миссиями, передающими всю мощность через гидравлические модули. С учетом луч
шей загрузки двигателя путем совместного управления двигателем и трансмиссией об- 
ш й  КПД трактора с бесступенчатой трансмиссией может превышать КПД механиче
ских ступенчатых передач.

Двухпоточные трансмиссии построены по диапазонному принципу и имеют не
сколько диапазонов, переключаемых под нагрузкой. Переключение производится при 
синхронизации скоростей соединяемых звеньев с помощью фрикционных, или зубча
тых муфт. Число диапазонов составляет 4-8.

Двухпоточная бесступенчатая трансмиссия Claas НМ8 (рис.1) применяется на 
сельскохозяйственных комбайнах. Трансмиссия содержит гидрообъемную передачу с 
регулируемой гидромашиной реверсного типа П и нерегулируемой гидромашиной Г2 , 
четырехзвенный планетарный механизм и механический редуктор. Гидромашина Г] 
связана через зубчатую передачу с входным валом, гидромашина Г2 - со звеном плане
тарного механизма. Первое звено планетарного механизма связано через реверс с вход
ном валом трансмиссии, второе звено - через зубчатую передачу с гидромашиной Г2, 
третье и четвертое звенья планетарного механизма соединены с левым и правым меха- 
жическими редукторами. Гидромашина Гi регулируется из одного крайнего положения 
в другое, а в одном из редукторов включена передача, например муфта Кц Происходит 
двухпоточная передача мощности, когда большая часть мощности передается через ме
ханические звенья и только часть мощности -  через гидрообъемную передачу. В конце 
жапазона регулирования выравниваются скорости звеньев муфты Кг. Переключение 
м у ф т ы  Кг производится плавно при синхронизированных скоростях, после чего гидро
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машина Г] регулируется в обратном направлении, изменяя передаточное отношение 
механизма.

Трансмиссия Claas имеет 7 диапазонов бесступенчатого регулирования, при этом 
скорость машины регулируется в пределах 1,2-44 км/ч. Недостатками трансмиссии яв
ляются большое число диапазонов, отсутствие нулевой скорости, сложность переклю
чения диапазонов, изменение направления давления при переключении передач.

Рис. 1. Кинематическая схема бесступенчатой трансмиссии Claas НМ8

Двухпоточная трансмиссия ZF Ессош 1.5 (рис.2) имеет 4 диапазона бесступен
чатого регулирования и состоит из гидрообъемной передачи и планетарной четырех
ступенчатой трансмиссии. Гидрообъемная передача - шайбового типа с двумя распо
ложенными в общем корпусе гидромашинами, из которых одна выполнена регулируе
мой. Планетарная трансмиссия состоит из четырех планетарных рядов D1-D4 , четырех 
гидроуправляемых фрикционных муфт К 1 -К 4  и фрикционного тормоза К 5 . На выходе 
передачи расположен реверс-редуктор с фрикционными муфтами Ку, Kr. Два звена 
планетарной трансмиссии соединены с гидрообъемной передачей, остальные звенья 
соединяются с помощью включенных фрикционных муфт в силовую цепь трансмис
сии, образуя двухпоточную бесступенчатую передачу с механическим и гидравличе
ским потоками мощности. Диапазоны переключаются при синхронизированных скоро
стях звеньев.

По сравнению со схемой Claas число диапазонов уменьшено до четырех и обес
печивается нулевое передаточное отношение для получения малых рабочих скоростей 
машины. Недостатками схемы ZF Ессош 1.5 являются сложная конструкция из-за на
личия большого числа планетарных рядов и фрикционных муфт, относительно низкий 
КПД на первом диапазоне, изменение направления давления в гидрообъемной передаче 
при переключении.
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Рис.2. Кинематическая схема бесступенчатой трансмиссии ZF Ессот 1.5

Трансмиссия Steyr S-Matic имеет аналогичную структуру и режимы работы, как 
н конструкция ZF Ессот 1.5. Однако наличие пятизвенного планетарного ряда услож
няет конструкцию и снижает на некоторых режимах КПД.

Двухпоточная передача Fendt Vario (рис.З) имеет переключение диапазонов 
при остановленной машине. Трансмиссия содержит трехзвенный планетарный ряд, во
дило которого соединено с входныу валом, коронная шестерня -  через зубчатую пере
дачу с регулируемым гидронасосом t  ь солнечная шестерня -  через зубчатую передачу

0 -
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Рис.З. Кинематическая схема бесступенчатой трансмиссии Fendt Vario

с двумя регулируемыми гидромоторами Гг- На выходе расположен двухступенчатый 
редуктор с синхронизированными муфтами К1-К2 . Гидромашины с наклонным блоком 
выполнены регулируемыми и расположены в едином изолированном корпусе. На пер
вом участке диапазона регулируется гидронасос Гц для получения более высоких ско
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ростей регулируются гидромотры Г2 . При максимальной скорости машины передача 
всей нагрузки производится механическим путем при максимальном КПД. Для получе
ния заднего хода рабочий объем гидронасоса Г j изменяется в обратную сторону. На 
этом режиме наблюдается высокая нагруженность гидромашин и низкий КПД из-за 
циркуляции мощности.

В табл. 1 приведены основные параметры и характеристики двухпоточных бессту
пенчатых трансмиссий. Минимальные рабочий объем гидромашин и гидравлическую 
мощность имеет трансмиссия Claas НМ8. Гидромеханические трансмиссии с переклю
чаемыми под нагрузкой диапазонами имеют сложную конструкцию и достаточно 
большие дополнительные потери во фрикционных муфтах. Более высокие рабочие 
объемы и гидравлическую мощность имеет передача Fendt Vario. В тоже время конст
рукция этой передачи отличается простотой и отсутствием гидромеханических потерь в 
элементах управления. Трансмиссия Fendt Vario применяет имеющие высокий КПД 
гидромашины с наклонным блоком, что позволяет ей успешно конкурировать с переда
чами меньшей гидравлической мощности на базе шайбовых гидромашин.

Анализ конструкций показывает, что для тракторов целесообразно использовать 
более простые трансмиссии диапазонного типа с двумя основными диапазонами: рабо
чим и транспортным. Необходимо провести дальнейшие работы по созданию конст
рукций двухпоточных трансмиссий с минимальной гидравлической мощностью и вы
соким КПД в зоне рабочих скоростей на основе новых структурных решений с пере
ключаемыми режимами типа Al-B, А1-В-А2.

Литература. 1. Объемные гидромеханические передачи: Расчет и конструирова
ние/ Под общ. ред. Е.С.Кисточкина.-Л.: Машиностроение, 1987.-256с. 2. Грицкевич 
В.В., Амельченко П.А., Мелешко М.Г. и др. Двухпоточная объемная гидромеханиче
ская передача универсально-пропашного трактора. - Тракторы и сельскохозяйственные 
машины, 1992, N6, с. 11-12. 3. Грицкевич В.В. Бесступенчатая комбинированная транс
миссия трактора. - Весщ Акадэмп навук Беларуси Сер. ф^з.-тэхн. навук, 1994, N2, с.26- 
28.

Таблица 1. Характеристики двухпоточных гидрообъемных трансмиссий тракторов
Параметр Claas НМ-8 Fendt Vario Steyr S-Matic ZF Ессот 1.5

1 2 3 4 5
Мощность, кВт 140 190 125 107
Тип гидрона
соса

Аксиально-поршневые

Тип конструк
ции

С накл. шайбой С накл. блоком С накл. шгай- 
бой

С накл. шайбой

Диапазон ре
гулирования, °

±20 +45 до -30 ±20 ±20

Рабочий объ
ем, см3

28 233 57 28

Гидромотор Аксиально-поршневые

Тип конструк
ции

С накл. шайбой С накл. блоком С накл. шгай- 
бой

С накл. шайбой

Максимальный 
объем, см3

16 233 57 28
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Продолжение таблицы 1
1 2 3 4 5

Способ ревер
сирования

Механический
реверс

Обратный на
клон гидрона
соса

Механический 
реверс с кулач
ковой муфтой

Механический 
реверс с фрик
ционной муф
той

Число диапа
зонов

8 2 4 4

Переключение
диапазонов

Кулачковой 
муфтой при 
синхронизации 
оборотов

Синхронизиро
ванными муф
тами

Блокировка 
звеньев плане
тарного ряда 
кулачковой 
муфтой

Блокировка 
звеньев плане
тарного ряда 
фрикционной 
муфтой

Число плане
тарных меха
низмов

2 1 3 4

Максимальная 
гидравличе
ская мощность,
*/о

33 100 50 30-45

100% механи
ческое переда
точное число, 
км/ч
Задний ход

1,7; 2,8; 4,6; 7,7; 
12,9; 21,4; 35,7

24; 38 4,4; 12,9; 3; 9; 18; 36;

100% механи
ческое переда
точное число, 
км/ч
Передний ход

1,7; 2,8; 4,6; 7,7; 
12,9; 21,4; 35,7

32; 50; 2,9; 8,4; 16,5; 
30,9;

3; 9; 18; 36;

УДК 629.114.2:62-585.23
Ю.М. Захарик, А.Р. Торгонский, А.М. Захарик

ДИНАМИЧЕСКОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ ТРАНСМИССИИ 
АВТОБУСА ГОРОДСКОГО ТИПА

Минский автомобильный завод 
Минск, Беларусь

При исследовании динамических процессов, связанных с передачей крутящего 
момента через трансмиссию автомобиля, необходимо стремиться к наиболее полному 
соответствию построенной модели реальным механизмам. Поэтому очень важен учёт 
всех факторов, влияющих на динамическое поведение составляющих узлов. Для де
тального изучения процессов, происходящих при передаче крутящего момента от 
входного фланца ведущего моста, схема которого изображена на рис. 1, до колёс по
строена динамическая модель, учитывающая не только крутильные колебания, но и по
перечные перемещения ведущей шестерни левого и правого бортового редукторов



ведущего моста, что позволяет исследовать динамику зубчатых колёс в наиболее пол
ном объёме.

Рис. 1 Схема ведущего моста.
На рис. 1 условно показаны
1 -  дифференциал, ведущая и ведомая шестерни главной пары,
2 и 4 -  сателлиты бортового редуктора
3 -  ведущая шестерня,
5 -  ведомая шестерня
6  -  ведущее колесо,
7 -  малая полуось,
8  -  большая полуось.
Штрихи при номерах позиций рис. 1 относятся к правому борту ведущего моста.
В результате анализа конструкции и процессов, происходящих при передаче кру

тящего момента, можно выделить следующие колебательные системы бортового ре
дуктора:

крутильные колебания происходят вокруг осей симметрии валов и маховых масс 
при передаче крутящего момента. При этом учитываются крутильная жесткость и 
моменты инерции вращающихся масс относительно осей вращения 

- поперечные колебания ведущей шестерни. Полуось, обладая поперечной жестко
стью совместно с ведущей шестерней, которая имеет взаимосвязанную подвиж
ность в пределах боковых зазоров зацепления, составляют колебательную систему, 
в которой перемещение по горизонтали и по вертикали носят повторяющийся, пе
риодический характер.

Приведенная схема динамической системы автобуса с ведущим мостом, для которой 
проводилось моделирование, показана на рис. 2. На данной схеме условно обозначены 
подвижность в продольной и поперечной плоскостях ведущей шестерни бортового ре
дукторов в виде подпружиненных масс с параметрами с3 ,сз. •

На рис. 2 также обозначены приведенные к валу ведущей шестерни бортового ре
дуктора моменты инерции:

Ii -  вращающихся деталей двигателя, сцепления и коробки передач;
Ь -  ведущей шестерни и дифференциала редуктора;
1з и I3 - бортовых передач левой и правой стороны, состоящих из ведущей шестерни, 

2 -х сателлитов и ведомой шестерни;
П и П’ - тормозного барабана и колеса;

Is -  инерционной массы картера моста и деталей, жестко с ним связанных;
1б -  инерционной массы маховика, эквивалентного поступательно движущемуся ав

томобилю;
и приведенные податливости:
- еп -карданного вала;
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- е2 3 5 -  правой полуоси;
- е2 3 5 -левой полуоси;
- ез45, ез'4  5 -вала привода ступиц;

ер -реактивного звена;
е4б е4-б -шин.
Дифференциальные уравнения, описывающие колебания принятой динамической 

схемы, могут быть получены на основании либо принципа Даламбера, либо уравнений 
Лагранжа. Учитывая то, что последние являются наиболее общими, для динамического 
моделирования будем пользоваться дифференциальными уравнениями Лагранжа 2-го 
рода:

£
d t

' dL~\ SL | дФ 
KdqJ dq, dq, = Qj О)

где qi -  обобщенная i-я координата

U

Рис. 2 Схема динамической системы городского автобуса.
q .- производная обобщенной координаты по времени
L=EirEp,
кинетическая энергия

(2)

потенциальная энергия

с3) ̂ i=i j~ i
/, -  момент инерции i-той массы
Су -  коэффициент жесткости соединений масс
диссипативная функция

«•“ i t t ' v f e - i i ) 2 W1 7=1
ту -  коэффициенты сил трения
Qi -  внешние обобщенные силы или моменты сил.
Если рассматривать свободные колебания и принимать, что

Е к = \ I(P 2 ’ Е р =\ с(р1  ’ ф  =  к Ф 2 >

то, производя соответствующие преобразования, можно получить систему дифферен
циальных уравнений для динамической модели трансмиссии.



162

Уравнение (1) можно переписать в матричной форме:
№ } + № } + И М = { а }  (5)

где [а ] , [5], [с] - квадратные матрицы с постоянными коэффициентами;
вектор обобщенных координат и соответственно векторы 1-й и 2-й произ

водных.
Можно показать, что уравнение n-ой подсистемы (n=l...k), где к- количество 

подсистем, будут иметь структуру, аналогичную (1). Тогда для n-ой подсистемы
[ 4 M .+ [ 4 f e ( ,+ H ,M .  = {aL

Объединив к систем уравнений в одну, получим систему, которую назовем 
вспомогательной. В ней {q}0 - это вектор {q}, расширенный компонентами 1-мерного
массива {<q\, избыточных координат

[4 tel.+[4(4+И» М. - {а). (в)
где [а ]0 , [i?]0, [С]0 - квадратные матрицы размера п+1. В этих матрицах элементы -  по
стоянные коэффициенты, полученные с помощью уравнений, аналогично (1), причем 
связи между избыточными и основными координатами не учтены. Для того, чтобы 
учесть связь между ними необходимо составить уравнение Лагранжа 2-го рода с неоп
ределенными множителями:

dfdL 0" 
dt V. dqf J

dL
4i

( i=l...n+l) (7)

Здесь L0 и Ф0 - кинетическая, потенциальная и диссипативная функции вспомо
гательной системы
Лр - неопределенный множитель Лагранжа 
Qoi - обобщенная возмущающая сила.

Чтобы от системы (7) придти к системе (1), следует исключить из нее избыточ
ные координаты и множители. Методы машинного упрощения данной системы без ис
пользования матричных преобразований довольно широко освещен в литературе. При 
этом предполагается, что все множители Лагранжа, кроме Л -го равны нулю и сущест
вует только одно р  -е уравнение связи с одной избыточной координатой qe 
Тогда (7) можно преобразовать, учитывая

V i  ^  дА  1 Л \ 
U P dqi I dqt "“ d q . m Ъ п * )  Р

( 8)

где элементы матрицы в правой части получены из уравнения связей

/=1
(9)

q e - избыточная координата 
a p i - постоянный коэффициент.
Тогда, продифференцировав выражение (9), получим:

п

/*1
п

/р = Че + 1Е ар& =0/=1

(10)
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Из (9) и (10) можно выразить обобщенную координату q e и производные, кото
рые с учетом (8) можно подставить в (7). Тогда получим

[ 4 М . + М Ш .+ И М .  -  W. + № ,  (И)
где {q }0 - столбец, составленный из объединенных возмущающих сил,

[л]е,[.й]е,[с]е- матрицы размера п+1 х п+1, полученные преобразованием матриц

[ 4 М 4 4 -
При этом в каждой матрице проверяется 1-тый столбец. При обнаружении нену

левого значения рассматривают строки с данными элементами и добавляют к элемен
там каждой строки дополнительный коэффициент Д:J = CjJXpj,
где Cje - ненулевой элемент в проверяемом столбце
К г  коэффициент при той координате уравнения связей, номер которой совпадает с
номером рассматриваемого элемента в i-и строке.

Для исключения множителя Лр используется 1-е уравнение (5) при j=l и 1=1

Я - i . dLo
\ дЯ<;

8L0 дФ0
8qe 8qe 0е (12)

Полученное из выражения (12) значение Лр подставляем в (11).
Получим:
[Ах{ч)о + [5Ш о  + [^ Ш о  = Щх с отсутствующими qeи Хр ,

где [4 . 14.14  - квадратные матрицы , полученные из (11) после добавления к их 
членам коэффициентов соу = Ceeapiapj,
где Сее - е-й диагональный элемент а^,ав - коэффициенты при тех координатах урав
нения (9), номер которых соответствует номеру проверяемой строки и столбца 
соответственно.

В матрице [С^ проверяют е -ю строку. Если встречается ненулевой элемент 
рассматривают столбец с этим элементом. К тем элементам столбца, номера которых 
совпадают с номерами входящих у уравнение (9) координат, кроме qe добавляют коор
динаты jutJ = -C eiapK,
где Cei - ненулевой элемент в проверяемой строке,
арк - коэффициент при той координате уравнения (9), номер которой совпадает с номе
ром рассматриваемого элемента столбца.

Тогда окончательно получится следующая система уравнений
И Ш . - Ф Ш . + М к Ь Н  (13)

В результате проведённых преобразований получим матрицы для обобщенных 
координат

W, - \ 0. 0 , Мш.Р„ + ^ -М „ А М УтJ? 1? у р
Л 3вд Л 3«) * h ed

К , + |^ М ,„ ,0 Д 0 } :
я, Т е д

вщ

к /
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Подставляя сформированные матрицы [A]i, [B]i, [C]i в уравнение (7), можно 
получить матрицы дифференциальных уравнений динамической модели трансмиссии 
автобуса.

Построение амплитудно-частотной характеристики является завершающей ста
дией создания динамической модели. Использование при этом взаимодействующих 
модулей кинематики и динамики позволяет исследовать нагруженность зубчатых пере
дач.

Алгоритм упрощённой программы с блоком построения АЧХ приведён на рис.
3.

Исходные данные, общие для первичной формулировки задачи, устанавливают
ся в блоке 2.

В блоке 3 осуществляется поворот ведущего звена бортового редуктора на опре
деленный угол Дф, расчёт усилий в зацеплениях, установка на соответствующие углы 
зубчатых колес.

В блоке 4 осуществляется расчёт динамических показателей исследуемого агре
гата

ДМ , М max Kd = - f ± , K , =  m a x fc ,}

В блоке 5 рассчитывается текущее время.

( Начало )

Рис. 3. Алгоритм построения АЧХ.

Вычисление угла поворота зубчатого колеса осуществляется в блоке 6. Опреде
ление времени установившегося динамического процесса происходит в блоке 7. Для 
заданного ©i сохранение коэффициента динамичности происходит в блоке 9. В блоке
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10-11 осуществляется определение рабочей частоты агрегата. Блок 12 служит для вы
вода рассчитанной АЧХ на экран в текстовом или графическом виде.

Построение АЧХ является окончательным этапом формирования кинематиче
ско-динамической модели трансмиссии. Следующий шаг на пути построения опти
мальной конструкции -  исследование динамических характеристик узлов трансмиссии.

Исследование динамических характеристик проводилось для городского автобу
са с низким уровнем пола.

На рис 4 приведена АЧХ бортового редуктора с явно выраженной зоной резонан
са (т. А), построенная для автобуса снаряжённой массы (кривая 1) и автобуса полной 
массы (кривая 2). Точки В графика, являющиеся характерными точками вторичного 
резонанса, связаны в значительной мере с соотношением параметров левой и правой 
частей ведущего моста.

Возможность построения зависимость динамической нагруженности деталей бор
тового редуктора от системы позволяет создавать такие трансмиссии, у которых резо
нансные явления отсуствуют или же снижены настолько, что не представляют опасно
сти для долговечности её агрегатов.

15 30 45 60 - р ц 90

Рис. 4 Амплитудно-частотная характеристика бортового редуктора.

УДК 629.114.2:62-585.23
Е.Н. Левковский

О РАСШИФРОВКЕ ПАРАМЕТРОВ ЗУБЬЕВ 
ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ КОЛЁС

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

1. Введение. На практике представляет интерес оценка или расшифровка пара
метров зубьев колёс, чертежи которых отсутствуют, по их образцам и корпусу переда
чи. Такие случаи имеют место при ремонте машин, при изготовлении машины по об
разцу, на лабораторных занятиях по изучению конструкции редукторов в процессе 
изучения дисциплины “Детали машин”. Некоторые сведения о расшифровке цилинд
рических эвольвентных зубчатых передач даны в монографии [1]. Методы измерений 
эвольвентных зубчатых передач и способы приблизительной оценки параметров ис
ходного контура изложены в книге [4]. Уравнения профиля зубьев цилиндрических ко
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лес при заданном профиле производящей рейки и, наоборот, уравнения профиля произ
водящей рейки при заданном профиле зубьев колёс приведены в работах [2,3].

В этой статье представлена постановка задачи о корректной расшифровке глав
ных поверхностей симметричных зубьев косозубых колёс внешнего зацепления. При 
этом, но не вполне корректно определяют параметры соответствующих исходных кон
туров.

2. Оценка канонических параметров звольвентных зубьев. До начала рас
шифровки предполагают, что колёса эвольвентные и профиль их зубьев симметричный. 
Геликоидные поверхности зубьев и их взаимное расположение однозначно определяют 
четыре канонических параметра, например, число зубьев z , основной диаметр db, на
правление и значение основного угла наклона Рь, основная угловая ширина впадины
2т]ь. Для корректного отыскания четырёх неизвестных параметров надо выполнить че
тыре различных измерений или заменяющих их операций. После подсчёта числа зубьев 
z и определения направления их линий оставшиеся три параметра db,fib,Tjb могут 
быть найдены из системы следующих трёх уравнений

db sin(nzpi / z)
■ + Di ~M i = 0, /' = 1,2,3, 0 )cos arcinv^D, /{db cos p b)]- %} 

где Mt - размер по шарикам или роликам в торцовой плоскости, Ц  - диаметр мери
тельного тела (шарика или ролика), zpi - число зубьев между мерительными телами,
zpi< z!2 ,

При i = 2 дополняющее систему (1) может быть такое уравнение
W -d bcospb[{nz„/z)-Tjb] = 0, (2)

где W - длина общей нормали, zn - число зубьев в длине общей нормали. Вместо W 
можно измерить или шаг зацепления ра, или угол наклона линии зуба (Зу на цилиндре 
выбранного диаметра d  , или основной диаметр db

В случае /' = 1 надо измерить М, и ещё два размера из перечисленных выше. Ес
ли не используется размер по шарикам или роликам, то можно измерить три параметра 
из четырёх следующих: W, р а, J3y, db. Например, измерив W, р а,Р у, имеем

Рь = arcsin zpJgPy
Jtd„ dh =__ ZPa 

ягсовД т1 ь = -
W

z db cos J3b (3)

3. Оценка параметров исходного контура. Теперь можно определить пять 
производственных параметров: число зубьев z (уже найдено), модуль тп, угол профи
ля а , угол наклона линии зуба /7, номинальный коэффициент смещения х*. Для их 
оценки имеется только три уравнения, так как геликоидную поверхность можно обра
зовать множеством различных производящих реек или колёс с различными углами а . 
Следовательно, один из неизвестных ещё параметров необходимо выбрать, например, 
а  или m , что делает дальнейшую расшифровку некорректной. Выбрав в разумных 
пределах, например, значение а , вычисляют

Р -  arcsin sin Pb at = arctg tga m = d cos p b x =■
2 tga

n 
2 z

\
-inva, — Tjb (4)cosa cos p  zcosa

где a, - торцовый угол профиля производящей рейки.
Формулы (4) используются и в случае, когда предварительно задаются модулем 

ш .
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Полученные результаты позволяют найти делительный диаметр и ход зуба
d = 2r = mz/cos/?, p z =2nrbltgPb. (5)

Для оценки остальных параметров колёс и передачи на основании измерений 
определяют четырнадцать дополнительных размеров: диаметры вершин зубьев daV da2,
диаметры впадин dfi, df2, диаметры окружностей граничных точек dn,d l2, диаметры 
окружностей модификации головок зубьев dgVdg2 или высоты модификации головок 
зубьев hgl, hg2, нормальные глубины модификации торцового профиля головок зубьев 
Л^р Аа2 в мкм, межосевое расстояние aw, боковой зазор j  в мкм, радиальные зазоры 
Ci=aw- r al- r d f2 , c2=aw-  ra2 -  rdf l .

Далее можно поступить так. Для оценки шести неизвестных коэффициентов 
h'a,c* ,8* имеется четыре уравнения

ra =r + m(ha -8*  + х) rf = r-m (ha + с*-х*) (6)

где х -  х* + EHr / (l 000 m), EHr = у /(4 sin or), EHr - дополнительное смещение исходного 
контура, мкм, й* - коэффициент высоты головки зуба, с* - коэффициент радиального
зазора, 8* - коэффициент уменьшения высоты зуба зубчатого колеса [1,2], х - теорети
ческий коэффициент смещения. Поэтому приходится выбрать, например, два коэффи
циента 8' = х -  х* или задаться двумя уравнениями h'al = h*a2, с,* = с*2.

Минимальное значение коэффициентов граничной высоты можно найти по 
формуле

й,* = 2К + с - (l -  sinа ( — ---- й*
' а V \4 tg a  a

tgoctg-я + 2 a (7)

В случае отсутствия интерференции зубьев, вычисленные значения й* считают
ся оптимальными для прочности зубьев.

Проблемы расшифровки зубьев с модификацией головки здесь не рассматрива
ются.

4. Использование координатной измерительной машины. Она позволяет из
мерить координаты х,, у, любого числа точек на торцовом профиле расшифровываемо
го зуба и направление нормали к профилю в этих точках, определяемое углом е( между 
осью ординат Oty t и нормалью (рис. 1). В результате таких измерений профиль зуба
считают вполне известным.

Декартовы координаты торцового профиля производящей рейки в системе 
О0 х0 y t0, жёстко связанной с этой рейкой, вычисляют по формулам 

Ф = 0,5л: arcsin[(x, coset -  у , sin et)/ r \
х(0=г-х ,со$ф -у,ът ф , yt0 ^гф -х^т ф  + у, cosp, (8)
у  = 0,5л- - е 1-ф.

В начальный момент при ф = 0 начало координат О0 находится на делительной 
окружности, оси ординат Оyt и О0 у10 параллельны, оси абсцисс Ох и О0х0 лежат на
одной прямой, но направлены в противоположные стороны.

Как видно из уравнений (8), параметры исходного контура зависят от делитель
ного радиуса г . Другими словами, данное зубчатое колесо можно точно изготовить 
различными производящими рейками, имеющих разные углы профиля а . Поэтому не
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возможно даже в принципе выяснить, какой инструмент использовался для обработки 
зубьев колеса.

Как видно из уравнений (8), параметры исходного контура зависят от делитель
ного радиуса г .  Другими словами, данное зубчатое колесо можно точно изготовить 
различными производящими рейками, имеющих разные углы профиля а . Поэтому не
возможно даже в принципе выяснить, какой инструмент использовался для обработки 
зубьев колеса.

Однако, уравнения (8) позволяют спроектировать инструмент, которым зубья 
этого колеса могли быть точно изготовлены. Но при этом минимум один параметр для 
каждого из расшифровываемых зубчатых колёс нужно выбрать, например, или г , или 
а , или т .

Для главной поверхности у = 0 ,5 л -а (. При модификации головки зубьев пря
мой линией у = const. Если у = var, то зубчатое колесо не является эвольвентным.

Рис. 1. Торцовые профили производящей рейки и 
обрабатьюаемого ею зуба цилиндрического колеса.

При измерении только координат х, , у, предполагают, что производящая рейка 
в торцовом сечении очерчена прямыми и дугами эллипсов с полуосями 
р { = mp'f = m(2h* + с* -  h* )/(l - s in а ) и pf / cosP . Учитывая формулы (8), можно найти
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направление нормали, определяемое углом е, =0,5п - ( р - у . В случае совпадения вы
численных значений xt, у, с измеренными выше принятое допущение подтверждается.

После расшифровки зубчатых колёс и выполнения чертежей по измеренным, 
вычисленным и принятым параметрам необходимо проверить сделанные допущения, 
корректность измерений и удовлетворительность передачи на основе дополнительных 
измерений и подробного расчёта геометрии.

5. Заключение. В статье изложена возможная последовательность корректной 
расшифровки параметров главных поверхностей зубьев колёс цилиндрической зубча
той передачи.
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Введение. Известно, что минимальные потери мощности на трение и максимальная 
несущая способность подшипников обуславливаются допустимой величиной зазора между 
цапфой вала и подшипником скольжения /1,2/. В последнее время во многих узлах трения 
машин и механизмов нашли широкое применение подшипники скольжения самосмазы- 
вающиеся на основе прессованной древесины торцового гнутья (ПССД) взамен подшип
ников качения и скольжения как отечественных, так и импортных /3, 4/. Величина опти
мального зазора для ПССД зависит от комплекса специфических особенностей совместно
го поведения древесного вкладыша и вала.

Целью настоящей работы является теоретическое обоснование и экспериментальное 
определение оптимальных зазоров подшипников скольжения самосмазывающихся на ос
нове древесины торцового гнутья и прессования.

Теоретическое обоснование. При определении зазора’между валом и металличе
ским подшипником скольжения учитывается тепловое расширение вала и подшипника, 
шероховатость контактных поверхностей, условия смазки и охлаждения /2/. При опреде
лении зазора для ПСС полученных торцовым гнутьем древесных карточек во втулку и 
одновременным их прессованием должны учитываться природные свойства древесины как 
в растущем, так и в срубленном состоянии -  ее гигроскопичность (влаго-поглощение) в 
зависимости от влажности и температуры окружающей среды (рисунок 1), обуславливаю
щие изме-нение ее размеров (усушку, разбухание), которое составляет 3 -  6 % в радиаль
ном направлении, 6 -1 2  % - в танген-циальном и 0,2 -  0,3 % вдоль волокон /5 ,61.
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Рисунок. Влагопоглощение древесины в зависимости от 
влажности W  и температуры окружающей среды Т При работе ПСС зазор 

постоянно изменяется
вследствие усыхания, вы
званного генерируемым в 
контактной зоне теплом при 
трении, и разбухания, обу
словленного влагопоглоще- 
нием из окружающей среды 
при остановках /5/.

Изменение зазора от 
расширения древесного 
вкладыша при температур
ных колебаниях узла трения 
не учитываются, т.к. коэф

фициент линейного расширения древесины вдоль волокон незначителен и составляет 3 1СГ 
“ 111. На изменения зазора значительное влияние оказывает разбухание вкладыша в зави
симости от колебания влажности окружающей среды. При изменении содержания гигро
скопической влаги от 0 до 30% разбухание вдоль волокон составляет 0,1 -  0,3 % 151. Тогда, 
по толщине подшипника вдоль волокон при максимальном содержании гигроскопической 
влаги величина изменения размеров составляет:

Уп = 0,001?...0,003?
Где ? -  толщина карточки. А по диаметру это составляет
Уп= 2 (0,001?...0,003?).
При работе вследствие генерируемого тепла в контактной зоне произойдет усушка по 

величине, равной разбуханию Уп, т.е. настолько и увеличиться зазор.
Учет шероховатости на величину зазора обусловлен следующим. При установившем

ся режиме эксплуатации ПСС работают без износа при условии, когда микронеровности 
цапфы и вкладыша не зацепляются. Если имеет место единичных микронеровностей, то 
происходит заметный нагрев и износ ПСС.

Поэтому толщина граничного смазочного слоя А, сформированного в процессе прира
ботки должна быть больше, чем сумма высот микронеровностей цапфы Rzi и вкладыша R^. 
При определении Амин необходимо вводить коэффициент безопасности К > 2, который учи
тывает неизбежные погрешности изготовления, сборки и упругие деформации 121.

йМин -  К (2Rzi + 2Rz2).
При обработки цапфы валов шероховатость составляет Rz = 1,6.. .6,3 мкм, при шлифо

вании до Rz = 0,4.. .3,2 мкм. Рабочие поверхности вкладышей обрабатывают протягиванием 
или развертыванием, при этом шероховатость составляет Rz = 1,6... 10 мкм. При обработке 
рабочих поверхностей вала шероховатостью и подшипника (древесной втулки) Rz\ = R-& = 5 
мкм. Минимальный зазор с учетом только шероховатости составит: АМШ1 = 2RZ\ + 2 R& = 40
мкм.

С учетом усушки и разбухания древесного вкладыша Уп, расширения вала от темпера
турных колебаний узла трения Аи шероховатости контактных поверхностей Амин, взаимосвя
занной с толщиной образования граничного смазочного слоя в процессе трения зазор соста
вит

S — Уц + Амин + Ат = [ 2(0,0012? ... 0,003?) + К (2RZ\ + 2R&) + + d а  ] cp.
Где а  - коэффициент расширения вала, ср - коэффициент, учитывающий размеры под

шипника (его внутренний диаметр).
Теоретически определено, что при колебании температуры от +20 до +100 °С и влаж

ности до полного насыщения древесного волокна влагой зазор для подшипников диаметром 
10... 150 мм находится в пределах 0,08... 0,3 мм.
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Экспериментальные исследования. Для испытаний были представлены ПСС с раз
личными внутренними диаметрами 10 ... 150 мм с толщиной вкладыша 7.. .30 мм, которые 
наполнялись маслом МС-20, загущенным полимерными присадками. Вал изготавливался из 
стали Ст 45 и термообрабатывался до HRC 40-50. Шероховатость поверхности трения вала 
соответствовала Rz = 3,2...6,3 мкм. Испытания подшипников проводились в режиме само
смазки в интервале скоростей скольжения от 0,1 до 1,5 м/с; нагружение проводилось сту
пенчато с 1,0 до 12,5 МПа. Увеличение нагрузки прекращалось при достижении температу
ры узла трения в пределах 90 -  100 °С, которая является критерием работоспособности 
подшипников. При экспериментальном определении зазоров учитывались следующие фак
торы: расширение диаметра вала от температуры; изменение толщины вкладыша вдоль во
локон при полном насыщении волокон влагой; шероховатость поверхностей, перекрываемая 
толщиной граничного смазочного слоя, образованного при трении.

В таблице приведены расчетные значения предельных величин изменения зазора в за
висимости от влагопоглощения и шероховатости контактных поверхностей.

При определении оптимального зазора необходимо учитывать, что несущая способ
ность подшипника уменьшается с увеличением зазора, при этом увеличивается момент тре
ния и теплообразование в подшипнике. При оптимальных зазорах для ПСС угол охвата не 
должен превышать 90°. Оптимальные зазоры компенсируют температурные деформации 
подшипника и вала, а также изменения размеров подшипника при влагопоглощении и обес
печивают циркуляцию воздуха, который является теплоотводящей средой генерируемого в 
контактной зоне тепла. В диапазоне установленных зазоров коэффициент трения наимень
ший и изменяется незначительно, а нагрузочная способность -  наибольшая. Относительный 
зазор выбирают тем больше, чем больше частота вращения и отношение 1/d (длины подшип
ника к его диаметру), чем меньше давление и чем тверже материал вкладыша.

Таблица - Расчетные значения изменения толщины древесной втулки в зависимости от 
влагопоглощения и шероховатости контактных поверхностей и влияние их на величину зазора 
ПСС

Диаметр 
взаимоза
меняемого 
подшипни

ка d , мм

Толщина 
древесной 
втулки t, 

мм

Разбуха
ние

(усушка) 
по тол
щине 
(вдоль 

волокон) 
втулки 
Ун, мм

Разбуха
ние по 

диамет
ру при 
полном 
влаго
погло
щении 

2Уц, мм

Высота 
микро- 

неровно
стей по 

диаметру 
п , мкм

Зазор при 
изменении 
влажности 
на 30 % с 
учетом 

шерохова
тости,мм

Изменение 
диаметра 
при влаго
поглоще
нии втул

кой
W = 15% 

мм

Зазор с уче
том шерохо
ватости при 
изменении 
влажности 

W на 
15 %, мм

10-20 7 0,007-
6,021

0,014-
6,042

40
(0,04мм) 0,044-

6,082
0,007 -  
6,021 0,047-0,061

2 5 -3 0 10 0,010-
6,030

0,02 -  
6,06

0,060-
6,100

0,010-
6,030 0,050 -  0,070

3 5 -4 0 15 0,015-
6,045

0,03-
6,09

0,070 -  
6,130

0,015-
6,045 0,045-0,085

4 5 -50 20 0,020-
6,060

0,04-
6,12

0,080-
6,160

0,020 -  
6,060 0,060-0,100

55-60 25 0.025 -  
6,075

0.05-
6,14

0,090-
6,190

0,025 -  
6,075 0,065-0,115

65-75 30 0,030-
6,090

0.06-
6,18

0,100-
6,220

0,030 -  
6,090 0,070-0,130

90-95 35 0,035 -  
6,105

0,07-
6,21

0,110-
6,250

0,035 -  
6,105 0,075-0,145

80, 85, 100 40 0,040-
6,120

0,08-
6,24

0,120 -  
6,280

0,040 -  
6,120 0,080-0,160
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В результате лабораторных и производственных испытаний ПСС из прессованной 
древесины торцового гнутья установлено, что оптимальная величина зазора для ПСС 
должна быть увеличена на 20 -  30 % от расчетного и составляет

S=  (0,004...0,006) d.
При зазорах меньших 0,004 d, затруднено удаление из контактной зоны продуктов 

износа, которые препятствуют поступлению смазки из микрополостей древесины и фор
мированию ориентированных граничных слоев смазки. При зазорах больших 0,006 d, 
уменьшается угол охвата вала подшипником, а, следовательно и площадь контакта, что 
приводит к увеличению давления, которое может достигнуть критической величины, пре
вышающей предел упругости подшипникового материала, вследствие чего в последнем на 
контактной поверхности возникают микротрещины, переходящие в глубинные, происхо
дит деформирование материала, сопровождающееся интенсивным износом, резким ростом 
коэффициента трения и температуры. С увеличением зазора снижается точность взаимно
го расположения осей подшипника и вала, появляется вибрационная неустойчивость, и 
опоры выходят из строя.

Первоначально, когда не были определены оптимальные зазоры и ПСС устанавлива
лись на испытания с зазорами, близкими к зазорам металлических подшипников, в течение 
непродолжительного времени наблюдался нагрев узлов трения свыше 120°С, что приводи
ло к деструкции контактной поверхности ПСС. выходу из строя узла трения в течение 
5 -7 дней. Установление оптимальных зазоров позволило широко применять самосмазы- 
вающиеся подшипники скольжения торцового гнутья в различных узлах трения, работаю
щих в режиме самосмазки при скоростях скольжения до 1,5 м/с и давлениях до 12,5 МПа.

Заключение. Оптимальные зазоры между цапфой вала и ПСС обеспечивает хоро
шую прирабатываемость; при установившемся режиме работы высокую износостойкость 
и долговечность узлов трения, при этом заклинивание и заедание валов с ПСС исключе
но.

Литература. 1. Андреев В.И. Справочник конструктора-машиностроителя. Том 
2.- М.:Машиностроение, 1980. -  560 с. 2. Решетов Д.Н. Детали машин. -  М.: Машино
строение, 1989. -  496 с. 3. Патент РБ № 2488 МПК F 16 С 33/18. Способ изготовления 
подшипников скольжения. Врублевская В.И., Невзорова А.Б., Врублевский В.Б. 4. 
Врублевская В.И., Невзорова А.Б., Врублевский В.Б. Подшипники скольжения само- 
смазывающиеся. Технические условия ТУ РБ 01116532.001-97. 5. Белый В.А., Вруб
левская В.И., Купчинов Б.И. Древесно-полимерные конструкционные материалы и из
делия. Мн.:Наука и техника. (1980) 6. Перелыгин Л.М., Уголев Б.И. Древесиноведение. 
М.: Лесная промышленность, 1971. -  286 с. 7. Хухрянский П.Н. Прессование и гнутье 
древесины. М.: Лесная промышленность, 1951.
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Таблица - Расчетные значения предельных величин изменения зазора в зависимости от
влагопоглощения и шероховатости контактный поверхностей.
Диаметр 

взаимозаме
няемого 

подшипника 
d , мм

Толщина 
древесной 
втулки t, 

мм

Разбухание 
(усушка) по 

толщине 
(вдоль воло
кон) втулки 

Уп

Разбухание по 
диаметру при 
полном влаго- 
поглощении 

2У„

Высота мик
ронеровно
стей по диа
метру S| = 
2h„„„, мкм

Зазор при 
изменении 

влажности на 
30 % с учетом 
шероховато

сти

Изменение 
диаметра 
при влаго- 

поглощении 
втулкой 
W = 15%

Зазор с учетом 
шероховато
сти при изме
нении влаж

ности на 15 %

10-20 7 0,007-0,021 0,014-0,042 40
0,04 мм 

или 
40 мкм

0,044-0,082 0,007-0,021 0,047-0,061

2 5 -30 10 0,010-0,030 0,02 -  0,06 0,060-0,100 0,010-0,030 0,050-0,070

3 5 -40 15 0,015-0,045 0,03 -  0,09 0,070-0,130 0,015-0,045 0,045 -  0,085

4 5 -5 0 20 0,020-0,060 0,04-0,12 0,080-0,160 0,020-0,060 0,060-0,100

5 5 -60 25 0,025-0,075 0,05-0,14 0,090-0,190 0,025 -  0,075 0,065-0,115

65-75 30 0,030 -  0,090 0,06-0,18 0,100-0,220 0,030 -  0,090 0,070-0,130

90 -95 35 0,035-0,105 0 ,0 7 -ОД 1 0,110-0,250 0,035-0,105 0,075-0,145

80, 85, 100 40 0,040-0,120 0,08-0,24 0,120-0,280 0,040-0,120 0,080-0,160

УДК 631.353
А.А Калина

ПОВЫШЕНИЕ ЭФФЕКТИВНОСТИ РАБОТЫ 
КОРМОУБОРОЧНОГО КОМПЛЕКСА

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Эффективность кормоуборочного комплекса определяется:
приспособленностью комбайна выполнять максимально возможное количест

во специфических технологических операций, т.е. возможностью работы с набором 
адаптеров, обеспечивающих нормальное протекание различных техпроцессов, несмот
ря на разнообразие типа культур, их физико-механических свойств, способов их уборки 
и заготовки;

- рациональной организацией каждого техпроцесса, т.е. возможностью полу
чить большую производительность при меньших энергозатратах, которая в свою оче
редь характеризуется: секундной производительностью (пропускной способностью) на 
типовых технологических режимах при стандартных параметрах и удельной энергоем
костью (расходом топлива) на заготовление 1 т массы по типовой технологии;

- показателями надежности техники (при удовлетворении двух вышеуказанных 
условий), такими как коэффициент готовности, сменная производительность и т.д.

Функциональную основу кормоуборочного комплекса составляет взаимодействие 
питающе-измельчающего аппарата и адаптеров. Согласование их работы оказывает
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влияние на устойчивость технологического процесса и величину его параметров, сле
довательно, на эффективность работы кормоуборочного комплекса.

Адаптер непосредственно взаимодействует с внешней средой, подает материал в 
питающе-измельчающий аппарат комбайна для последующей обработки и, тем самым, 
влияет на формирование входных параметров техпроцесса. Режимы работы агрегатов 
адаптеров определяются линейной скоростью комбайна, видом работы и культуры, 
урожайностью и способом первичного формирования потока растительной массы. Ско
рость подачи массы в питающий аппарат оказывает на техпроцесс адаптера косвенное 
воздействие. Поэтому с точки зрения выполнения того или иного способа кинематиче
ской связи приводимых агрегатов адаптеров с ВОМ энергосредства необходимые час
тоты вращения определяются, в первую очередь, условиями работы и типом режущих 
(сегментные, ротационные, роторные, универсальные) или подбирающих органов.

Одной из основных характеристик питающе-измельчающих аппаратов является 
степень измельчения растительной массы, которая регулируется практически у всех 
известных конструкций комбайнов изменением линейной скорости вальцов и измене
нием числа ножей измельчителя.

Поэтому, чем шире диапазон регулирования скоростей питающего аппарата, тем 
шире возможность подобрать для соответствующей технологии заготовки кормов сте
пень измельчения переключением передач коробки (без дополнительной операции по 
изменению числа ножей измельчителя).

Входные функции питающе-измельчающего аппарата: захват и подпрессовка по
даваемой адаптером массы и кинематические режимы привода агрегатов жестко связа
ны со степенью измельчения.

Повышение эффективности работы самого питающего аппарата -  достижение со
четания устойчивой длины резки и отсутствия забивания при максимальной произво
дительности с минимальной энергоемкостью прохождения по питающему аппарату 
массы, ее уплотнением и подачей под ножи измельчителя в физико-механическом со
стоянии, рациональном с точки зрения процесса резания -  достигается оптимизацией 
конструктивных параметров агрегата.

Таким образом, при рассмотрении условно изолированных технологических агре
гатов видно, что технологические процессы каждого из них оптимизируются по раз
личным критериям. Возникает известная задача согласования скорости движения пото
ка массы, подаваемого адаптером к окну питающего аппарата, со скоростью захвата 
массы вальцами.

В простейшем виде такое согласование рекомендуется выполнять по условию 
([10], с.81,100,131):

Vk < kiVXp ^ к2УПА> О)
где Vk - скорость комбайна;

k ^ k 2 - коэффициенты пропорциональности;

VTP - скорость транспортирующих органов адаптеров;

Vjia - линейная скорость вальцов питающего аппарата.

С точки зрения режимов кинематической связи агрегатов данная зависимость ха
рактеризует пропорциональный (синхронный) привод.

Однако комбайн, работающий по вышеуказанному условию, не всегда удовлетво
ряет критериям эффективности или даже неработоспособен.

Рассмотрим два граничных случая.
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По техпроцессу требуется малая длина резки для дробления убираемой массы с 
зерном ( L < 5 мм). При L >- 5 мм вероятность измельчения зерна мала и такой корм 
плохо усваивается и переваривается скотом, что отрицательно сказывается на приросте 
живой массы [11]. При малой длине резки Упа»0,8...1 м / с и  если выполняется усло- 
вие Удд >- VK , машина имеет низкую производительность.

Комбайн агрегатируется с адаптером-косилкой, имеющей сегментный режущий 
аппарат возвратно-поступательного движения. Его работоспособность определяется 
преимущественно скоростями резания [10]. Поэтому при синхронной связи агрегатов 
на малых длинах резки выполнение условия (1) приводит к замене процесса резания 
растительной массы смятием и разрывом волокон последней. Адаптер оказывается не
работоспособным.

Адаптер с сегментным режущим аппаратом является традиционным и, как прави
ло, входит в комплект каждого кормоуборочного комбайна.

Необходимость обеспечения работоспособности такого варианта кормоуборочно
го комплекса привела к техническим решениям, известным по [1, 2, 3, 4, 5, 6, 8] и ре
ально выпускаемой технике ([7], с. 262), где питающий аппарат и адаптер кинематиче
ски независимы, причем привод последнего нерегулируемый с постоянным, достаточно 
высоким числом оборотов.

В этом случае кормоуборочный комбайн работает в технологических режимах по 
соотношению:

'
Vkd

V = кп > ---------- ,г р ез t0M Sk cos а  ’

У  П А -  f(L ),

где Vpe3 - средняя скорость резания;

Vk - скорость комбайна;

Упа " линейная скорость вальцов питающего аппарата; 

d - диаметр стебля;

S k - путь, пройденный комбайном за время перерезания стебля;

а  - угол наклона лезвия сегмента к направлению движения комбайна;
L - установочная длина резки.

В настоящее время сохраняется тенденция к расширению различных типов адап
теров в наборе кормоуборочного комплекса. Существуют адаптеры, рабочие органы 
которых имеют многофункциональное назначение: наряду с резанием и захватом массы 
осуществляют формирование сильно суженного потока растений с ориентированным 
расположением стеблей [9].

Для таких жаток кинематические режимы работы, определяющие наилучшее со
гласование с питающим аппаратом, описываются зависимостью (2). Однако при син
хронной кинематической связи агрегатов, как описано выше, не обеспечивается доста
точная производительность комбайна.

Кинематический режим связи рабочих органов с нерегулируемым приводом адап
тера типа барабанной жатки с ротационным режущим аппаратом на мелкой длине рез
ки не обеспечивает нормального протекания технологического процесса. Ориентиро
ванный поток массы, выходящий из узкой горловины барабанной жатки с высокой ли
нейной скоростью (2...3 м/с), не успевает захватываться медленно вращающимися
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вальцами и сгруживается у приемного окна питающего аппарата. В этом случае разни
ца линейных скоростей крайне велика, и это различие при описываемом типе кинема
тической связи неустранимо, т.к. отношение линейных скоростей массы в жатке и пи
тающем аппарате изменяется на величину диапазона коробки питающего аппарата до 
4...6 раз.

Таким образом, остается актуальной проблема создания привода рабочих органов 
кормоуборочного комбайна, обеспечивающего эффективную работу последнего с ши
роким шлейфом адаптеров, не ограничивая ее по используемым технологическим ре
жимам, по набору адаптеров и технологических операций. Сотрудниками БГПА пред
лагается конструктивное решение привода рабочих органов кормоуборочного комбай
на, позволяющее повысить эффективность работы комплекса за счет улучшения согла
сования технологического процесса адаптеров и питающего аппарата вследствие раз
дельного регулирования приводом кинематических режимов работы агрегатов (воз
можны два варианта: синхронный и параллельный приводы).

Литература. 1. А.с. 818538 СССР, МКИ А01Д 43/08. Самоходный кормоубороч
ный комбайн./ Г.Д. Чернышев, В.В. Зеленов, Л.А. Нарычев и др. 2. А.с. 1175742 СССР, 
МКИ В60К 17/10. Редуктор с гидроуправляемой муфтой./ А.Т. Скойбеда, Г.А. Трофи- 
мук, Н.К. Ничипорчик и др. 3. А.с.1205813 СССР, МКИ А01Д 69/00. Привод адаптеров 
кормоуборочного комбайна./ А.Т. Скойбеда, Г.А. Трофимук, А.А. Боталенко и др.4. 
А.с. 1230528 СССР, МКИ А01Д 69/00. Привод питающе-измельчающего аппарата кор
моуборочного комбайна./ А.Т. Скойбеда, Ю.В. Новиков, А.А. Боталенко и др. 5. А.с. 
1523099 СССР, МКИ А01Д 69/00, 43/08. Привод питающе-измельчающего аппарата 
кормоуборочного комбайна./ А.Т. Скойбеда, А.А. Зенькович, И.В. Можаров и др. 6. А 
с. 1524840 СССР, МКИ А01Д 69/00. Привод питающе-измельчающего аппарата кормо
уборочного комбайна./ А.Т. Скойбеда, А.А. Зенькович, Л.Н. Буймов и др. 7. Комбайн 
самоходный кормоуборочный КСК-100. Техническое описание и инструкция по экс
плуатации. -  Минск: Полымя. 1985. 8. Пат 3722367 ФРГ МКИ А01Д 75/18. 9. Пат 
4594842 США МКИ А01Д 45/02. 10 .Резник Е.Н. Кормоуборочные комбайны. - М: Ма
шиностроение. 1980. 11. Скойбеда А.Т., Калина А.А. Технический уровень и типаж 
комбайнов для заготовки зеленых кормов: Обзорная информация. -  Минск: БелНИИ- 
ТИ. 1990.

УДК 621.01.001
В.В. Кудин, М.В. Кудин

ВОПРОСЫ ДИНАМИКИ СТАТИЧЕСКИ ОПРЕДЕЛИМЫХ 
МЕХАНИЗМОВ ПРИ НАЛИЧИИ ТРЕНИЯ

Белорусский национальный технический университет 
г. Минск, Беларусь

Улучшение качества машин, повышение их надежности, долговечности связано с 
совершенствованием конструирования механизмов и их методов расчета.

Особенностью статически определимых механизмов является то, что, при нали
чии резервных подвижностей в кинематических парах, сохраняют высокую работоспо
собность при значительных погрешностях изготовления и монтажа звеньев механиз
мов.
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Расширение допусков на изготовление и монтаж требует дополнительных дина
мических исследований движений самоустанавливаемости как с учетом геометрии ме
ханизма, так и трения в кинематических парах.

В связи с такой постановкой предлагается методика определения динамических 
характеристик механизма с учетом трения пространственных кинематических цепей. 
Анализ трения в кинематических парах показал, что следует учесть распределение дав
ление по поверхности соприкосновения. Так в цилиндрической паре с линейным кон
тактом нормальное давление близко к эллипсоидальному закону[1]

P i = Рь
1 V 0 )

где х - текущая координата; 
bjj - половина длины контактной линии;
Р тах  - максимальное давление на длине 2 by.

В сферической паре нормальное давление распределяется по закону полусферы, 
радиус которой [2]

rt =0,872 R -з Ч  + _ 1 Л
k e * e j j

(2)

где 8 - величина зазора в кинематической паре.- 
Тогда давление в произвольной точке пятна контакта равно

P i =  Ръ
1

(  R ^
sin а (3)

где а  - угол между нормалями в точках А и С.
Элементарные силы инерции в произвольной точке контакта будут равны: 
- цилиндрическая пара

dFtj fijPп dx- (4)

- сферическая пара

dFif = f np ^  J l  - sin2a  i?2 -sin а  • da  dcp (4’)

Вектора сил трения d F будет направлен в противоположную сторону вектору
относительной скорости скольжения.

Интегрируя выражения (4), (4’) с учетом нормальной реакции взаимодействия 
элементов определяем главный вектор и главный момент реакции взаимодействия эле
ментов пары, которые изображаются компонентами матриц Рц и Му. Так для цилиндри
ческой пары эти компоненты равны
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Матрицы главного вектора и главного момента реакций кинематических пар ис
пользуются в матричных уравнениях равновесия кинематических цепей [3]

0 Г , + Г , =  О

QW2 +  г2 =  о ,

где Q - матрица неизвестных параметров реакций кинематических пар;
Wi, W2 -  матрицы, элементами которых являются коэффициенты при не

известных;
Vi, V2 -  матрицы, элементами которых являются свободные члены сис

темы.
Однако решение системы (6 ) возможных только численными методами с приме

нением ПЭВМ.
Для исследования движения самоустанавливоемой “почти” плоских механизмов

(6)

возможно использование упрощенных методов. Так для группы IV_ LH 1К> состоящей 
из двух звеньев, двух цилиндрических и одной сферической пар сделаем два допуще
ния: 1 ) примем, что компоненты матрицы М3 2 известны; 2 ) составляющая Х4 3 главного 
вектора Р43 равна Х42 = / 43 • Р43, где Р43 - нормальная составляющая реакций опреде
ленная при силовом расчете без учета трения. Тогда решая уравнения (6 ), для данной 
группы придем к системе двух уравнений
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где Г12 - радиус цапфы цилиндрической пары;
Ч\2 =  Р тах  ̂ *12 ’

А = М 2х + -Л/32 — P2z^CD ’

А  =  Рзх +  %  +  а пР2х + а 2\Р2у +  a i\P2z
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Решая систему (7) определяем у/п и qn , а затем и все компоненты матриц глав
ных векторов реакций кинематических пар группы.

Предназначенная методика позволяет исследовать движение самоустанавливае- 
мости в кинематических парах с учетом трения, а так же распространить ее на про
странственные рычажные механизмы.

Литература. 1. Галин Я.А. Контактные задачи теории упругости. : - М.: 
ГТТИ, 1953. -  с.23-24. 2. Дементьев Х.Н. Исследование трения в сферических парах // 
Сборник трудов РИИЖТа -. 1964 №49. 3. Теория механизмов и машин: Учеб. Для вту
зов / Под ред. К.В. Фролова. -  М.: Высш. Шк:, 1987.- 496 с.
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ПУТИ ПОВЫШЕНИЯ ЭФФЕКТИВНОСТИ ДВИЖИТЕЛЕЙ 
ТРАНСПОРТНЫХ МАШИН

Белорусский национальный технический университет 
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Основными показателями работы любого движителя являются: наибольшая эко
номичность расходования подведенной к нему энергии в наиболее типичных, харак
терных условиях работы и максимальная продольная сила при движении в экстремаль
но плохих условиях. Очевидно, что совершенствование движителей должно вестись, 
прежде всего, в направлении улучшения именно этих показателей.

Таких направлений несколько и целесообразность их обусловлена закономерно
стями взаимодействия движителя с грунтом. Если рассматривать зависимость тягового 
усилия Т от механических параметров грунта и характеристик машины, то в наиболее 
общем виде ее можно представить следующим выражением:

Т = Асу, + Ncp0y 2; (1)
где А - площадь поверхности, по которой происходит сдвиг грунта; С - внутрен

нее сцепление грунта; N - нормальная суммарная нагрузка на поверхность сдвига 
грунта; ф0 - коэффициент внутреннего трения грунта; у, и у 2- передаточные функ
ции.

В уравнении (1) параметры грунта с и ф0 в первом приближении можно считать 
константами. Функции у, и у 2 определяют соответственно эффективность использова
ния фрикционных сил и сил сцепления с грунтом, значения их находятся в пределах от 
0 до 1. Таким образом, величина тягового усилия или продольной силы движителя Т 
зависит от переменных факторов: А , N , у ,, у 2. Заметим, что с ростом значений ука
занных факторов возрастает и величина Т . Этим и определяются направления повы
шения эффективности работы движителя, к которым можно отнести: увеличение пло
щади поверхности, по которой в зоне контакта движителя с грунтом может происхо
дить сдвиг грунта; увеличение суммарной нормальной нагрузки на поверхность, по ко
торой может происходить сдвиг грунта в зоне контакта движителя с грунтом; увеличе
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ние коэффициента использования фрикционных сил и сил сцепления в зоне пятна кон
такта. Рассмотрим каждое из этих направлений.

Увеличение площади поверхности, по которой может происходить сдвиг грунта в 
зоне пятна контакта, в первую очередь, обусловливается соответствующим увеличени
ем площади пятна контакта. Достигается это различными путями: увеличением геомет
рических размеров движителя, деформацией опорной части движителя, применением 
уширителей и т.д. Наибольшую эффективность этот прием может дать на связных 
грунтах, в меньшей степени - на фрикционных. Если на связных грунтах эффектив
ность приема проявляется через увеличение первого члена уравнения (1), то на фрик
ционных - вследствие уменьшения просадки движителя в грунте и соответственно 
лучшей организации элементарных сил в зоне контакта - через величину у 2. Этот при
ем в транспортной технике широко распространен, однако возможности его довольно 
ограничены в силу ряда конструктивных ограничений.

Увеличение нормальной нагрузки на поверхность сдвига грунта на первый взгляд 
кажется нереальным. Действительно, вес машины в конкретных условиях - величина 
постоянная. Однако при организации кинематики перемещения опорной части движи
теля относительно корпуса по дуге большого радиуса или даже радиуса бесконечной 
длины, т.е. поступательно, движитель взаимодействует с грунтом как отдельный грун- 
тозацеп, смещая его массив. Массив этот имеет сложную форму, профиль которой оп
ределяется отрезком логарифмической спирали и прямой. Сдвиг грунта происходит по 
поверхности, характеризуемой указанным профилем. При этом вес массива грунта иг
рает определяющую роль в формировании напряженного состояния в зоне сдвигов и 
соответственно реакции отпора движителю. Помимо увеличения нормальной реакции 
за счет веса массива сдвигаемого грунта в данном случае имеет место и увеличение по
верхности сдвига грунта. Это способствует тому, что эффект возрастания тяги будет 
наблюдаться на любых грунтах, в том числе на чисто фрикционных и на чисто связных.

Недостатком является необходимость затрат энергии на внедрение элементов 
движителя в грунт на большую глубину.

Рис. 1. Катково-гусеничный движитель типа «Аэрол».

Рассматриваемый прием использован при разработке комбинированного катково- 
гусеничного движителя типа «Аэрол» (рис. 1). Применение в данном движителе пнев
мокатков как подвижных звеньев позволило создать вездеход, который по проходимо
сти на всех видах грунтов и снежной целине неограниченной глубины превзошел гусе
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ничные машины. Крепление пневматических элементов относительно тягового органа 
выполнено так, что они имеют возможность вращаться вокруг оси, проходящей через 
точки крепления, позволяющие вездеходу автоматически приспосабливаться к услови
ям движения на разных грунтах.

Особенность движителя состоит в том, что скорость транспортного средства зави
сит от типа грунта. При движении машины по твердому грунту корпус вездехода пере
мещается по пневмокаткам, как по роликам. Если вездеход попадает на вязкий грунт, 
где вращение пневмокатков относительно оси крепления затруднено, то пневмокаток 
будет являться как бы развитым траком гусеничной цепи. Скорость машины в этом 
случае будет равна скорости перематывания гусеницы. Возможна промежуточная ста
дия работы движителя, когда корпус катится по пневмокаткам с проскальзыванием.

Имеются две основные конструкции движителя:
- конструкция крупнозвенчатой цепи, на удлиненных пальцах и шарнирах кото

рой консольно крепятся пневмокатки, свободно вращающиеся вокруг своей оси (разра
ботана Д. Санном);

- конструкция, в которой пневмокатки крепятся с обеих сторон к тросам, привод 
осуществляется звездочками, имеющими желоб для троса и вырезы для концов осей 
(предложена Л. Кренделлом).

Для исследования движителя Кренделла в 1961 г. в США фирмой «Инресол- 
Каламазу» была создана экспериментальная тележка с движителем «Аэрол».

В Канаде изготовлен легкий вездеход с движителем «Аэрол», в котором пневмо
катки укреплены консольно.

Увеличение коэффициента использования фрикционных сил и сил сцепления в 
зоне пятна контакта. Из условия равновесного состояния машины или движителя сле
дует, что продольная сила движителя равна сумме проекций элементарных сил, дейст
вующих в зоне пятна контакта, на продольную ось машины

т  = c o s a i ; (2 )

где t ; - элементарная сила, а а ( - угол подъема между вектором элементарной си
лы и продольной осью машины.

При этом если в направлении элементарной силы происходит деформация грунта, 
то на это необходимо затратить энергию, подводимую к движителю. Из этого следует, 
что если деформация элементарного объема грунта в зоне пятна контакта происходит в 
направлении, противоположное перемещению машины, то реакция отпора положи
тельна. При попутной деформации - реакция отрицательная. Направление реакции от
пора при деформации элементарных объемов грунта под каким-либо углом к продоль
ной оси определяется величиной и знаком этого угла. Очевидно, чем больше элемен
тарных участков будут иметь положительные реакции, и чем больше величины этих 
реакций на продольную ось, тем больше будет суммарная тяговая и продольная сила 
движителя.

С другой стороны, независимо от направления для деформации элементарных 
объемов грунта требуется затрата энергии. Энергия, затрачиваемая на деформацию 
объемов грунта в попутном и боковом направлениях, должна рассматриваться как 
энергия чистых потерь. В отличие от затрат на деформацию в противоположном пере
мещению машины направлении эти потери нельзя считать неизбежными и от них сле
дует освобождаться. При конструировании движителя, особенно с эластичной опорной 
поверхностью, необходимо контролировать направления упругих деформаций и других 
видов перемещений всех элементов, находящихся в контакте с грунтом. Всякого рода
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возвратно-поступательные или возвратно-вращательные движения элементов конст
рукции за период входа в контакт с грунтом и выхода из него говорят о наличии пара
зитных потерь в движителе, уменьшенной эффективности использования фрикционных 
и сцепных свойств грунта. Коэффициент сопротивления движению подобного движи
теля неизбежно будет иметь повышенные значения.

Рассматриваемый прием по улучшению использования фрикционных и сцепных 
свойств грунта использован в конструкциях металлоэластичных эллиптических колес.

Литература. 1. Revolutionary vehicle//Automotive industries, vol.125, 1961, №6. -
p.53. 2. Liston R.A. Walking machine studies//The Military Engineer, 1967. -  vol.59, №338,
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search and Development Newsmagazine, 1970. -  vol.l 1, №5, p.9. 4. Бескин И. А. Транспорт 
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комбинированные движители. М.: «Машиностроение», 1972. -  181с. 6. Новые виды 
транспорта и движения/Молярчук В.С., Мельник А.Д., Михайлов В.В. М.: «Транс
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В процессе разработки шагающего движителя для перспективных образцов само
ходной сельскохозяйственной техники прорабатывались следующие варианты конст
руктивного исполнения шагающих колес:

-  с кривошипно-шатунным механизмом и радиальным возвратно-поступательным 
движением штоков-ног в ступице;

-  с кривошипно-кулисным механизмом и сложным качательным движением ног;
-  с жестким шагающим колесом, устанавливаемым на активной подвеске или на 

кинематически связанном с колесом кривошипе, благодаря чему компенсировались 
вертикальные колебания оси колеса при шагании;

-  с шарнирно закрепленными на ногах башмаками плоской формы, исключаю
щими прокат по опорной поверхности.

Опыт, накопленный в процессе разработки и исследования модельных образцов 
перечисленных выше конструкций, позволил предложить, а затем и реализовать схему 
шагающего движителя, в которой перенос отработавших опорных башмаков осуществ
лен с помощью сложно-вращательного движения двух взаимно перпендикулярных ног, 
складывающегося из плоскопараллельного движения каждой ноги на двух кривошипах 
относительно ступицы и вращения вместе со ступицей. Башмаки, закрепленные на 
обоих концах каждой ноги, имеют цилиндрическую форму опорной поверхности, бла
годаря чему они, участвуя во вращении вместе со ступицей, перекатываются по грунту

Л
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в процессе контакта с ним. Таким образом, в работе движителя органически сочетается 
принцип шагания (поочередный перенос башмаков вперед с отрывом их от опорной 
поверхности грунта) с принципом качения (прокат на каждом башмаке в процессе его 
контакта с опорой). Именно поэтому, а также вследствие вращательного характера 
движений переноса башмаков многократно повышена скорость движения (до 30 км/ч), 
а также снижены виброактивность и инерционные нагрузки движителя. Кроме того, 
благодаря вращательному движению привода, предложенный движитель может быть 
установлен взамен обычных колес на серийно выпускаемых машинах без существен
ных их переделок. Демонтируются только колесные редукторы, функции которых вы
полнят сами механизмы шагающих колес.

Указанное выше движение ног осуществлено с помощью размещенного в ступице 
планетарного зубчатого механизма, с сателлитами которого связаны параллельные 
кривошипы, образующие вместе с установленными на них ногами и ступицей два шар
нирных параллелограмма. Эта конструктивная схема была предложена В.К. Ищеиным 
-  основателем данного направления исследований в БПИ-БНТУ.

Для данной схемы шагающего колеса была произведена оптимизация геометриче
ских параметров звеньев с целью сведения к минимуму вертикальных колебаний оси 
колеса при шагании, в результате чего амплитуда этих колебаний не превышает 0.8% 
от расстояния между осью и опорной поверхностью грунта. Были также найдены уст
ройства, устраняющие колебания линейной скорости оси движителя в процессе шага, 
такие, например, как кривошипно-кулисная муфта, встраиваемая в привод солнечного 
колеса, торсион и др.

Зубчатый планетарный механизм, задающий требуемое движение ног, одновре
менно может выполнять функции обычного бортового редуктора машины (конечной 
передачи), увеличивая в 4 раза подводимый к нему крутящий момент. В конструкции 
движителя отсутствуют поступательные пары трения, герметичная ступица снабжена 
внутри масляной ванной и выполняет функции корпуса и водила планетарного меха
низма, а все опоры движителя имеют подшипники качения, поэтому К.П.Д. привода 
шагающего колеса практически не отличается от К.П.Д. однорядного планетарного ре
дуктора (97%) и шагающее колесо, подобно обычному, может работать как в ведущем, 
так и в ведомом режиме; схема движителя статически и динамически уравновешена без 
использования противовесов.

Были проработаны также различные варианты планетарного механизма как с ре
дукцией вращения приводного вала, так и без нее. В конструкции движителя преду
смотрена возможность увеличения длины ног путем раздвижения башмаков, что обес
печивает значительное (до 40%) увеличение шага и расстояния между осью вращения и 
опорной поверхностью грунта, т. е. «радиуса» колеса. Благодаря этому можно изменять 
наклон корпуса машины, увеличивать ее клиренс, а также бесступенчато регулировать 
скорость движения (если изменение длины ног гидрофицировать и управлять им из ка
бины водителя).

Итак, для начала рассмотрим колею обычного колеса (рис. 1). Под действием на
грузки на колесе почва и само колесо при движении деформируются, образуя колею 
глубиной h, на что затрачивается часть энергии двигателя. Длина колеи равна длине 
пути. Даже в случае применения широкопрофильных шин и пневмокатков объем де
формированного слоя не изменяется, т.к. при уменьшении глубины увеличивается ши
рина колеи. После прохождения шагающего колеса сплошной колеи не образуется, на 
поверхностном слое почвы остаются лишь следы, общая длина которых в несколько 
раз меньше длины пути агрегата. Это отношение зависит лишь от радиуса шагания и 
длины опорной поверхности башмака. Однако, при определенных параметрах движе
ния, отдельные следы имеют повышенную глубину из-за того, что в момент шага и пе
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реноса башмаков вся нагрузка передается на опорный башмак. Этого недостатка лише
но шагающее колесо, оснащенное резино-тросовой гусеницей. В данном случае колея 
имеет сложную форму: неглубокий непрерывный след + отдельные следы в момент пе
реноса веса машины на один башмак. В случае применения шагающего гусеничного 
хода существенно увеличивается проходимость агрегата, оборудованного такими дви
жителями. Однако при этом уменьшается высота преодолеваемых одиночных препят
ствий (валунов, бревен и др.). Применение такого варианта шагающего движителя воз
можно на рыхлых и сильно заболоченных почвах, по которым обычное шагающее ко
лесо, оборудованное пневмобашмаками, не имеет возможности передвигаться. В срав
нении с обычной гусеничной схемой, шагающее колесо, оснащенное резино-тросовой 
гусеницей, имеет свои преимущества. Например, исключается повреждение верхнего 
слоя почвы во время весенней распутицы в условиях северного климата. Известно, что 
после прохождения по оттаявшей почве гусеничного вездехода, через некоторое время 
колея превращается в сплошной след-болото, в который стекаются окружающие по
верхностные воды. Это происходит из-за того, что гусеница прорезает верхний, подат
ливый слой и опирается на твердую мерзлоту.

При изготовлении колесно-шагающего движителя используется традиционная ав
тотракторная технология, а его стоимость лишь незначительно превышает стоимость 
заменяемого комплекта «круглое колесо с балластным грузом + редуктор».

Для эффективного проектирования кинематики колесно-шагающего механизма 
была разработана его трехмерная компьютерная модель. Главными преимуществами 
компьютерного проектирования являются наглядность и высокая точность соответст
вия реального механизма его компьютерной модели. Для создания трехмерной компь
ютерной модели использовалось графическое приложение 3D Studio Max Release 3.1.

Рис. 1. Схема сравнения колеи обычного (вверху) и колесно-шагающего (внизу)
движителя.
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Рис. 2. Трехмерная компьютерная модель колесно-шагающего движителя.

В данной программе все объекты, то есть детали механизма, определяют свое по
ложение по трем координатам в системе координат XYZ и ориентацию -  по трем углам 
относительно осей координат. Роль времени в данном случае играет номер кадра. Зная 
закон движения деталей механизма, можно задать его компьютеру, получая в итоге 
полную реализацию кинематики (рис. 2). Разработанная модель позволяет отследить 
характер следов на грунте, наличие колебаний оси колеса, определить потенциал пре
одоления препятствий.

Смоделировано множество ситуаций работы колеса. Некоторые из них:
-  движение по твердой опорной поверхности;
-  движение по опорной поверхности с низкой несущей способностью;
-  преодоление ступенчатых преград (лестничных маршей); высота ступеней вы

бирается произвольно, но возможно задание и строго определенной величины;
-  преодоление линейно-расположенных дискретных преград (сооружений и кон

струкций с периодической структурой);
-  преодоление хаотично расположенных дискретных преград (обломков, строи

тельных сооружений, пней, бревен).
В процессе исследований определялись: характер следов движителя (модель по

зволяет визуально оценить расстояние между следами, их длину и др.); траектории 
движения крайних точек башмаков; влияние геометрии башмаков на вертикальные ко
лебания оси движителя.
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Рис. 3. Получение траектории движения точки с помощью компьютерной модели.

Результаты компьютерного моделирования подтвердили теоретические расчеты в 
отношении кинематики привода, его энергитических показателей, способности преодо
левать препятствия.

Транспортные средства с разработанными движителями могут использоваться как 
в сельском хозяйстве, так и на лесоразработках, при обследовании зараженных или 
труднодоступных территорий, в том числе и морского дна. Кроме того, такие ходовые 
системы найдут применение при создании транспортных средств для инвалидов и в 
других случаях.

Литература. 1. Агейкин Л.С. Вездеходные колесные и комбинированные движи
тели. М.: «Машиностроение», 1972. -  181с. 2. Кудрявцев В.Н. Планетарные передачи.
М.-Л.: «Машиностроение», 1966. -  307с. 3. Беккер М.Г. Введение в теорию систем ме
стность-машина. М.: «Машиностроение», 1973. -  507с. 4. Динамика системы дорога -  
шина -  автомобиль -  водитель/Под. ред. А.А. Хачатурова, М.: «Машиностроение», 
1976. -  534с. 5. Движители. М.: «Знание», 1983. -  63с. 6. Колесно-шагающий движи- 
тель//Приоритет. -  1991. -  №1. Осень -  1 [1], с.16-17. 7.Skoibeda А. Т. «Space models of 
wheeled vehicles with non-holonomic constraints. Algoritmization of mathematical models 
for non-holonomic constrains system and nonlinear mechanics in the biaxial stress states of 
solid bodies.» Publishers of Bialystok Technical University, Bialystok, 1998. -  p. 74 -  87.
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Агрегатирование универсального энергосредства (УЭС) с навесной машиной 
(НМ) осуществляется при помощи подъемно-навесного устройства (ПНУ) и в значи
тельной степени определяется параметрами последнего. ПНУ это гидромеханическая 
система, состоящая из гидропривода (ГП) и механизма навески (МН), причем МН -  его 
основной структурный компонент, определяющий характер взаимодействия УЭС с 
НМ. В энергетическом аспекте для ПНУ процесс перехода от рабочего режима к транс
портному, сопровождающийся подъемом НМ, является наиболее ответственным.

Свойства МН исследуются на базе его плоского аналога, получаемого из про
странственной модели проецированием характерных точек механизма (центров шарни
ров) на его продольную плоскость симметрии. В результате структурного анализа ки
нематическая цепь идентифицируется одноподвижным восьмизвенным механизмом, 
изменение обобщенной координаты которого (AS) однозначно связано с положением 
выходного звена (L6), моделирующего НМ.

Масса и момент инерции НМ, агрегатируемых с УЭС значительно превышают со
ответствующие характеристики рабочих орудий, агрегатируемых с тракторами при 
сравнимых выходных параметрах ГП. Поэтому расчетная траектория подъема НМ мо
жет быть воспроизведена, только если обеспечены достаточные энергетические воз
можности гидропривода ПНУ. Динамический анализ ГП, связанного с навесной маши
ной через МН, дает возможность определить закон движения поршня гидроцилиндра
(ГЦ)

Рисунок 1 Механизм навески энергосредства «Полесье» и его плоский аналог.
1 -  поворотный рычаг; 2 -  рама энергосредства; 3 -  гидроцилиндр; 4 -  раскос; 5 

-  верхняя (центральная) тяга; 6 -  нижняя тяга; 7 -  шарниры присоединительного тре
угольника.
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S(t) -  f  (S0 ,S ,S ,t), а также изменение давления у гидронасоса - р х (t) и гидроцилиндра 
- р 2 (0 . Для решения задачи используется система нелинейных дифференциальных 
уравнений, объединяющая расход жидкости, потери давления в гидроприводе и движе
ние поршня гидроцилиндра], нагруженного со стороны МН [3]. Навесная машина вы
полняет плоское движение, что учитывается в динамическом анализе ПНУ и требует 
более детального анализа кинематики МН по сравнению с известной методикой [1]. 
Для этого используются полученные для данной схемы МН выражения кинематиче
ских передаточных функций [2], позволяющие определить полезную нагрузку F(S) и 
приведенную массу m(S) на штоке ГЦ:

I(S) = <р3 ■ U5i ■ [Z56 ■ cos <р5 + U65 • LS6 • cos(y?6 + (psf>)] (1)

I , ( S )  =  « > ;( S )'[4  + K ( S ) ■ 4 » + 2 - Ut!( S ) - l ! t -Lst  c o s ( p , ( S ) - p s ( S ) - f , s , ) ¥  (2)

= (3)
где <р'г (S ) , (p\ (S), <p[ (S) - аналоги угловой скорости звеньев Z3, Z5, Z6; 

U53,U65,U63- передаточные отношения, характеризующие соотношения угловых скоро
стей между звеньями МН.

Масса НМ и её производная по обобщенной координате, приведенные к штоку 
ГЦ, определяются на основе закона сохранения кинетической энергии без учета влия
ния звеньев МН, но с учетом момента инерции НМ -  1б:

m(S) = ms -Iy (S)2 +J t <p'6( S f  (4)
m \S) = 2 ■ К  • I , (S) ■ / ’ (S) + Л  • К  (S) • К (« )] . (5)

где Гу (S), <р"6 (S) - аналоги линейного и углового ускорения навесной машины.
Величина полезной нагрузки на гц определяется по выражению:

F(S) = P6 -I(S)
Расчет приведенной к штоку гц силы трения выполнен, по методике предложен

ной в работе [5]:

(S)= + ' • • / . , •  | х  r« os) • <р\ (s)+Е R, (s) • У. ± л. (Эд. («о
Где г -  радиус шарниров; f m -  коэффициент трения; R0l (S), R:j (S) - силы реакции со

ответственно в неподвижных и подвижных шарнирах; (р\,(р'м - аналоги угловых скоро
стей звеньев мн; Fmp4 - сила трения манжет гц.

Fmp 4 = x - D - l - f c -Pm,
Где D -  диаметр поршня гц; /-ширина манжеты; / с -  коэффициент трения 

манжеты о гильзу гц; р т -  среднее давление в напорной полости гц.
Реакции в шарнирах мн рассчитываются по известной методике, но с учетом дей

ствия силы инерции со стороны нм, которая определяется по выражению:
Рин ~ ть ■ as6+ ̂ 6 ' £б ’ (7)

Где aS6,s 6 - линейное и угловое ускорения навесной машины.
Потери давления в гидроприводе складываются из трех компонент:

ЛР = 4Рш + 4Ртр + Ь рм
Потери давления на трение рабочей жидкости о стенки магистрали [5] рассчиты

ваются по выражению, исключающему необходимость предварительного определения 
режима течения жидкости:
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(8)

Инерционные и местные потери давления принимаются соответственно пропор
циональными ускорению и квадрату скорости обобщенной координаты:

Максимальная движущая сила на штоке и давление в гц, преодолевающие приве
денную к гц нагрузку определяются по выражениям:

где Fc - площадь поршня силового ГЦ со стороны напорной магистрали; р ш - дав
ление настройки предохранительного клапана.

Исходя из функционального назначения УЭС и навесных машин, проектируя 
ПНУ, инженер стремится одновременно удовлетворить ряд противоречивых условий:

- расположить МН таким образом, чтобы в момент начала и окончания движения 
навесная машина занимала желаемое положение, одновременно соответствую
щее требованиям стандарта [6];
обеспечить требуемую грузоподъемность ПНУ для заданной ограниченной 
мощности гидропривода;
обеспечить устойчивость МСХА с поднятой в транспортное положение НМ, а 
также нормативную нагрузку на мост ведущих колес УЭС;

- минимизировать нагрузку в элементах МН и величину силового воздействия, 
передаваемого со стороны НМ через МН на раму УЭС.

В качестве управляемых параметров ПНУ, определяющих его конструктивный 
вариант предлагаются: в ГП сечение гидромагистрали / ,  а в МН - координаты шарни
ров основания ГЦ - Х 01, Г01 и центральной тяги - Х 01, Г07 расположенные на раме УЭС, 
а также параметры поворотного рычага и нижней тяги - Ьг, Lu , L5.

Каждому фиксированному значению набора X  = {/, Х 01, У01, Х й1, У07, L3, LM, Z5}
управляемых параметров соответствуют определенные значения критериев оптималь
ности Y(X) .

где 1У - среднее значение передаточного числа на интервале изменения обобщен
ной координаты; 7™“ , / 5™ах - максимальные значения передаточных чисел МН на интер
вале изменения S; Fmp,R03- средние значения приведенной силы трения и реакции в 
шарнире основания поворотного рычага; Хр - среднее значение потерь давления в ГП 
за время подъема НМ.
Интегральным показателем качества ПНУ является грузоподъемность на оси подвеса 
МН, зависящая одновременно от параметров ГП и МН:

где S’ - значение обобщенной координаты соответствующее / 5™“ (S’)
Искомые значения оптимизируемых параметров ПНУ должны удовлетворять ряду 

конструктивных, технологических и эксплуатационных ограничений, которые делятся 
на прямые и функциональные. Прямые ограничения касаются предельных значений

Apm = a r S ApM= a 2-S2

(9)

(10)

(П)

управляемых параметров, т.е. X miB <  X  < Х {шах



190

К функциональным ограничениям относятся: величина хода оси подвеса - ДYS6 (S) 
и максимальный угол наклона высоты присоединительного треугольника - <р6тах, мак
симальный вес НМ, обеспечивающий управляемость мобильного с/х агрегата и время 
подъема НМ.

Рисунок 3. Схема УЭС с навесной машиной в транспортном положении.
AY56 ОS) = Y56 (S™) -  Y56 (Sp) > YjT , (12)

где Sp - значение обобщенной координаты в рабочем положении оси подвеса; 
F5g°" - допустимое значение хода оси подвеса;

В практике эксплуатации УЭС принято, что для устойчивого управления движе
нием мобильного с/х агрегата часть его веса, приходящаяся на мост управляемых колес 
( Ra ) должна составлять не менее 20% [6]. Составив уравнение моментов сил, дейст
вующих относительно контакта ведущего колеса, и разрешив его относительно реакции 
на управляемом колесе (см. рисунок 3) вместе с упомянутым выше ограничением полу
чим систему:

R a  =

Р -А-
Г У Э С  и ■Р6- Х ™ + Р гр-(Ь + а)

L (13)
Ra ^ 0.2 • (Руэс + Р6 + Ргр)

В результате решения системы (13) получаем условие управляемости агрегата, ог
раничивающее вес, переводимой в транспортное положение НМ:

Ре*■
Py3C- ( 5 - b - L ) + P - ( 4 - L  + 5-a)_____ Ф

\r max . г 
^56 ^

(14)

Таким образом, очевидно, что ПНУ оценивается на соответствие техническим 
требованиям по разным критериям качества, то есть синтезированный вариант ПНУ 
характеризуется многокритериальностью оценки.

Для поиска компромиссного проектного решения была использована созданная в 
биту система моделирования и многокритериальной оптимизации, базирующаяся на 
методе использования пространства оптимизируемых параметров [7] с выделением па- 
ретовских решений и определением из них окончательного. Разработанный про
граммный комплекс в качестве базового модуля может быть использован для модерни
зации существующих и разработки аналогичных по структуре подъемно-навесных уст
ройств других мобильных машин, например строительно-дорожных, грузоподъемных и 
землеройных.
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В настоящее время значительно увеличивается интерес к двигателям Стирлинга. 
Этот двигатель , изобретенный в 1816г., переживает свое второе рождение ,что объяс
няется рядом его особенностей, которые в современных условиях приобретают важное 
значение . Такие двигатели внешнего сгорания работают по регенеративному замкну
тому термодинамическому циклу Стирлинга с любым внешним источником теплоты 
(твёрдое, газообразное и жидкое топливо, солнечная и электрическая энергия, отходы 
органики и др.). По многим параметрам двигатели Стирлинга уже достигли уровня со
временных дизелей, но по сравнению с ними имеют лучшее показатели по токсичности 
и уровню шума, более высокий КПД. Универсальность двигателя Стирлинга в отноше
нии источника теплоты в сочетании с высоким КПД определяет широкое будущее это
го двигателя [1-4],

Наличие в двигателе Стирлинга двух синхронно изменяющихся объёмов (горяче
го и холодного) требует применения механизмов, выполняющих одновременно функ
ции синхронизатора движения поршней и силового преобразователя. Наибольшее рас
пространение получили поршневые двигатели с кривошипно-ползунными механизма
ми, методика расчёта которых в настоящее время разработана с исчерпывающей пол
нотой. Другим по степени распространения является ромбический механизм, изобре
тённый Ф. Ланчестером в 1898 году специально для двигателя Стирлинга. Среди раз
личных вариантов схем ромбических механизмов наиболее простым и более распро
страненным является симметричный ромбический механизм, схема которого показана 
на рис. 1,а.

Для схемы на рисунке 1 ,а введены такие условные обозначения: п-для для деталей 
и звеньев механизма рабочего поршня Зп, в - для вытеснительного поршня Зв. Ромби
ческий механизм состоит из двух вращающихся в противоположных направлениях
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кривошипов 1 коленвалов, соединенных синхронизирующими шестернями 5. Направ
ление вращения коленчатых валов обеспечивает опережающее движения вытеснитель
ного поршня Зв. Штоки 4п и 4в рабочего Зп и вытеснительного Зв поршней соединены 
шарнирно с соответствующими шатунами 2п и 2в, которые в свою очередь шарнирно 
соединены с кривошипами 1.

а) б)

Рис. 1. Ромбический симметричный механизм:
а - схема и основные кинематические параметры; б -  графики 

положения поршней.
Над вытеснительным поршнем находится горячая полость I, над рабочем порш

нем -  холодная полость II, под рабочем поршнем -  буферная полость III и ниже - по
лость картера двигателя. Двигатель на рис. 1а, является двигателем вытеснительного 
типа где поршни выполняют следующее функции:

1) рабочий поршень Зп несёт силовую нагрузку и своим положением определя
ет суммарный объём V рабочих полостей: V = V! + Vn ;

2) вытеснительный поршнь Зв воспринимает тепловую нагрузку и своим поло
жением определяет распределение объёма цилиндра между холодной и горячей полос
тями.

Ромбический механизм на рис. 1а симметричен относительно оси цилиндра и 
представляет совокупность четырёх кинематически связанных дезаксиальных криво- 
шипно-ползунных механизмов со следующими размерами: радиус кривошипа R, длин
на шатуна L и дезаксиал е. Преимуществом ромбического механизма является то что 
поперечные к оси цилиндра силы двух симметричных кривошипно-ползунных меха
низмов взаимно противоположны и не нагружают цилиндропоршневую группу двига
теля, а также почти полная статическая и динамическая уравновешенность механизма, 
что резко улучшает виброакустические характеристики механизма и двигателя .

Первым этапом проектирования схемы механизма является определение её разме
ров и геометрических параметров по заданным рабочим условиям. Наиболее простым и 
распространенным условием синтеза механизмов двигателей является обеспечение за
данного хода S поршня. Решение такой задачи с использованием безразмерных коэф
фициентов Х = Ы R и к = е / R для дезаксиальных кривошипно ползунных механизмов 
достаточно подробно изложено в учебной литературе по курсу «Теория механизмов и 
машин», в часности в учебнике [6]. Другой вариант синтеза средней по скорости Vcp 
поршня для двигателя Стирлинга приведён в работе [5]. Однако следует отметить что 
такие упрощённый методики синтеза механизма мало применимы к реальной схеме 
ромбического механизма двигателя Стирлинга, где имеются два поршня (рабочий и
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вытеснительный) со своими законами перемещений и скоростей. В работе [2] приведе
на конкретная методика синтеза симметричного ромбического механизма по заданному 
рабочему объёму Vh двигателя и диаметру D цилиндра -  поршня при выбранных пара
метрах ср (фазовый угол между максимумами объемов горячей и холодной полостей I и 
I I ) и ^(отношение максимальных объемов холодной и горячей полостей I и II). В дан
ной работе предлагается вариант методики синтеза ромбического симметричного меха
низма по D-диаметру цилиндра , Д, -числу Била ,р ср -среднее давление в цикле, а также
по основным параметрам ромбического механизма: Л = Ы R (относительной длине ша
туна ) и относительному дезаксиалу к = е / R ,которые можно определить по методике, 
изложенной в работе [2], исходя из отношения максимальных объемов холодной и го
рячей полостей w и фазового угла между максимумами объемов горячей и холодной

где х™3* - максимальная линейная координата штока рабочего поршня (его ход). 
Знак минус показывает ,что с увеличением угловой координаты, уменьшается линейная

полостей q> = п / 2 + arcsin

Итак линейный аналог скорости рабочего поршня
шах

О
К , а ? , 0 )

Поэтому интеграл (1) запишется в виде
2 я

х™ = -  J(- R sin<рх + L cos<р2 )д<р1, (2)
о

со, cos ср,
где cos ср2 ------------— ,

0)2 Л
со2 -угловая скорость шатуна.

где cos <р2 -  —
со

(3)

Теперь с учетом (3) интеграл (2) запишется как
(
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Запишем формулу Била для объема , вытесняемого рабочим поршнем
Р 4 • РV = - ----£----- , тогда х™1 = h =

Рг- п -Рср  
Радиус кривошипа R

R =

ж-D ■п-рср

2 Р

n - D 2 ■ р е -рср-п 1 - А 2 arcsm + arcsm

Т
где Ре = 0.034 -  0.052—— -обычно определяется по этой эмпирической формуле
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Электромеханические привода устройств исполнительной автоматики могут вхо
дить в состав изделий различного назначения; авиационно-космического, радиолокаци
онного, спутниковой связи и др. Выбор конструктивного решения каждого элемента 
привода предполагает учет эксплуатационных и специальных требований, технологи
ческих возможностей производства, стоимости материалов и изготовления и др. Эти 
требования часто носят противоречивый характер, поэтому выбор оптимального вари
анта целесообразно производить на основе конструкторской проработки нескольких 
решений. Учитывая это весьма актуальным является создание системы автоматизиро
ванного проектирования (САПР), которая может значительно облегчить поставленную 
задачу.

Созданная система автоматизированного проектирования базируется на несколь
ких моделях, описывающих процессы, сопровождающие функционирование элементов 
привода и выход их из строя. К таким моделям относятся: модель колебательных про
цессов и расчета действующей нагрузки между сопряженными поверхностями звеньев; 
модель описывающая процессы смазывания трущихся поверхностей и изменения этих 
процессов при длительной эксплуатации привода; модель теплового состояния звеньев 
привода и модель изнашивания. Рассмотрим модели более подробно.

Известно, что колебательные процессы, сопровождающие эксплуатацию приводов 
исполнительной автоматики являются одним из важнейших факторов, оказывающих 
влияние на надежность и долговечность, так как эти процессы определяют величины 
действующих нагрузок и характер их приложения зубчатых зацеплениях, подшипни
ках, муфтах и других элементах кинематических цепей. Интенсивность колебательных 
процессов зависит от большого числа параметров, среди которых следует выделить по
грешности изготовления и монтажа звеньев, параметры связанные с конструктивным 
выполнением, режимы эксплуатации, характеристика электродвигателя и др. Для учета 
этих факторов в САПР вводится модуль расчета многозначной функции кинематиче
ской погрешности простейшей кинематической цепи, который определяет погрешности 
нарезания зубчатых колес, учитывает погрешности монтажа, погрешности выбранных 
подшипников качения и другие.

Для расчета колебательных процессов вводится модуль расчета, построенный для 
простейшей кинематической цепи на базе четырехмассовой колебательной модели, 
учитывающей, помимо многозначной функции кинематической погрешности, внешние 
источники возмущения от соседних кинематических пар, а также крутильные жестко
сти валов, жесткости зубчатых пар, подшипников. Кроме этого в модуль вводятся па
раметры демпфирования в звеньях. Расчет ведется методом пошагового интегрирова
ния. Полученные действующие нагрузки и характер их приложения поступают в сле
дующую модель анализа процессов смазывания.

Для оценки состояния смазочного материала в зоне сопряжения звеньев решаются 
уравнения эластогидродинамической теории применительно к зубчатому зацеплению и
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подшипникам качения. В случае масляного голодания в качестве гидродинамического 
уравнения используется уравнение осредненного течения, выведенное Патиром и Чже- 
ном. При использовании пластичных смазочных материалов используется модифици
рованное уравнение Рейнольдса, выведенное авторами статьи, которое используется 
как в случае избыточного количества смазочного материала, так и в случае масляного 
голодания.

В процессе длительной эксплуатации изделий часто свойства смазочного мате
риала не остаются постоянными. Например, в приводах космической техники изменя
ется количество смазочного материала в зоне трения, его температурно-вязкостная ха
рактеристика и другие. Модель позволяет учесть эти изменения во времени.

Для более точной оценки вязкости смазочного материала и других параметров, за
висящих от температуры, в САПР вводится модель расчета температур трущихся по
верхностей. Модель позволяет рассчитать фактическую температуру в зоне трения. Она 
определяется как сумма среднеповерхностной температуры и температуры вспышки. 
Среднеповерхностная температура определяется из решения задачи теплопроводности, 
учитывающей тепловые источники в составе привода и условия теплоотвода в окру
жающую среду.

Модель учитывающая изнашивание трущихся поверхностей звеньев привода 
строится на основе банка данных, включающих результаты экспериментальных иссле
дований различных материалов и смазок.

Модели в составе САПР увязаны друг с другом в определенной последовательно
сти, которая определяется типом электромеханического привода, условиями его функ
ционирования, причинами выхода из строя. Если в приводе имеется звено, лимити
рующее работоспособность привода, то САПР значительно упрощается по структуре.

На основе описанных выше моделей были разработаны САПР нескольких элек
тромеханических приводов, которые использовались для оптимизации конструктивно
го исполнения и режимов работы в составе изделий.

УДК 629.1.02-592+631.35-592
А.Т. Скойбеда, И.М. Комяк

СОВРЕМЕННЫЕ ТЕНДЕНЦИИ В КОНСТРУИРОВАНИИ 
ТОРМОЗНЫХ СИСТЕМ САМОХОДНЫХ КОЛЕСНЫХ 

СЕЛЬСКОХОЗЯЙСТВЕННЫХ МАШИН

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Современные самоходные сельскохозяйственные машины являются 
высокопроизводительной и одновременно дорогостоящей техникой. Их повреждения и 
простои в незапланированном ремонте по ликвидации последствий аварий приносят 
большие убытки. В связи с этим очень важными становятся меры по обеспечению 
активной безопасности самоходных машин - разработке и эффективному 
использованию высоконадежных тормозных систем с энергоемкими тормозными 
механизмами и прогрессивными конструкциями приводов управления, выполненными 
с применением современных конструкционных материалов и обладающими 
минимальными массово-геометрическими параметрами в сочетании с высокой 
производственной и эксплуатационной технологичностью.
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Почти каждая из европейских стран имеет собственные требования к тормозным 
системам самоходных сельхозмашин. Они вырабатывались в течение многих лет и, хо
тя при этом учитывались эксплуатационные показатели транспортных средств и усло
вия безопасности дорожного движения, законодательства других государств почти не 
принимались во внимание. Такая ситуация способствовала утверждению в производст
ве разных технических принципов, которые часто трудно согласовать.

Более 35 лет Европейская Экономическая Комиссия Организации Объединен
ных Наций ( ЕЭК ООН, г. Женева) занимается постепенным согласованием различных 
национальных норм в области торможения транспортных средств, которые являются в 
настоящее время невидимым торговым барьером, потенциально затрагивающим все 
европейские страны. Разработкой предписаний в отношении торможения сельскохо
зяйственных машин в ЕЭК ООН занимается Комитет по внутреннему транспорту ( 
КВТ ЕЭК ООН ). В его работе принимают участие представители более 25 прави
тельств, в том числе и неевропейских стран -  США, Канады, Японии, Австралии. На 
заседания в качестве представителей изготовителей и потребителей транспортных 
средств приглашаются наблюдатели от разных международных организаций. Призна
ние правил ЕЭК ООН носит добровольный характер.

В тесном сотрудничестве с КВТ ЕЭК ООН работает Технический комитет ( ТК ) 
23 “Тракторы и машины для сельского и лесного хозяйства” международной организа
ции по стандартизации ( ИСО ). На ТК 23 ИСО часто налагается обязанность разработ
ки специфических методик испытаний или стандартов для компонентов тормозных 
систем в области существующих или предлагаемых Правил ЕЭК ООН. Необходимо 
подчеркнуть, что признание стандартов ИСО является полностью добровольным и ни
какой национальный институт по стандартизации не обязан их применять.

Согласованием норм и правил, действующих среди изготовителей транспортных 
средств в странах Общего рынка с целью отмены всех торговых ограничений, а также 
вопросами законодательства в Европейском Экономическом Сообществе (ЕЭС, г. 
Брюссель ) занимается Комитет по адаптации директив в отношении технического про
гресса и Рабочая группа по устранению технических барьеров в отношении торговли. 
Технические требования Общего рынка к транспортным средствам выдаются всем 
странам-членам в виде Директив. Структура и техническое представительство Комите
та в Брюсселе менее сложны и, следовательно, менее требовательны, чем в Женеве. 
При разработке проектов Директив в отношении торможения транспортных средств 
Брюссельский Комитет в значительной степени руководствуется аналогичными Прави
лами ЕЭК ООН. Системы присвоения знака официального утверждения в этих доку
ментах также схожи между собой. ЕЭС применяет строчную букву “е” вместо заглав
ной для утверждения соответствующего оборудования. Основное отличие между Пра
вилами ЕЭК ООН и Директивами ЕЭС заключается в том, что первые принимаются 
добровольно, тогда как последние обязательны для стран-членов Общего рынка.

Большое влияние на мировой процесс нормообразования в области торможения 
транспортных средств оказывают Скандинавские страны. Шведское правительство бы
ло пионером по введению целого ряда правил дорожной безопасности, предъявляющих 
более высокие требования к техническим условиям создания и эксплуатации транс
портных средств, чем ЕЭК ООН и ЕЭС. Горный рельеф и суровые климатические ус
ловия Норвегии явились причиной введения достаточно жестких норм к приводам тор
мозов, которые дифференцированы в зависимости от максимальной конструктивной 
скорости сельхозмашин. Эти требования являются одними из наиболее строгих в Евро
пе.
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Нормативные документы, которыми в настоящее время руководствуются при 
создании новых образцов самоходной сельскохозяйственной техники в странах СНГ, 
разрабатывались с учетом рекомендаций ЕЭК ООН, ЕЭС и ИСО.

Анализ показывает, что национальные законодательства в области торможения 
сельскохозяйственных транспортных средств часто предъявляют более высокие требо
вания к тормозным системам, чем международные. Периодически международные 
требования пересматриваются в сторону ужесточения нормативов к структуре и конст
рукции элементов тормозной системы, эргономическим параметрам органов управле
ния.

В последнее время самоходные колесные сельхозмашины, работающие с набо
ром адаптеров, все чаще оборудуются аппаратурой для управления тормозами прице
пов. При разработке привода тормозов для перспективных энергонасыщенных сель
хозмашин, обеспечивающих возможность буксировки прицепов и способных развивать 
скорость свыше 25 км/ч, в части совместимости в одном транспортном поезде тягачей и 
прицепов рекомендуется учитывать требования основополагающего международного 
регламента по автомобильным тормозам -  Правил № 13 ЕЭК ООН.

Существенное влияние на структуру и функциональные параметры тормозной 
системы транспортного средства оказывает тип трансмиссии. Авторами проведен ана
лиз более 200 моделей самоходных колесных сельскохозяйственных машин 44 фирм, 
наиболее известных конструкций гидромотор-колес отечественных и 12 зарубежных 
фирм, а также продукция 6 ведущих иностранных фирм, специализирующихся на вы
пуске тормозов и аппаратуры для управления ими.

Изучение трансмиссий серийных моделей современных самоходных колесных 
сельскохозяйственных машин для уборки зерновых и кормовых культур, овощей и ви
нограда позволило определить типы тормозных механизмов, приводов управления и их 
применяемость для каждого типа трансмиссии.

В настоящее время серийные машины имеют в основном трансмиссии трех ти
пов: полностью механические; с двухмашинным гидрообъемным приводом, механиче
ской коробкой передач и мостом; с многомашинным (трех- и более) гидрообъемным 
приводом ( трансмиссии на базе гидромотор-колес).

Мост ведущих колес может иметь раздельно- или единоагрегатное исполнение. 
Первое ( модульный мост ) является наиболее прогрессивным решением для такого ро
да конструкций.

В полностью механических модульных мостах рабочие тормозные механизмы, 
как правило, устанавливают на входных валах бортовых редукторов. Большие переда
точные отношения последних ( i < 40 ) позволяют существенно уменьшить массово
геометрические характеристики тормозных механизмов по сравнению с установленны
ми в колесе. Широкое распространение в таких трансмиссиях получили закрытые мно
годисковые тормозные механизмы сухого трения с коэффициентом взаимного пере
крытия, равным единице, обладающие эффектом самоусиления ( 40 % ), а также бара
банные тормозные механизмы сухого трения ( 32 % ). Отмечается рост числа машин, в 
трансмиссиях которых применяются открытые дисково-колодочные тормоза сухого 
трения ( 28 % ). На крутосклонных модификациях самоходных сельхозмашин преиму
щественное распространение получили открытые дисково-колодочные и барабанные 
тормоза сухого трения.

Привод рабочих тормозов в основном раздельный гидрообъемный прямого 
действия (тормоза приводятся в действие мускульной силой водителя и используются 
для уменьшения радиуса поворота машины при выполнении технологического 
процесса) с устройством механической блокировки педалей между собой в 
транспортном режиме работы сельхозмашины ( 84 % ). Передаточное отношение 
гидропривода обычно находится в пределах 0,9-1,2. Механический ( рычажный )
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дится в пределах 0,9-1,2. Механический ( рычажный ) привод рабочих тормозов при
меняется в тех случаях, когда тормозные механизмы находятся в непосредственной 
близости от поста управления сельхозмашиной.

Роль стояночного тормоза, как правило, выполняют рабочие тормозные меха
низмы, оборудованные отдельным механическим приводом. Некоторые фирмы, напри
мер Zahnradfabrik Passau ( ФРГ ), применяют отдельный трансмиссионный стояночный 
тормоз ( барабанный ) с механическим приводом, расположенный на вторичном валу 
коробки передач. В качестве передаточного механизма в стояночных тормозных систе
мах широкое применение получили тросы дистанционного управления двустороннего 
действия ( 64 %). Благодаря достаточно высокому КПД, простоте обслуживания и ком
поновочным преимуществам тросовый привод в сочетании с рычажным позволяет соз
давать эффективные передаточные механизмы в ограниченных межагрегатных про
странствах современных трансмиссий.

В самоходных сельхозмашинах, имеющих полностью механические трансмис
сии с единоагрегатными мостами, а также с мостами, выполненными по типу автомо
бильных и заимствующими у них отдельные узлы, как правило, в качестве рабочих ис
пользуются барабанные тормозные механизмы, размещенные в колесе, с гидрообъем
ным или пневматическим приводом. Гидрообъемный привод -  прямого действия ( 56 % 
) или насосно-аккумуляторный, сблокированный с рулевым управлением ( 20 % ). Как 
гидро-, так и пневмопривод ( 24 % ) выполняется с возможностью раздельного управ
ления бортами. Стояночный тормоз обычно трансмиссионный -  барабанный или лен
точный с механическим приводом. На сельхозмашинах с пневмоприводом тормозов в 
последние годы отмечена тенденция к совмещению в одном приборе исполнительных 
органов приводов рабочей и стояночной тормозных систем -  функции стояночных час
то выполняют рабочие тормозные механизмы, приводящиеся в действие пневмокаме
рами с пружинными энергоаккумуляторами.

В моноблочных механических трансмиссиях, выполненных по типу тракторных, 
в качестве рабочих преимущественное распространение получили многодисковые тор
мозные механизмы с коэффициентом взаимного перекрытия, равным единице, рабо
тающие в масле. Это объясняется их высокими износостойкостью и энергоемкостью. 
Место установки таких механизмов -  входные валы конечных передач. Привод -  раз
дельный гидрообъемный прямого действия (16 % ) или насосно-аккумуляторный 
( 84 % ). Для обеспечения стояночного торможения рабочие тормозные механизмы 
оборудуются отдельным механическим приводом ( рычажным или кулачковым ) или 
применяется трансмиссионный дисковый тормоз. Передаточный механизм -  рьгааж- 
ный или рычажно-тросовый.

На полноприводных модификациях сельхозмашин торможение управляемых 
колес осуществляется, как правило, через карданный вал привода управляемого моста 
посредством управления тормозными механизмами основного моста. Поскольку при 
транспортном режиме движения по дорогам с твердым покрытием управляемый мост 
рекомендуется отключать, некоторые фирмы, у которых привод этого моста включает
ся посредством гидроуправляемой фрикционной муфты, предусматривают автоматиче
ское включение последней при торможении сельхозмашины, если скорость движения 
превышает определенное значение ( 16-18 км/ч ). Этим обеспечивается полное исполь
зование сцепного веса машин для создания тормозной силы. Привод управляемого 
моста включается и отключается микропроцессором. Для уменьшения нагруженности 
тормозов основного ведущего моста ряд фирм в приводе управляемого моста ( на вход
ном валу раздаточной коробки ) предусматривает установку дополнительного дисково
го тормоза, приводимого в действие посредством гидропривода одновременно с тормо
зами основного моста.
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Рассмотренные способы торможения управляемых колес сельскохозяйственных 
транспортных средств через карданный вал привода управляемого моста обладают сле
дующими основными недостатками: повышенной динамической нагруженностью при
вода, наличием дифференциальной связи между колесами управляемого моста, не 
позволяющей полностью реализовать его потенциальные тормозные возможности ( по 
сцеплению с дорогой ) при попадании одного из колес на скользкий участок пути. По
этому в последние годы на сельхозмашинах с максимальной транспортной скоростью 
40 км/ч и более все чаще на входных валах бортовых редукторов управляемого моста 
устанавливают дисковые тормозные механизмы мокрого трения. Они обеспечивают 
непосредственное торможение каждого из управляемых колес и приводятся в действие 
посредством гидравлического привода одновременно с тормозами основного моста. 
Следует отметить, что на управляемых мостах самоходных сельхозмашин тормоза, как 
правило, устанавливаются в тех случаях, когда на мост приходится не менее 35 % веса 
машины.

Отличительной особенностью трансмиссий с двух- и многомашинным гидро
объемным приводом является использование для рабочих торможений сельхозмашин 
тормозных качеств самой гидропередачи. Торможение осуществляется за счет дроссе
лирования рабочей жидкости через предохранительный клапан гидропередачи.

Фрикционные тормоза в трансмиссиях с двухмашинным гидрообъемным приво
дом используют при экстренных торможениях и торможениях в аварийных ситуациях ( 
выход из строя гидромашин, обрыв рукавов высокого давления и т.д. ). Гидропривод 
обеспечивает требуемую эффективность торможения, как правило, только на низших ( 
технологических ) передачах, а на высшей ( транспортной ) передаче при экстренных 
торможениях возникает необходимость подтормаживания механическими тормозами.

Тормоза трансмиссий с многомашинным гидрообъемным приводом, в котором 
используются нерегулируемые или бесступенчато регулируемые гидромоторы, обеспе
чивают защиту гидротрансмиссии от самопроизвольного включения при неисправно
стях в управлении гидромашинами. Они применяются в качестве стояночно
аварийных, поскольку тормозные свойства таких трансмиссий обеспечивают, а в ряде 
случаев значительно превышают требуемое при экстренном торможении сельхозмаши
ны замедление.

Места установки, применяемость и привод тормозных механизмов в трансмис
сиях с двухмашинным гидрообъемным приводом такие же, как и в полностью механи
ческих трансмиссиях. Отличие заключается в том, что в ряде случаев функциональные 
параметры рабочих тормозных механизмов и их приводов принимаются несколько 
меньшими с учетом части энергии, поглощаемой при торможении гидропередачей.

В мотор-колесах сельхозмашин преимущественно используются сухие барабан
ные и нормально замкнутые многодисковые тормозные механизмы, работающие в мас
ле. Дисково-колодочные тормозные механизмы широкого распространения не получи
ли.

Барабанные тормозные механизмы находят применение в основном в конструк
циях мотор-колес с вращающимся корпусом ( компоновочные преимущества ), выпол
ненных на базе высокомоментных радиально-поршневых гидромоторов ( Poclain Hy
draulics (Франция ), Partek (Финляндия ) и др .). Привод этих тормозов в мотор-колесах 
с нерегулируемыми гидромоторами либо полностью механический, в основном тросо
вый, либо пружинный с гидравлическим растормаживанием при помощи давления 
подпитки гидротрансмиссии. В мотор-колесах с двухскоростными гидромоторами при
вод барабанных тормозов раздельный: гидравлический насосно-аккумуляторный -  для 
экстренных и механический -  для стояночных торможений. В качестве источника 
энергии в насосно-аккумуляторном гидроприводе применяется, как правило, основной
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насос гидротрансмиссии ( высокое давление ) или насос подпитки ( низкое давление ). 
Исполнительные органы -  внешние гидроцилиндры прямого действия.

Многодисковые нормально-замкнутые тормозные механизмы, работающие в 
масле, преимущественно распространены в мотор-колесах с вращающимся валом, вы
полненных на базе высокомоментных радиально-поршневых гидромоторов, а также в 
мотор-колесах едино- и раздельно-агрегатной схемы с редуктором, разработанных на 
базе высокооборотных аксиально-поршневых гидромоторов. Тормозные механизмы 
устанавливаются на валах гидромоторов и приводятся в действие с помощью цилинд
рических винтовых или тарельчатых пружин. Растормаживание осуществляется встро
енными кольцевыми гидроцилиндрами с помощью давления подпитки гидротрансмис
сии.

В последнее время мотор-колеса с вращающимся валом, выполненные на базе 
двухскоростных высокомоментных радиально-поршневых гидромоторов, в случае не
обходимости оборудуются работающими в масляной ванне многодисковыми тормоз
ными механизмами, которые обеспечивают кроме стояночно-аварийных рабочие тор
можения сельхозмашин ( серии 11 и 18 Poclain Hydraulics ). При отжатых давлением 
подпитки пружинах стояночно-аварийного привода возможно воздействие на пакет 
фрикционных дисков тормоза с помощью гидравлического рабочего привода. Тем са
мым осуществляется рабочее или технологическое(раздельное управление бортами ) 
торможение сельхозмашины.

С целью уменьшения металлоемкости и снижения массы тормозных систем на
метилась тенденция к изготовлению большинства деталей методами прогрессивных 
технологий: штамповкой, точным литьем, сваркой трением.

В связи с тем, что установлено отрицательное воздействие волокон асбеста на 
здоровье человека, в настоящее время активно ведутся работы по созданию новых 
фрикционных материалов для тормозных накладок, не содержащих в своем составе ас
беста.

Разрабатываются новые металлические материалы для пар трения, обладающие 
по сравнению с чугуном повышенной стойкостью к абразивному износу, отсутствием 
склонности к образованию термических трещин, лучшей теплопроводностью и низкой 
ползучестью при повышенной температуре.

В ближайшие годы можно ожидать перехода к применению синтетических тор
мозных жидкостей на кремнийорганической основе, отличающихся от тормозных жид
костей на гликолиевой основе полной негигроскопичностью, сохранением стабильно
сти вязкостных характеристик в более широком диапазоне температур и меньшей зави
симостью температуры кипения от атмосферного давления.

Учитывая положительный опыт применения для привода стояночных тормозов 
тросов дистанционного управления двустороннего действия, многие известные их из
готовители ведут активные работы по созданию работающих на сжатие силовых тросов 
для привода рабочих тормозов.

Все более широкое применение для управления приводами тормозов сельхоз
машин находят автоматика и микропроцессорная техника, позволяющие значительно 
повысить уровень активной безопасности сельскохозяйственных машин.

На самоходных сельхозмашинах с насосно-аккумуляторным приводом рабочих 
тормозов и гидроусилителем руля наметилась тенденция к созданию объединенных 
гидросистем рулевого и тормозного управления, на базе которых возможно создание 
полностью автоматизированнных систем управления. Привод стояночного тормоза на 
таких машинах все чаще осуществляется тормозными кранами с обратным следящим 
действием и рабочими тормозными цилиндрами с пружинными энергоаккумуляторами,
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что позволяет осуществлять управляемое торможение сельхозмашины стояночным 
тормозом в случае отказа рабочих тормозов.

Достичь высокой надежности тормозных систем сельхозмашин можно только с 
помощью комплекса конструктивных, технологических и организационно-технических 
мероприятий при производстве и эксплуатации.

Условия правильной эксплуатации тормозной системы должны быть заложены в 
ее конструкции. Необходимо обеспечить ее надежную работу даже при недостаточно 
квалифицированном обслуживании. Субъективный фактор в обслуживании и управле
нии, особенно в отношении тормозного привода на новых сельхозмашинах, следует по 
возможности исключить, а операции ухода сводить к минимуму. Устранению подлежат 
периодические операции регулирования, которые при недостаточно внимательном об
служивании могут стать причинами преждевременного выхода приводов тормозов из 
строя.

В комплексе мероприятий, обеспечивающих эксплуатационную надежность 
приводов тормозов, большую роль играет автоматическая защита от случайных или 
преднамеренных перегрузок. В аварийных ситуациях, которые могут повлечь за собой 
выход из строя узлов трансмиссии, как например у сельхозмашин с гидромотор- 
колесами, наиболее целесообразна полная автоматизация управления процессом тор
можения машины.

Значительным резервом повышения надежности приводов тормозов самоходных 
сельхозмашин в эксплуатации является квалифицированная техническая диагностика, 
позволяющая реализовать систему обслуживания и ремонта тормозных систем по фак
тическому техническому состоянию.

Литература. 1.Скойбеда А.Т., Комяк И.М. Прогрессивные направления разви
тия конструкций тормозных механизмов самоходных колесных сельскохозяйственных 
машин и повышение эффективности их использования. -  Мн.: БелНИИНТИ, 1988. -  52
с. 2. Скойбеда А.Т., Комяк И.М. Тенденции развития приводов тормозов самоходных 
колесных сельскохозяйственных машин и повышение надежности их эксплуатации. -  
Мн.: БелНИИНТИ, 1990. -  64 с. 3. Кулешов А.А., Марголин И.И. Пневмоколесные ма
шины с бортовыми приводами и мотор-колесами. -  М.: Машиностроение, 1995. -  312 с.
4. Williamson М. Braking into the Millennium: The international review of industrial vehicle 
design. & Engineering. Of - Highway & Heavy - Duty Equipment // Industrial vehicle tech
nology, 1995 - p. 2-7. 5. Skoybeda A. T ., Komyak I.M. Tendencies of the development of the 
self-moving wheel agricultural machine breaking systems // Proceeding of fifth international 
scientific-technical conference on internal combustion engines and motor vehicles 
MOTAUTO'98, Sofia 14-16 October 1998, - Sofia, Vol. IV, ISBN 954-90272-2-8. - p. 74-80.
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СИНТЕЗ КРИВОШИПНО-КОРОМЫСЛОВОГО МЕХАНИЗМА 
ДВИГАТЕЛЯ С ИЗМЕНЯЕМОЙ СТЕПЕНЬЮ СЖАТИЯ

Белорусский Национальный Технический Университет 
Минск, Беларусь

В монографии [1] приведен обзор существующих конструкций ДВС с изменяемой 
степенью сжатия; изменением объёма рабочей камеры сгорания, изменением длины и 
положения поршня изменением параметров механизма привода поршня, изменением 
размеров разделенной и неразделенной камер сгорания, изменением фаз газораспреде
ления и так далее. Описанные конструкции в работе [1] в основном являются предла
гаемыми для исследовательских целей. Методики расчёта механизмов для изменения 
степени сжатия в работе [1] нет.

В последнее время интерес к ДВС с изменяемой степенью сжатия значительно 
возрос. В подтверждение этого можно привести статьи в журнале “Авторевю”. В статье
[2] сообщатся о конструкции и результатах испытаний легкового автомобиля SAAB-9- 
5, в котором изменение степени сжатия в цилиндрах ДВС от 8 до 14 осуществляется 
изменением угла наклона блока цилиндров по отношению к неизменным кривошипно- 
ползунным механизмам. В статье [3] сообщается об испытаниях двигателей M i l l  с из
меняемой степенью сжатия от 7 до 14 концерна Daimler Chrysler для автомобилей Mer
cedes-Benz SLK Kompressor, в которых использован кривошипно-коромысловый меха
низм с изменяемым положением опоры коромысла. Следует отметить, что схема такого 
изменения степени сжатия ДВС была предложена ранее и разрабатывалась московским 
институтом НАМИ для отечественных вездеходов, а теперь концерн Daimler Chrysler 
совместно с НАМИ проводит доработку таких ДВС для автомобилей. Схема рычажно
го механизма привода поршня ДВС с изменяемой степенью сжатия приведена на рис. 1.

Такой механизм состоит из вращающегося кривошипа 1 коленвала, сложного ша
туна 2 коромысла 3 с неподвижным шарниром D, традиционного шатуна 4 и поршня 5. 
Неподвижный шатун D установлен в эксцентрике, который может поворачиваться в 
блоке цилиндров 7, за счёт чего изменяется положение шарнира D и положение поршня 
5 в цилиндре, что изменяет степень сжатия. Преимуществом такой схемы на рис.1 яв
ляется конструктивная простота изменения степени сжатия, лучшая уравновешенность 
механизма привода, лучшая плавность хода механизма. Недостатком является повы
шенная сложность конструкции и боле низкий КПД по сравнению с традиционными 
кривошипно-шатунными механизмами. Кроме того, как показал кинематический ана
лиз этого механизма, проведенный нами, угол давления между шатуном 4 и поршнем 5 
при размерах в работе [3] изменятся от +16° до - 9 ° ,  что сохраняет недостаток тради
ционных кривошипно-ползунных механизмов : появление боковой реакции между 
поршнем и цилиндром, неоднородный износ поршня и цилиндра двигателя, увеличение 
овальности цилиндра в процессе работы. Можно также отметить, что методики расчета 
кривошипно-коромыслового механизма в работе [3] нет. Поэтому задачей данной рабо
ты является разработка улучшенной схемы и методики расчета размеров кривошипно- 
коромыслового механизма ДВС с изменяемой степенью сжатия.
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Рис. 1 Схема кривошипно-коромыслового механизма ДВС 
с эксцентриковой изменяемой опорой

Предлагается вместо обычного кривошипно-коромыслового механизма, в кото
ром точка М движется по произвольной кривой, использовать известный прямолиней
но-направляющий механизм, в котором точка М движется точно или приближенно по 
прямой (рис.2). Такие шарнирно-рычажные механизмы приводятся в справочнике [4], 
методика их аналитического синтеза приведена в монографии [5], а методика числен
ного синтеза на ЭВМ такого механизма использована одним из соавторов в работе [6]. 
Задача геометрического синтеза направляющего кривошипно-коромыслового механиз
ма заключалась в определении таких его 10-и параметров (рис.2): координат непод
вижных точек А и D - xa, ya,xD,yD\ длин звеньев -  a,b,c, I ; углов 6, (рй (п=10), при ко
торых точка М шатуна 2 двигается примерно по прямой в пределах заданного хода Н 
поршня.
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Рис.2 Схема предлагаемого направляющего механизма ДВС.

Для вывода целевой функции направляющего механизма воспользуемся методом 
условного размыкания контура механизма в точке С, тогда целевая функция запишется 
так:

U(x) = U2 + U 2- c 2, (1)
где:

ъ ъ
Ux = ха + a cos(p0 + <рх) + у  cos 8 [хт -  ха -  a cos(p0 + <рх)] -  у  sin S \ут -  у а -  a sin(^0 +<pxj \ -  xD

b bU2 = ya + asin(p0 +<pl) + jsmS[xm- x a -acos(<p0 + ̂ ) ]+ y co s8\ym - y a -asm((p0 + (px) ] - y D

Параметры синтеза направляющего механизма вычисляются из условия мини
мума функции (1), то есть

т
(2)

/=1
где i = 1 , 2 -  число заданных положений точки М шатуна.
При синтезе на вычисляемые параметры р  = a,b,c,l,xg,ya,xD,y D,S,(p0 наложены 

ограничения, определяемые из конструктивных условий р тт < р  < р тга, а также огра
ничение на условие проворачиваемости кривошипа a + d <b + с и на предельные углы 
давления [а  ] между шатуном 2 и коромыслом 3:
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arccos ' b2 + c2 -  (a + d)2' < к
 ̂ 2 be J 2 -  [a]; arccos

где d -  расстояние мжду точками А и D, определяемое по координа!

где хтПу т1 - требуемые координаты прямолинейной траектории точки М;
хт’Ут~ расчетные координаты точки М механизма в системе коордш

При задании траектории точки М учтены три условия: а) точка должна двигат] 
по прямой линии оси поршня, поэтому хт ~ const; б) прямолинейное движение то* 
М должно быть таким, чтобы ее ускорение y(t) изменялось по гармоническому зако 
что позволит в дальнейшем наиболее просто уравновесить силы инерции постулате, 
ных масс поршня со штоком (или шатуном 4); в) максимальный ход точки М дол» 
быть равен заданному ходу Н поршня, то есть ymmax -  ymmin » Н .

Число точек оптимизации выбрано m=13>n=10 (через 30° положения кривопн
1). По заданному ходу Н =86 мм демпфированным методом наименьших квадраш 
использованием стандартной программы «Оптимизатор» в результате синтеза полу1 
ны следующие оптимальные параметры механизма: а=30.1мм; Ь=148.314\

£=1,0007рад; <ра =0,7018рад. Максимальное отклонение точки М от прямой состава 
Дхт = 1,49мм, что обеспечивает максимальный угол давления меяеду шатуном 4 
поршнем 5 а ^  = 0.43° при длине шатуна (или штока) 4 /4 = 200 мм.

Таким образом, предлагаемый направляющий кривошипно-коромысловый ме: 
низм при такой же конструкции, как и существующий в работе [3] позволяет свес 
практически до минимума угол давления между шатуном и поршнем, что устранит ( 
ковую реакцию между поршнем и шатуном и тем самым овальность приработавши? 
цилиндров и поршней. Кроме того, такой механизм позволяет сделать более прост 
конструкцию по сравнению с предложенной в работе [3], так как отпадает необхо; 
мость в шарнире (или подшипнике) между шатуном и поршнем, и делать шатун 4 в i 
де штока совместно с поршнем 5 (как показано на рис. 2). Такая конструктивная схе 
позволит повысить долговечность цилиндро-поршневой группы ДВС.

Литература. 1. Демидов В.П. Двигатели с переменной степенью сжатия. -  I 
Машиностроение, 1978. -  136с. 2. Голованов Л. SAAB: есть идеи!//Авторевю. -  200( 
№21. -  с.22-24. З.Еремкин В. Экспортный вариант.//Авторевю.-2002.- №2 -  с.52-:
4.Артоболевский И.И. Механизмы в современной технике. Том 1.: - М.: Наука. Физм; 
гиз, 1970 -  608с. 5. Блох З.Ш. Приближенный синтез механизмов. Изложение, при? 
нение и развитие метода академика П.Л. Чебышева .: - М.: Машгиз, 1948. -  171с. 6. /  
тахов Э.И., Кудин В.В. Оптимальный синтез направляющего механизма привода г 
лы.//Теоретическая и прикладная механика. -  1981. -  Вып. 8. -  с.86-90.

xa,ya,xD,yD
Проекции отклонения траектории точки М на оси координат

4 Ут =Ут, ~ Ут,

XOY.
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НЕКОТОРЫЕ ВОПРОСЫ ДЕМПФИРОВАНИЯ В ТРАНСПОРТНЫХ 
СРЕДСТВАХ ПРИ ТРАНСПОРТЕРОВКЕ ХРУПКИХ ОБЪЕКТОВ

Институт надежности машин НАН Беларуси 
г. Минск, Беларусь

При транспортировке хрупких и живых объектов, как правило, необходимо 
обеспечить их максимально возможную сохранность при приемлемых себестоимости 
перевозки и ее длительности, что, как правило, обеспечивается использованием специ
альной тары, имеющей систему виброзащиты в определенных диапазонах частот.

Теория создания виброзащищенной тары и упаковочных материалов для транс
портировке развивается более 40 лет. Основателями теории были такие ученые, как 
Р.Миндлин, С.Е.Крид, В.С.Ильинский, Ю.И.Иориш. Основой для ее развития послу
жило появление новых упаковочных материалов, которые часто используются для 
объемной амортизации транспортируемых объектов, для многих материалов характер
на ползучесть и релаксация напряжений.

При создании средств контейнера с повышенной виброзащитой транспорти
руемых хрупких и живых объектов, обеспечивающего эффективное снижение воздей
ствующих на них динамических нагрузок и вибраций, были поставлены следующие за
дачи:

- определение влияния частотных и амплитудных характеристик вибрационной 
нагруженности, а также длительности их воздействия, в том числе в ряде случаев при 
различных температурах, на сохранность транспортируемых объектов (исследования 
проводились на примере живых объектов - эмбрионах птиц);

- определение виброзащитных свойств стандартной тары, традиционно исполь
зуемой для перевозки рассматриваемых объектов;

- оценка влияния скорости движения, типа дорог и собственной виброизоли
рующей системы транспортного средства на вибрации, возникающие на платформе ав
томобиля.

Целью исследований являлось создание контейнера для транспортировки, 
обеспечивающего эффективную защиту транспортируемых объектов от динамических 
и вибрационных нагрузок при приемлемых технико-экономических показателях изго
товления, основывающихся на предварительно полученной информации о виброзащит
ных свойствах самих транспортных средств и стандартной тары, а также влиянии ам
плитудно-частотных характеристик вибраций на сохранность транспортируемого объ
екта.

Для решения этой задачи были проведены дорожные и стендовые испытания, 
которые позволили уточнить реальные параметры виброускорений, возникающих на 
дорогах с различными покрытиями при различных скоростях движения. При этом 
осуществлялась экспериментальная оценка и анализ спектра и амплитудных значений 
виброускорений, возникающих на платформе кузова специализированного автомобиля 
ГАЗ-53 модели 37161, выпускаемых АО Агроживмаш «Технология» (РФ) для транс
портировки инкубационных яиц с эмбрионами птиц. Транспортный отсек автомобиля 
заполнялся ящиками с яйцами (20 ящиков). Здесь же размещались исследователи со
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стандартной виброизмерительной аппаратурой (измерителем шума и вибраций ИШВ-1, 
снабженным октавными фильтрами).

Пьезоэлектрические датчики, входящие в комплект виброизмерительной аппара
туры, устанавливались в наиболее информативных точках транспортного отсека авто
мобиля:

- на полу транспортного отсека, с ориентацией по трем пространственным осям X, 
Y, Z, (где Z- вертикальная ось; X - в горизонтальной плоскости в направлении дви
жения автомобиля; Y - в горизонтальной плоскости, перпендикулярно X);

- на коробках с эмбрионами в верхней части транспортного отсека.
Измерения проводится при движении автомобиля по дорогам с твердым покрыти

ем и по грунтовым дорогам при движении автомобиля со скоростями соответственно 
равными 50 и 80 км/ч.

Замеры виброускорений проводились, как по общему уровню L (среднее квадра
тическое значение виброускорений во всей полосе частот), так и в полосах октавных 
фильтров. Величины виброускорений фиксировались в Дб и м/с2.

Стендовые испытания проводились в соответствии с ГОСТом 19089-73. Опреде- 
лялить виброизолирующие свойства стандартной тары - ящиков из гофрированного 
картона с бугорчатыми картонными прокладками. Исследования на ударные воздейст
вия проводились по ГОСТ 18425-73, на вибропрочность -  в соответствии с ГОСТ 
21136-75.

Для проведения этих исследований был разработан комплект специальных мето
дик, создан стенд для имитации ударных нагрузок и сформирован программно
аппаратурный комплекс, состоящий из вибростенда (ВЭДС-10А), платформы, пьезо
электрических датчиков, стандартной виброизмерительной аппаратуры и микропро
цессорной системы контроля виброускорений в реальном масштабе времени с аналого- 
цифровым адаптером.

Имитация ударных нагрузок при попадании транспортного средства в яму или 
наезде на препятствие осуществлялась путем «сбрасывания» ящика для транс
портировки яиц на бетонное основание с расстояния 0,05, 0,01 и 0,015м.

Пьезоэлектроэлектрические датчики устанавливались на 1-ом, 3-ем и 6-ом ряде 
по высоте от основания ящика. Производилось по пять замеров на каждом уровне, оп
ределялись пиковые значения виброускорений, их средние значения и средние квадра
тические отклонения. Моделирование вибрационной нагруженности осуществлялось 
путем создания вынужденных колебаний рабочего стола вибростенда с фиксированной 
частотой и амплитудой виброускорений. При этом один пьезоэлектрический датчик 
крепился к основанию платформы, жестко связанной со столом вибростенда. С его 
помощью регистрировались входные колебания основания платформы. Второй пьезо
электрический датчик поочередно устанавливался непосредственно в контейнере для 
эмбрионов птиц на 1, 3 и 6-ом уровнях шести уровневой упаковки. Им регистриро
вались колебания специально изготовленной модели яйца. Все уровни упаковки были 
полностью заполнены.

При исследованиях генерировались частотно-амплитудный параметры виброу
скорений в пределах 5 ... 3000 Гц и 1,5 ... 30,0 м/сек2.

На рисунке 1 показана типовая диаграмма вибрационной нагружности на 1,3 и 6- 
ом уровнях стандартной тары, возникающих при транспортировке автомобильным 
транспортом.
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Рис.1
Анализ полученных результатов показал следующее.
Наибольший уровень виброактивности при использовании стандартной тары воз

никает на верхних уровнях упаковки (позиция 6 рисунка) и верхних ящиках при раз
мещении транспортируемых ящиков в вертикальных рядах на частотах, менее 200-300 
Гц, что связано с возникновением резонансных явлений.

Существующая система виброизоляции в виде картонной коробки с прокладками 
между транспортируемыми яйцами обеспечивает достаточно эффективную их защиту 
на частотах, превышающих 300 - 400 Гц и оказьюается недостаточно эффективна в 
низкочастотном диапазоне.

В процессе транспортировки яиц в упаковке при ударных нагрузках (попадание 
колес автомобиля в углубления или наезд на препятствие) также возникают резонанс
ные явления на частотах, меньших 200 - 300 Гц, приводящие к повышенной динамиче
ской нагруженности преимущественно верхних рядов упаковки.

При оценке в лабораторных условиях влияния амплитудно-частотных характери
стик нагруженности на жизнеспособность эмбрионов птиц была установлена необхо
димость их повышенной виброзащиты в низкочастотном диапазоне.

На основании анализа полученных результатов были установлены наиболее ра
циональные, с позиций сохранения жизнеспособности эмбрионов птац, частотный 
диапазон и уровень виброзащиты, которые были использованы при создании контейне
ра для транспортаровке инкубационных яиц.

Проведенные исследования опытных образцов контейнеров для транспортировки 
инкубационных яиц подтвердили их высокую эффективность и корректность разрабо
танных методических подходов к созданию систем виброзащиты хрупких и живых 
объектов перевозках мобильным транспортом по дорогам с покрытиям и грунтовым 
дорогам. Созданная система виброзащиты позволяет снизить потери эмбрионов птиц 
на 60-70 % и повысить выводимость цыплят на 15-20%.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ
Разработаны, апробированы и показали высокую эффектавность методические 

подходы к созданию систем виброзащиты хрупких и живых объектов при их транспор
тировке мобильным транспортом по дорогам с покрытаям и грунтовым дорогам, по
зволяющие создать контейнеры с технически обоснованными и экономически целесо
образными частотными диапазонами и уровнями виброизоляции.

Их использование позволяют значительно улучшить защиту от динамических 
воздействий, вибрации и ударов хрупких объектов при их транспортаровке.

Литература. Борисова Л.Н., Евплатова Е.Р. Зарубежный опыт применения 
амортизирующих материалов, прокладок и устройств при перевозке грузов. - М., 1986, 
вып.1.-200с.



210

УДК 629.11.073+(016.3)
И.М. Комяк, Д.А. Грамович, С.П. Пилипович

СОЗДАНИЕ ХОДОВЫХ СИСТЕМ ТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ 
С ШАГАЮЩИМИ КОЛЕСАМИ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

v
Одним из направлений конструкторского поиска является выбор таких схем дви

жителей тягово-транспортных средств, которые позволили бы в зависимости от кон
кретных условий реализовать различные принципы передвижения.

Необходимость создания движителя тягово-транспортного средства для разнооб
разных условий передвижения с непременным сохранением высокой эффективности и 
надежности его использования во всем диапазоне этих условий наводит на мысль о 
создании движителя, воплощающего в себе положительные качества колеса и шагания.

Мысль о сочетании в одном движителе и качения и шагания не нова. Попытки 
разрешить подобную задачу предпринимались некоторыми исследователями, что при
вело к созданию нескольких вариантов так называемых колесно-шагающих движите
лей. Некоторые из них нашли воплощение в макетных образцах.

Рис. 1. Колесно-шагающий движитель типа «Го-девиль».
Так, фирмой Вагнер (США) был изготовлен опытный образец колесно

шагающего движителя типа «Го-девиль» (рис. 1). Отличительной особенностью данно
го движителя является то, что продольные рычаги подвески, на которых установлены 
колеса, могут поворачиваться относительно корпуса машины на 360°. Имеются раз
дельные силовые приводы к колесам и рычагам подвески. При использовании привода 
к колесам движитель ничем не отличается от обычного колесного. При вращении рыча
гов подвески корпус машины перемещается по траектории, описываемой рычагами, и 
таким образом происходит своеобразное «шагание». Машина образована из двух шар
нирных секций, что обеспечивает ее поворот.
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Несмотря на достаточно высокую проходимость, колесно-шагающий движитель 
типа «Го-девиль» имеет существенные недостатки, заключающиеся в том, что режим 
шагания связан с большими сложностями управления и неравномерностью движения.

К другой разновидности колесно-шагающего движителя можно отнести движи
тель типа «Пади-вагэн» осуществленный в вездеходе «Терра-Стар» (США). Вездеход, 
названный «Терра-Стар» (рис. 2) был разработан фирмой «Локхид». Ходовая часть ма
шины состоит из четырех колесных тележек, каждая из которых объединяет по три 
шины низкого давления. Шины вращаются вокруг осей расположенных параллельно 
поперечной оси тележки на опорах в виде массивных спиц, образующих трехлучевую 
звезду, жестко сидящую на оси тележки.

При движении по твердому грунту ось колесной тележки неподвижна и вращение 
передается только малым колесом. В этом случае вездеход движется как многопривод
ный автомобиль на восьми пневмокатках. При движении по вязкому грунту ось тележ
ки освобождается и вращение передается и спицам, и шинам. Вездеход, как бы шагает 
по вязкому грунту. Недостатком движителя можно считать его громоздкость.

Лаборатория новейших систем при «Бронетанковом и автотракторном управле
нии армии США» спроектировала и разработала экспериментальный макет с колесно
шагающим движителем. Он представляет собой четырехколесное шасси, состоящее из 
двух секций, соединенных друг с другом механизмом с двумя степенями свободы. Гид- 
рообъемные мотор-колеса приводятся от двух главных насосов, а третий насос обеспе
чивает гидравлическую систему перемещения колес и управления машиной. Система 
подвески состоит из шарнирных рычагов (механизмов шагания), расположенных по 
краям машины. Верхний рычаг механизма шагания укреплен шарнирно на корпусе, а 
колесо с индивидуальным приводом крепится к нижнему рычагу. Положение верхнего 
рычага относительно корпуса и другого рычага регулируется отдельными управляемы
ми гидроцилиндрами. Управление движением осуществляется вручную с помощью ру
кояток для каждого управляемого элемента. Движение в режиме шагания осуществля
ется за счет поочередного переноса колес вперед относительно корпуса, а затем пере
носа корпуса вперед относительно неподвижных колес. При включении привода вра
щения колес машина ничем не отличается от обычной колесной.

Известен колесно-шагающий движитель, в котором колеса с индивидуальными 
приводами вращения укреплены на раме транспортного средства с помощью двух гид
роцилиндров, один из которых исполняет роль элемента подвески, а второй создает 
продольные перемещения колеса. Передвижение в шагающем режиме осуществляется 
следующим образом: в первый период колеса одного борта передвигаются в ведущем 
режиме на длину шага, затем они блокируются, а корпус машины при помощи гидро- 
пилиндра перемещается вперед на величину шага. Колеса обоих бортов передвигаются 
попеременно: если колеса одного борта движутся в ведущем режиме, то колеса второго 
борта в это время блокированы и, упираясь в грунт, создают упоры для перемещения 
корпуса машины вперед. При застопоренных гидроцилиндрах и включенных приводах 
вращения колес машина ничем не отличается от обычной колесной.
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Рис. 2. Вездеход «Терра-Стар» компании «Локхид».

Как следует из вышеприведенных примеров, реализация принципа шагания в ко
лесно-шагающих движителях хотя в основном и соответствует схеме чистого шагания, 
однако в то же время имеются некоторые особенности.

В общем случае колесно-шагающий движитель можно представить как обычный 
шагающий, у которого опоры механизмов шагания выполнены в виде колес, связанных 
с приводами вращения. В процессе передвижения в шагающем режиме механизмы ша
гания с помощью привода шагания обеспечивают возвратно-поступательное переме
щение осей колес, при котором оси колес то перемещаются относительно корпуса ма
шины против движения, то выносятся вперед по определенной траектории, причем в 
зависимости от характера переноса можно получить различные качества колесного ша
гания. Перенос колес может осуществляться следующими способами: с разгрузкой пе
реносимого колеса от веса машины; без разгрузки от веса машины.

Способ передвижения при переносе колес по второму варианту имеет некоторые 
преимущества перед первым, так как при этом решается часть проблем, возникающих 
при чисто шагающем способе передвижения, а именно:

- в этом случае требуются прямолинейные или приближенно прямолинейные пе
ремещения осей колес, а такой характер траектории позволяет применять простейшие 
по кинематике механизмы;

- для чистого шагающего способа передвижения отрыв опор механизма шагания 
от грунта, представляя некоторые возможности по увеличению проходимости, вызыва
ет в то же время большие трудности по обеспечению необходимых условий при после
дующем восприятии опорной поверхности;

- в колесно-шагающем движителе, в котором колеса переносятся без разгрузки от 
веса машины, колесо может достаточно хорошо исполнять роль адаптируемого элемен
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та, и поэтому, проблема приспособления опор к опорной поверхности в режиме шага
ния решается более просто;

- при переносе колеса без разгрузки форма и положение многоугольника опор ме
няются незначительно, что исключает значительное ограничение шагания по устойчи
вости передвижения и позволяет обеспечить колесное шагание в малоопорных транс
портных машинах (практически начиная с трехопорных);

- ввиду того, что колеса перемещаются безотрывно от опорной поверхности, пе
реходить на колесный режим можно практически в любых положениях механизмов 
шагания.

Чисто шагающий способ передвижения невозможно классифицировать по спосо
бу переноса опор. Он отличается лишь величиной некоторых параметров траектории 
этапа переноса. Возможность переноса колес в колесно-шагающем движителе различ
ными способами и представляет собой основную отличительную особенность совмест
ной реализации принципа качения и шагания в одном движителе.

Учитывая вышеуказанное, наибольший интерес представляет колесно-шагающий 
движитель, у которого колеса в режиме шагания перемещаются по опорной поверхно
сти безотрывно. Отметим, что при движении с отрывом переносимых колес от опорной 
поверхности основные показатели передвижения аналогичны обычному шагающему, и 
в этом случае имеет место не колесно-шагающий принцип, сочетающий одновременное 
шагание и качение колес, а принцип колесного шагания, когда в процессе шагания ко
леса выполняют лишь роль опор, но не движителя.

Литература. 1. Liston R.A. Walking machine studies//The Military Engineer, 1967. -  
vol.59, №338, p.10. 2. Артоболевский И.И. Некоторые проблемы конструирования ша
гающих машин. М.: Вестник АН СССР, №2, 1969. -  с.82-92. 3. Агейкин Л.С. Вездеход
ные колесные и комбинированные движители. М.: «Машиностроение», 1972. -  181с. 4. 
Егоров Ю.Е. БАМостроительный комбайн//Изобретатель и рационализатор, 1975. -  
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№6, с. 15. 6. Романов А.И. Ноги для трактора//Изобретатель и рационализатор, 1982. -  
№3, с.7. 7. Тезисы докладов I-ой Всесоюзной конференции «Механика и управление 
движением шагающих машин», г. Волгоград, 1-3 июня 1988г., Волгоградский политех
нический институт. -  121с. 8. Скойбеда А.Т., Дашук Н.В. Использование шагающего 
движителя в тягово-транспортных машинах//Материал международной научно- 
технической конференции, посвященной 75-летию БГПА «Состояние и перспективы 
развития науки и подготовки инженеров высокой квалификации в Белорусской госу
дарственной политехнической академии». Минск, 1995. -  ч.2, с.42.
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Интерес к шагающему способу передвижения с целью использования его в дви
жителях транспортных средств проявляется уже давно. Еще в позапрошлом столетии 
русский математик П.Л. Чебышев одним из первых занимался вопросами создания ша
гающих машин. Однако наиболее интенсивные исследования этого способа передви
жения начались в конце 50-х годов прошлого столетия.

В общем случае шагающий способ передвижения может быть реализован как в 
собственно шагающих движителях или машинах, так и в комбинации с другими спосо
бами передвижения. В свою очередь, собственно шагающие движители или шагающие 
машины можно классифицировать на следующие категории, характеризуемые спосо
бом построения траектории опоры или управления ею: на основе жестких рычажных 
систем; с моделированной траекторией; с педипуляторным управлением; адаптивные.

Шагающие машины на основе рычажных систем обеспечивают жесткую траекто
рию опоры и характерны тем, что в качестве механизма шагания используется какой- 
либо готовый механический преобразователь или по выбранной оптимальной траекто
рии синтезируется нужный механизм. Родоначальником этого направления является П. 
Л. Чебышев, а прообразом этого класса машин является его стопоходящая машина, ко
торая состоит из четырех прямил, имеющих общий привод к кривошипам, и шарнирно 
соединенных с ними опорных стоек. При вращении кривошипов корпус перемещается 
горизонтально и равномерно.

К характерным недостаткам этого класса машин можно отнести следующие: не
равномерность вращения, в большинстве случаев, ведущего вала привода; отсутствие 
управления высотой машины; отсутствие возможности выбора точки опоры.

Желание обеспечить более эффективное передвижение привело к созданию ша
гающих машин с гибкой моделированной траекторией. В этом случае выбранная номи
нальная траектория может изменяться оператором по нужным параметрам. Примером 
этого класса машин является шагающая машина Шигли, созданная на основе копи
рующего пантографного механизма. Конструктивно шагающая машина состоит из 16 
пантографных механизмов, по четыре в каждой угловой части машины. Использование 
гидравлики устранило некоторые недостатки привода. Характер траектории опоры и 
структура движителя обеспечивали достаточную уравновешенность инерционных сил, 
что позволяло передвигаться со скоростью до 9 м/с. Однако, реализация имеющихся 
возможностей по изменению траектории оказалась затруднительной, так как в этом 
случае оператору пришлось бы одновременно управлять 16-ю опорами. Таким образом, 
создание конструкции без обеспечения простого способа управления оказалось невоз
можным.

Поиски эффективной системы управления передвижением шагающей машины 
привели к идее использования естественных способностей человека управлять своим 
движением. Это привело к созданию шагающих машин с так называемым педипуля
торным управлением. Этот принцип основан на использовании обратной силовой свя
зи. В этом случае человек контролирует свои физические действия посредством не
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скольких органов чувств, а основной механизм шагания реагирует на усилие и переме
щение конечностей человека. При этом часть усилия на механизме шагания в виде от
раженного сигнала через обратную силовую связь воздействует на органы чувств чело
века, воспроизводя в соответствующем масштабе реальную физическую картину внеш
него воздействия. С целью отработки системы обратной силовой связи был создан ряд 
механизмов такого типа под общим названием «кибернетические антропоморфные сис
темы» (фирма-изготовитель «Дженерал электрик К0»). По мере отработки системы 
управления с обратной силовой связью «Бронетанковое и автотракторное управление 
армии США» совместно с фирмой «Дженерал электрик К0» впервые изготовило четы
рехопорную шагающую машину, в которой оператор управлял опорами машины с по
мощью ручных рьлагов и ножных педалей, причем правая рука оператора управляла 
правой передней опорой, правая нога -  правой задней опорой и т.д.. Машина может 
двигаться вперед и назад, поворачиваться, преодолевать препятствия высотой 1.2 м, 
транспортировать груз массой 200 кг, максимальная скорость -  4.5 м/с, длина опоры -  
2м, собственная высота -  3.3 м. Система привода и управления выполнена так, что мо
жет быть достигнуто увеличение силы оператора в 120, а перемещения -  в 4 раза. Не
смотря на то, что шагающие машины с педипуляторным управлением имеют весьма 
благоприятные предпосылки по реализации возможностей шагающего способа пере
движения, они имеют существенный недостаток, заключающийся в том, что движение 
осуществляется при непосредственном участии человека и при этом интенсивность ра
боты машины определяется физическими возможностями оператора.

Другим направлением является создание так называемых адаптивных шагающих 
машин, в которых человеческие возможности, с точки зрения мышления и органов 
чувств, заменяются соответствующими датчиками адаптации и вычислительной техни
кой. Продолжающиеся успешные разработки систем управления и адаптации позволя
ют говорить о возможности создания подобных шагающих машин, представляющих 
практический интерес. Машины этого направления имеют много общего и развиваются 
параллельно с промышленными роботами и манипуляторами, управляемыми от ЭВМ.

Стремление повысить скорость шагающих движителей с возвратно
поступательным движением переноса опорных башмаков привело к созданию схемы с 
цепным конвейером, несущим каретки с направляющими, в которых (с возможностью 
возвратно-поступательного движения) установлены ноги с опорными башмаками. Та
кие конвейеры с горизонтально расположенными плоскостями цепей установлены 
вдоль левого и правого бортов машины и приводятся в движение тяговыми звездочка
ми. Макетный образец машины с описанной ходовой системой изготовлен в Волго
градском политехническом институте. В настоящее время он проходит стадию доводки 
и испытаний, в том числе в качестве машины сельскохозяйственного назначения. Схе
ма конвейерной шагающей системы разрабатывалась также изобретателем В.И. Лоба
чевым. Введение конвейера позволяет повысить скорость движения, но значительно 
увеличивает сложность и вес конструкции движителя, а также делает его громоздким и 
малонадежным. Кроме того, в конвейерной схеме сохранено вертикальное возвратно
поступательное движение ног и башмаков с присущими ему недостатками, по- 
прежнему ограничивающими дальнейшее повышение скорости.

Несмотря на большое разнообразие конструктивных решений реализации способа 
шагания в машинах, практически нет примера его удачного воплощения, который мог 
бы быть использован конструкторами транспортных машин. Как показывают исследо
вания, использование способа шагания в движителях тягово-транспортных машин дает 
качественный рост основных показателей передвижения по сравнению с обычными 
распространенными движителями, причем в том как и каким методом осуществлять
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шагание, заложены большие потенциальные возможности по улучшению этих показа
телей.
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В последнее время процессы интенсивной обработки рассматриваются с систем
ных позиций, как последовательности преобразований вещества, энергии и энтропии в 
материальных и информационных подсистемах, направленные на изменение точности 
и качества поверхностей детали и физико-механических свойств материала. Для анали
за путей интенсификации формирования структур и фаз поверхностных слоев деталей в 
обрабатывающей системе выделяются нестабильные переменные, которые подчиняют 
себе развитие, эволюцию стабильных в данном процессе параметров. Такой подход по
зволяет рассматривать любую структуру, как самостабилизирующийся энергетической 
обусловленностью комплекс [1]. При эволюции чередование переходов системы из ус
тойчивого в неустойчивое состояние сопровождается сменой масштабного уровня про
цесса поглощения энергии и образованием диссипативных структур.

Изучение явлений наследования свойств, состояний, фаз и структур поверхност
ных слоев, формируемых в процессах интенсивной обработки, проводится на основа
нии физико-химического анализа, с использованием топологических моделей - геомет
рических образов соотношений: состав - свойство системы [2]. Для описания процессов 
модифицирования поверхностных слоев при воздействиях концентрированными пото
ками энергии исследуется открытая технологическая система с дополнительными тер
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модинамическими степенями свободы (С) и рассматривается формирование диссипа
тивных структур и фаз (Ф), рассеивающих избыток подводимой энергии.

Для получения модифицированных слоев с определенными структурами или фа
зами на основании физико-химического анализа [2]: 1) рассматривается связь степеней 
свободы системы С с формирующимися фазами Ф; 2) определяется рациональное чис
ло С и структура взаимосвязи степеней свободы; 3) по результатам оптимизации числа 

1 степеней свободы С, конструируется расположение фаз Ф в поверхностных слоях ме
талла.

Основными принципами анализа физико-химических диаграмм являются пред
ложенные Н.С. Курнаковым принципы непрерывности и соответствия. Принцип непре
рывности затрагивает образование и распад фаз физико-химической системы при вве
дении компонентов (К) и наложении полей (П), описывающиеся уравнением Гиббса:

К+П-Ф-С = О,
где К - число компонентов, т.е. число веществ достаточных для того, чтобы опре

делить состав любой фазы, П - число переменных налагаемых полей параметров (тем
пературы, давления, гравитационных, электрических, магнитных и др.), Ф - число од
нородных фаз, под которыми подразумеваются массы, отличающиеся по составу и по 
термодинамическим свойствам, С - число термодинамических степеней свободы, т.е. 
число независимых переменных (скорости, мощности, интенсивности и т.п.) которые 
можно произвольно изменять без нарушения числа фаз системы.

Принцип соответствия, позволяет представить: компоненты К физико
химической системы - точками диаграммы, которые образуют для комплекса узлы гра
фа или вершины (В) многогранника; переменные налагаемые на систему поля П - по
верхностями или гранями (Г) комплексов. Тогда, образующиеся при появлении новых 
и исчезающие при распаде старых фаз Ф линии соединения вершин В или пересечения 
граней Г целесообразно обозначить ребрами (Р) формируемого графа или многогран
ника [2].

Таким образом, между физико-химической системой произвольного, неограни
ченного состава, описывающейся уравнением Гиббса и диаграммой состояния -  гео
метрическим образом системы любой размерности, описывающейся формулой Эйлера:

В+Г-Р-Х = О,
существует соответствие, позволяющее рассматривать степени свободы С системы, как 
эйлеровы характеристики (X) многогранника [2].

Возникновение новых и исчезновение старых фаз и структур прерывисто, скачком 
изменяющие состояние системы, при использовании принципа непрерывности, ставят во
прос о структурно-фазовой устойчивости физико-химической системы в целом. Это требу
ет исследования системы в окрестностях особых точек диаграмм (минимумов, максиму
мов, точек перегиба, эвтектических), главным образом сингулярных точек, в которых фи
зико-химический состав сохраняется с изменением внешних условий. Так как образование 
сингулярных точек создает предпосылки для формирования новых связей (фаз, структур и
т.п.), это отражается на числе ребер Р и может изменить число степеней свободы С систе
мы.

Поверхности раздела структур и градиенты свойств слоев формирующих компо
зиционный материал изделия, определяются технологическими барьерами, которые 
дают возможность установить граничные условия процессов послойного синтеза. Воз
действия концентрированными потоками энергии сообщают обрабатываемой поверхности 
импульсы, при этом скорость и ускорение распространения фиксируются на всех участках 
их прохождения. Так, о скорости распространения энергии можно судить по распределению 
значений параметров упрочнения по глубине поверхностного слоя. Величина энергии им
пульса пропорциональна площади, расположенной под кривой упрочнения, которую можно
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определить графическим интегрированием. Ускорение, то есть первая производная от ско
рости, получаемая графическим дифференцированием, характеризует величину и положе- 
вие силы, сопротивления проникновению импульса в поверхностный слой [2].

При фазовых переходах II рода теплота переходов равна нулю, первые производные 
свободной энергии по параметрам состояния непрерывны, а вторые производные меняются 
скачкообразно. Поэтому, рассматривают вторую производную от импульса энергии Рт по 
глубине Н поверхностного слоя. Для глубины распространения H=f*(Pr), согласно правилу 
дифференцирования функции, обратной данной Рт=ф*(Н)\

д2(Р-т) _ дР-дт: 
дН2 ~ д 2Н

так как ускорение -  производная скорости: dv/ - д 2н /  ,
/дт / д т 2

то д2н /  -Qy и тогда д2(Рт)_дР 
/дт дН2 dv

То есть вторая производная от импульса энергии по глубине распространения равна 
производной от необратимой силы по скорости и описывает условие устойчивости 
Г.Циглера dP/dv > 0, показывающее, что стационарное состояние обрабатывающей системы
ассимптотически устойчиво по А.М.Ляпунову. Следовательно, вторую производную от им
пульса энергии по глубине поверхностного слоя можно рассматривать как технологический 
барьер, выделяющий условные поверхности раздела слоев с различными структурами [2].

Конфигурацию границ позволяет рассмотреть компьютерное поверхностное и 
твердотельное моделирование, при этом задачи моделирования послойно формируе
мых оболочек не сводится к простому масштабированию, а учитывают конструктивные 
особенности и специфические условия технологий, связанные с устойчивостью процес
сов, взаимопроникновением слоев и другими поверхностными явлениями.

Для изучения явлений пространственно-временного распределения результатов 
технологических воздействий в конструкционном материале необходимо исследовать 
материал изделия как распределенную систему с позиции общей теории систем. Общая 
теория систем изучает роль локальных свойств элементов и организации их связей в 
определении глобальных свойств системы. Теория распределенных систем важна для 
технологических приложений, поскольку конструкционные материалы имеют два ос
новных уровня организации: атомно-молекулярный и структурно-фазовый. Свойства 
элементов этих уровней принципиально различны, тем не менее на каждом из уровней 
могут решаться одинаковые задачи. Для описания свойств конструкционного материа
ла в первую очередь рассмотрим распределенную систему взаимодействующих эле
ментов в структурно-фазовом масштабе технологической среды, то есть на уровне тка
ни [3].

Состояние и простейшие акты поведения формально возбудимой среды можно 
моделировать на дискретной однородной среде логических функций. Этот класс моде
лей возбудимых тканей называют «непрерывными средами», а дискретные модифика
ции — «типа непрерывных сред», поскольку они удовлетворяют следующему основ
ному принципу: функционально связными по передаче возбуждения являются тодько 
геометрически соседние точки.

В общем случае дискретные модели имеют структуру простых сетей N", а непре
рывные модели определяются на непрерывных многообразиях типа действительного 
пространства R" с использованием естественных «топологических связей» точек- 
клеток этого пространства. Для выделения моделей тканей с локальными взаимодейст
виями точек-клеток используют название «точечная ткань», поскольку передача возбу
ждения здесь осуществляется по принципу «от точки к точке». Точечная ткань -  это 
множество локально взаимодействующих точек-клеток. Как модель непрерывной воз
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будимой среды точечная ткань является кинематической моделью и удобна для изуче
ния глобальных свойств распространения волн возбуждения без учета динамических 
эффектов, присущих реальным технологическим средам.

Дискретные модели ткани определяют на сетевых графах. Задание некоторого 
графа G означает задание возможных функциональных связей в множестве клеток- 
вершин X. Дальнейший переход от данной структурной схемы G(Z) к некоторой моде
ли ткани Т(Х) связан с выбором формы функционального оснащения структурных эле
ментов графа. При формальном подходе вершинам приписываются некоторые свойст
ва клеток, а ребрам — свойства передачи некоторых воздействий, влияющих на свой
ства вершин-клеток [3].

В общем случае свойства каждой вершины хеХ  можно описывать некоторым 
множеством состояний Z={z/,..., zm) с указанием: 1) графа переходов Р(Z) в этом мно
жестве состояний; 2) свойств переходов в Р для разных воздействий действующих на 
данную клетку х через внутренние или внешние связи; 3) связи состояний ребер-связей, 
выходящих из х, с состоянием клетки х.

Математическое содержание этих общих формальных отношений может широко 
варьироваться. Ограничимся упрощенной формальной схемой процесса миграции оди
ночного акта смены состояний клеток. Рассмотрим какую-либо одну возбудимую клет
ку и определим ее поведение как поведение конечного автомата. Идея метода клеточ
ных автоматов заключается в дискретном описании реальной физико-химической сис
темы большим числом составляющих ее элементов -  клеток. Каждая из этих клеток 
изменяет свое состояние при новом шаге дискретного времени в зависимости от того, 
какими были эта клетка и ее ближайшее окружение прежде.

Модель методов изготовления деталей машин без формообразующей оснастки 
представляет собой конечный автомат. Приняв за функциональные состояния техноло
гической системы различные способы наращивания слоев строится кинетическая схема 
конечного автомата при: I) прямом получении деталей; И) послойном синтезе; III) бы
стром прототипировании; IV) формировании трехмерных объектов;

Представив блок-схемами совокупности режимов для каждого функционального 
состояния, получают алгоритмические схемы состояний технологической среды. Со
единив алгоритмические схемы состояний строят клеточный автомат технологической 
среды при прямом выращивании изделий. Рассматривая взаимосвязи состояний конеч
ного автомата, получают граф состояний клетки-элемента технологической среды.

Графы состояний, возбудимой клетки-автомата в совокупности описывают пове
дение клеточного автомата технологической среды при прямом выращивании изделий, 
представимое графом состояний клетки - элемента технологической среды. Так граф 
состояний для: I) прямого получения деталей, главным образом будет представляться 
режимами с разбиением состояния покоя; II) послойного синтеза, прежде всего будет 
описываться разбиениями состояний рефрактивности и возбуждения; III) быстрого 
прототипирования, в первом приближении - общей схемой.

В результате граф состояний может быть эффективно использован для описания 
функциональных состояний элементарных клеток технологической среды. Для пони
мания функциональной организации технологических сред моделируемых точечными 
тканями в первую очередь требуется определить необходимые и достаточные условия 
невырожденного распространения, инициированного начальным возбуждением точек, 
со своей конфигурацией связей, а затем выявить топологию траектории фронта волны 
возбуждения при тех же начальных условиях. Индивидуально каждая точка-клетка 
континуальной модели точечной ткани не отличается по свойствам своего поведения от 
клеток дискретной модели и может находиться в одном из трех состояний: покоя, воз
буждения, рефрактивности. В результате волны возбуждения ткани могут описывать с
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применением классических волновых принципов распространение интенсивных воз
действий в технологической среде и моделировать изменение и передачу состояния и 
свойств конструкционного материала.

Таким образом, с позиций теории распределенных систем границу распростране
ния технологических воздействий в конструкционном материале -  технологический 
барьер, целесообразно представить вырождением распространения фронта волны воз
буждения, для определения которого требуется знать необходимые и достаточные ус
ловия невырожденного распространения и топологию связей фронта волны возбужде
ния.

Литература. 1. Иванова В.С., БаланкинА.С., Бунин И.Ж., Оксогоев А.А Синерге
тика и фракталы в материаловедении.-М.: Наука, 1994.-383с. 2. Хейфец М.Л., Кожуро 
Л.М., Мрочек Ж.А. Процессы самоорганизации при формировании поверхностей.- 
Гомель: ИММС, 1999.-276с. 3. Смолянинов В.В. Математические модели биологиче
ских тканей.-М.: Наука, 1980.-368с.
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Разработка многих новых аналитических решений трехмерных граничных задач 
анизотропного тела основывается на подходе и методах построения решений для изо
тропных тел.

При решении задачи об определении напряженно-деформированного состояния 
в изотропном полупространстве в зависимости от заданной нормальной нагрузки на 
поверхности 2  = 0 , Галин Л.А., следуя Лурье А.И. [2], воспользовался функциями, 
введенными Папковичем П.Ф. и Нейбером [3]. Компонены перемещений были выра
жены через гармонические функции ф.(/=Г4). Вследствие отсутствия при z = 0 каса
тельных напряжений xX!=Tyz=0 получены два соотношения, связывающие между со
бой ф,. Воспользовавшись свойством регулярности гармонических функций и введя 
новую гармоническую функцию, Г алии Л. А. выразил ф( через нее. В итоге оказалось, 
что компоненты напряжений и перемещений выражены через одну гармоническую 
функцию [1].

Ниже излагается новый подход к решению вышеописанной задачи, который в 
дальнейшем положен в основу построения решения граничных задач для упругих тел, 
обладающих анизотропными свойствами материала.

Уравнением равновесия ст -о  (/,_/ = 1,2,3) при отсутствии объемных сил удов
летворим, если положим
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<*, = Э2Ф, I8y2 + Э2Ф3Idz2, tv = -5 2Ф,/дхду,

а у = 8 2 Фх/д х 2 + д 2Фг 1дг2, Хуг = - д 2Фг /дудг> ( 1 )

а г = д 2Фу/ д х 2 + д 2Ф 2/ д у 2, т „ = - 3 2Ф / & & ,

где Ф.(х,у,г) - некоторые дифференцируемые функции; остальные обозначения обще
приняты.

Уравнения закона Гука для касательных напряжений будут тождественно удов
летворены, если компоненты перемещений U,V,W запишем в виде

U = -О ^ д /с ^ Ф , -  Ф2 + Ф ,),
V = -0,5а665/ау(Ф, + Ф2 - Ф3) , (2)
W = -0 ,5 ^ 5 /ЗгС-Ф, + Ф2 +Ф3); 

здесь «збб = 2(аи - а и ), а  у - постоянные упругости.
Представим функции ф, в форме

Ф, =г(а<р + а,ф,) + ч/ + Р,ф/ +аф> ■ (3)
где а .а^р , - произвольные коэффициенты; ср, у, <р„ у, - некоторые гармонические

функции; ф _ |y(x,y,z)dz’ dqldz  = - y ( x , y , z ) ,  d y / d z  = - d 2q>/dz2-
Z

С учетом формул (2), (3) потребуем обращения в тождества трех уравнения за
кона Гука для нормальных напряжений. Условие будет выполнено, если ф/ = 0 ,
i|/ = vj/2 = vj/3 =0,

р|МУ|=-2 ?(ди.̂ ) ф.
ап

где а  = (аи - а пу'-
Таким образом, компоненты напряжений и перемещений выражаются по фор

мулам (1) и (2) с учетом найденных выражений для Ф (
Ф, = zacp + р,ц/, + аф > Ф2 =Ф3 = 2а(р + аф-

Полученные формулы для напряжений и перемещений совпадают с известными 
формулами Галина Л.А. [1].

Предположим, что полупространство является анизотропным и имеет три плос
кости упругой симметрии. Требуется получить общие формулы для расчета напряжен
но-деформированного состояния упругого тела при действии на его границу нормаль
ной нагрузки.

Уравнениям равновесия удовлетворим если положим, что компоненты напряже
ний представлены в форме (1), при этом ф, = Ф 1(х1, у ], г 1) - некоторые дифференцируе
мые функции переменных х ,, у х = \ i y , z x = \ z ; ц, X - безразмерные коэффициенты. 

Выразим компоненты перемещения в виде
U = -д/дх(сп Ф, + с12Ф2 +с13Ф3),
V = -д/ду(с21 Ф, + с22Ф2 + с23Ф3) , (4)
W = -Э/5г(с31Ф, + с32Ф2 +с33Ф3), 

где Су - произвольные коэффициенты.
Удовлетворяя уравнениям закона Гука для касательных напряжений [4] при по

мощи равенств (1), (4) найдем Су

си ~ с г\ = _c3i =0*50^9 с = с 32 = - с 12 = 0 , 5 а м , С33 =С13 =  ~ с 2ъ ~  0?5а55,
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где а и - постоянные упругости, а = 4*6 •
Представим функции ф. = <bj(xuyi,zx) в виде

Ф, (х, ну, Xz) = P(zcp(x, цу, Xz) + ф(х, НУ, Xz) + уф(х, ну, Xz)),
Ф2 (х, НУ, Xz) = р(гг|ф(х, НУ, Xz) + дф(х, НУ, Xz)), (5)
Ф3 (х, ну, Xz) = Р(^ф(х, ну, Xz) + Щ х,  НУ, Xz)),

где ф, \|/ - квазигармонические функции, удовлетворяющие дифференциальным урав
нениям

(X + pT2Y + Хг2г)ф = 0, (X + н 2 Y + r 2Z )Ф = о • (6)
Здесь Х = д2/дх2, Y = д2/ду2, Z = d2ldz2;

ф = “f a x ^ y ^ d z ’ дф/& = - Ф; Р, г)- произвольные постоянные.
г

Удовлетворим уравнениям закона Гука для нормальных напряжений на основа
нии выражений (1), (4), (5). Следуя методике решения задачи для изотропного тела по
лучим три выражения, каждое их которых представим в виде суммы двух выражений, 
одно их которых будет содержать множитель z . Приравнивая нулю каждое из выраже
ний, получим две системы дифференциальных уравнений. Наличие произвольных по
стоянных, требование выполнения условия совпадения соответствующих левых частей 
уравнений и исследование их независимости позволили найти выражения Хф и У\д. С 
учетом найденных выражений на основании второго уравнения (6 ) определен явный 
вид функции \|/

V = -2{(а13 - а2Ън 2){ап% + а12г\) + (а22н 2 -  (апа22)хп) х 
* №  + «ззЛ + 0,5(-об6 + aur\ + a5St)]}{l:2{aua22 -  

— ̂ 2 3 (̂ 11^22 — ̂ 2 3 0 1̂1^22 ) ) (̂ 22  ̂ (^ 1 1  ̂ 22) 0 ,5 й66} ф
где х ц = (̂ гз "̂ з̂з̂ ^С^и "*"̂ ззЛ)’ ^ —̂ 22^бв 2̂ А, т\ — /2А,
^  = ^2 2 (2 ^1 1 ^ 4 4 / абб ~ ^ 1 3  — 0,5д55) — аи(2апа44 / я66 + 0,5# 44 — я2з) •

Таким образом, представление функций Ф (. через комбинацию квазигармониче- 
ских функций ф и ф ,  позволило получить общие формулы для расчета напряженно- 
деформированного состояния анизотропного полупространства. Данное представление 
общих формул имеет место, если постоянные упругости удовлетворяют соотношениям

^66 ^ (^ /^ 1 1 ^ 2 2  ^ 1 2 ) ’ ^55 =  2(^/йГцОзз — а |3) ’ ^44 — 2(-\/^22^33 — ^23) (^ )

Формулы (7) могут быть использованы для расчета модулей сдвига в главных 
плоскостях симметрии анизотропного тела, а также при моделировании новых мате
риалов с заданными анизотропными свойствами. Численный расчет модулей сдвига для 
некоторых анизотропных упругих материалов дал удовлетворительное совпадение с 
аналогичными величинами, полученными экспериментально. В итоге компоненты на
пряжений и перемещений выражаются через одну квазигармоническую функцию ф, 
явный вид которой определим исходя из решения конкретной граничной задачи [4].

Литература. 1. Г алии Л. А. Контактные задачи теории упругости и вязкоупруго
сти. М.: Наука, 1980. -  304 с. 2. Лурье А.И. Теория упругости. -  М.: Наука, 1970. -  940
с. 3. Neuber Н. Ein neuer Ansatz zur Losung raumlicher Probleme der Elastizitatstheorie. -  
ZAMM. -  1934. -  Bd.14, №4. p. 203-206. 4. Василевич Ю.В. Прусов И.А. Об одном ме
тоде решения первой основной задачи для ортотропного полупространства. -  Изв. АН 
СССР. -  1989. -  Мех. твердого тела. - №2. С. 66-72.
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Исследованиями последних десятилетий показано, что в разрушении стали и 
стальных деталей приоритетная роль принадлежит негомогенной (локализованной) 
пластической деформации (ПД), развивающейся в материале при внешней нагрузке 
[1,2]. Вместе с тем природа локализации ПД (в первую очередь -  макролокализации) 
изучена недостаточно. Наиболее распространенная точка зрения об определяющей ро
ли углерода и азота в развитии локализованной деформации Людерса-Чернова не под
твердилась исследованиями метеоритного железа и сталей при удалении из них азота. 
Несмотря на наличие в материале метеорита карбидов железа негомогенная текучесть в 
нем не отмечается [3]. При удалении азота из стали деформационное старение материа
ла заметно снижается, но макролокализация ПД в нем сохраняется. В работе [4] впер
вые выдвинута гипотеза макролокализации ПД, основанная на формировании в стали 
структурной и прочностной неоднородности приграничных объемов зерен в присут- 
свии в стали или в техническом железе остаточной меди. При этом было показано, что 
медь концентрируясь на границах зерен инициирует неравномерную концентрацию в 
тех же объемах аустенитообразующих элементов: никеля и углерода. Количество нике
ля в зонах концентрации меди увеличивается, а углерода уменьшается. Высокую кон
центрацию меди и никеля у границ зерен в среднелегированной конструкционной ста
ли предложено рассматривать как одну из основных причин возникновения аустенита в 
отоженной стали и изменения ее способности к науглероживанию при цементации по
верхности. Существование аустенита в приграничных объемах ферритных зерен имеет 
фундаментальное значение для понимания природы возникновения зернограничных 
дислокаций, деформирования и разрушения конструкционных сталей. Несмотря на ак
туальность вопроса наличие аустенита у границ зерен не всегда принимается однознач
но [5].

В наших работах методами Мэсбауэра было установлено наличие аустенита в 
среднелегированной отоженной стали, содержащей в своем составе ~ 3 % никеля и 0,2 
% углерода. Как показывает анализ диаграммы магнитного резонанса общее количест
во аустенита можно принять примерно равным 3 % от общей массы металла. Это дос
таточно близко к той доле, которую занимают высоко легированные приграничные 
объемы зерен отоженной стали.

Однако метод Мэсбауэра регистрируя у -  решетку стали позволяет получить лишь 
среднее значение другой фазы в ферритно-перлитной стали, не давая ответа на харак
тер распределения аустенита на границах зерен и на зависимость количества зерногра
ничных дислокаций от ее состава.

В настоящей работе моделировались условия образования приграничной у-фазы 
при последовательном долегировании Си и Ni среднеуглеродистой стали и исследова
лось при этом формирование дислокационных структур в приграничных объёмах зёрен.

Для этого было проведено сравнительное определение плотности дислокаций 
вблизи межзёренных границ и в сердцевине зерна феррита в 3 малоуглеродистых ста
лях, полученных из одной шихты и отличающихся только содержанием меди и никеля, 
введённых в жидкую сталь:
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сталь № 1  - сталь 2 0 ;
сталь №2 - то же, с добавкой 0,5 % меди;
сталь №3 - то же, с добавкой 0,5 % меди, 2,5% никеля и 1,2% хрома.
Образцы стали толщиной 2 мм, вырезанные из кованого прутка, были термообра

ботаны по следующему режиму: нормализация с температуры 900±10 °С, после вы
держки 2 ч .- высокий отпуск при Т0 = 650±10 °С в течение 3 ч., что исключало наличие 
остаточного аустенита и обеспечивало снятие фазового наклёпа при у-»а- 
превращении. Металлографические шлифы были приготовлены на той же плоскости, 
по которой проводилось утонение для электронной микроскопии. Просмотр фольги 
проводился в электронном микроскопе ЭМ-200 при напряжении 100 кв. Плотность 
дислокаций определялась по общепринятым методикам методом секущей, которая рас
полагалась вдоль почти прямолинейных участков границ зёрен и на расстоянии, пре
вышающем (в соответствующем масштабе) толщину фольги. При этом дифракционные 
условия формирования контраста одинаковы на границе и в теле одного и того же зер
на. Поэтому нет необходимости определять долю невидимых дислокаций, но точность 
сравнительных расчётов не снижается.

Результаты подсчёта плотности дислокаций на границах ферритных зёрен и в теле 
зерна представлены в табл. 1 .

Из приведенных данных следует, что в нелегированной стали №1 плотность дис
локаций вблизи границы и в сердцевине ферритных зёрен практически одинакова; при 
легировании только медью (сталь №2 ) плотность дислокаций несколько выше в при
граничных объёмах; при одном дополнительном делегировании никелем (сталь №3) 
это различие усиливается.

Влиянием хрома здесь можно пренебречь, так как он не склонен к зерногранич
ной концентрации в такой степени, как медь и никель.

Таблица 1
Плотность дислокаций на границах и в теле зёрен 

_______________ исследуемых сталей_______________

Сталь
1 ........ "1П' " 1" Т ““
Плотность дислокаций, 10 см'

на границе в сердцевине
1 0,7 0,7
2 5 4
3 7 4

Подтверждением рассматриваемой схемы структурной неоднородности является 
обнаруженная в стали №3 по границам зёрен феррита (в некоторых участках сплава) 
прослойка другой фазы. Микроэлектронограмма соответствующего участка структуры 
представляет собой суперпозицию двух микроэлектронограмм: с осью зоны ОЦК- 
решётки и осью зоны [001] ГЦК-решётки (рис.1). На этом основании можно утвер
ждать, что на границах ферритных зёрен стали, содержащей одновременно Си и Ni, в 
некоторых участках имеются объёмы с решёткой гранецентрированного куба и с пара
метром, близким к параметрам решётки меди и аустенита. Учитывая, что с помощью 
ЯМР также было установлено наличие аустенита в отожжённой стали аналогичного 
состава, а также то обстоятельство, что при наличии только одной меди никаких других 
решеток не обнаружено, можно утверждать, что в смоделированном составе стали на
блюдается аустенит, возникающий в зонах, обогащённых никелем и медью. Аустенит 
устойчив даже при температурах высокого отпуска. Феррит стали №3, в котором ни
кель и медь оказались сконцентрированными в приграничных объёмах, является близ- *

*В проведении эксперимента принимали участие Л.Васильева и П.Папковский 
дополнительном делегировании никелем (сталь №3) это различие усиливается.
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ким по составу ферриту нелегированной стали № 1 , в то время как обогащённый медью 
и никелем аустенит приграничных объёмов стали №3 остаётся не превращенным.

а) б)

220*

200 о
ПО )С

211

сс:̂0

000

/
I 0 2 0-- ---0------

iu
в)

Рис.1. Электронные микрофотографии структуры стали 20ХНЗА образец №3: 
а) светлопольное изображение; б) микроэлектронограмма участка, обозначенного 

в) схема микроэлектронограмм оси зон [113] а; [001] у;
• - рефлексы ОЦК-кристалла; х - рефлексы узловой прямой <011>, 

другого ОЦК-кристалла; О - рефлексы ГЦК-кристалла

1;

Таким образом, впервые экспериментально, с помощью прямых структурных и 
кристаллографических методов, показано, что одновременное присутствие в высокоот- 
пущенной стали примесной меди и никеля приводит к увеличению плотности дислока
ций в приграничных объёмах ферритных зёрен, а в некоторых случаях - и к стабилиза
ции аустенита в виде зернограничных прослоек.

Кроме зернограничной концентрации примесной меди в стали, установлено пере
распределение меди при нагреве материала уже после образования в стали свободных 
поверхностей. При нагреве до 800°С концентрация меди на образовавшейся при хруп
ком изломе поверхности увеличивается. Наиболее интенсивно этот процесс происходит 
при 450-500°С (табл. 2).

По-видимому, наиболее важно отметить, что чем выше при нагреве степень обо
гащения свободных поверхностей стали выделяющейся медью, тем ниже интенсив
ность выделения на этих поверхностях углерода (табл. 3). Таким образом, сделанные 
предположения о влиянии неравномерного распределения меди на процессы диффузии 
углерода при цементации стали имеют физическую основу.



227

Таблица 2 Выделение элементов на свободной поверхности после хрупкого 
^гзрушения в вакууме при -196°С и последующего нагрева (Auger (А)- и Sims (S)- 
ддтрометрия). Сталь 14ХГНМДАФБРТ____________

Температура и способ измерения
Эагчент 20°С 240°С 450°С 540°С 800°С

S А S S S А S
Си 9 8,5 97 760 1700 10,5 1650
N1 4 4,1 261 870 860 6,5 860
Мл - - 3080 66000 44000 - 67000
С 1 U 70 580 550 0 , 8 1600

Примечание: Sims-спектрометрия позволяет качественно оценить концентрацию 
элементов

Таблица 3 Локальная концентрация (интенсивность излучения 1) углерода и меди 
за свободной поверхности излома в вакууме 1 * 10' 9 при нагреве 25-600°С (Sims- 
стектрометрия)

Марка стали

Изменение интен
сивности излучения 
элементов (Ieoo/bs)

С Си
Сталь 20 44 3
14Х2ГМР 2 1 1 1

14ГНМДАФБРТ 8 17
Полученные результаты имеют принципиальное значение, так как не только по

зволяют объяснить ряд известных особенностей начального периода деформирования и 
разрушения стали, но и определить научно обоснованные пути устранения внутренних 
очагов неравнопрочности материала и деталей. Прежде всего обращает на себя внима
ние весьма заметный синхронный рост числа дислокаций у границ зерен отожженной 
стали при одновременном увеличении в стали примесной меди (до 0,5%) и делегирова
нии стали никелем (до 3%). Увеличение количества зернограничных дислокаций (ЗГД) 
в материале после указанной термообработки при одновременном возникновении ау
стенита в виде локальных объемов, распологающихся у границы, может служить пер
вым прямым подтверждением возникновения ЗГД как следствия сопряжения решеток а 
и у-железа, имеющих различающиеся собственные параметры. Тем самым выдвинутые 
и изложенные в работе [4] предположения о решающей роли структурной неоднород
ности границ на зарождение в стали дислокаций и макролокализованной пластической 
деформации нашли свое подтверждение. Небезинтересно также отметить, что очаги 
аустенита (а значит и ЗГД) возникают на стыке трех зерен, что может послужить объ
яснением возникновения очагов микротрещин в стыке и последующего макроразруше
ния трех зерен. Таким образом, исследования и полученные результаты свидетельст
вуют, что в ряде случаев представляется возможным достаточно точно смоделировать 
условия возникновения дислокаций и типовые механизмы разрушения материалов де
талей при внешней нагрузке. Это открывает новые возможности в рациональном соз
дании конструкционных сталей и формировании новых технических идеалогий и тех
нологий повышения надежности и долговечности деталей на различных стадиях их из
готовления. Изложенный подход частично уже использован при создании производства 
армированных листовых сталей, цементированных зубчатых колес с недеформируемой 
структурой. В указанных объектах положительный эффект достигается равномерным 
распределением примесной меди в стали на стадиях ее кристаллизации [1]. Представ-
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ляется, что он может быть весьма полезен при создании крупных азотируемых зубча
тых колес и при получении ответственных отливок для литосварных циклически на
гружаемых систем машин большой единичной мощности.

Литература. 1. Моисеенко В.И., Мариев П.Л. Основы структурной равнопрочно- 
сти стали и элементов крупногабаритных деталей машин. Минск, 1999, 199 с. 2. Любо- 
виц Г. Разрушение, т.1, М.: Мир, 1973, С. 7-14. 3. R.Gordon. Mechanical properties of Iron 
Meteorites and the Structure of their Parent planets. Journal of Geophysical Research. Vol. 
76, №8 , march 10, 1971, p. 439-447. 4. Моисеенко В.И., Мариев П.Л. и др. О локализа
ции пластической деформации в сталях // ДАН БССР, 1989, №7, С.625-627. 5. Касаткин 
Б.С. Структура и микромеханизм Хрупкого разрушения стали. Киев: Техника, 1964, 
265 с.
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ТРЕХМЕРНОЕ КОМПЬЮТЕРНОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ НАПРЯЖЕНИЙ
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Развитие компьютерных технологий открывает новые возможности в управле
нии процессами термической обработки деталей. Структурные и фазовые превращения 
материала вместе со сложной пространственной конфигурацией детали под воздейст
вием температуры являются причиной неоднородного распределения свойств в сечении 
детали (структура, твердость), что приводит к снижению ее надежности и долговечно
сти, а часто и к браку.

В Белорусской государственной политехнической академии разрабатывается 
первый белорусский пакет (компьютерная система «ПроТерм») по моделированию раз
нообразных процессов нагрева и охлаждения деталей из материалов, используемых в 
промышленности. Моделирование термической обработки детали позволяет просле
дить динамику изменения температуры, фазовых превращений, напряжений и дефор
маций в любой момент времени в любом сечении детали в процессе её нагрева и охла
ждения в закалочной среде. В основе пакета - математическое ядро, построенное на 
уравнении теплопроводности, уравнении равновесия, уравнениях связи деформаций и 
напряжений, клеточно-автоматных правилах и других уравнениях, используемых в 
теории температурных напряжений [1 , 2 , 3].

Работу с пакетом предполагается проводить в несколько этапов:
1. Построение графического (трехмерного) изображения детали, которая подверга

ется термической обработке.
2. Импортирование электронной копии детали формата .stl в систему «ПроТерм».
3. Разбиение детали и печной среды, в которой она находится, на элементы. Мето

ды пакета позволяют учесть конфигурацию и пространственное расположение 
нагревателей печи через соответствующее графическое изображение.

4. Задание материалов детали, (сталь, ...), закалочных сред (масло...), материалы 
нагревателей, а также их теплофизических свойств (теплопроводность, теплоем
кость, плотность).

5. Задание начальных и граничных условий нагрева (охлаждения) детали и сред.
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6. Моделирование (расчет) во всех плоскостях детали и  ее объеме тюлей: напряже
ний (cTj, ст̂ ,, а); деформаций (е„, е„ , вя, 6 j т^у, т и » Т д , хта, Хщ)?
температур; структуры (аустенит, перлит, мартенсит...).

7. Анализ термонапряженного, структурного состояния детали в любой простран
ственной точке на основе критических напряжений и деформаций. Определение 
напряженного состояния (растягивающие деформации, сжимающие деформа
ции) детали на основе оригинальной методики и выработке рекомендаций по 
оптимизации режимов термообработки с целью получения однородного распре^ 
деления структуры, свойств и минимальных напряжений при снижении энергот
затрат.

На рис.1, 2 представлены иллюстративные материалы, полученные при модели
ровании напряжений характеристик термонапряженного состояния детали «пуансон», 
изготавливаемой на АО «Атлант». Результаты моделирования показали широкие воз
можности предлагаемой методики для расчета термонапряжений в протяженных про-

Рис. 1. Интерфейс системы "ПроТерм" с визуализацией результатов.

Рис.2. Внешний вид детали "пуансон" (а), изготовленной из стали 12ХНЗ А, и поле по
верхностных напряжений детали (б), возникающих в результате охлаждения с 

■температуры 820°С? масле (Т=50°С) через т=120с (напряжения выше критиче
ских окрашены в черный цвет).
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Разработка пакета «ПроТерм» может открыть новые возможности для проектиро
вания деталей сложной конфигурации, подвергающихся тепловым нагрузкам, что по
зволит уменьшить время проектирования прессформ и оптимизировать режимы терми
ческой обработки.

Литература. 1. Чичко А.Н., Соболев В.Ф., Яцкевич Ю.В. Компьютерная система 
«ПроТерм»: применение для управления процессом термической обработки дета- 
лей//ТЭО. -2002. -№1.-С.22-23 2.Чичко А.Н., Дроздов Е.А. Компьютерное моделирова
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Как показали проведенные в ИНДМАШ НАН Беларуси исследования покрытия 
на основе оксидокерамики обладают высокой твердостью и износостойкостью. Как 
правило, их применение в деталях машин и механизмов позволяет на 50-70% облегчить 
конструкцию при значительном повышении работоспособности и надежности узлов 
трения, за счет высокой твердости покрытий, достигающей 22ГПа. При соответствую
щем поверхностном модифицировании их использование позволяет работать в услови
ях сухого и граничного трения. При этом, вследствие высокой твердости, попадание 
абразива между контактирующими поверхностями не вызывает интенсивного изнаши
вания и потери работоспособности узла. Вместе с тем, оксидокерамика - хрупкий 
фрикционный материал [1]. Поэтому для его применения, как правило, необходимы 
специальные технические решения [2]. Для их реализации в ИНДМАШ НАН Беларуси 
был проведен комплекс работ по созданию, исследованию и апробированию на прак
тике технологий формирования многослойных композиционных металлокерамических 
систем типа «сплав алюминия -  оксидокерамика -  карбид хрома».

Целью исследований было создание покрытий для деталей, работающих в усло
виях многоциклового нагружения на изгиб, рабочие поверхности которых взаимодей
ствуют с ответными поверхностями в условиях трения скольжения, например, зубча
тых передачах.

Для формирования оксидокерамических покрытий методом анодно-катодной 
микродуговой обработки использовалось специально разработанное ИНДМАШ НАН 
Беларуси оборудование терристорного типа, позволяющее управлять режимами обра
ботки в широком диапазоне регулирования токов, напряжений и амплитудно- 
частотных параметров микродуговой обработки. Микродуговое оксидирование осуще
ствлялось при напряжении 420-450В, плотности тока 25-50 А/дм2 в модифицированном 
электролите, основными компонентами которого являлись растворенные в дистиллиро
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ванной воде жидкое стекло Na2 SiC>3 с модулем 3-3,4, плотностью 1,4-1,5 г/см3 (ГОСТ 
13078-81) -  4-6 г/л и гидрооксид калия КОН марки “ч” (ГОСТ 9285-78) - 3 г/л.

Осаждение парообразного карбида хрома на поверхность окидокерамики 
осуществлялось совместно со специалистами Института радиационных физико
химических проблем НАН Беларуси. Режимы процесса были подобраны таким обра
зом, чтобы его реализация обеспечила проникновение паров карбида хрома в трещины 
и поры поверхностного слоя оксидокерамики, обеспечивая высокую прочность сцеп
ления слоев и прочностные свойства покрытия в целом. Твердость покрытия из пиро
литического хрома на оксидокерамической подложке составляла 10-16ГПа.

Слой пиролитического карбида хрома толщиной до 10-12 мкм формировался в 
вакуумной камере пиролизом хроморганической жидкости “Бархос” при давлении па
ров в камере 7-9 Па. В процессе его осаждения температура подложки поддерживалась 
на уровне 420-430°С. Перед формированием покрытия на оксидокерамике ее поверх
ность предварительно обрабатывалась.

Структура оксидокерамической поверхности после ее формирования и с осаж
денным слоем карбида хрома показана на рис. 1 .

По результатам предварительно проведенных исследований было установлено, 
что в деталях приводов зацеплением целесообразны толщины слоев из карбида хрома
8-15 мкм при толщине подложки из металлокерамики 120-180 мкм. Как показал анализ 
их результатов, чрезмерная толщина покрытия из карбида хрома на слое оксидокера
мики ведет к росту внутренних напряжений, приводящих к отслаиванию слоя карбида 
хрома и разрушению оксидокерамической подложки. Кроме того, это приводит к обра
зованию внутренних дефектов при многоцикловом нагружении с созданием значитель
ных изгибных напряжений.

Поверхностный слой Наружный слой карбида хрома,
сформированный с заполнением 

поверхностных пор и трещин

Рис.1

Изучение микроструктуры сформированных многослойных покрытий показало, 
что они имеют неоднородное по глубине строение и состав. В покрытии достаточно 
четко выделяется зона перехода от сплава алюминия основы до слоя оксидокерамики, 
наиболее твердый компактный слой оксидокерамики и ее более мягкий и рыхлый по
верхностный слой. В композите виден переходной, «армированный» карбидом хрома 
слой, создающий, как показали результаты проведенных исследований, значительные 
остаточные сжимающие напряжения. Область оксидокерамики с наивысшей твердо
стью 14... 16 ГПа, косвенно свидетельствует о наличии в ней твердофазных растворов
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компонентов алюминиевого сплава с окислами a  -AI2O3 и у- AI2O3 . Поверхностный 
слой оксидокерамики имел твердость 10,5-12 ГПа.

Исследования триботехнических и прочностных характеристик образцов с мно
гослойными покрытиями проводились на стандартизованном оборудовании с исполь
зованием соответствующих методик.

Материал, из которого было изготовлено контртело, в общих случаях был сталь 
45 твердостью 45...50 HRC. Его шероховатость составляла R* = 0,63....0,32.

Испытания проводились при комнатной температуре. Определение моментов 
(коэффициентов трения) при разных нагрузках проводилось методом ступенчатых на
гружений (через 50 Н).

Износ образцов определялся методом искусственных баз, для чего перед испы
таниями на покрытие наносили отпечатки алмазной пирамидой (на твердомере Виккер
са) и измеряли диаметр отпечатков до и после испытаний.

На первом этапе триботехнических испытаний оценивалась износостойкость ок
сидированных напыленных покрытий в условиях сухого трения скольжения при нор
мально приложенной нагрузке на образцы величиной в 10 Н и скорости скольжения 
0 ,2 м/с.

Результаты проведенных исследований1 приведены в таблице 1.

Табл.1
Состав поверхностного слоя Режим трения

сухое граничное со смазкой смазка+УДА
Коэффициенты трения

Оксидокерамика 0,5-1,4 0 ,2 -0 ,4 0,08-0,16 0,008-0,01
Оксидокерамика + карбид хрома 0,3-0, 8 0,15-0,3 0,05-0,12 0,004-0,008
Оксидокерамика + смазка с УДА 0 , 1 -0 , 2 0,05-0,1 0,008-0,01 0,002-0,006
Оксидокерамика+дисульфид молибдена 0,05-0,08 0,05-0,1 0,008-0,01 0,003-0,008

Их анализ показывает, управление триботехническими свойствами сопряжений 
с многослойными композиционными покрытиями в основном достигается путем изме
нения характера взаимодействия трущихся поверхностей (обеспечения режимов сухо
го, граничного или жидкостного трения скольжения), а также реализации достаточно 
известного в настоящее время подхода - применения смазочных материалов со специ
альными антифрикционными присадками.

Исследования прочностных характеристик показали следующее.
Наличие оксидокерамики с трещинами и порами на поверхностном слое обусло

вило снижение долговечности образцов при многоцикловом изгибном нагружении с 
созданием растягивающих напряжений в 1,4-1,8 раза по сравнению с долговечностью 
аналогичных образцов из материала основы без покрытий, испытуемых в идентичных 
условиях нагружения.

Относительно тонкий поверхностный слой пиролитического карбида хрома не
значительно повышает прочность композиционной системы при воздействии статиче
ской локализованной нагрузки. Однако, благодаря создаваемым им внутренним сжи
мающим остаточным напряжениям существенного улучшаются прочностные характе
ристики при циклическом нагружении с созданием симметричных растягивающе-сжи- 
мающих напряжений. Долговечность образцов с многослойными покрытиями «сплав

1 В таблице приведены обобщенные результаты независимых исследований, проведенных в 
ИНДМАШ НАН Беларуси авторами статьи, а также к.ф-м.н Комаровой В.И., к.ф-м.н. Кукареко 
В.А., к.т.н. Жорником В.И., к.т.н. Леванцевичем М.А., инженерами Комаровым А.И., Калинов
ским Д.А., Кирейцевым М. В., Максимченко Н.Н. и др.
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алюминия -  оксидокерамика -  карбид хрома» в 1,7-3 раза превышала долговечность 2,3 
имели аналогичных образцов из материала основы, выполненных без покрытий.

В целом проведенные в ИНДМАШ НАН Беларуси исследования в области соз
дания и использования многослойных композиционных покрытий на основе металло
керамических систем на деталях, работающих в условиях многоциклового нагружения 
с созданием растягивающе-сжимающих изгибных напряжений и интенсивного изнаши
вания, показали перспективность использования разработанных подходов для значи
тельного повышения ресурса их работоспособности и улучшения служебных характе
ристик узлов и изделий в целом.

Литература. 1. Мардосевич Е.И. Создание и использование металлокерамиче
ских покрытий на деталях приводов зацеплением.// Теоретические и технологические 
основы упрочнения и восстановления изделий машиностроения: Сб. науч. трудов. / Под 
ред. С.А. Асталчика, П.А. Витязя. -  Мн.: Технопринт, ПГУ, 2001. -  736с. 2. Басинюк 
В.Л., Белоцерковский М.А., Г.В.Макаревич. Новые композиционные материалы и по
крытия для трущихся сопряжений вибромашин.//Периодический сборник научных тру
дов «Обработка дисперсных материалов и сред. Теория, исследования, материалы, обо
рудование». Выпуск №10.- Одесса: НПО «ВОТУМ», 2000.- с.43-46.
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Введение
Для снижения материалоемкости, веса конструкций и уменьшения шума при ра

боте исполнительных механизмов в промышленности широко используют полимерные 
материалы, обладающие малой удельной массой и высокой способностью гасить виб- 
роакустические колебания [1,2]. Однако, низкие механические свойства не позволяют 
их широко применять при изготовлении опор скольжения и виброизолирующих эле
ментов. Очевидно, что наиболее эффективным путем повышения механических 
свойств поверхности любого материала является формирование на ней покрытий с тре
буемым уровнем служебных характеристик.

Среди методов нанесения защитных покрытий в последнее время широкое рас
пространение получили газотермические [1]. Их основные достоинства: нанесения раз
личных материалов (полимеров, металлов, сплавов, керамики) и их сочетаний на по
верхности различной формы и размеров, а также получение покрытий с заданными 
функциональными эксплутационными характеристиками.

Состояние вопроса
В настоящее время параллельно с технологией нанесения покрытий развивается 

технология создания композиционных материалов, формируемых из дисперсных поли
меров [2]. В частности, ряд процессов получения слоистых композиций, например, ме
таллополимерных систем, основывается на технических приемах, используемых в тех
нологии покрытий. Наиболее экономичным и эффективным путем решения проблем,
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связанных с необходимостью повышения механических свойств полимеров, является 
использование технологии газопламенного напыления (ГПН). Оборудование для ГПН 
универсально, имеет малый вес и габариты, может эксплуатироваться в нестационар
ных условиях.

Следует отметить, что формирование композиционных покрытий газотермиче
ским напылением металлических частиц на полимерные подложки является относи
тельно новым и недостаточно исследованным процессом. Изучение теплофизики ГПН 
металлов на полимерные подложки при создании комбинированных металлополимер
ных систем ранее не проводилось и представляет собой задачу, без решения которой 
невозможна разработка технологического процесса.

Постановка задачи
Целью исследований явилась разработка технологических р е к о м е н д а ц и й  по соз

данию металлополимерных комбинированных систем газопламенным напылением. Для 
её достижения необходимо было решить следующие задачи:

1) Провести теоретическую оценку процесса накопления тепла при контакте рас
плавленных частиц легкоплавких металлов с полимерными подложками;

2) Исследовать влияние технологических факторов и разработать рекомендации 
по ГПН металлов на полимерные подложки.

Теоретическое обоснование
Известно, что в формировании газотермических покрытий тепловые явления иг

рают ведущую роль, а эксплутационные параметры создаваемых композиций опреде
ляются теплофизическими процессами, сопровождающими взаимодействие компонен
тов. В данном случае основное внимание уделяли теплонагруженности полимерной 
подложки, поскольку специфика изучаемого процесса (локализованность температур
ной зоны, небольшие размеры частиц расплава и толщина покрытия, высокие скорости 
изменения температуры, возможность термодеструкции легкоплавкой подложки и т.д.) 
существенно затрудняет получение необходимой информации на основе проведения 
только натурных опытов.

Процесс взаимодействия расплавленной частицы с подложкой можно представить 
в виде кратковременного воздействия точечного теплового источника с плоскостью. 
Одним из методов решения подобных линейных задач теплопроводности является ме
тод источников (метод функций Грина), широко используемый в теории сварочных 
процессов при расчёте распространения тепла при нагреве. Однако метод функций 
Грина до настоящего времени не применялся при решении задач о контактной темпера
туре в процессе напыления покрытий.

Допустим, что теплопроводящее тело (полимерная подложка) находится при по
стоянной температуре То, которую можно принять за нулевую. В начальный момент 
времени в элементарный объём тела вносится определённое количество тепла Q (рас
плавленная частица), которое повышает температуру элементарного объёма над посто
янной температурой тела. В момент контакта расплавленной частицы с подложкой 
происходит нагрев и расплавление последней. Затем расплавленная частица перемеща
ется вглубь на некоторое расстояние L. Следовательно, полимерный слой должен 
иметь определённую допустимую толщину [5] > L. Необходимая глубина полимерного 
слоя, на которую распространяется тепловой поток от капли, определится следующим 
образом [3]:

5 > (5J= N ,j a t  • 1п[К^—̂ -Цс.Т + А..)] ’ ^
\  бср

где б - необходимая толщина слоя, м; N - коэффициент, равный 4,2^-4,5; t - время, 
прошедшее с момента контакта капли с температурой Т распыленного металла с поли
мерным слоем до распространения теплоты вглубь него, с; R - радиус капли распылен-
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acre металла, м; рь Ci, - удельная масса (кг/м ), удельная теплоемкость (Дж/кг-град) 
ж сдельная теплота плавления (Дж/кг) металла соответственно; а, с, р -  температуро
проводность (м2/с), удельная теплоемкость (Дж/кг-град) и удельная масса (кг/м3 * * *) поли
мерного слоя соответственно; К -  коэффициент, равный 1,15-Ю11 (м3-град)'1.

Разработка технологических рекомендаций
Цель технологического процесса ГПН -  создание на поверхности детали слоя с 

заданными параметрами и свойствами, необходимыми для длительной и надёжной ра
боты изделия при определённых условиях его эксплуатации. Как уже было отмечено, 
зри ГПН металлов на полимерные подложки следует учитывать ряд технологических 
особенностей, связанных со спецификой данного процесса.

1) Экспериментальные исследования свидетельствуют о том, что повышенная 
температура плавления напыляемого металла (Тм) и пониженная температура плавле
ния легкоплавкой подложки (Тп) ограничивают применение материалов для создания 
комбинированных металлополимерных (рис.1, а). Из графика, представленного на рис.
1. а видно, что при напылении металлических частиц на полимерную подложку должно 
соблюдаться следующее условие:

Т„/Т„ < 23 ; (2)
2) Температура напыляемой поверхности -  основной параметр, определяющим 

свойства покрытия. Так как возникает опасность перегрева и деструкции полимерной 
подложки, то при напылении металлов на легкоплавкую основу необходимо использо
вать принудительное периодическое охлаждение покрытия. На рис. 1, б представлена 
последовательность напыления, заключающаяся в периодическом принудительном ох
лаждении полимерной подложки (ТПОдл)-

а б

-2

Рис.1. Эффективная температурная область (а) и последовательность напыления (б)

3) Основными технологическими параметрами, позволяющими управлять свойст
вами газопламенных покрытий, являются режимы напыления. Известно, что расход
распыляющего воздуха (G, м3/мин) влияет на фракционный состав напыляемых частиц,
а значит в соответствии с (1) и на толщину подложки (рис.2).
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Рис.2. Зависимость толщины полимерной подложки от 
расхода воздуха, распыляющего алюминиевую проволоку

Результаты экспериментов и обсуждение
Используя полученные результаты, разработана технология формирования ме

таллокерамических покрытий на поверхностях деталей из термопластичных полиме
ров [3], в основу которой положены процессы газопламенного напыления легкоплавких 
металлов и последующей микроплазменной обработки. На основе предложенной тех
нологии в Институте надежности машин НАН Беларуси созданы опоры скольжения и 
виброизолирующие элементы с повышенными эксплутационными характеристиками 
[4,5,6].

В указанных технических решениях комбинированная металлополимерная ком
позиция содержит последовательно расположенные слои: стальную основу, слой тер
мопластичного полимера, слой легкоплавкого металла и слой оксидокерамики. Толщи
ны слоев определяются из эмпирически полученных зависимостей, учитывающих осо
бенности теплофизических, технологических и химических параметров слоев и техно
логий их формирования.

В результате комплекса экспериментальных испытаний и теоретических исследо
ваний установлено следующее:

1) Вибрации опор скольжения и виброизолирующих элементов снижены на 4-6 дБ 
в диапазоне частот 500-6000 Гц. При этом детали устойчивы к воздействию касатель
ных напряжений, приводящих к сдвигу.

2) Толщина полимерного слоя зависит от технологических режимов нанесения 
последующего металлического слоя. Чем больше размер частиц напыляемого металла и 
их температура, тем большую толщину должен иметь полимерный слой, чтобы не раз
рушиться от теплового воздействия частиц, падающих на его поверхность.

3) Для формирования слоев выбран метод газопламенного напыления, поскольку 
именно этим способом с наибольшей эффективностью на поверхностях различных 
конфигураций можно формировать покрытия из легкоплавких металлов толщиной от 
двух десятков микрон до нескольких миллиметров, не перегревая при этом материал 
подложки и повторяя ее профиль. Нанесение слоя металла с помощью газопламенного 
напыления при заданных соотношениях толщин слоев не разрушает слой полимера, по
скольку полимер не нагревается выше 1,5ТПЛ. При этом формируется композиция с 
высокой прочностью сцепления между слоями.

4) Жесткость полимерного и металлического слоев достаточна для упругопла
стической деформации без разрушения поверхностного оксидокерамического слоя при 
нормальном, по отношению к наружной поверхности, локализованном нагружении.

5) Исследования прочности на сдвиг в окружном направлении и виброизолирую
щих свойств показали высокие надежность, износостойкость и виброизолирующие 
свойства, в комплексе превышающие свойства известных аналогов.
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Выводы
Проведён теоретический анализ и выполнены экспериментальные исследования, 

w  основе которых разработаны технологические рекомендации по созданию опор 
аииъжения и виброизолирующих элементов на основе комбинированных металлополи- 
перных систем с повышенными эксплутационными характеристикам.
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ИССЛЕДОВАНИЕ ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ АСПЕКТОВ ПОЛУЧЕНИЯ 
ИСХОДНОГО ЭЛЕКТРОДНОГО МАТЕРИАЛА 

ДЛЯ ЭЛЕКТРОЭРОЗИОННОЙ ОБРАБОТКИ ТИТАНОВЫХ СПЛАВОВ

Федеральное государственное унитарное предприятие «Комсомольское-на-Амуре 
авиационное производственное объединение им. Ю.А. Гагарина» 

г. Комсомольск-на-Амуре, Россия

Процесс получения большого количества однотипных сквозных отверстий в лис
товых деталях электроэрозионным способом (электроэрозионное перфорирование) ши
роко распространен в различных отраслях машиностроения при производстве решеток, 
сит, фильтров и т.д. [1]. Как правило, обработка этих деталей ведется сборными много
элементными электродами, каждый отдельный элемент которых в сечении повторяет 
профиль обрабатываемого отверстия с корректировкой размеров на величину рабочего 
бокового зазора и бокового износа. В зависимости от требований предъявляемых к 
геометрии отверстий и перемычек между ними, а также материала обрабатываемой де
тали, выбирается и материал электрода -  инструмента (ЭИ).

При изготовлении панели защитного устройства (ПЗУ), применяемого в конст
рукции современных летательных аппаратов, для получения большого количества 
квадратных отверстий размером 2,5x2,5 мм и перемычкой между соседними 0,55 мм 
использован метод электроэрозионного перфорирования (ЭЭП) [2]. Деталь -  сварная 
конструкция из продольных и поперечных ребер. Материал -  титановый сплав ВТ20; 
толщина перфорируемого листа 1,8 мм. Ось отверстий наклонена к плоскости панели 
на угол 60°. Рабочий ЭИ представляет собой сборную конструкцию, состоящую из 28
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пластин, в каждой из которых выполнено по 24 зуба, представляющих собой элемен
тарный электрод квадратного сечения размером 2,21x2,21 мм и с пазом между сосед
ними 0,81 мм. Материал электродных пластин -  медь -  выбран по рекомендациям [1,
3]. В связи с высокой стоимостью меди существенная часть себестоимости электродов 
относится на исходный материал, в структуре цены которого способ его получения иг
рает большую роль. Целью данной работы является определение степени влияния спо
соба получения меди на технико-экономические показатели процесса ЭЭП при обра
ботке ПЗУ.

Для исследования выбраны российский материал Ml с процентным содержанием 
меди 99,95 % и его аналог производства Китая марки Т2 (содержание Си=99,99 %). Ма
териал Т2 получен плавкой и, соответственно, менее дорогой. Материал Ml получен в 
результате электролиза путем катодного осаждения. Макроструктура меди марки Т2 и 
Ml показана на рис. 1.

1* 12 х 200 ( и т - ё й ) з  - *гаа

Материал Т2 Материал Ml
Рис. 1

Для проведения сравнительных испытаний изготовлены комплекты электродных 
пластин по следующим технологиям. Материал M l:

- вырубка прямоугольных заготовок из листа 2,5 мм;
- чеканка до размера 2,25 мм ;
- шлифование в размер 2,21 м;
- вырубка посадочных отверстий и зубьев рабочего профиля.

Материал Т2:
- ковка литой заготовки в кубик со стороной 150 мм;
- разрезание на пластины толщиной 2,21 мм на проволочном электро-
эрозионном станке;
- вырезание по программе посадочных отверстий и рабочего профиля
на проволочном станке.

В дальнейшем, пластины из каждого материала собирались в специальные кассе
ты по 28 штук. Таким образом, сборный ЭИ имеет 672 элементарных электрода. Срав
нительные испытания двух электродных материалов проводили в производственных 
условиях на станках мод. 4Е723 с генераторами ШГИ 80x2 -  200М2 с использованием 
рабочей жидкости РЖ-3.

Из проведенных раннее исследований с использованием медных ЭИ [4] известно, 
что процесс перфорации ПЗУ имеет три стадии: врезание электрода, съём основного 
объёма металла, стадия калибровки полученного отверстия. Каждой стадии соответст
вует свой режим работы генератора, основной энергетической характеристикой кото
рого является средняя величина амплитуды тока рабочего импульса /раб. Для ЭИ из Ml 
эта величина составляет на режиме врезания 10-12А; на маршевом режиме 18-20А; на
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режиме калибровки 8-10А. Процесс характеризуется хорошей устойчивостью и ста
бильностью, особенно на маршевом режиме, когда происходит основной съем металла 
с детали. Отсутствуют случаи "прижогов" с разрушением элементарных электродов. 
Износ по торцу составляет не более 5 -  7%, по боковым граням - 2-3 %, что позволяет 
многократно использовать ЭИ без снижения точности получаемых на решетке разме
ров.

Попытка на аналогичных режимах выполнить ЭЭП электродом из Т2 привела к 
следующему результату, на стадии врезания на торцовой поверхности у 90 % элемен
тарных электродов произошло образование лунок диаметром от 0,5 до 1,5 мм и глуби
ной 0,3-1,0 мм за счет выплавления электродного материала (ток 10-12 А), на марше
вом режиме (ток 18-20 А) произошло электроэрозионное разрушение нескольких эле
ментарных электродов по всей площади ЭИ (см. рис. 2). Очевидной причиной этому 
послужил явно завышенный для данного материала уровень токовой нагрузки. Сниже
ние величины рабочего тока до 8-10А на первой стадии и до 14-16 А на второй позво
лили выполнить операцию ЭП в полном объеме и получить необходимую геометрию 
решетки. Однако, эффект лункообразования на рабочих торцах существенно не изме
нился, что внесло большую степень риска в плане дальнейшего использования ЭИ. Что 
и подтвердили последующие контрольные прошивки, в результате которых, за счет 
дальнейшего развития лунок, стали происходить фрагментарно и групповые (по 2-3- 
зуба) разрушения ЭИ.

Единичный рабо
чий импульс оставляет 
на месте канала разряда 
на электродах, в зависи
мости от прилагаемой 
удельной мощности, 
лунку диаметром от 
0,001 до 0,1 мм за счет 
термического разру- 

Рис. 2. шения.
Причем значительная доля тепловой энергии рассеивается в тело детали и ЭИ, а 

также уносится рабочей жидкостью. Однако, при параллельном расположении детали и 
электрода возникают условия для возникновения "гнездового разряда", когда на огра
ниченном пространстве один за другим проходят десятки рабочих импульсов тока 
привнося каждый свою составляющую в общий тепловой поток, выделяющийся ло
кально. В изготовленных ЭИ каждый элементарный электрод имеет плоский торец в 
рабочей части, который в процессе обработки образует с заготовкой плоскопараллель
ной зазор величиной 0,02-0,03 мм. В случае возникновения "гнездового разряда" тепло 
с краев еще отводится за счет омывающей с боковой рабочей жидкости, а в центре теп
ловой поток локализуется и, достигнув определенной плотности, образует лунку в тор
це элементарного электрода с последующим ее развитием до разрушения. Появление 
следов разрушения на боковых стенках зубцов связано, на наш взгляд, с повышенной 
концентрацией силовых линий тока на острых кромках по периметру торца и соответ
ствующей тепловой перегрузкой в направлении распространения силовых линий.

Таким образом, исходя из наших представлений можно сделать вывод, что для 
устранения причин возникновения дефектов электроэрозионного разрушения термиче
ского характера на электродах из материала Т2 необходимо обеспечить дополнительно 
отвод тепла за счет обеспечения равномерного потока рабочей жидкости в торцовой 
части электродов в начальной стадии процесса обработки и исключить наличие острых 
кромок по периметру каждого зубца. Конструктивно эта задача была решена путем
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скругления радиусом 0,5 мм кромок торцовой части каждого элементарного электрода 
по периметру. Последующие прошивки показали эффективность этого приема и в ка
кой-то мере подтвердили правильность наших рассуждений.

Процесс ЭЭП, выполняемый электродами с измененной рабочей частью из мате
риала Т2, получился в достаточной мере устойчивым и стабильным. Образование лунок 
происходит в среднем не более чем на 1-2 % элементарных электродах и заканчивается 
на своей начальной стадии, когда на скругленном торце проявляется, лишь слабый след. 
Следы разрушения на боковых кромках отсутствуют. Отмечен стабилизирующий эф
фект на стадии врезания электрода за счет более плавного нарастания площади обра
ботки в процессе внедрения ЭИ в тело детали, а также за счет отсутствия заусенцев на 
обратной стороне панели при выходе скругленного электрода из детали в начале про
цесса калибровки.

Сравнивая поведение двух электродных материалов в процессе ЭЭП можно сде
лать вывод, что электроэрозионная стойкость медного сплава Т2 ниже чем Ml, что 
проявляется не только в снижении электрических параметров процесса обработки, но и 
в необходимости принятия дополнительных мер при проектировании и изготовлении 
ЭИ. Исходя из того, что технология получения электродных пластин не может оказы
вать существенное влияние на физико-химические характеристики материала, можно 
констатировать, что проявляющиеся различия обусловлены различным способом полу
чения исходных заготовок, а именно, микроструктурой получаемых сплавов.

Для того, чтобы количественно сравнить поведение двух материалов в процессе 
ЭЭП провели несколько серий экспериментов по определению их стойкости. Одинако
вые на высоте электроды из Ml и Т2 вырабатывали до условного полного износа по
следовательно прошивая образцы.

Сравнение технико-экономических показателей самого процесса перфорирова
ния определяли при изготовлении боевых деталей по наиболее объективному показате
лю -  времени обработки t.

В таблице представлены данные хронометража времени прошивки двумя ЭИ по 
одноконтурной схеме на глубину 6 мм (с учетом калибровки отверстий), полученные 
как среднеарифметическое из пяти параллельных наблюдений для обоих исследуемых 
материалов, из которой видно, что электроды из Ml имеют почти в два раза больший 
ресурс, чем из Т2, за счет меньшего износа.

Таблица

Марка
меди

Г дубина обработки, мм
0,6 1,0 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0

Время обработки, мин
Ml 12 25 65 110 120 127 135
Т2 8 23 77 170 196 205 218

Анализ кривых на рис. 3 показывает схожесть процесса обработки на первой 
стадии (до 1 мм) и третьей (калибровка после 2,5 мм) и очевидной затянутости во вре
мени на маршевом режиме при работе электродов из Т2. Это объясняется значитель
ным различием в величине токовой нагрузки, которую способен выдержать на данной 
операции каждый из исследуемых материалов. Преимущество Ml по этому параметру 
составляет 62 %.
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Э. И. Старовойтов, А. В. Яровая

СВОБОДНЫЕ КОЛЕБАНИЯ ФИЗИЧЕСКИ 
НЕЛИНЕЙНЫХ НЕОДНОРОДНЫХ ТЕЛ

Белорусский государственный университет транспорта 
Гомель, Беларусь

Рассмотрим процесс одномерного циклического деформирования слоистой иде
альной упругопластической среды, при котором деформация к-го слоя представима в 
виде:

ek = Д. cos со/. (1)
На рисунке приведена диаграмма Прандтля для циклического деформировании. 

В угловых точках, обозначенных римскими цифрами, деформации и время их достиже
ния будут следующими:

I. sk =  Ак,  co/j =  0 ;

II. ек =Ak - o k/Gk ,

<Jk
IV I---------------------- у-------- Г

(ot2 =  arccos(l - а | c,/AkGk); 
III. ek =  -A k ,  a>t3 =  n ;

-A  / /  / ! 0,1 e k  < b
i j  / 0  J  Л ‘

VI. ek = - A k + a k/Gk ,
\ /  / /  ^  

/  \ (
Ш II

Рисунок
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© ? 4 = п + arccos(l -  стк /  AkGk). (2)

Здесь и в дальнейшем для удобства номер слоя к будем писать везде без скобок 
и в модуле сдвига -  вверху.

При переходе от одной точки к другой напряжения меняются следующим образом:
I -  >П. ? ,<?<?2, a k = a k -2 G k(Ak - s k),
стк = 2GkAk cos©? -  2GkAk + ;

II-  >III. ? 2 < ? < ?3 , a k = -<7k;

III-  >IV. ?3<?<?4, ok =2GkAkcos(£>t+ 2GkAk - a k\
IV - » I. ?4 <?<?1? стк =ст£; (3)
где значения моментов времени ?i,..., / 4  определяются из (2 ).

Разумеется, напряжение не будет гармонической функцией времени, но, по
скольку процесс установившийся, его период будет такой же, как и у деформаций (1). В 
соответствии с соотношениями (3) напряжение будет кусочно-гладкой функцией, кото
рую можно разложить в ряд Фурье. Основное допущение данного раздела состоит в 
том, что в разложении будем удерживать только первую гармонику:

a k (0 = 2Gj[Ak cos©? -  2G\Ak sin©?, (4)
где

GRk =- ©
2 я/ш

f<Tk(?)cos©?d?, Gjk = ---- —— fak (?)sin©?af?.
J 2Akn J

2n/<n

2A]C7i 0 0
Подставив сюда выражения для напряжений (3), получим:

G£ =
Gk, А к<

Gk агсса

2Gk ’

/ 1

\  GkAk
1- ak ^

GkA,■k J
J . a?smarccos 1-------
\  GkAk

k > 

/

ct;

G,k =

Ak > ,
2 Gk

О, Лк<- ak
2Gk 

2ak (cr k¥ A k> CTk
(4)

l7iAk nA$Gk ’ 2Gk
Рассмотрим случай линейно вязкоупругого материала. При деформировании по за

кону ( 1 ) для напряжений получаем:

стк = 2GkAk 

(
= 2Gk А

coscat- J/?k(?-x)coscoxrfx
—СО

00
cos cof- |i?k(x)cosco(?-T)c?x

Отсюда

где
c k (?) = 2G%0Ak cos©? -  2Gf0Ak sin©?,

f  00
GRq = Gk(l -  Rk) = Gk 1- Ji?k(x)cos©t(/T

/  со
GJq = Gk(l -  Rk) = Gk 1- Ji?k(x)sin(ox(?x

(5)

V 0
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i?ck, Rk -  косинус- и синус-Фурье образы ядра релаксации Rk(t) .
Если идеально упругопластический материал обладает реономными свойствами, 

описываемыми соотношениями линейной вязкоупругости, то результирующие выра
жения для напряжений получим наложением формул (4) -  (5):

где
а к (/) = 2 G£aAk coscot -  2GfaAk sin cot,

Gk =

Gk( l - ^ k), A k<

G k f
arccos 1- O:

2Gk
к A

GkA
<Ут ^

'ckA
стк )smarcco$ 1----- — - 7tft.k

Gk A )

(6)

Ak >

G kA k, A k <

2Gk ’ 
ak .

2 Gk

—  - - M L  + Gk̂ k, A k> —  
TiA nAk2G k 2  G k

Следует отметить, что в соотношениях (6) составляющие модуля сдвига G ^ , G,k за
висят от частоты установившихся колебаний со, которая входит в выражения для 
Фурье-образов Rk, Rk ядра релаксации.

При обобщении процесса одномерного деформирования на трехмерный случай, 
предполагается, что компоненты девиатора деформаций в к-оы слое изменяются по за
кону:

э |(х ,t) = e\{x)em\  х = {х,,х2,х 3}. (7)

В силу нелинейности физических уравнений состояния для рассматриваемого вязко
упругопластического материала, напряжения не будут изменяться в соответствии с де
формациями (7). Раскладывая их в ряд Фурье и удерживая только первый член (моно- 
гармоническое приближение), получим следующие амплитудные соотношения:

<ук = К квк, s \ = 2 G ke\,  (8)

где Gk = G&b + iGkm -  амплитудно-зависимый комплексный модуль сдвига материала 
к-го слоя, со -  действительная частота, <7k,0 k, s,k, е\ -  постоянные во времени ком
плексные амплитуды.

В дальнейшем предполагаем, что соотношения (8) справедливы и в случае, если 
комплексные амплитуды суть медленно меняющиеся функции времени. В частности, 
если © представляет собой комплексную частоту.

Перемещения в трехслойном элементе конструкций при свободных колебаниях 
принимаются в виде:

и\ (х, t) = A Uk (х, А)е'(а »+еАш)' + е2... (9)

Здесь А -  произвольная комплексная амплитуда; ©о -  собственная частота упругой 
оболочки; Асо(АА) -  искомая комплексная добавка частоты колебаний; Uk-  собствен
ная форма колебаний; е -  малый параметр.

Движение (9) должно удовлетворять с невязкой порядка е2 принципу возможных пе
ремещений (в амплитудах, суммирование по повторяющимся индексам г,у):

Kk0kS0k +2GkekSek)dVk -  j p k SukdVk- s  J
k=i l vk vk d t  vk

а также нулевым граничным условиям в перемещениях.

2 A G ke kS e kd V k + s 2. . . \  =  0 , (10)
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Решение ищем в виде разложения в ряд по малому параметру:

t/jk (х, А) = и Г  (х) + ги ^ \х , А)+ е2...
Для нулевого приближения из (10) получаем

J(A Tke kf‘» 5 e k +  2 G ke k(0)5 e * )rfK k +cog [ =  0 ,
к=1 [  Vk Vk j

J p 4 k(V ° V F k =1. (11)
vk

Уравнение (И ) совпадает с задачей о собственных колебаниях упругого слои
стого тела, в которой wk(0) -  ортонормированная собственная функция.

Для первого приближения следует уравнение

] М -  f(^ kek(,)50k + 2Gkek(!)5ek)JFk + 0)2 JpkMk(1)8wk̂ k  -
k=l [  Vk vk

-  2 |A G ko k(0)5 e kJ F k +  2Ao> j p kMk(0)S M ,W k U  0, G k =  G k +  A G k . (12)
Vk vk J

Уравнения (12) имеет решение при выполнении необходимого условия

-  X  J & G 'eW >ef>drk +Дсо =  0 .  ( 1 3 )
к=1 Vk

Здесь AG« = AG£(AkAk, efe*), поэтому соотношение (13) дает в явном виде зависи
мость приращения частоты Доо от амплитуды колебаний АкАк.

УДК 531.3:519.95:513.88
Г.С. Полетаев, Л.И. Солдатов

О ЗАДАЧАХ МЕХАНИКИ И УРАВНЕНИЯХ С НЕИЗВЕСТНОЙ 
ТРЕУГОЛЬНОЙ МАТРИЦЕЙ И ПРОЕКТОРАМИ

Одесская государственная академия холода 
Одесса, Украина

1. Общие положения
1.1. Изучение однотипных задач для совокупностей одинаковых по геометриче

скому и физическому описанию тел (иначе “пакетов” тел) [1, 2] может приводить к 
матричным уравнениям вида:

АХ = В, (1)
где А , В предварительно найденные, а X  -  неизвестная матрицы. Часто, в задачах механики 
и всюду ниже, рассматриваемые матрицы принадлежат кольцу Rnxn, п>  2, п <= N квадрат
ных вещественных числовых матриц. Рассмотрим, например, пакет из п е N балок, одинако
вых с геометрической и физической стороны. Пусть на каждой из балок пакета выделено по 
п е N точек, совпадающих, соответственно, при мысленном наложении балок. Предположим 
следующее: если обобщённая матрица влияния А каждой балки есть матрица влияния “сил на 
прогибы”, то матрица сил А , моделирующая нагрузку из параллельных сил, приложенных в
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указанных точках “пакета”, и матрица В коллинеарных силам прогибов в этих точках связа
ны уравнением (1). Задачу отыскания из (1) совокупности величин, моделируемых матрицей 
В , по известным величинам, моделируемым матрицами А, X ,  условимся называть прямой, 
а другие задачи -  обратными. При существовании соответствующих обратных матриц реше
ние таких задач с матричной моделью (1) -  очевидно. До определённого уровня, ситуация в 
задачах,где А , X , В матрицы-функции,аналогична.

1.2. Введём некоторые из используемых ниже обозначений и обратимся к задачам. Че-
рез р +, (р~  ) обозначим проекторы: Rmn —» Rnxn, ставящие в соответствие каждой матри

це А  € Rnxn нижнюю (верхнюю) треугольную матрицу А + , ( А ~ ) ,  получающуюся из А 
заменой всех её элементов, распложенных выше (ниже) главной диагонали нулями, соответст- 
венно. Проекторы р  , р  -коммутирующие: р  р  = р  р  [4]. Определим ещё проек

торы: р °  : = р +р ~ ( = р ~ р +); р т: = р * - р °  и подмножества: R+Xn := р * (Rmn) ,

v-^яхл ) + • Р + ("̂ ЛХЯ) ’ ^пхп • Р  (-̂ ЛХИ) П̂ХП ^  П̂ХП • -Ясно, ЧТО Rfjxn образуют
все верхние / нижние треугольные, a R^xn -  диагональные матрицы из Rnxn [1-4].

2. Задачи с неизвестными, моделируемыми треугольными матрицами
2.1. Такие задачи сложнее [1 -  3]. Ситуации в них аналогичны следующим, возникаю

щим при рассмотрении задач для совокупностей одинаковых балок, рам, ферм. Пусть для “па
кета” тел (объектов) отыскивается часть величин, моделируемых матрицей X  в (1). Осталь
ные элементы X , обобщённая матрица влияния А  и часть элементов, моделируемых матри
цей В , определены заранее. Тогда возникают задачи, отличающиеся от моделируемых (1). 
Аналогично при отыскании части А  или факторизованной формы А , в соответствующих 
условиях. Матричные уравнения -  модели таких задач могут содержать “частично известные 
или неизвестные” матрицы. Преобразованиями с проекторами или иными, в ряде ситуаций, 
они могут приводиться к важному случаю, когда неизвестные -  треугольные матрицы. На
пример, когда неизвестна лить нижняя треугольная часть Х + матрицы X , а известна матри
ца А и часть В+ матрицы В, являющаяся также нижней треугольной. Некоторые такие зада
чи механики с треугольной неизвестной матрицей, поставленных для “пакета” “и ”, 
п > 2, п G N  одинаковых с геометрической и физической стороны тел, с выделенными на 
каждом системами по “и ” точек и обладающих совпадающими обобщенными матрицами 
влияния, приводят, в частности, к матричным уравнениям [1 -  3] вида:

[АХ+]+ = В +, (2) АХ+ =В++В_, (3)

[Г~А]~=С ' , (4) Y~ А = С~ +С+, (5)

[А(Х+ +Х_)]+ = В +, (6) А(Х+ +Х_)  = В+ +В_, (7)
им эквивалентным и другим. Уравнения (2) -  
ний типа следующих:

(7) являются частными случаями, уравне-

M , ( x t + x ± m 2 ] t  = b i > (8) А1( Х Т + Х ±)А2 = в + + в ± . (9)
Знаки + (-), у матриц и их произведений сверху (снизу), указывают на применение соответст
вующих проекторов р +, ( р~ ) ,  р +, (р~)  или на принадлежность соответствующему под
множеству Rnxn ■ В зависимости от постановки задачи, часть матриц в (1) -  (9) считаются из

вестными, а часть неизвестными. Ниже полагаем, что неизвестны матрицы -  X , X * , Y , 
В+, С+ е Rnxn, п>  2, а остальные -  наперед определены и известны. Отметим, что анало

гиями (2), (3), рассматриваемые как уравнения с неизвестными Х +, В_, связаны с инте-
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гральными уравнениями типа Винера-Хопфа: ® , и известной
x ( t )  -  j k ( t  -  s ) x ( s ) d s  = b ( t ) ,  0 < / < oo

О

задачей Римана-Гильберта-Привалова теории аналитических функций [5]. Причина в общно
сти, обнаруживаемой с точки зрения основ теории колец и функционального анализа [6,7].

2.2. Пусть теперь известна обобщенная матрица влияния А  балок “пакета” и “часть
В + е  R*xr} матрицы В  ”, моделирующей прогибы в указанных выше п х п  точках. Тогда
задача отыскания нагрузки из параллельных сил, приложенных в этих п х п  точках “пакета”, 
коллинеарных прогибам и моделируемых нижней треугольной неизвестной матрицей
Х + е  R„xn, а также неизвестной части прогибов в этих точках, моделируемых верхней тре
угольной с нулями на главной диагонали матрицей В_ , приводит к матричной модели, вклю
чающей матричное уравнение (3). Оно является частным случаем уравнения (7), соответст
вующим Х _  =  ( 0 ) , где через (0) обозначена нулевая матрица из R nxn. Уравнение (7), в

свою очередь, -  частный случай (9). Применением проектора р +, уравнение (3) сводится к (2) 

с неизвестной нижней треугольной матрицей Х + е  R„xn. Уравнение (2) является моделью 

задачи отыскания только матрицы Х + е R^xn, моделирующей силы, в предыдущей задаче. 

Если найти Х + е  R„xn, то В_ для (3) найдется из формулы:

В _ = А Х + - В +. (10)
Если при тех же условиях нагрузка в п х п  точках “пакета” моделируется матрицей 
X  — Х + + X _, где Х_  G ( R nxn )_ -  известная верхняя треугольная матрица с нулями на 
главной диагонали, то отыскание X , в существенном, сводится к нахождению неизвестной 
нижней треугольной матрицы Х + £ R„xn из матричного уравнения (6). Матрица 
Х _  е  (R nxn )_ моделирует, при этом, заданную часть нагрузки. Уравнение (6) является ча
стным случаем (8). Задача отыскания неизвестной части нагрузки и прогибов при заданной 
матрице влияния А и матриц X _ е  (R nxn )_ , В + е  R„xn, моделирующих, соответственно,

известную часть нагрузки и прогибов при этом сводится к нахождению матриц X  + е  R„xn, 
В_  е  (R nxn )_ из матричного уравнения (7). Уравнение (7), получается из (9), -  при Ах — А,

А2 = Е , Е -  единичная матрица из Rnxn, -  и выборе нижних индексов +, -. Аналогичная 
ситуация в задачах определения активных сил по соответствующим реакциям “пакета” балок, 
рам и подобных. Ограничимся далее, преимущественно, задачами, приводящими к (2), (6).

3. Матричные представления решений уравнений (2), (6)
3.1. Пусть в рассматриваемой задаче получено матричное уравнение (2) или (6) относи

тельно моделирующей совокупность неизвестных величин матрицы X + е  Rnxn > и — 2, 

n e N . При существовании решения X  € R nxn уравнения (2) или (6) с заданными -  мат

ричным коэффициентом А е  R nx„ и правой частью В + е  R„xn, -  матрица Х + удовлетво
ряет также уравнению (3) или (7), соответственно, с В_  е  ( R nxn )_:

В_ : = [ А Х + ]_, [В_ : = [ А ( Х + + Х _ ) ] _ ] . (П )
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Обратно, если некоторые матрицы Х + € Я+пжп, В_ е  (R nxn )_ удовлетворяют (3) или (7), то,

применяя проектор р + к (3), (7) убедимся, что Х + удовлетворяет уравнению (2) или (6), со
ответственно. Следовательно, изучая разрешимость уравнений (2), (3), (6), (7) в соответст
вующих подкольцах матриц, достаточно ограничиться уравнением (6), из которого (2) получа
ется при Х _  — (0). Можно показать, что, не уменьшая общности, достаточно ограничиться

(2) с неизвестной Х + е  R„xn .

3.2. Важную роль при построении формул для матриц Х + , Y ~ , В+, С + -  состав
ляющих решений матричных уравнений (2) -  (9) и, в частности, (2), (6) играют правильные 
факторизации обратных для матриц-коэффициентов: , А~1 -  т.е. их разложения на
обратимые в соответствующих подкольцах треугольные и диагональные множители [4,6,7].
Эти факторизации будем нормировать условием: на диагонали матриц R +,Т ~  расположены 
только числа “1”.

Пусть А G R nxn, п >  2, n e N  и \ А \ * 0 .  Тогда и главный минор порядка п матри

цы А ~1, совпадающий с её определителем, необходимо, отличен от нуля. Если, кроме того,
все остальные последовательные главные миноры матрицы А ~1 отличны от нуля, то согласно 
теореме о разложении матрицы на треугольные множители ([8], С.50; теорема 2 при г  — п )  
имеется нормированная правильная левая факторизация [4,6,7,10] :

A - l = R +S 0T ~ ,  (12)

где R + е  R„xn -  нижняя треугольная матрица с единицами на главной диагонали;

S °  G R®xn -  диагональная, а Г "  е  R„xn ~ верхняя треугольная матрица с единицами на

главной диагонали; причём R + , S ° ,Т~  -  обратимы в своих подкольцах R^xn~ , соответст
венно. Для фактических разложений можно использовать соответствующие результаты [8], С. 
50 -  52, пакеты компьютерного математического обеспечения типа MathCad, MathLab и др. 
Используя терминологию из [1, 6,7,10] и известные положения ([8], С. 27; [9], С. 137 -  141;
[4], Р. 276 -  278), можно утверждать, что R nxn, п > 2, п €  N  является кольцом с фактори-

зационной парой (ФП) (R„xn,R~xn). Эта ФП порождается проекторами р +, р ~, введенны
ми выше. Поэтому результаты [6] применимы. В силу (12), из теоремы 10 ([6], С. 17,18) при 
R  = R nxn, х + = Х + , Ь+ — ( В + — А Х _ ) + заключаем, что справедлива следующая

Теорема. Пусть А е  R nx„ , п >  2, п  е  N  неособенная матрица и все последователь

ные главные миноры её обратной А ' 1 € R nxn отличны от нуля, а матрица Х _  е  (R nxn)_ 

задана произвольно. Тогда при любой правой части В + е  R^xn матричное уравнение (6) 

имеет одно и только одно решение Х + е  R nxn ■ Его можно определить по формуле:

Х + = R +S ° [ T ~ B + - S ° ' R + ' X _ ] + , 

где S ° ' : =  (iS0 ) - 1 , R + ':= (i?+) -1 -  обратные матрицы.

(13)
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Отметим, что вместо теоремы 10 [6] можно использовать теорему 1 [10], С. 193 при 
R  = R nxn, а 1 =  А ,  а 2 = Е  ( Е  -  единичная матрица R nxn), х + = Х +, 

Ь+ =  ( В + - А Х + ) + .
Следствие. Пусть условия теоремы выполнены. Тогда при любой правой части 

В + е R^xn матричное уравнение (2) имеет одно и только одно решение Х + е  R„xn. Его 
можно определить по формуле:

Х + = R +S ° [ T ~ B +] + (14)
Укажем, что следствие вытекает также из теоремы 1 [10], С. 193.

3.3. Объединяя рассмотренное приходим к следующему выводу. При условиях теоремы 
всякая задача (например, задача механики, поставленная для “пакетов” балок, рам, ферм) с не
известной, моделируемой как Х + € R „ xn , п > 2, п € N , разрешимая или неразрешимая

лишь одновременно с матричным уравнением (6) относительно Х + , -  известной обобщённой 
матрицей влияния А е  R nxn и любыми наперёд заданными величинами, моделируемыми

матрицами Х _ Е  (R nxn)_ ,  В + е. R„xn в (6) имеет одно и только одно решение

Х + € R^xn • Его можно найти по формуле (13). Формула (13) позволяет единообразно стро

ить решения задач, моделируемые матрицами Х + е  R„xn при любых величинах, модели

руемых правой частью (6) В + Е R„Xn >если разложение (13) выполнено.
3.4. Укажем в заключение на одно из приложений изложенного. Рассмотрим “пакет” из 

трёх плоских статически неопределимых рам, основные системы которых совпадают. Степе
ни статической неопределимости рам равны 3,2,1, соответственно. На каждую раму действу
ет плоская произвольная, в общем случае отличная от других, система сил. Предполагаем жё
сткости при изгибе ригелей и стоек рам известными.

а) Ь) с) d)

3EI v 3EI

: I s
W НН(N ЩСЛ

/77V  
Рис. 1

/7717

w
W(N

Требуется матричным методом, одновременно, определить значения всех реакций, воз
ни
кающих в “липших” связях, при действии на “пакет” заданных нагрузок (Рис. 1) и соответст
вующие перемещения.

Опираясь на метод сил, решение задачи можно свести к решению матричного уравнения
(3), где А -  матрица податливости основной системы (Рис. 1, d); В + -  нижняя треугольная мат
рица, элементами которой являются перемещения точек , т2 основной системы по направле
нию связей, накладываемых на рамы “пакета” в этих точках, от поочерёдного действия на неё за
данных нагрузок; В_ -  верхняя треугольная матрица, элементами которой являются оставшиеся

неизвестными перемещения точек , т 2 в статически неопределимых рамах (Рис. 1, в, с); X
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-  нижняя треугольная матрица, искомые элементы которой являются величинами реакций “лиш
них” связей рам “пакета”, при действии соответствующих нагрузок (Рис. 1):

1

1̂2 *.з' д 12 0

1
О

"о А’п д,1з ’ 4 - *п 0 0
А:= з 21 S22 2̂3 » В + := - Д21 д 22 0 ,В := - 0 0 Д23 , Х + := *21 *22 0

/31 3̂2 s 3}_ _А31 Д32 дзз_ 0 0 0 _*31 *32 *33 _
При выполнении условий теоремы, искомое решение единственно и получа

ется по формулам (14), (11), (12), (16), где положено: Х _  := (0 ) ;  S°  := (S)0) -1,

R + := (/?i+)_1, T ; A = T{~SiR\ ; -  T f  - верхняя треугольная, ^j0-

диагональная, - нижняя треугольная матрицы из R^X3- Причём на главных 

диагоналях T f , R f  расположены только единицы.
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РАСЧЕТ ВИБРОАКТИВНОСТИ КОНСТРУКЦИЙ ЗДАНИЙ В ЗОНЕ 
ВОЗДЕЙСТВИЯ ВИБРО АКТИВНЫХ МАШИН

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Современные промышленные предприятия имеют разнообразное механическое 
оборудование, создающее при работе повышенные уровни вибраций и шума, передаю
щиеся как на соседние здания и сооружения, так и наработающих там людей. Повы
шенные вибрации зданий и сооружений могут привести к снижению прочности и поте
ре устойчивости их конструктивных элементов и даже, в некоторых случаях к авариям 
и разрушениям, а также к нарушению технических характеристик соседнего оборудо
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вания (прецизионной аппаратуры, ЭВМ и др.). Воздействие же повышенных вибраций 
и шума на человека вредно как с точки зрения снижения производительности труда и 
качества выполнения технологических операций, так с точки зрения ухудшения здоро
вья человека.

Очень важно определить возможные вибрации зданий или сооружений на ста
дии проектирования, чтобы в создаваемую конструкцию заложить такие конструктив
ные элементы или параметры конструкций, минимизирующие вибрации до допустимо
го уровня. Методика расчета виброактивности показана на примере запроектированно
го административно-бытового здания (АБК) на стройплощадке солеобогатительной 
фабрики 2-го рудоуправления “Беларуськалий”.

Предварительно необходимо определить величины и спектральную характери
стику действующих вибраций в точках фундамента запроектированного объекта. С 
этой целью нужно провести экспериментальные измерения на соответствующей аппа
ратуре. В данном случае результаты измерений на площадке запланированного АБК 
показали, что действующие вибрации являются полигармоническими со случайными 
выбросами, обусловленными работой шаровых мельниц солеобогатительной фабрики. 
Преобладающими являются вибрации в диапазоне низких частот от 2 Гц до 63 Гц. По 
результатам измерений определены максимальные амплитуды виброперемешений в 
октавных полосах частот 2, 4, 8, 16, 31 и 63, 125 Гц в точках крепления колонн сборно
каркасного здания АБК.

Для прогнозирования вибраций сборного железобетонного каркаса здания АБК 
была выбрана динамическая модель здания имеющая 140 узлов, 112 из которых под
вижны и имеющие 336 степеней свободы, т.е. принята шарнирно-стержневая система, 
геометрическая неизменяемость которой обеспечена плоскими формами с крестовой 
решеткой. Распределенные массы колон, ригелей, плит перекрытия, диафрагм жестко
сти и полезной (временной) нагрузки приведены к сосредоточенным узлам, обладаю-

Динамические воздействия представлены в виде полигармонических вертикаль
ных перемещений основания под фундамент, которые определены экспериментально.

Для определения уровней вибраций узлов каркаса применен метод разложения 
внешних воздействий и искомых перемещений по собственным формам свободных ко
лебаний с учетом частотно-независимого упруго-вязкого сопротивления при коэффи
циенте потерь для железобетонных конструкций у=0,05. Жесткостные параметры эле
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ментов каркаса вычислены для сплошного бетонного сечения без учета арматуры. Ди
намический модуль упругости бетона принят равным нормативному значению Ео 
= 2.05* 107 КН/ м2. Узловые приведенные массы, вычислялись без учета и с учетом по
лезной нагрузки. В результате решения первой задачи динамики вычислены собствен
ные частоты и собственные формы свободных колебания каркаса. Парциальные часто
ты собственных колебаний балок и плит перекрытия вычислялись как для шарнирно 
открытых однопролетных балок с равномерно распределенной массой. Было установ
лено, что упругое опирание имеет и балок на элементы каркаса ведет к снижению соб
ственных частот колебаний. Однако уровни вибраций не снижаются, т.к. наблюдается 
резонанс по всем собственным формам в частотном диапазоне до 80 Гц. Спектр собст
венных частот каркаса имеет сгущенный характер, что связано с горизантально- 
крутильными формами колебаний. В первом приближении можно сказать, что все час
тоты возмущения можно считать резонансными. Каркас АБК исследовался на вибраци
онное кинематическое возмущение. При этом суммарное перемещение масс сооруже
ния состоит из переносного и относительного движений, дифференциальное уравнение 
которого в матричной форме

м  •4П^(о+.ко]+Ф(о+:ко]+л(о = 0,
a t

где R(t) - матрица реакций от смещений опор,
w(t) - матрица переносной составляющей перемещения, 
y(t) - матрица относительной составляющей перемещения,
М - матрица масс.

В результате решения дифференциального уравнения для каждой гармоники воз
буждения получены значения амплитуд относительных и суммарных узловых переме
щений каркаса АБК. Получены собственные частоты и амплитудные значения переме
щений плит перекрытия, анализ которых показал, что уровень виброперемещений па
нелей перекрытий остается высоким из-за наличия резонансных колебаний.

Литература. 1. Динамический расчет зданий и сооружений. Справочник проек
тировщика./ Под ред. Б.Г. Коренева, И.М. Рабиновича. - М.: Сторйиздат, 1984. - 303 с.2.
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ИССЛЕДОВАНИЕ РАСПРЕДЕЛЕНИЯ ТЕМПЕРАТУРЫ 
ПО ГЛУБИНЕ ЭЛЕМЕНТОВ ПАРЫ ТРЕНИЯ СТЕКЛО -  ТИТАН

Институт механики металлополимерных систем им. В. А. Белого 
НАН Беларуси, Гомель, Беларусь

Введение. Для правильного понимания природы изнашивания тел при высоко
скоростном трении необходимы сведения о температурных полях, развивающихся в 
тонких поверхностных слоях контактирующих материалов. В частности, важно выяс
нить, где находится источник теплоты трения -  на математической границе раздела тел 
или под этой границей, в материале одного из них. В теоретических исследованиях
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представлены как первая [1-3], так и вторая точки зрения [4-6]. Очевидно, что результат 
расчета существенно зависит от расположения теплового источника. Следовательно, 
основанием для выбора какого-либо из указанных подходов могут служить только ре
зультаты эксперимента. Известные экспериментальные данные содержат информацию 
о распределении температуры в достаточно толстых слоях материала [7] (термовизион- 
ные исследования торцевого контакта труб) либо об объемной температуре в различ
ных точках под поверхностью трения [8] (использование системы термопар). Таким 
образом, вопрос об экспериментальной оценке температурных полей в тонких термо
напряженных поверхностных слоях трущихся тел остается открытым, а его решение 
требует применения регистрирующей аппаратуры с высоким разрешением по линей
ным размерам.

Целью данного исследования является получение и анализ экспериментальных 
данных о распределении температуры по глубине сопряженных тел, влиянии режимов 
нагружения, механических и теплофизических свойств материалов пары трения на 
температурное поле, развивающееся в поверхностных слоях толщиной порядка десят
ков микрометров.

2. Объекты и методы экспериментальных исследований. В качестве 
объектов исследования выбраны сапфир и кварцевое стекло. Выбор этих материалов 
обусловлен, в первую очередь, их прозрачностью в видимом и ближнем ИК диапазонах 
спектра, что является необходимым условием для регистрации излучения зоны контак
та методом оптико-электроного сканирования. Сопрягаемое с пластинкой из стекла или 
сапфира контртело выполнено в виде диска из титана.

В работе использовался исследовательский комплекс, созданный на базе высоко
скоростной машины трения, позволяющей проводить фрикционные испытания при 
скоростях скольжения до 100 м/с. Фрикционное нагружение контакта осуществлялось 
по схеме торцевого трения -  неподвижный образец (пластинка из сапфира или стекла) 
прижимался своим краем к плоской поверхности вращающегося металлического диска. 
Скорость скольжения изменялась в диапазоне 0-50 м/с, номинальное давление на кон
такте достигало 0,3 МПа. Коэффициент трения измерялся тензометрическим способом. 
Для измерения температуры применялся метод оптико-электронного сканирования [9].

3 .  Температурное поле в поверхностном слое неподвижного об
разца. Распределение температуры по глубине неподвижного стеклянного образца 
при трении его по диску из титана представлено на рис. 1. Зависимости температуры от 
глубины под поверхностью трения отображаются монотонно убывающими кривыми. 
Ряд исследователей указывают на возможность существования подповерхностных ис
точников теплоты, объясняя это обстоятельство локализацией максимально напряжен

ной точки на некоторой глубине от по
верхности трения [6,10]. Отсутствие 
максимумов на полученных зависимо
стях Т(Ь) свидетельствует о том, что в 
исследованном диапазоне нагрузочно
скоростных параметров большая часть 
теплоты трения выделяется на пло
щадках фактического контакта, а ин
тенсивность подповерхностных источ
ников сравнительно невелика, либо 
они отсутствуют.

Важной особенностью регистри
руемого температурного поля является 
его неоднородность в направлении

Рис. 1. Распределение температуры по 
глубине неподвижного образца (контакт 

стекло -  титан; V -  18 м/с; 1 -р  = 0,1 МПа; 
2 -р  = 0,2 МПа; 3 - р  = 0,3 МПа).
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нормали к поверхности трения. Градиент температуры в этом направлении, в слое тол
щиной порядка нескольких десятков микрометров, очень велик. Его значения достига
ют 5-103 с/мм. Увеличение нагрузки на контакт вызывает рост температуры в точках 
поверхностного слоя за счет возрастания интенсивности тепловыделения в зоне кон
такта. Графически это отображается смещением кривой T(h) в более высокотемпера
турную область. При этом наблюдается незначительное увеличение температурного 
градиента, что является следствием указанного повышения температуры и инерцион
ности процессов теплопроводности от поверхности контакта вглубь сопряженных тел.

Представляет интерес анализ установленной немонотонной зависимости темпера
туры, измеренной на заданной глубине от поверхности трения, от скорости скольже
ния. Для пары трения стекло -  титан она представлена на рис. 2. Поведение начальных 
участков кривых (до V~°20 м/с) не требует особого объяснения -  температура растет

вследствие увеличения интенсивности 
тепловыделения с ростом скорости 
скольжения. Монотонный подъем тем
пературы сменяется небольшим ее 
спадом в довольно широком интервале 
скоростей (от 20 до 30 м/с). Отметим, 
что при схеме торцевого трения с ма
лым коэффициентом взаимного пере
крытия важную роль в охлаждении 
контакта играет теплоотвод с поверх
ности вращающегося диска, осуществ
ляющийся за счет конвекции. Очевид
но, что коэффициент теплоотдачи при 
этом не постоянен, а зависит от скоро
сти вращения диска -  с ее увеличением 
коэффициент теплоотдачи возрастает. 
Следовательно, возрастает теплоотвод 
с поверхности, а участки поверхности 

диска, прошедшие зону фрикционного 
нагрева, возвращаются в нее охлажден
ными до более низкой температуры, 
чем в случае меньшей скорости. Это 
приводит к перераспределению тепло
вых потоков в зоне контакта в пользу 
диска, а значит, к уменьшению темпе
ратуры в поверхностном слое непод
вижного образца. Подтверждением это
го предположения могут служить пред
ставленные на рис. 3 данные, из кото
рых следует, что эффект снижения тем
пературы, связанный с конвективным 
охлаждением поверхности контртела,

40 V, м/с
Рис. 2. Зависимость температуры в 

материале неподвижного образца на глубине 
10 мкм под поверхностью трения от скорости 

скольжения (контакт стекло -  титан;
1 - р -  0,1 МПа; 2 - р -  0,2 МПа;

3 - р  = 0,3 МПа).

К,м/с
Рис. 3. Зависимость T(V) на различной 

глубине под поверхностью трения (контакт 
стекло -  титан; р  = 0,1 МПа; 1 -  h = 20 мкм; 

2 - h  = 10 мкм).

ослабевает с удалением от поверхности вглубь материала.
В области скоростей больше 30 м/с температура снова растет, но не так быстро, 

как на начальном участке зависимости. Установлено, что для пары трения стекло -  ти
тан коэффициент трения почти постоянен в интервале скоростей 10-30 м/с, а при более 
высокой скорости он начинает возрастать. Фрикционный нагрев стекла приводит к 
протеканию на пятнах фактического контакта двух процессов: с одной стороны, снижа
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ется сопротивление фрикционной связи срезу, с другой стороны, размягчение стекла в 
локальных микрообъемах, прилегающих к вершинам контактирующих неровностей, 
влечет за собой рост фактической площади контакта. Так как сопротивление срезу 
уменьшается незначительно, в результате совместного действия этих процессов адгези
онная составляющая коэффициента трения возрастает. Кроме того, с размягчением ма
териала увеличивается доля пластической деформации, что дает дополнительный вклад 
в теплообразование на контакте. Это обстоятельство вместе с ростом коэффициента 
трения, по нашему мнению, может объяснить указанное повышение температуры. Теп
лоотвод с поверхности контртела, увеличивающийся с ростом скорости скольжения, 
частично компенсирует действие указанных факторов, в результате чего температура 
возрастает медленнее, чем на начальном участке зависимости.

Увеличение номинального давления вызывает смещение графика в область более 
высоких температур вследствие возрастания тепловыделения. При этом минимум зави
симости T(V) незначительно смещается в область более низких скоростей. Это может 
быть вызвано более быстрым ростом площади фактического контакта, а следовательно, 
возрастанием коэффициента трения при меньшей скорости, чем в случае малых кон
тактных давлений (рис. 2, кривая 1).

4. В ы воды :
1. при высокоскоростном трении тонкие (толщиной порядка десятков микро

метров) поверхностные слои материала неподвижного образца испытывают интенсив
ное тепловое воздействие;

2. температурное поле в поверхностном слое материала является сильно нерав
номерным -  наблюдается очень большой (до 104°С/мм) градиент температуры в на
правлении нормали к поверхности трения;

3. с удалением от поверхности трения вглубь материала температура монотонно 
убывает, что свидетельствует о слабом влиянии подповерхностных источников тепла 
на температурное поле;

4. немонотонная зависимость температуры под поверхностью контакта от ско
рости скольжения объясняется интенсивным конвективным теплоотводом с поверхно
сти вращающегося контртела и поведением коэффициентов трения фрикционных пар в 
зависимости от скорости и температуры.
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Рассмотрим случай радиального 
прессования трубы на жесткую оправку 
(рис. 1). Предполагается, что продольная 
деформация ограничена жесткими стен
ками, вдоль которых отсутствует внеш
нее трение. Указанная схема использует
ся при радиальном прессовании при уп
лотнении порошков на матрицу либо оп
равку и соответствует плоской осесим
метричной деформации.

Компоненты тензора напряжений 
a r,at и a z удовлетворяют следующим

уравнениям:
условия пластичности [1]

/  \ 2

¥
уравнению равновесия

-<Т,)2 +(*г -<г,У +(°~> -O'Л21_ ,. 
з 92

dar { аг -<т, 0

( 1 )

(2)
dr г

Ввиду отсутствия внешнего трения и ограничения продольной деформации
т„ = О)

=0- (4)
Условие (4) выразим через компоненты через компоненты тензора напряжений на 

основе ассоциированного закона течения

de = M eF< - W ’° . K  0. (5)
да,

Из уравнений (1) и (5) получим
crz = a ( a r +iт,),

2 2 
V ~<Р

(6)

где а =  Г г (7)
2 у/ + (р

Уравнения (1), (2) и (6) позволяют определить зависимости компонент тензора 
напряжений от радиуса г  при определенном граничном условии. Условие жесткости 
оправки позволяет считать, что

ds, = 0. (8)

Решим систему уравнений (1), (2) и (6) при граничном условии (8). Подставим
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значение S2 из (6) в (1). Получим

[(<уг+в',Хв + Of (аг -< т,У  +\а<тг + ( а - 1>тJ 2 + [л<х, + (а -  1)<х, f
Зу/2 З ^ 2

Введем обозначения:
K  = crr - a t ; <7t =<7r - K ;  crr +  сг, = 2crr -  К .

С учетом (7) и(10) уравнение (9) примет вид:
К ‘ t 6(ar- K f  1

2 ( р г 2 ц / 2 +  2 ф г

(10)

(П )

(9)

Для радиальной схемы прессования (рис. 1) с большой степенью точности можно 
считать, что <7r = <т( [2]. При этом К = <7г — ст1 = 0 . Тогда уравнение (11) примет вид

где [2]

ц/2 + фг (12)

(13)

(14)

где сгГо - предел текучести частиц порошка; и0 и и - начальная и требуемая от
носительная плотности прессовок; m и / - показатели упрочнения при гидростатиче
ском и осевом прессовании, соответственно; <% - коэффициент бокового давления.

Условие равновесия (2) с учетом

<Jr = <Т( преобразуется в <̂<J'r = 0, т.е ра-
dr

диальные напряжения по радиусу прессовки 
не изменяются и поэтому плотность 
р пр — co n st . Экспериментальные исследо
вания распределения плотности по радиусу 
прессовки реальной толщины t < 6мм  по
казывают, что изменение плотности состав
ляет не более 1,5% в пределах точности экс
перимента [2].

С учетом (13) и (14) уравнение (12) 
примет вид

с. = Р„ = 2<т, •In 1-Ц,
1-0

1,5
V'V

1 +
(1-4У (15)

-0 + 2{f,

Осевое напряжение <7г определим из
уравнений (6) и (7) с учетом <тг = <7, :

<7 = 2 а ст„ 2 & 2~<Р2) 
2у/2 +(р2 г

(16)

диально-изостатического прессования 
ППМ на оправку:

1-поршень; 2-корпус; 3-оправка; 4-упор; 
5-оболочка; 6-прессовка.
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Уравнение (15) позволяет определить давление прессования при радиальном 
прессовании на оправку в зависимости от начальной и требуемой плотностей (l>0,L>), 
механических и структурных характеристик.

Осевое напряжение (Т2 необходимо знать для расчета на прочность деталей ос
настки и установки.

Уравнение (15) не учитывает силовые затраты на радиальную деформацию по
лиуретановых оболочек, т.к. их материал имеет иные реологические свойства. Для ра
диальных размеров оболочек 10-30 мм, изготовленных из полиуретана марки СКУ-7Л 
(G=10 МПа), силовые затраты составляют 2-4% от давления прессования. Компоненты 
тензора напряжений в промежуточных эластичных средах (коэффициент Пуассона 
V ~ 0,5) отличаются друг от друга на 2-4%, что позволяет считать <тй «  дг1 «  о\,, т.е. 
оболочка как жидкость равномерно передает давление [2]. Вместе с тем, изменение 
давлений на 2-4% приведет к изменению плотности до 0,3 -5- 0,5% , что гарантирует 
стабильность свойств прессовок.

Работа, затрачиваемая на прессование, определяется выражением (рис.2)

W = ]p (a )S d a , (17)

/ v 12
где р{сс) - давление прессования; Sn - площадь поршня, S = —- ;

4
СС - перемещение поршня; d n - диаметр поршня.
Воспользуемся известной зависимостью, связывающую давление и плотность [3]

Ре ~ Р,кр

и - и 0

т

Р * р

1---
-- 1

1__
_ э°1

1

U o - ^ o J
(18)

где m - параметр упрочнения.
Так как объем жидкости при перемещении порошка равен объему уплотнения 

прессовки, то
dice (19)

где / - длина прессовки.
Подставляя (19) в (18), получим

P j > m
Р' [4(1-о0)(в02-Д,2)/Г

Решая уравнение (17) с учетом (20) имеем: 

W  =
О ж/2(”'+,)а (и+1)

[4(1 -  о0)(е02 -  %)■/]"(m +1)

(20)

(21)

<*г/я, =рМт

Так как
а = 4 . г - < ) ' Г1_ ч Л , (22)

d ‘, I  о )
то работу прессования определяем из (21)

n {e l-R l)d  ( л v0 (23)
о J

Рис.З. Зависимость давления от плотно
сти при радиальном прессовании:
1 и 2-по уравнению (15); точки -  

экспериментальные данные.^  ^  (1 -  «0г  (^ V i)l1'
Уравнение (23) позволяет определить энер

гозатраты при радиальном ИП в зависимости от плотности, геометрии прессовки и 
свойств порошка.

На рис. 3 показана зависимость давления от относительной плотности при ради-
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альном прессовании. Результаты расчетов согласуются с экспериментальными данны
ми. Использование радиальной схемы прессования позволяет получать трубы с равно
мерным распределением плотности в широком диапазоне давлений.

Литература. 1. Штерн М.Б. Определяющие уравнения для уплотняемых пластич
ных пористых тел // Порошковая металлургия. -  1981. - №4. -  С.17-23. 2. Реут О.П., Бо- 
гинский Л.С., Петюшик Е.Е. Сухое изостатическое прессование уплотняемых материа
лов. -  Минск: «Дэбор», 1998, - 258 с. 3. Роман О.В. Теория и практика прессования по
рошков // Современные проблемы порошковой металлургии. -  Киев: Наукова думка, 
1970, - С.54-61.
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Особенности состояния экономики РБ требует ориентации промышленного про
изводства на выпуск конкурентоспособной продукции. На многих предприятиях имеет
ся широкий спектр печного оборудования, рассчитанного на использование нагрева
тельных элементов на основе сплавов Ni-Cr, SiC, MoSi2 и т.д. В настоящее время объе
мы производства их в РБ существенно уменьшилось из-за высокой себестоимости 
(стоимость сырья и неэффективность используемых технологий). Создание новых ма
териалов для нагревателей с относительно низкой стоимостью, широким диапазоном 
температур и надежностью является актуальной задачей.

Перспективным материалом изготовления электронагревателей является графит, 
обеспечивающий устойчивою работу в окислительной атмосфере до 400°С и 3000° С в 
защитной атмосфере.

Графитовые нагреватели в виде втулок, тиглей (графитовая печь - ГП) является
принадлежностью атомно
абсорбционной спектрофотометрии 
и представляет собой последнее 
достижение технологии для 
обеспечения анализов на уровне 
РРВ. В таких печах достигаются 
высокие скорости атомизации, 
высокая температура до 3000° С в 
нейтральной атмосфере.

На рис. 1 показана схема им
портной ГП. Исследования ее 
свойств показали, что при плотности 
рср=1,6 г/см3 основной объем изде

лия представляет собой пористый пирографит природного происхождения. Деталь по
лучали из заготовки обработкой резанием (обточка, сверление, нарезание канавок и фа

Рис.1. Схема нагревателя (графитовая печь)
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сок), что уменьшает коэффициент использования материала (0,2-ь0,3), создает экологи
ческую проблему загрязнения воздуха. После механической обработки с целью закры
тия поверхностной пористости из газовой среды наносился тонкий слой чистого пиро
графита (С=99%), что существенно уменьшает производительность и повышает стои
мость изделия.

Для изготовления графитовых нагревателей может быть использован доступный 
в РБ и относительно дешевый терморасширенный графит (ТРГ), который не испытыва
ет изменений во времени, не смачивается расплавленными металлами, обладает высо
кой формуемостью и сорбционной стойкостью к агрессивным жидкостям, в компакт
ном виде -  определенной эластичностью и упругостью, которые сохраняются до высо
ких температур, что обеспечивает широкий диапазон его применения (высокотемпера
турные сальниковые уплотнители, прокладки для фланцевых соединений, антифрикци
онные изделия, защитные оболочки, наполнители для отстойных фильтров и т.д.) [1 ].

Изделия из ТРГ получают в основном прессованием. Наиболее распространен
ным является метод осевого формования в пресс-форме, позволяющий получать изде

лия с отношением высоты к поперечному размеру — < 1. Как формовочный материал

ТРГ существенно отличается от порошков других материалов. Его частицы обладают 
сложной структурой, развитой поверхностью, специфической «червеобразной» фор
мой, большой склонностью к самоуплотнению [1 ].

Следует отметить, что ГП является длинномерным изделием i. > 4  и это сущест-
d

венно усложняет технологию прессования.
Разработка новых материалов и типов изделий на основе ТРГ неразрывно связа

на с изучением и совершенствованием процессов прессования. Отличительной особен
ностью ТРГ является его способность к уплотнению при относительно низких давлени
ях и сохранению формы без спекания. Вместе с тем, порошок ТРГ имеет малую насып
ную плотность, что для длинномерных изделий при их осевом прессовании требует ис
пользование крупногабаритной оснастки. Кроме того, наличие избыточного давления 
воздуха в порах при осевом прессовании приводит к образованию трещин.

Для получения ГП на основе ТРГ была разработана технология, включающая в 
себя следующие основные операции:

1. Осевое прессование ТРГ подвижной иглой до плотности р 0 = 0 ,3 -0 ,4 смъ.
Засыпка порошка ТРГ в пресс-форму. Осе
вое прессование заготовки /=30мм 
Д н = 21 мм, deH = 6 мм. Выпрессовка заго
товки из матрицы. Прессование заготовки 
до плотности р  = 0,35г/см3 не приводит к
ее растрескиванию, так как давление возду
ха в порах не вызывает разрушения образ
ца.

2. Радиальное сухое изостатическое 
прессование (СИП) на оправку шести заго
товок до плотности р г = 1 ,8 г/сл / 3 при дав
лении р  = 100М7а. При СИП по радиальной 
духа и уплотнение ТРГ осуществляется за счет уменьшения поперечного сечения прес
совки [2 ].

3. Осевое уплотнение (калибровка ГП, формирование фасок, поверхностное 
закрытие пор).

Рис. 2. Вид внешних поверхностей 
(поверхностное закрытие пор)

схеме создаются условия для выхода воз-
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При выпрессовке ГП на матрицы 
происходит поверхностное закрытие пор как 
по наружной поверхности и фаскам, так и по 
внутренней поверхности за счет внешнего 
трения детали о стенки матрицы (рис.2).

4. Сверление отверстия 0 2  (рис.1) 
осуществляется по кондукторной втулке. 
Очень важно, чтобы не было провала во 
внутреннюю поверхность, т.е. скорость свер
ления =15 но подача

На рис. 3 показана диаграмма уплот
нения порошка ТРГ и три стадии прессова
ния: осевое подвижной иглой, радиальное 
СИП и осевая калибровка.

При низкой плотности образцов 
(р < 0,4г / ), изготовленных осевым

прессованием наблюдается четкое расположение слоев частиц графита в направлении 
перпендикулярном приложению давления. Радиальное СИП изменяет ориентацию час
тиц ТРГ в основном по тангенциальному расположению и обеспечивает изотропность 
свойств материала и за счет схемы уплотнения с учетом особенностей СИП -  выход 
воздуха из пор, что обеспечивает отсутствие трещин. Калибровка осевая и выпрессовка 
позволяет формировать фаски (рис. 1 и 4) и заглаживать наружную и внутреннюю по
верхности (рис.2).

Таким образом, разработаны технология, оборудование и оснастка для изготов
ления графитовой печи (втулки) на основе ТРГ. Технология включает в себя осевое 
прессование ТРГ до плотности р0 =0,35 г/см3,пакетное радиальное СИП осевую ка
либровку поверхностей и фасок и сверление 
отверстия 02мм. Разработана и изготовлена 
опытная установка для СИП и оснастка для 
осевого СИП и калибровки.

Усовершенствованный процесс прес
сования ГП позволил улучшить культуру 
производства, увеличить коэффициент ис
пользования материала , снизить себестои- Рис- 4. Общий вид ГП, изготовленной 
мость изготовления изделий на 50% и на по технологии после калибровки 
30% повысить срок службы ГП.

Литература. 1. Никитин Ю.А., Черныш И.Г., Пятковкий М.Л., Новиков Е.П. 
Некоторые свойства низкоплотных материалов на основе терморасширенного графита. 
// Порошковая металлургия. -  1997. - №1/2. -  С.110-112. 2. Реут О.П., Богинский Л.С., 
Петюшик Е.Е. Сухое изостатическое прессование уплотняемых материалов. -  Минск: 
«Дэбор», 1998, - 258 с.

Рис.З. Зависимость плотности ПМ на 
основе ТРГ от давления прессования
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При сверхбыстрой закалке металлов из расплава удается создать структуру и 
свойства, которые невозможно получить, используя традиционные методы синтеза и 
термической обработки материалов [1]. При скоростях охлаждения выше 105 К/с удает
ся сформировать микрокристаллическую структуру, получить сильно пересыщенные 
твердые растворы и метастабильные фазы, что позволяет изменять свойства сплавов в 
широких пределах. К числу таких материалов относятся и сплавы алюминия, легиро
ванные переходными элементами [2]. В данной работе представлены результаты иссле
дования структуры, свойств и термической стабильности фольг сплавов системы алю
миний-кобальт, полученных сверхбыстрой закалкой из расплава.

Быстрозатвердевшие фольги сплавов системы алюминий-кобальт, содержащих 
0,3...2 ,4 ат % Со, получены инжектированием капли расплава на внутреннюю полиро
ванную поверхность вращающегося медного цилиндра диаметром 20 см. Частота вра
щения цилиндра 1500 об/мин. Толщина фольг находилась в пределах от 10 до 100 мкм. 
Для исследования структуры и свойств использовались фольги толщиной 30...70 мкм. 
Скорость охлаждения расплава при таких толщинах, как показал расчет [3], порядка 106 

К/с. Рентгеноструктурный анализ применялся для исследования текстуры, определения 
фазового состава фольг. Текстура изучалась с помощью «обратных» полюсных фигур. 
Полюсные плотности р дифракционных линий 111, 200, 220, 311, 331 и 420 рассчиты
вались по методу Харриса [4]. Определялось физическое уширение р дифракционной 
линии 420. Микротвердость Нц фольг измерялась на приборе ПМТ-3 с использованием 
нагрузки 20 г. Изохронный отжиг фольг проводился от комнатной температуры до 640 
°С через 30.. .40 °С с выдержкой 20 минут при каждой температуре.

Быстрозатвердевшие фольги сплавов системы алюминий-кобальт имеют микро
кристаллическую структуру. Средний размер зерен фольг составлял несколько микрон 
и уменьшается с увеличением концентрации кобальта в сплавах. В табл.1 приведены 
значения полюсных плотностей дифракционных линий фольг исследуемых сплавов.

Максимальным значением полюсной плотности характеризуется дифракционная 
линия 111, что указывает на формирование текстуры (111). На долю данной ориенти
ровки в фольгах, содержащих 0,3... 1,2 ат % Со, приходится более 50% объема фольг. 
Известно [4], что в массивных слитках алюминия и других металлов, имеющих гране
центрированную кристаллическую решетку, а также их сплавах формируется текстура 
(100). Но в пленках алюминия, полученных в сильно неравновесных условиях, наблю
дается текстура (111) [5,6].

Из плоскостей {111} и {100} наиболее плотноупакованными являются плоско
сти {1 1 1 }, а наименьшей поверхностной энергией характеризуются плоскости {1 0 0 } 
[3]. Поэтому при условиях кристаллизации, близких к равновесным, энергетически вы
годно формирование текстуры (100). При затвердевании в сильно неравновесных ус
ловиях текстура определяется теми зернами, у которых при росте межфазная граница 
«кристалл-жидкость» совпадает с плоскостью, растущей с наибольшей скоростью в на
правлении теплоотвода. В работе [7] определены энергетические барьеры перемещения
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межфазной границы «кристалл-жидкость» для различных плоскостей. Согласно выпол
ненным расчетам энергетический барьер для перемещения межфазной границы, совпа
дающей с плоскостями {1 1 1 } меньше, чем для межфазной границы, совпадающей с 
плоскостями {100}. Вследствие этого при быстром затвердевании растут те зерна, у ко
торых плоскости {1 1 1 } параллельны фронту кристаллизации, формируя тем самым тек- 
стуру (1 1 1 ) в быстрозатвердевших фольгах.

Табл. 1 Полюсные плотности дифракционных линий быстрозатвердевших
фольг сплавов системы алюминий-кобальт

Сплав
Дифракционные линии

1 1 1 2 0 0 2 2 0 311 331 420
А1-0,3 ат.% Со 3,3 0,7 0 , 6 0,7 0,3 0,4
А1-0,6 ат.% Со 3,3 1 , 0 0,5 0,5 0,4 0,3
А1-1,2 ат.% Со 3,3 0,9 0,4 0 , 6 0,4 0,4
А1-2,4 ат.% Со 2,5 1,5 0,7 0 , 6 0,3 0,4

Рентгеноструктурный анализ быстрозатвердевших фольг сплавов системы алю
миний-кобальт показал, что основной фазой является пересыщенный твердый раствор 
на основе алюминия. Дополнительных дифракционных отражений, не принадлежащих 
алюминию, на дифрактограмме не было обнаружено.

На рис.1 передставлены зависимости микротвердости Нц быстрозатвердевших 
фольг и массивных литых отожженных сплавов от концентрации кобальта. Микротвер
дость фольг увеличивается с повышением концентрации кобальта и превышает микро
твердость массивных образцов того же состава почти в два раза, что объясняется обра
зованием пересыщенного твердого раствора на основе алюминия, а также формирова
нием микрокристаллической структуры. На том же рисунке приведена и зависимость 
физического уширения (3 дифракционной линии 420 быстрозатвердевших фольг, кото
рое возрастает с концентрацией кобальта в сплавах. По данным работы [8 ] плотность 
дислокаций в быстрозатвердевших фольгах алюминия и его сплавов с небольшой кон
центрацией легирующих элементов находится в пределах 108 ...109см'2. Поэтому вкла
дом областей когерентного рассеяния в физической расширение можно пренебречь [9]. 
Наблюдаемое физической уширение дифракционной линии 420 можно связать с воз
никновением микродеформаций. Расчет показывает [10], что их величина изменяется 
от 3x1 O' 4 до 8x1 O' 4  при изменении концентрации кобальта в интервале от 0,3 до 2,4 ат.% 
в быстрозатвердевших фольгах.

Быстрозатвердевшие фольги исследуемых сплавов находятся в неустойчивом 
состоянии. При их нагреве происходят изменения структуры и свойств. Зависимости 
микротвердости фольг сплава А1-1,2 ат.% Со от температуры нагрева при изохронном 
отжиге приведена на рис. 2. Наблюдаются два этапа в изменении Нц: первый этап нахо
дится в интервале температур 120.. .200 °С, а второй -  выше 300 °С.

Изменение полюсных плотностей дифракционных линий фольг сплава А1-1,2 
ат.% Со после отжига в течение 1 часа при различных температурах представлено в 
табл.2 . При температуре отжига (165 °С), находящейся в температурном интервале 
первого этапа, полюсные плотности дифракционных линий не изменяются. Но после 
отжига при 480 °С происходит перераспределение полюсных плотностей.

Отжиг при 165 °С вызывает появление дополнительных дифракционных линий, 
которым соответствуют межплоскостные расстояния: 0,383, 0,258, 0,224, 2,11, 0,205, 
0,192 и 0,186 нм. Как показал расчет, дополнительные линии обусловлены появлением 
частиц соединения C0 2 AI9 , имеющего моноклинную кристаллическую решетку [10]. 
Поэтому первый этап измерения микротвердости и структуры, наблюдаемый в интер
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вале 120...200 °С, целесообразно связать с распадом пересыщенного твердого раствора, 
при котором происходит выделение равновесной фазы C0 2 AI9 .
Табл.2 Полюсные плотности дифракционных линий отожженных фольг сплава А1-1,2 
ат.% Со.

ОТЖИГ
время (ч), температура (°С)

ДИФРАКЦИОННЫЕ ЛИНИИ
1 1 1 2 0 0 2 2 0 311 331 420

1 Ч, 80 иС 3,4 0,9 0,4 0,5 0,4 0,4
1 Ч, 165 °С 3,3 0,9 0,5 0,5 0,4 0,4
1 Ч, 480 °С 2,7 1 , 2 0 , 6 0,7 0,4 0,5
1 ч, 600 °С 2,7 1 , 2 0 , 6 0 , 6 0,4 0,5

Изменение полюсных плотностей дифракционных линий при 480 °С указывает 
на протекание рекриталлизационных процессов, вызывающих изменение ориентации 
зерен в фольге. При этой температуре отжига возможно укрупнение частиц фазы 
C0 2 AI9 . Их коалесценция способствует протеканию рекристаллизационных процессов. 
Коалесценция частиц второй фазы и протекание рекристаллизационных процессов 
приводят к уменьшению микротвердости.

Литература. 1. Метастабильные и неравновесные сплавы// Ю.В.Ефимов, 
Г.Варлимонт, Г.Г.Мухин и др./ Под ред. Ю.В.Ефимова.-М.: Металлургия, 1988.-383 с. 
2. Мондольфо Л.Ф. Структура и свойства алюминиевых сплавов.-М.: Металлургия, 
1979.-690 с. 3. Мирошниченко И.С. Закалка из жидкого состояния.-М.: Металлургия, 
1982.-168 с. 4. Вассерман Г., Гревен И. Текстуры металлических материалов.-М.: Ме
таллургия, 1969.-654 с. 5. Астахов О.Ф., Горелик С.С., Сагалов Т.Б., Сафонов Ю.С. 
Влияние легирования на текстуру, структуру, фазовый состав и свойства токих поли- 
кристаллических пленок алюминия// ФММ.- 1994.-Т. 77.-№1.- С. 83-89. 6 . Kamijo А., 
Mitsuzuka Т. A highly oriented А1 [111] texture developed on ultrathin metal under layers// J. 
Appl. Phys.-1995.-Vol. 77.-№8.-P.3799-3804. 7. Li D.Y. Szpunar J.A. A possible role for 
surface packing density in the formation of (111) texture in solidified FCC metals// J. Mater. 
Sci. Lett.-1994.-Vol.l3.-№21.-P. 1521- 1523. 8 . Шепелевич В.Г., Ташлыкова-Бушкевич 
И.И., Васильева Л.А. Структура и микротвелдость быстрозатвердевших сплавов систе
мы Al-Fe// Перспективные материалы. -1999.-№5.-С.85-90. 9. Захарова М.Н. Атомно
кристаллическая структура и свойства металлов и сплавов.-М.: Изд.МГУ,-1972.-216 с. 
10. Хансен М., Андерко К. Структуры двойных сплавов: Справочник. Т.1,2/ Под ред. 
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1. Введение. В линейной теории ползучести значительную роль играют принци
пы соответствия, позволяющие выразить решение граничной задач теории ползучести 
через решение соответствующих упругих задач [1]. Значение принципов соответствия в
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теории ползучести не только в том, что они дают возможность конструктивно постро
ить решения для широкого класса задач в формах, удобных для приложений, но и в 
том, что ряд общих результатов (проблемы существования, единственности и ограни
ченности решения, теоремы взаимности и т.д.) являются прямым следствием этих 
принципов. На их основе построены достаточно эффективные методы фактической 
реализации решений задач теории ползучести.

Впервые операторный принцип соответствия был сформулирован Вольтерра 
[10] применительно к задаче для анизотропного вязкоупругого тела. Он основан на 
свойствах линейных интегральных операторов входящих в ( 1 ), предположении о ком
мутативности операций интегрирования по времени и дифференцирования по коорди
натам, а также того, что однородное уравнение Вольтерра второго рода имеет единст
венное нулевое решение [5]. Согласно этому принципу решение задачи вязкоупругости 
можно получить заменив упругие постоянные (модуль упругости и коэффициент Пуас
сона) соответствующими операторами в решении задачи для идеально упругого тела[1 ].

Дальнейшие исследования показали, что использование этого принципа сущест
венно затруднено в случае задач с изменяющейся во времени поверхностью раздела 
граничных условий [4, 7]. Необходимо отметить, ряд работ посвященных исследова
нию математического содержания принципа Вольтерра и критериев его применимости 
к решению некоторых граничных задач [3,7].

Вместе с тем, применение принципа Вольтерра при решении задач с монотонно 
растущей областью контакта не вызывает сомнений [2, 3, 9,11]. Однако его использо
вание в других случаях ограничивается некоммутативностью операторов вязкоупруго
сти и интегрирования по зависящей от времени области контакта и требует специаль
ных приемов построения их решений [2 ,7].

Следует отметить также, что для однородно стареющих тел принцип Вольтерра 
в указанной формулировке применим только, тогда когда в уравнениях состояния фи
гурирует только один оператор, или операторы отличающиеся константами [1 ].

2. Двумерная контактная задача линейной ползучести для гладких цилинд
рических тел. В настоящее время не существует единой теории ползучести пригодной 
для всех материалов, и как полагает ряд авторов [1 ] такой теории не может быть. Это 
отражается в различной структуре ядра (меры [1 ]) ползучести в той или иной модели, а 
также гипотезах налагаемых на основные соотношения упругих характеристик.

Рассмотрим квазистатическую задачу о контактном взаимодействии вязкоупру
гих изотропных диска и пластины. Пусть е2, e /R (s  = R -r > 0 )  малы. В центре диска 
приложена сосредоточенная сила величиной P(t) (t - время), действующая вдоль оси у 
(Рис. 1). Трение в области контакта L отсутствует. Температура диска и пластины по
стоянна.

У

е + 8

Построим решение задачи вяз
ко упругости для случая плоского на
пряженного состояния. Необходимо 
отметить, что уравнения (1 ) могут 
быть разрешены относительно напря
жений. Тогда получаем [6 ], что

Рис. 1. Схема относительного положения тел

х
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где um,vm перемещения в ортогональной системе координат при ш=1 для пластины с 
отверстием, при т=2 для диска А.Х т , рК т - некоммутативные линейные интегральные 
операторы вида

t

Ц 65>(о}0 =ко0) в5л0)-
о

r K m(t,x) - некоторое резольвентное ядро.
Уравнения равновесия в случае двумерной деформации имеют вид:

axCTx’n,(t) + cyTx5'’m(0  = 0; - c y,m( 0 + £ t * x y >m( 0  =  0 -

Таким образом, основные уравнения квазистатической теории двумерной вязко 
упругости можно представить в виде [6]:

у,га (0  -  < >т (0  + 2i (t)) + ( < >т(0  + К ,т  (О) = 0

< »  (0  + < »  (0  = 2 ( /  -  ) 1 |- ^ ( м „  + ivm )  + Л = ( и т -  iv m ) |

<„(')-<„(0  +  2/ <„(0  =  4/уКт | ^ ( м» +'v„)j
где vK,m = 2 ^к,т « , т + Рк,т) 51 - тождественный оператор по времени.

Отсюда получаем обобщенные формулы Колосова-Мусхелишвили [6]
<»(0 + < и(0 = 2[ф‘„(г,/) + Ф > л ] ,

<,* (0 -  К* (о+2/ К,м (о=2 гФ1 { z , t )  +  V 'm( z , t )
(1)

2/^,„К  +/v„}'0 = (3 /-4 v Km){< (z ,r)}' -z®*m( z ,0 - < ( z ,0 ,  

где <<(z,t), i<(z,t) - комплексные потенциалы, обладающие теми же свойствами, что и
/ t

в теории упругости; (<  (z,t) = <<(z,t), (z,t) = T* (z,t). При этом предполагается,
что аналитическая по переменной z функция после действия на нее операторов вязко

упругости остается аналитической по z, т.е., в частности, указанные операторы комму
тативны с операцией дифференцирования по z (соответственно по р <  если проведена

замена z = ре1̂ ). В полярной системе координат имеем
< ,т (0  + < т 0 ) = 2[ф*т (2,1) + Ф*п1(2Л)])

< m( 0 - < m( t )+ 2 i< m(t) = 2е2,с 2Фт (z,t) + Tm(z,t)
(2)

Действуя аналогично случаю упругой деформации, из-за отсутствия трения, с помощью
(2) получаем [6,8]:

( i - v«,i )~1( 3 I - 4 vN]
\ f iY(T)Vl  1 r a r((o,t)dco
Ч  871 J a Z 2 7 l i , J  CD-Z 

u L(t)

0 2(s,t )  -  (i -  VK 2
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1_ г q r(5,t)d% 1 r a r(£,t)d£

^ - s 47d.i)
(3)

^Ц х) 4-S 47dL(Jt) % 
где X(t),Y(t) - компоненты главного вектора сил, приложенных к контуру отверстия

(диска), s - комплексная переменная из внутренности диска. 
В области контакта в для любого времени t выполнено

s + u, cos(Q + V! sin(Q = u2 cos(Q + (v2 -  8 -  s) sin(Q , 
и после известных преобразований из (1) можно получить следующее выражение для 
краевого условия

s +у  ><. (J -  Vt ){ф‘ 7) +ф \ (п> г)}0+ (7 “ V i )* {ф‘(^  г> -ф,1(у>г)}'о ]=

= у ( 7-^ ,2 ){ф*2(Л,г) + Ф\(КГ)}0 + г { ! - vKi) i{ф2(^г)~фг ( А » ^

\jh = R/(rrj),Tj = Rh/r-is
Тогда, с учетом (2), (3), из (4) получаем интегро-дифференциальное уравнение:

J o  l 1 6 ^ J o

где операторы ©n,(n = 1,4) - операторы, имеющие вид: 

© 1 = R Цк!|(I- vK,i) + г̂ к.2(I- vK,2). 02 =r ^ d -v ,2) 3

1 N 1 Т]

U  R
-©4{б(г)};-^, (5)

R
© 3 = 3 R  Р к л  ( 3 1  -  4 v N > 1 )  +  5 г  р й , 2 > © 4  =  у  H i J  ( I  ~  v N > i )

a(t)
b(t) = —  fcxr(0,t)d0.

7C J

3. Решение для монотонно возрастающей области контакта. Необходимо 
подчеркнуть, что для коммутативности оператора ©] и операции интегрирования по 
изменяющейся области контакта в (5) достаточно предположить, что область контакта 
является монотонно возрастающей функцией [5, 7, 11]. Тогда, Vx<t  L(x) c L (t)  и 
можно заменить L(t) на L(t) при интегрировании, т.к. функция стг(0,т) обращается в 
ноль вне Ц т ) . Поднося таким образом ©j под знак интеграла и решая полученное 
уравнение методом последовательных приближений можно получить следующее при
ближенное решение:

_______1 +а М<7, (£,/) =-в ”1- ©, a(r,)+cos(a(r,))sin(ar(r,))j0 3\  8п  / 0 R
-Jcos(e)^cos{a(T)) cos(^) +

(6)

+2[©4{£>(r,)}'+£-]ln у]1 + cos(d)  -  tJcos(0 )  -  cos(a(r))
+ cos(a(r))

где p(t) = -2R Jar(0,t)cos(0)d0, a(t) - полуугол контакта.
a(t)

4. Выводы и результаты. Таким образом, построено решение контактной зада
чи вязкоупругости. Установлено, что в случае монотонного возрастания области кон
такта решение может быть построено с помощью принципа Вольтерра. Из проведенно
го решения следует, что для применения принципа Вольтерра взаимная коммутатив
ность операторов вязкоупругости не имеет значения.

Литература. 1.Арутюнян Н.Х. Колмановский В.Б. Теория ползучести неодно
родных тел. - М.: Наука, 1983. - 336 с. 2.Белоконь А.В., Ворович И.И. Контактные зада
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Создание ряда новых материалов в последнее десятилетие обязано бурному раз
витию техники и технологий. К числу таких материалов принадлежат, в частности, ма
териалы, из которых выполнены многослойные пластины. Они имеют сравнительно 
нежесткие (обладающие малой жесткостью по сравнению с другими слоями) прослой
ки из полимерных материалов. Обычно расчет таких элементов тонкостенных конст
рукций производится по схемам, опирающимся на гипотезы Кирхгоффа-Лява, которые 
не учитывают деформаций поперечного сдвига и поперечной линейной деформации 
(так называемое обжатие). В этом случае многослойная пластина заменяется эквива
лентной однородной с соответствующими приведенными средними характеристиками. 
Решению подобных задач особенно большое внимание было уделено в работах 
П.Ф.Папковича, Э.И.Григолюка, С.Г.Лехницкого, А.П.Прусакова, С.А.Амбарцумяна, 
А.В.Саченкова, А.Я.Александрова и других исследователей.

Учет поперечных сдвигов и обжатия, играющих в ряде задач существенную 
роль, производился в ряде работ. С.А.Амбарцумяном для слоистых анизотропных пла
стин и оболочек предложен ряд вариантов теории, учитывающей сдвиг. Применитель
но к трехслойным конструкциям этому посвящены работы А.Я.Александрова, 
А.П.Прусакова, Л.М.Куршина, Э.И.Григолюка, Е.Рейсснера, Джерарда и др. Уравнения 
равновесия многослойных пластин с легким заполнителем, в котором учитывается 
сдвиг, впервые получены, по-видимому, В.В.Болотиным, и одновременно для слоистых 
оболочек с жестким заполнителем при конечных прогибах П.П.Чулковым. Эти уравне
ния были выведены на основе гипотезы прямой линии, сформулированной 
Э.И.Григолюком. В дальнейшем этими авторами было опубликовано еще несколько 
работ, посвященных различным аспектам этого вопроса.
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В настоящей работе рассматривается вариант теории расчета пластин, состав
ленных из жестких и маложестких трансверсально изотропных слоев. При этом гипоте
зы Кирхгоффа-Лява для каждого слоя заменяются гипотезами о линейном по толщине 
распределении тангенциальных и нормальных перемещений, что дает возможность 
учесть не только поперечные сдвиги, но и обжатие.

Опираясь на гипотезу линейного распределения по толщине нормальных и тан
генциальных перемещений, при помощи принципа возможных перемещений можно 
вывести уравнения равновесия и граничные условия. Преобразовывая уравнения рав
новесия и переходя от усилий и моментов к перемещениям, приходим к матричным 
уравнениям. Дополнительное предположение о равенстве нулю коэффициентов Пуас
сона /Лп и /Л2з , позволяет разделить задачу о деформации пластины на плоскую и за
дачу изгиба. Плоская задача введением функции напряжений сводится к бигармониче- 
скому уравнению. Задача изгиба в матричной записи дает отдельные уравнения отно
сительно скалярного и векторного потенциалов. Эти уравнения для случая, когда сдвиг 
и обжатие учитываются во всех слоях или когда жесткостью несущих слоев можно 
пренебречь, записываем в следующем виде:

[Ax) l 2{ X } - [ A 2\ X } - { K } £ w  =  - { 0 ,  № { Q } - {  Q }  =  0 .

Здесь [̂ 4] ], \Л 2 ], [А э . блочные матрицы, структура которых зависит от

общего строения пластины. Вектор {X} = {X(G,W )}, где G  - скалярный потенциал,

число координат которого равно общему числу слоев, а W  - вектор обжатия и W/ .
значение обжатия в /-том слое. Xz и X? - операторы соответственно равные

2г72hiVЛ2 = ^ ;F  = i -м

Здесь - общая толщина пластины, Р  - коэффициент Пуассона, а ^  - нор
мирующий множитель. W  . прогиб исходной плоскости, с которой связаны коорди

наты & j (j = 1,2), {Q } - вектор, выражающийся через параметры толщин слоев и 
внешние усилия.

Вектор {П} для трехслойных пластин (как показано в ряде работ) связан с 
краевым эффектом, порождаемым крутящими моментами и продольными связями. В 
большинстве задач они несущественны, и поэтому можно положить {Q} = 0 . Основ
ную роль в изгибе пластин играет вектор G . Введением функции перемещений р

s*
уравнение относительно {X} и W удовлетворяется тождественно: {X} = ^ / кЛ2кр;

к = 0

м> = ^Гй)кЛ2кр .
ы о

При этом для Уk могут быть получены рекуррентные соотношения, а 0)к ока
зываются коэффициентами характеристического полинома матрицы [5]=[д1^42] '.  
Функция Р  определяется из последнего оставшегося уравнения равновесия, которое

s*

дает DV2V2̂ i&kZ2lcр = q* +q~ •
к=0
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Здесь q  и q  - внешняя нагрузка, £> = . Eh1 в  

12(1 - М 2)
- приведенная жесткость пла

станы, отличающаяся от обычного значения коэффициентом в . О < 0  <  3 - коэффи
циент составности пластины, который может быть выражен через характеристики от
дельных слоев. Для однородных пластин и пластин с бесконечным числом слоев в  = \ .

0 к -коэффициенты, выражающиеся через 0)к и / к -0к, где вк- вектор, связанный со 

структурой. S* - предел суммирования, который определяется порядком матрицы [5 ]. 
Нети во всех слоях учитываются сдвиги и обжатие, то s, = 2 s , но &2s = О ■ При нали

чии / слоев, в которых не учитывается обжатие, получим = 2s — I , в силу усечения 
матриц и векторов, входящих в уравнения. В случае, когда обжатием пренебрегаем во

всех слоях, получим S, =  S — / ,  если /  - число несущих и ~  S , =  0  , если
несущих слоев нет. В случае, когда обжатием пренебрегаем во всех слоях, матрица
[•S’]- осцилляционная и разрешающее уравнение имеет только действительные, про
стые и положительные характеристические корни. В этом случае однородное решение

дтя функции Р  может быть представлено в виде суммы р = Ро + '*ГРк» где Ро - реше-
*=1

ние бигармонического уравнения, а р к - решения метагармоничеоких уравнений типа

Л2р к = Ркр к, Рк > 0. Для коэффициентов 9к, и координат ряда векторов полу
чены асимптотические оценки.

На практике часто встречаются симметричные и регулярные пластины. Для сим
метричных пластин введением симметричных и асимметричных составляющих вели
чин, рассмотренных выше, порядок уравнений понижается. Однако, при этом увеличи
вается число искомых функций перемещений, хотя прогиб зависит лишь от симметрич
ной составляющей функции Р  . В случае симметричных пластин регулярного строе
ния пластина состоит из чередующихся слоев только двух типов. Слои одного типа 
имеют одинаковые механические и геометрические характеристики. Для случая, когда 
сдвиг и обжатие учитываются во всех слоях, могут быть получены выражения первых

трех коэффициентов ^ 0 ,^ 1 »  ^ 2  > векторов У о, У У 2 и коэффициентов

^ 0 , ^ ь ^ 2  для произвольного числа слоев в пластинке. Их обычно достаточно для
приближенного решения полученных уравнений. Так как коэффициенты перед произ
водными содержат малый параметр, то это позволяет в зависимости от характера на
грузки и краевых условий ограничиваться необходимым порядком уравнений. Это важ
но, поскольку в исходной системе все уравнения равноправны и не допускают никаких 
усечений. С математической точки зрения введение функций перемещений равносиль
но разложению напряженно-деформированного состояния по собственным функциям 
положительно определенного оператора, выраженного в матричной форме и специаль
но приспособленного к структуре данной слоистой пластины. Усечение разрешающего 
уравнения соответствует удержанию главных коэффициентов в этом разложении.

Для общего случая регулярной симметричной пластины, когда обжатие и сдвиги 
учитываются во всех слоях, получены предельные выражения основных коэффициен
тов. Детально рассмотрен случай, когда слои первого типа являются несущими, а в сло
ях второго типа учитывается поперечный сдвиг без обжатия.
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Рассмотрены примеры конкретных расчетов в сравнении с данными проведенных 
экспериментов. В частности, исследован изгиб трехслойной балки, свободно опертой 
по концам. Дано сравнение экспериментального значения прогиба с теоретическим. 
Показано, что значение прогиба предлагаемой теории, учитывающей обжатие и сдвиги, 
хорошо согласуется с экспериментальными данными (разница не более 4-5%).

УДК 539.3
А.И. Веремейчик

К РЕШЕНИЮ ИНТЕГРАЛЬНЫХ УРАВНЕНИЙ НЕСТАЦИОНАРНЫХ
ЗАДАЧ ТЕРМОУПРУГОСТИ

Брестский государственный технический университет 
Брест, Беларусь

Рассмотрим систему ДУ нестационарных краевых задач классической термоуп
ругости [1] для изотропных материалов:

И ui,kk + + M)uk,ki = ~ X j , (1)

T l t t - i r » - 2 - (2)а а
где: Л и р -  коэффициенты Ламе, ат - коэффициент линейного теплового расши

рения, а - коэффициент температуропроводности, Xt(x,t) - массовые нагрузки, G - ис
точник тепла - количество тепла, возникающее в единицу времени в единице объема, се 
- удельная объемная теплоемкость.

С помощью метода граничных интегральных уравнений (ГИУ) осуществляется 
переход от дифференциальных уравнений к интегральным. Для различного рода крае
вых задач построены ГИУ нестационарных задач термоупругости [1]. Численная реали
зация интегральных уравнений производится с помощью метода механических квадра
тур.

Замена интегралов конечной суммой осуществляется путем разбиения границы 
области (плоская кривая с кусочно-непрерывной кривизной) на отрезки А/, с центрами 
Pj. Потребуем, чтобы интегральные уравнения удовлетворялись только в точках Рг . 
Тогда вместо интегрального уравнения получим систему равенств

ATm{Pk,t)=V(Pk,t)+V°{Pk,t)~ )jQ,(Pk,P ,t-r)r{P ,T )-  (3)
0 L

-T,(Pk>P,t-r)Q(P,T) }3LydT.
Разобьем интеграл по всей границе на сумму интегралов по отрезкам А/г-

ATm(Pk,t)= V{Pk,t) + V°(Pk,t)~  JQ.(Pk,P ,t = r)T(P,r)-  (4)
0 '=1 Д l,

-T .(Pk,P,t-T)Q(P,T)]dldT
Для получения алгебраической системы линейных уравнений для неиз

вестных Q(Pk) представим сумму (4) в виде



271

£  \Q*(Pk >P>t- r ) r { p , x ) ~ r { p k , p , t - t )Q{P, t)\11 = 
/=1д/, (5)

= £
/—1

T ( P , r ) Z Q . ( P k , P , t - ^ - Q i p , r ) Z T 4 P k , P , t - T )  - R ,

j=1 7=1
где R -  погрешность замены, должна быть как можно меньше при заданном раз

биении границы.
При переходе от (4) к (5) будем использовать допущения:
а) плотности Т, Q в пределах отрезка считаются непостоянными. Их значения в 

текущей точке отрезка интегрирования выражаются через неизвестные значения в цен
тре этого отрезка и значения в некоторых соседних точках .

Проводим интерполяционный полином Лагранжа через Г(хг) и 
Q(xi), i - 1,2,.... , m. Например,

со.
Q(x) = Z v(xi ) , , . , \  ' 7  .т у

I=0 (* -**> «(* ,) {m + \}.
lW ___ . Qm+l(4)
, « z  ч ~1 , шm fc) (6)

где com (x) = (x -  Xg X* — (x -  x m ), x -  длина дуги контура.
Важным обстоятельством является тот факт, что значения Q {xj) входят в ин

терполяционную формулу линейно. После подстановки £)(х) в интеграл по отрезку 
А/ из под знака интеграла выносится £)(хг) и оставшаяся часть вычисляется по квад
ратурным формулам для сингулярных интегралов (точка совпадает с центром от
резка интегрирования).

Применение интерполяционного полинома для плотностей при замене интегра
лов конечной суммой приводит к линейной алгебраической системе для определения
неизвестных Q(xk\

б) контур областей со сложной границей задается аналитически, т.е. в качестве 
1-го более точного приближения границы, по сравнению с отрезками прямых, приме
няются отрезок дуги окружности, проходящей через две соседние точки разбиения и 
имеющий средний радиус кривизны контура на этом участке. Для большого количества 
прикладных задач, в которых область ограничена дугами окружностей и прямыми, та
кое представление контура является точным;

в) при вычислении сингулярных интегралов под знаком интегралов находится 
известная функция, интегрируемая в смысле главного значения Коши и сам сингуляр
ный интеграл не равен нулю. Для вычисления сингулярных интегралов применяются 
квадратурные формулы [2].

Вычисление, например, сингулярного интеграла типа 7_ к которому
-А

приводятся интегральные уравнения термоупругости, осуществляется по формуле:
(7)

к=1 ч
где 0)^- веса квадратурной формулы Гаусса Rc - остаточный член. Т.е. квадра

турная формула для сингулярного интеграла при четном п отличается от формулы Га- 
усса только остаточным членом.

Таким образом, решение задачи теплопроводности состоит из 3-х основных эта
пов:

1 .замена интегральных уравнений системой алгебраических уравнений:
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2. решение алгебраической системы;
3. вычисление по полученным значениям плотностей в центрах отрезков разбие

ния контура добавок температурных перемещений и напряжений в граничных и внут
ренних точках.

Первый и третий этапы основаны на вычислении контурных сингулярных инте
гралов (при фиксированном шаге времени) типа

j{Pk)=lQ(P)T*(Pk,P ,t-z)d l• (8)
L

Применяя к вычислению интегралов формулу (7), получим:

Л = J Q { P Y 4 P k , P , t - r ) d l  = hi t o > j Q { x j )r*(Pk ,Pij, t - T ) + R i >
Ah №

где Rj - остаточный член.

Остатки Rj ,1 Ф к  содержат множители О*/)2” 1
135

Точка Pjj лежит внутри /-го отрезка, значения 

вычисления Q [xj ) применим формулу:

 ̂ остаток - i h )
2 т + \

675
Т* {Pfc ,P jj,t  — т) известны, для

р q (P+1)(g \

q {xj ) = E Q(xt)4 * t> * j)+(0p{xj ) - /- ■;
t=о l/7 +

(10)

где x t - координаты точек, через которые проводится интерполяционный поли

ном, 0 (x f )=  Q* - значения плотностей в этих точках, А л _ ixj )

V*y - X t P p \ X t )
матрица, элементы которой нетрудно вычислить.

Внося (10) в (9) получим два варианта формулы для вычисления интеграла по 
отрезку Alj'.

Р m ,

Ji=hi ZQ ‘Z (0j Aj TJ +Ri +Ri>/=0 j=1
( 11)

J j = h i 'Z o jT } Z Q lAlj +Ri +Ri ;
j=1 1=0

(12)

r „„ т . „  л. \ e ° ’+l)(£i)
Ri ~ Z  ®y Tj  ®/Л*У / ^  + ^

Формула (11) применяется на 1-м этапе решения.
Формула (12) используется на 3-м этапе вычислений, когда Q 1 известны. Пред

варительно находятся Ь ' 4
г=0

значения плотности в узловых точках х j , а затем про

изводится суммирование по у. m
h ^ a jA 'T *

У=1
- добавка в матрицу коэффициентов влия

ния плотности в точках xt .
С помощью такого алгоритма вычисляются все интегралы в уравнениях краевых 

задач теплопроводности и термоупругости с учетом временных шагов.
Численное решение краевой задачи термоупругости делится на два основных

этапа:
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1. решение краевой задачи теплопроводности и вычисление температурных до
бавок перемещений и напряжений в контурных и внутренних точках области на вре
менных отрезках;

2. реализация сингулярных интегральных уравнений теории упругости, в первой 
части которых присутствует фиктивная поверхностная температурная нагрузка.

Литература. 1. Веремейчик А.И. Граничные интегральные уравнения двухмер
ных нестационарных краевых задач несвязанной термоупругости. / Актуальные про
блемы динамики и прочности в теоретической и прикладной механике. -  Мн.: УП 
-Технопринт», 2001. -  С. 99-102. 2. Демидович Б.П., Марон И.А. Основы вычислитель
ной математики. - М.: Наука, 1966. - 664 с.
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ТЕОРИЯ И ТЕХНОЛОГИЯ ИЗГОТОВЛЕНИЯ ВЫСОКОКАЧЕСТВЕННЫХ
СФЕРООБРАЗНЫХ ОБОЛОЧЕК 

С РАВНОМЕРНОЙ ТОЛЩИНОЙ СТЕНКИ

Гомельский государственный технический университет 
имени П. О. Сухого 

Гомель, Республика Беларусь

Сферообразные оболочковые детали все шире применяются в авиационно- 
космическом производстве, в бортовых баках - вытеснителях, в многочисленных емко
стях кислородного обеспечения и других отраслях машиностроения.

Применение сферообразных оболочек объясняется их высокими эксплуатацион
ными и прочностными свойствами, наименьшей удельной массой, наивысшей способ
ностью сохранять тепло, заключать в себе максимальный объем среды при наименьшей 
поверхности в пространстве. Однако реализация этих преимуществ в полной мере воз
можна при условии обеспечения равномерности толщины стенки сферической оболоч
ки.

Получение сферообразных оболочек может быть осуществлено следующими 
технологическими процессами: прямой и обратной вытяжкой в инструментальных вы
тяжных штампах, формообразованием резиной по жесткому пуансону с подвижным 
прижимом, реверсивной штамповкой-вытяжкой и другими процессами. Все эти про
цессы в той или иной мере находят применение в промышленности.

Вместе с тем, анализ анализ традиционно применяемых технологий получения 
класса сферообразных оболочковых деталей показывает, что существующие техноло
гии не обеспечивают в полной мере требований конструкции подобного типа деталей, 
поскольку сохраняется значительная удельная масса, неравномерность и большое уто
нение стенки детали, недостаточно высокое качество поверхности, высокая неоднород
ность механических свойств.

Исключение этих недостатков, как будет показано в настоящей работе, достига
ется применением нового двухпереходного процесса фрикционно-реверсивной вытяж
ки эластичным пуансоном по жесткой матрице, исследование которого составляет ос
новное содержание настоящей работы.
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В связи с изложенным, целью настоящей работы явилась разработка научных и 
практических основ нового, наиболее эффективного, по сравнению с существующими, 
технологического процесса фрикционно-реверсивной вытяжки эластичной средой 
обеспечивающего минимальное утонение, равномерность свойств и высокое качество 
поверхности стенки детали сферообразной формы.

С использованием научно-методических основ прогнозирования новых техноло
гических процессов профессора МАИ Исаченкова Е.И. в области технологии машино
строения приведена систематизация и классификация существующих способов изго
товления сферообразных оболочковых деталей.

Эти разработки позволили вести целенаправленный поиск и научное обоснова
ние выбора базовой схемы для исследования.

С целью упрощения математических решений, результаты которых получаются 
при использовании условий теории пластичности чрезвычайно громоздкими и в инте
гральном виде, теоретический анализ фрикционно-реверсивной вытяжки сферообраз
ных деталей оболочковых деталей приведен на основе теории упруго-пластического 
деформирования и обобщенной теории внешнего трения [1, 2, 3, 4] на общих положе
ниях теории пластичности с использованием уравнения пластичности, уравнения рав
новесия, обобщенного закона трения, закона упрочнения, уравнения постоянства объе
ма, а также интенсивность деформаций в очаге деформации при общепринятых основ
ных допущениях в листовой штамповке.

Для исследования напряженного состояния системы расчленяли нагруженную 
внешними силами деформируемую заготовку на зоны, представляющие собой про
стейшие геометрические элементы (кольцо, тор, цилинд и т.д.) с однородными схемами 
напряженного состояния (рис.1); рассматривали равновесие каждой зоны под действи
ем внешних и внутренних сил с последующей сшивкой (интергацией) их и установле
нием величин напряжений в любом сечении очага деформации (рис.2). Этот метод 
применялся ранее авторами [5, 6] для других процессов. Таких зон оказалось 9. Полу
ченные выражения меридиональных напряжений для всех сечений характерных участ
ков очага деформации приведены в таблице.

На основании зависимости [7] для участка 6-7 представляется возможным оце
нить степень нагружения опасного сечения, а также можно оценить влияние на интен
сивность напряжения в опасном сечении и величины утонения стенки детали основных 
параметров и влияющих факторов.

На базе исследования напряженного и деформированного состояний заготовки 
при формообразовании сферообразных оболочек новым технологическим процессом 
установлены его наивысшие по сравнению с другими процессами вытяжки технологи
ческие возможности, какими являются минимальное утонение и равномерность толщи
ны стенки детали.

Исследования показали, что наивысшие технологические возможности могут 
быть достигнуты только при создании интенсивного контактного трения между эла
стичным пуансоном и фланцем заготовки, между центральной зоной заготовки и вкла
дышем, и минимальной интенсивности трения между матрицей и заготовкой.

Регулируя напряжение контактного трения в различных зонах формообразуемой 
заготовки, можно добиться минимума меридионального напряжения в опасном сечении 
очага деформации и, соответственно, интенсифицировать технологические возможно
сти процесса. Создавая оптимальные режимы трения на контактных поверхностях, есть 
перспектива еще более существенно расширить технологические возможности предло
женного процесса.
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Рис. 1. Структурная схема для анализа на- Рис. 2. Зоны очага деформации
пряженно-деформированного состояния при фрикционно-реверсивной вытяж-
заготовки при фрикционно-реверсивной ке эластичным пуансоном по жесткой 
вытяжке эластичным пуансоном по жесткой матрице и схемы напряжений, дейст- 
матрице: I -  эластичный пуансон; II -  матрица; вующих на каждую из них 
III -  вкладыш; IV -  формообразуемая деталь

Формулы для определения меридиальных напряжений для характерных участков
Участок Выражение для меридионального напряжения

1-2 ^ = ^ - 'п ; ; +г- > а д  - т« - Л а

2-3 <Т , = ол + So<Ti(2-3, + POia з, In W - 3  А<2-3> 
' 3 ^  2rM + S ,  " '<J“3) Г3 *SB(2r3 - S B) nSB(2r3 - S B)

3-4 p ^ Г̂м{Ъ-А)ГъЬ Т̂П(3~4)Г3̂
p4~ Pi S 0(2r3 - S 0) S0(2r4 + S B)

4-5 _ _  _ . f lr r  Г3  , Г*(4-5)̂ Г(4-5) ГЯ(4-5)*̂Г(4-5)
* " * P rs + 2Ясф + 50 *S„(2rs - 5,) rf.(2rs - 5.)

5-6 ^ 6-^ 5  + 2 ' ’ + 0*^ ) ln ?^ГГ(5-6) 130 Г6

6-7 _ _ ‘̂0СГ1(6-7) ,
-^рб - 4. С + ̂ < 6-7) |П r Г̂Г(6-7) t J 0 Гб

7-8 _ *сф S +
aps~apl nSB(2r3 + S B)

8-9 а -а  т̂сф
"9 '* ^ 0(2r, + 50)

Литература 1.Горбунов М.Н. Технология заготовительно-штамповочных работ 
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Введение
Прогнозирование направления роста трещин в композиционных и неоднородных 

материалах необходимо для проектирования изделий с заданными эксплуатационными 
характеристиками. Работа посвящена определению траектории трещины в неоднород
ной среде при плоском нагружении. В разделе 1.1 рассмотрены методы определения 
эффективных характеристик композитов, в разделе 1.2 обсуждаются подходы к про
гнозированию траектории распространения трещины. В разделе 2.1 рассматривается 
распространение трещины в неоднородной среде как вариационная проблема для энер
гии разрушения. В разделе 2.2 рассматривается распространение трещины вдоль геоде
зической в среде с метрическим тензором, зависящим от дефектности среды. Результа
ты обсуждаются в разделе 3.

1. Э ф ф ект ивны е ха р а кт ер и ст и ки  среды  и  ра сп р о ст р а н ен и е  т р ещ и н ы
1.1. О п и са н и е  среды .
В теории трещин основная идеализация связана с выбором модели среды, в которой 

распространяется трещина. Степень соответствия модели реальной среде обычно опре
деляется структурной чувствительностью ее параметров.

Для механики структурно - неоднородных сред влияние структуры среды учитыва
ется введением неоднородности в модели. Общая классификация неоднородных сред 
приводится в работе Ломакина р]. Им предложено условно разделить неоднородные 
среды на кусочно -, микро- и случайно - неоднородные. Дальнейшее развитие моделей 
неоднородных сред, корректная постановка статистических задач в механике деформи
руемого твердого тела отражены в работах Берана pi] Крёнера [iii], Ломакина pv]. Ос
новные результаты были подытожены в [v].

Одним из методов описания структуры среды бездефектного материала является ме
тод корреляционных функций, который позволяет учесть структурные особенности ма
териала интегральным образом. С помощью корреляционной функции описываются 
свойства эффективной среды, которая является приближением к реальной среде. Осо
бый интерес проблема эффективных характеристик вызывает в связи со всё более ши
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роким практическим использованием композиционных материалов, в которых струк
турные факторы играют определяющую роль.

1.2. С ущ ест вую щ ие пред ст авления
Эффективные характеристики среды необходимы для прогнозирования распро

странения трещин в композиционных материалах. 
Основная масса работ посвящена распространению 
трещины в однородной среде. Так, Лу и Комминоу [vi] 
рассматривали синусоидальную трещину в изотропной 
среде. Они свели задачу нахождения касательных 
напряжений к системе сингулярных дифференциальных 
уравнений. В работе [vii] предлагается проводить 
локальный расчёт траектории трещины и глобальную 
траектории определять последовательными при

ближениями. Причины отклонения траектории от прямолинейной рассмотрены в [viii].
Более широкое использование композиционных материалов стимулировало 

дальнейшую разработку проблем механики неоднородных сред. Фокин и Шермегор 
широко использовали известный из статистической физики аппарат корреляционных 
функций для расчета свойств композиционных материалов [ix].

Среди характеристик материала, важных для механики разрушения, большое 
значение имеет поверхностная плотность энергии. В последнее время предложено вы
числять её на основе квантовой механики, что позволяет избежать проведения трудо
ёмких экспериментов. Это тем более актуально, поскольку наряду с "классическим" 
подходом к рассмотрению механических процессов в неоднородных средах, существу
ет подход [х, xi, xii] существенно использующий квантовые представления. Этот под
ход близок к вариационному принципу теории трещин [xiiij. Это позволило сформули
ровать критерии роста трещины и разрушения в терминах плотности энергии [xiii, xiv], 
выделяющейся при разрушении. Для ГЦК решетки было показано [xv], что разруше
ние происходит в направлении максимальной скорости диссипации энергии.

На основании вариационного принципа теории трещин и известных результатов 
могут быть сформулированы основные принципы обобщённого геометрического под
хода к распространению трещины в неоднородной среде.

2. Р А С П Р О С Т Р А Н Е Н И Е  Т Р Е Щ И Н Ы  В  Н Е О Д Н О Р О Д Н О Й  С Р Е Д Е .
2.1. С т ационарная  т раект ория т рещ ины
Рассмотрим неоднородную упругую двумерную среду, в которой связь между 

напряжениями а(х,у) и деформациями е(х,у) имеет вид
а(х,у) =Е(х,у)е(х,у).
Е(х,у) - модуль Юнга и а(х,у) зависят от пространственных координат. Рассмат

ривается стационарная траектория. Частично задача уже была рассмотрена ранее [xvi].
Пусть неоднородная плоскость находится под действием растягивающих нагру

зок, приложенных на бесконечности. Для нахождения возможной траектории восполь
зуемся вариационным принципом теории трещин [xiii]. Макроскопический критерий 
разрушения основывается на расчёте работы разрушения под действием внешних сил и 
может быть записан в виде

61 у + а(х, y)j: щи;do = О 
Е

у - плотность поверхностной энергия разрушения, - нормальное напряже
ние на косой площадке, щ - направляющий косинус i-й внешней нормали, da - элемент 
поверхности Е, 8 означает полную вариацию.

Пусть плоскость состоит из i жестко скрепленных кусочно-непрерывных частей 
(Рис.1.). Модули Юнга i -  й полосе обозначены через Ej(x,y). В предельном случае
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уменьшения толщины слоёв кусочно -  неоднородная среда переходит в непрерывно - 
неоднородную, что позволяет распространить метод на случай непрерывного распре
деления свойств материала.

Без ограничения общности мы можем считать, что трещина движется вдоль оси X в 
пределах полосы шириной L. В неоднородной среде траектория трещины у=у(х) пред
ставляет собой кривую, направление которой зависит от физико-механических свойств 
среды и, в общем случае, от напряженного состояния Gij(x,y).

Траектория ищется, исходя из положения о подобии механических и оптических яв
лений распространения волны [xvii]. Обобщая [xv], мы принимаем, что траектория 
трещины суть линия, на которой функционал работы

L
b U  = b \o {x ,y )ijn iUjds = Q ( 1)

О
где ds -  элементарная длина траектории, принимает экстремальное значение. Урав

нение Эйлера -  Лагранжа для функционала (1) имеет вид
dQ d У -n .
dy Q2 ^ Q ^  + y 2

Q - = {°ijniuj v-
 _ II (2)

Уравнение (2) приводится к виду [xvi]:
s \

у"
i

, . '2 -  у h  (*, у )+ h  (*> y i t+у 2)1= о> (3)
V + У*)

Анализ уравнения (3) в линейном приближении представлен в [xvi]. Рассмотрим 
связь траектории трещины с метрическими свойствами пространства.

2.2. М ет р и чески е  свойст ва  среды  и  р а сп р о ст р а н ен и е  т рещ ины  
Отметим, что элемент длины траектории трещины в уравнении (3) для плоской зада

чи принимался как

ds = д/l + y'2dx.
В общем случае метрического пространства элемент длины имеет вид

dl = Sjiv
S c 11 c b c v  j--------- as
ds ds

gMV - метрический тензор пространства, s - натуральный параметр кривой, х - локаль
ная координата. Греческие индексы пробегают значения 1,2, 3.

Поскольку трещину принципиально возможно рассматривать как совокупность то
чечных и линейных дефектов, то полевое представление о трещине может быть сфор
мировано как обобщение калибровочной теории дислокаций. При этом могут быть уч
тена пластическая деформация, возникающая при распространении трещины.

Исходя из вариационного принципа, можно утверждать, что трещина двигается 
вдоль геодезической. Уравнение геодезической в случае аффинно-метрического про
странства имеет вид:

^ , + г к
ds2 a l ds ds

Г -  объект связности (символ Кристоффеля первого рода) [xviiij. Известно, что сим
волы Кристоффеля выражаются через метрический тензор [xviii,xix]
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L
Ь U  -  8 f а  (л  , у  п j и j  ds = 0 ? 

о
rfiL“ W r W -

Через объект связности можно выразить остальные геометрические характеристики
с с

пространства: тензор кривизны R ^y , тензор кручения 7 ^ ,  тензор сегментарной кри-
с

визны . В зависимости от учитываемых типов дефектов, мы должны рассмат
ривать различные типы пространства. Так, например, пространства абсолютного па
раллелизма R = Q = 0;T ф О описывают кристаллы с точечными дефектами, 
R *0;Q  = 0;T ф О- кристаллы с дислокациями и дисклинациями. Таким образом, де
фекты кристалла являются носителями соответствующей геометрии пространства и 
влияют на его метрику.

При распространении трещины естественным параметром, определяющим траек
торию, будет энергия. Лагранжиан, описывающий теорию упругости без учёта 
дефектов может быть представлен [хх], как Lq = 3 +

где 3  - кинетическая энергия, ЩСад) -  потенциальная энергия, являющаяся функци
ей тензора деформации Коши. В общем случае энергия материала, содержащего дефек
ты, имеет вид s = (s, sap, 7 ? ^ , Тфу , ), где S- энтропия, sap- тензор деформации,
характеризующий структуру материала. При этом в случае пластической деформации 
тензор деформации представляется как сумма трёх компонент sap =e£p + .

Так, s^p- тензор упругой деформации, £ф 1- тензор совместной упругопластической

деформации, связанный с дефектами материала, - тензор пластической деформации
бездефектного материала. Общий калибровочный лагранжиан не совпадает с То и со
держит два слагаемых: лагранжиан Lt , связанный с удлинением производной и ла
гранжиан L m , связанный с калибровочными полями, L = Lt + Lm. При кон
струировании материала мы можем учесть и случайное распределение свойств мате
риала, и случайное распределение дефектов. Если рассматривать систему с точечными 
дефектами, т о ,

1 = - * м2- | м 4+* | v f +1<п

где = 5ц -  Гц - удлиненная ковариантная производная, |т(г)|2 = Нш - па-

раметр порядка, 5(г,г') - корреляционная функция.
Обсуждение результатов
Полученное уравнение траектории трещины позволяет прогнозировать траекторию 

распространение трещины для сред с известным распределением свойств. В случае 
больших отклонений траектории от прямолинейной она должна искаться самосогласо
ванным образом. Эта актуально в случае существования сильно неоднородного напря
жённо-деформированного состояния или существенного изменения свойств материала 
вдоль длины траектории.

В то же время, для наиболее ответственных узлов, когда предпочтительней заранее 
планировать возможное направление распространения трещины, изменяя свойства ма
териала можно конструктивно задать геодезическую. Для этого необходимо иметь ин
формацию о распределения дефектов и искусственным образом откорректировать её в 
соответствии с необходимой траекторией.
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Достаточно развитый в настоящее время спектр способов прессования изделий 
самого разнообразного назначения из дискретных изначально материалов требует сис
тематизации областей их применимости с целью наиболее эффективного использова
ния и прогнозирования направлений развития. Такая систематизация предполагает от
дельное рассмотрение взаимовлияния важнейших физико-механических и геометриче
ских показателей исходного дискретного материала и структурных и каркасных 
свойств прессовок с учетом динамики их изменения в процессе прессования.

Вне зависимости от назначения и физико-механических свойств дискретных ма
териалов кинематические и силовые параметры процессов их прессования, а также 
структурные и каркасные свойства прессовки, благодаря существованию структурной
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составляющей деформации, весьма существенно зависят от вида (формы) структурооб
разующих элементов (СОЭ). Проведем качественную оценку этой зависимости.

Характерная для порошков равновесная (или приближающаяся к ней) форма 
СОЭ (рис. 1) обусловливает, по терминологии М.Ю. Балынина [1], жестко-подвижную 
связь между ними в процессе консолидации дискретного тела. То есть, наряду с увели
чением площадок контакта в одних местах, происходит относительный сдвиг и поворот 
частиц, сопровождающийся уменьшением площадок вплоть до их полного разрушения 
и образованием новых. Суммарная контактная поверхность при уплотнении возрастает.

При прессовании материалов из волокон (длина превышает поперечные размеры 
на 2-3 порядка) (рис. 2) проявляется жестко-гибкий характер их деформирования [1]. 
Наличие нескольких контактных узлов для каждого волокна затрудняет их относитель
ное смещение. Защемление в контактных узлах приводит к превалирующей обратимой 
упругой и необратимой пластической изгибной деформации СОЭ, а с увеличением 
плотности имеет место и жесткая деформация в области контактных узлов. Кроме уве
личения контактных площадок за счет изгиба волокон образуется их взаимное механи
ческое зацепление.

При деформировании материалов из непрерывных волокон (рис. 3) (в частности, 
проволоки, сеток) относительное смещение СОЭ практически отсутствует. Структур
ная деформация всего тела в целом происходит за счет перемещений контактных узлов 
в направлении приложения нагрузки как результат сближения слоев исходной заготов
ки [2]. Деформация материала есть результат пластической деформации в местах кон
тактов и изгиба участков волокон на отрезках между контактными узлами, что позво
ляет квалифицировать характер деформирования структурообразующих элементов 
также как жестко-гибкий. Механическое зацепление волокон формируется в процессе 
подготовки дискретного тела к прессованию и на стадии прессования лишь усиливает
ся.

Прессование порошковых дискретных тел приводит к получению материала с 
неорганизованной структурой независимо от исходного гранулометрического состава, 
формы частиц порошка и систематичности их исходной укладки. Способность частиц к 
взаимному перемещению (переукладке), особенно при малых значениях относительной 
плотности, приводит к снижению силовых затрат процесса прессования на начальной 
его стадии. Равновесная форма СОЭ порошковых материалов обусловливает их кон
тактное взаимодействие лишь с ближайшими частицами, что приводит к относительной 
изотропии (в частности, после изостатического прессования) механических свойств не- 
спеченного материала при их невысоком уровне.

При отсутствии специальных приемов упорядоченной ориентации волокон,

Рис. 1. Структурообразую
щие элементы порошково

го материала:

Рис. 2. Структурообразую- Рис. 3. Структурообразую
щие элементы волокнисто- щие элементы материала из 

го материала. непрерывного волокна.
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прессование их также приводит к получению материалов с неорганизованной структу
рой. Произвольная ориентация волокон и более высокое координационное число СОЭ 
значительно снижает долю межчастичной деформации и способствует получению бо
лее высоких прочностных свойств волоконной прессовки по сравнению с порошковой. 
Изгибная составляющая деформации на начальном этапе прессования с точки зрения 
сравнения силовых затрат процесса может быть поставлена в соответствие структурной 
деформации при прессовании порошковых материалов. В порошковых материалах уп
ругое последействие определяется, главным образом, механическими характеристика
ми материала порошка и в меньшей степени — схемой нагружения. Жестко-гибкий ха
рактер деформирования волокон в силу большого количества контактов в волокнистом 
теле, препятствующих упругой деформации отдельных СОЭ, вызывает значительное 
упругое последействие в прессовке [3], особенно, в направлении приложения усилия 
прессования. Таким образом, развитие в теле остаточных деформаций в значительной 
мере зависит не только от механических свойств материала формуемого тела, но и от 
вида структурообразующих элементов и схемы его нагружения, что открывает пер
спективы в разработке рациональных процессов уплотнения.

Несмотря на различающиеся механизмы прессования порошковых и волокни
стых материалов, определяющие, соответственно, и некоторое различие в свойствах, 
общим для этих материалов является исходно неупорядоченное расположение СОЭ, 
что позволяет формулировать основные научные принципы их консолидации на основе 
статистических законов, получившие развитие в контактных теориях [1]. Хаотичное 
расположение структурообразующих элементов явилось и основной причиной приня
тия в качестве характеристики пористого тела некоторой средней величины пористости 
или плотности, что вызвало появление ряда теорий пластичности дискретных сред. 
Общность технологий порошковой металлургии и металлургии волокна состоит и в 
сходстве используемых способов прессования.

Особенности технологии изготовления и прочностных свойств материалов с ор
ганизованной структурой из непрерывного металлического волокна вызваны, наряду с 
жестко-гибким характером их деформирования, высокой связностью материала еще до 
деформирования благодаря существованию дальнего порядка взаимодействия СОЭ. 
Этим обусловлена выраженная анизотропия прочностных свойств (максимальная 
прочность совпадает с направлением волокна) и более высокая прочность неспеченных 
прессовок по сравнению с волокнистыми материалами. В ряде случаев прочность бы
вает достаточной для эксплуатации прессованных материалов из непрерывных волокон 
без последующего спекания. Регулярность структуры обеспечивает не только равно
мерное распределение структурных и каркасных свойств по объему, но и позволяет ис
пользовать расчетные модели, в большей степени адекватные реальным телам, чем в 
случае порошковых и волокнистых материалов. Наряду с применением 
феноменологических теорий [4] используется и микромеханический подход, 
основанный на изучении контактных явлений в узлах и изгиба между ними [5]. Важен 
способ предварительной организации непрерывного волокна в деформируемое тело, 
определяющий форму и количество контактных узлов, а также выбор того или иного 
способа деформирования. Отметим, что для деформирования проницаемых материалов 
(ПМ) на основе непрерьюного волокна используют преимущественно способы 
прессования порошковой металлургии [4].

Применение проведенного анализа влияния вида СОЭ на механизм прессования 
для практического использования продемонстрируем на примере.

Развитие современных отраслей науки и техники, использующих пористые про
ницаемые материалы, требует, наряду с разработкой новых, и совершенствования 
свойств существующих материалов, а также создания новых эффективных технологи
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ческих процессов их изготовления. В частности, актуальна проблема создания новых 
технологических процессов изготовления проницаемых изделий с повышенными проч
ностными свойствами и строго регламентируемыми структурными характеристиками. 
Как следует из вышеизложенного, перспективно изготовление таких изделий из непре
рывных металлических волокон. Наиболее технологичными при изготовлении и в про
цессе последующей эксплуатации представляются длинномерные изделия в виде тел 
вращения. Этим обеспечивается увеличение их рабочей поверхности при одновремен
ном упрощении конструкции устройств, использующих ПМ в качестве рабочего эле
мента (фильтры, глушители, тепловые трубы и др.), и отсутствие потребности в допол
нительных операциях резки, гибки, сварки при использовании листовых материалов [4].

Решение задачи по предварительной организации СОЭ в деформируемое тело 
цилиндрической формы известно [6]. Заготовка формируется послойной крестообраз
ной намоткой проволоки на формообразующую оправку. Использование в качестве 
СОЭ непрерывного волокна, а также форма изделия, ограничивает выбор способа по
следующего деформирования заготовки группой способов, реализующих схему изоста- 
тического (радиального) прессования. Это обусловлено тем, что изостатическое прес
сование по сравнению с другими схемами нагружения характеризуется наименьшими 
перемещениями уплотняемого материала в направлении приложения нагрузки. Таким 
образом, взаимное перемещение СОЭ минимизируется. С другой стороны, наличие 
дальнего порядка взаимодействия СОЭ в материалах на основе непрерывного волокна 
(телах намотки) затрудняет их взаимное перемещение в процессе деформирования, что 
также ставит необходимым условие минимизации таких перемещений.

Различие механизмов уплотнения дискретных заготовок, сформированных на 
базе структурообразующих элементов различных видов, требует учета вида СОЭ при 
осуществлении технологических расчетов, выборе оптимальной схемы и способа 
прессования заготовок ПМ.
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Рационально спроектированная и построенная машина должна отвечать требова
ниям прочности, долговечности, технологичности, экономичности, должна быть деше
вой по цене и безопасной в обслуживании.

Эти положения отражаются в исходных требованиях, которые являются докумен
том для конструкторской проработке экспериментального образца.

В нашей работе показан расчет конструктивных и технологических исходных па
раметров машины точного распределения сыпучих материалов по поверхности поля. К 
ним относятся: фрезерный торф, минеральные удобрения, известковые материалы и др.

Сегодня сельское хозяйство не получает технику, выполняющую технологические 
операции с высокой степенью точности. Например, новый разбрасыватель минераль
ных удобрений, выпускаемый промышленностью, имеет неравномерность по распреде
лению их по полю 25%, при требовании 5% - для азотных, 10% - для фосфорных, 15% - 
для калийных. По мере эксплуатации разбрасывателя неравномерность увеличивается 
до 60-70%, что приводит к существенной потере урожая.

Хотя такой разбрасыватель называют центробежным, однако приобретенной 
энергией сыпучим материалом управлять невозможно, отсюда высокая степень нерав
номерности.

В предыдущих наших работах показан принцип управления энергией центробеж
ных сил с помощью кольцевого метателя, на внутреннюю поверхность которого непре
рывно и закрыто от воздействия внешней среды подается сыпучий материал. За счет 
сил трения материал разгоняется до требуемой величины угловой скорости и равно
мерно распределяется по поверхности поля или направляется концентрированно точно 
в указанное место. Для подачи материала на поверхность кольца и предварительного 
разгона его служит конус, в который материал поступает из горизонтального винтового 
конвейера. Препятствуют свободному перемещению материала по поверхности конуса 
также силы трения, поэтому он перемещается принудительно.

В начальный момент времени t = t0 =0 
частица материала находится в нижней точ
ке М0 конической поверхности, т.е. в отно
сительном покое. При повороте конуса на 
угол а 0 =a> t частица повернется на тот же 
угол а 0 и переместится в точку М (рис.1). 
Все силы, действующие на нее, уравновеше
ны: сила тяжести Fcm = mg направлена по 
поверхности вниз; реакция поверхности N 
направлена по нормали от М  к 0; сила 
Fmp = fN  направлена по касательной к ок
ружности радиуса R вращения конуса; сила 
инерции переносного движения Fn -  mat1 R
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направлена в сторону обратную нормальной силе N ; сила инерции от поворотного ус
корения Fk = 2mcoo)nR направлена в обратную сторону действия ускорения инерции. 
Эта сила увеличивает силу трения материала о поверхность конуса.

При установившемся режиме работы метателя величина поступающего сыпучего 
материала будет постоянной (Q = const) по всей высоте конуса Н , определяемая 
сплошностью материала на окружности радиуса R . Под сплошностью понимается: 
частицы материла прилегают плотно друг к другу по всей длине окружности. На длине 
окружности с радиусом больше R частицы не касаются друг друга. Угол у  между ка
сательными а - а и Ь - Ь к  окружности и траектории движения равен нулю.

Элементарная работа (кинетическая энергия) сил материальной точки 
dEK -  -mg sin а  ■ d s . Кинетическая энергия нормальной силы N равна нулю, так как 
она перпендикулярна перемещению точки. Тоже и сила инерции.

Выразим дугу ds через радиус R и угол поворота а :
т° 2 )= ~т8 sin а • ds = -mg sin а  • Rda 

После интегрирования в пределах от и0 до v и ота й до а , получим:
и2 — Uq = 2gR ■ (cosа  -  cosa0)

При допущении, что в верхнем положении нормальная сила N равна нулю, тогда 
центробежная сила поворотного ускорения равняется проекции силы тяжести на нор
маль:

m v2{R = -mg cos а
Подставив значение о2 в предыдущую формулу, получим:

b>o/i? + 3gcosa-2gcosar0 =0
Нормальная сила будет присутствовать 

постоянно, если для cos а  получается значе
ние, больше единицы. Величина нормального 
давления будет изменяться от 5 mg внизу до 
mg вверху.

Рассмотрим промежуточное положение 
материальной точки М 1 на конической по
верхности .

При движении точки по окружности из 
нижнего положения в верхнее движущая сила 
будет постоянно замедлять переносную ско
рость опер = и0, . Движущая сила

(Fcm sin у -  Fmp) -  F™p sin /? , где F"p -  центробежная сила (ее составляющая:

Рис. 2

F"'p sin /?, увеличивающая силу трения) сообщит относительное ускорение:
du„

dt
-sin у -

F  ^тр

у т т j

р т р

——sin Р  
т

Принимая во внимание, что сила тяжести Fc m = mg, сила трения F = fmg cos у 
и увеличение силы трения от центробежной силы F™p = fm v^/R , получим:

d o

d t
- = g Sin 7 ■ 1- -

tgr.
- f J Z - s i a / S  J R
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При увеличении переносной скорости и0] с изменением радиуса вращения от г к 
R , относительное ускорение уменьшается до нуля, после чего движение становится 
равномерным. Из этого следует, что dvomH/dt = 0, тогда:

'  -
tg y ,

gsmy 1- g s \ n { y - ( p )  и* .-- • = tg<p— sin p
RCOS (p

Отсюда получаем:

i)
sin <p sin Д

Рассмотрим промежуточное положение материальной точки для случая, когда ко
эффициент трения близок коэффициенту качения. На рис.2 можно видеть, что вдоль

о2образующей конуса действуют силы mg cos/? и m-^-cos Д.
Р

..г
Движущей силой вверх будет m g c o s p - m - ^ c o s p -  Этому движению препятствует

Р
D2 -'2

т— sin Р + mg sin рсила трения tgq> Движущей силой вниз будет m^-cosр -mgcosр ■
Препятствует этому движению та же сила трения. Р

Следовательно, движение от меньшего основания конуса к большему прекратит
ся:

mg cos Р -  т -^-cos Р > (рк 
R

m gsin  р  + m -^ -s in  Р

Отсюда определяется переносная скорость движения:
Rg(cosfi-smfitgq>K) 

cos fl + sinfl- tg<pK
(2)

Угол P конуса определяется из неравенства о02 > о01 (формулы 1 и 2):
g R  sin ( у  -<р) R g jc o s  Р  -  sin р  ■ tg<pK 

sin (р sin р  cos р  + sin р  ■ tg<pK

Если принять <р = фк = 4°3(У, p  = R = 0,2м , у = 17°...20°, то решение неравенства 
является корень Д « 75° .Соответственно угол при вершине конуса 30°.

При установившемся режиме работы метателя величина подаваемого материала 
будет постоянной ( Q = const). Сыпучий материал при движении по конусу можно упо
добить псевдожидкости, растекающейся от меньшего сечения к большему с замедлени
ем относительной скорости. Соответственно толщина слоя псевдожидкости уменьша
ется. Исходя из этого, можно рассчитать длину образующей конуса. На выходе допус
каемая норма Q = q + qdon (где q -  величина материала, сошедшая с конуса).

В дифференциальной форме это будет:
d q - x

--= ~№ооп ■ Х
dx

Где х -  расстояние по длине L = Я /sin Д образующей конуса до промежуточного 
сечения, dx -  изменение толщены слоя по длине L , ju - коэффициент пропорциональ
ности, зависящий от режима работы метателя и свойств сыпучей среды.

Разделив переменные и учитывая, что при х = 0, q x -Q  \ а при х = L , qx = qdon, 
после интегрирования по х в пределах от 0 до L , получим:

Отсюда длина образующей конуса:
i = I ,  „ я .

Р
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Таким образом, рассчитываются конструктивные (угол конуса, его высота) и тех
нологические (линейная и угловая скорости движения материала), основываясь на за
конах динамики.

Кроме этого для конструкторской проработки необходим еще один элемент - это 
документальное подтверждение новизны предлагаемого к внедрению образца будущей 
машины. Новизна данного конструктивного решения подтверждается поданной авто
рами заявки на патент, приоритет которого считается с 24.09.97 за номером 970500 в 
государственном патентном комитете Республики Беларусь.

Литература. 1 .Бать М.И., Джанелидзе Г.Ю., Кельзон А.С. Теоретическая механи
ка в примерах и задачах. Учебное пособие для Втузов. В 3-х т. Т. II., динамика, М., 
Наука, 1991, с 640.
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ТЕХНОЛОГИЧЕСКИЕ ОСОБЕННОСТИ ИЗМЕЛЬЧЕНИЯ 
В МЕЛЬНИЦАХ ВАЛКОВОГО ТИПА

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Процессы измельчения широко применяются в различных производствах. Это 
связано с многообразием достигаемых измельчением целей. В металлургии, произ
водстве строительных материалов, химической, пищевой промышленности, при пере
работке промышленных и бытовых отходов измельчением материалов изменяют их 
форму, размеры, состояния, улучшают технологические и потребительские свойства, 
повышают химическую активность материалов, возможности разделения или соеди
нения компонентов при последующей обработке, возможности создания композиций, 
отвечающих непрерывно возрастающим требованиям и потребностям современной 
техники. Однако недостаток информации о нетрадиционных конкретных отраслях 
промышленности способах и устройствах для измельчения материалов, отсутствие 
научно обоснованных критериев режимов обработки приводит к необоснованным ре
шениям конкретных технических задач, к ограничению используемых способов и 
устройств небольшим числом конструкций, которые не учитывают реальные физико
химические процессы режимов обработки.

Так, крайне редко в порошковой металлургии, при переработке промышленных 
отходов, в производстве строительных материалов используются измельчающие уст
ройства валкового типа. Между тем, с точки зрения захвата материала, силового воз
действия на него и измельчения за счет предельного обжатия со сдвигом частиц, глад
ковалковые мельницы функционируют наиболее организованно и рационально [1,2]. 
Отсутствие потерь энергии на перемещение по сложным траекториям больших масс 
размольных тел и обрабатываемого материала, что характерно в частности для шаро
вых мельниц, обеспечивает более высокую производительность при меньшей удель
ной энергоемкости и износе размольных тел, а также более узкое поле рассеяния раз
меров частиц.

Распространен способ, при котором обрабатываемые куски и частицы непосред
ственно контактируют с валками, а их конечный размер определяется межвалковым 
зазором [3, 4]. Однако, как показывает опыт прокатки порошков [1, 5, 6] возможности
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измельчения в валковых мельницах могут быть расширены за счет непрерывного са
морегулирующегося захвата валками толстого слоя сыпучего материала, на порядок и 
более превышающего размеры получаемых частиц. Согласно результатам расчетов и 
экспериментов, захват сыпучего материала происходит в сечении соответствующем 
углу а = 28-34° (а -  0 . 5 +  arcsin(sinco( i/ sin< p)j),n ie  (р̂  и (р - углы трения о валки и
между частицами. При этом количество захватываемого материала постоянно и опре
деляется гиперболической функцией h- р х = Сх * const ,а толщина h слоя выходяще
го из валков порошка плотностью р к составляет 0,006...0,010 диаметра валков. В про
цессе прокатки в условиях всестороннего сжатия основная масса порошка деформи
руется и измельчается в результате контактного взаимодействия обрабатываемых час
тиц. Происходит взаимное перемещение частиц с переориентировкой относительно 
главных направлений (напряжений), а в зоне повышенного давления - блочный сдвиг 
по взаимно пересекающимся линиям разрыва скоростей и напряжений. Это обеспечи
вает измельчение частиц порошка, основная масса которых практически не контакти
рует с размольными телами - валками, что уменьшает износ рабочих органов, а следо
вательно и загрязнение продуктов измельчения.

Проведенные эксперименты измельчения кварцевого песка, кузнечной окалины и 
отработанной формовочной смеси показали, что измельчение в толстом слое возмож
но в достаточно узком диапазоне скоростей [7], обеспечивающих фильтрацию воздуха 
и не допускающих образование псевдоожиженного слоя в зоне захвата материала вал
ками.

Несмотря на высокую эффективность, использование валковых мельниц ограни
чено вследствие характерных для прокатки условий захвата валками кусковых и сы
пучих материалов, предопределяющих большие (до 1000 мм и более) диаметры бочки 
валков. В ролико-кольцевых мельницах, в которых материал обрабатывается между 
валком и внутренней поверхностью кольца, этот недостаток отсутствует. Размер за
хватываемых кусков и высота сечения захвата порошка в этих устройствах фактиче
ски ограничиваются разностью диаметров валка и внутренней поверхности кольца.

Сравнительно большие сечения захвата и повышенная протяженность очага уп
лотнения и деформации (обеспечивающие большую интенсивность проработки мате
риала за один проход), во избежании перегрузки, заклинивания материала и поломки 
мельницы требуют тонкого регулирования подачи обрабатываемого материала в про
странство между кольцом и валком, а в конструкции мельницы - необходимость пре
дусмотреть предохранительный от перегрузки механизм ( обычно пружинный) [3]. 
Это усложняет конструкцию и эксплуатацию оборудования. Поэтому перед измельчи
телями, в которых зазор между валком и кольцом жестко устанавливается рычажным 
или винтовым механизмами, имеют преимущества конструкции мельниц, где поло
жение валка - ролика относительно кольца саморегулируется за счет механизмов при
вода рабочих органов, а также ролико-кольцевые мельницы центробежного типа, в 
которых регулирование зазора отсутствует, а прижатие валков к кольцу осуществля
ется за счет центробежных сил.

Для увеличения числа циклов силового воздействия на обрабатываемый материал 
в конструкциях ролико-кольцевых мельниц используют несколько, обычно 3 - 4  не- 
приводных валка - ролика, планетарно вращающихся и упруго или за счет центро
бежных сил прижимающихся к рабочей поверхности кольца [3,8,9].

Обычно в ролико-кольцевых мельницах создают рассогласование скоростей валка 
- ролика и кольца, что обеспечивает более благоприятное для структурной деформа
ции и измельчения частиц обрабатываемого материала напряженно-деформированное 
состояние.
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В ролико-кольцевых мельницах горизонтального типа при частотах вращения 
кольца, превышающих критическую (перенос материала в зону захвата по поверхно
сти кольца), и создании условий для продольного перемещения обрабатываемого ма
териала представляется возможным его многократное обжатие за один проход мате
риала через рабочую зону. В [3] показано, что движение по кольцу отдельной частицы 
материала гарантировано при минимальной угловой скорости вращения кольца

о>ев = р - 8 / (°к- / )>
где g -ускорение свободного падения, DK - диаметр кольца, /  - коэффициент трения.

При расположении осей вращения валков и кольца вертикально, перемещение ма
териала по рабочей зоне обеспечивается действием сил тяжести. При этом свободное 
падение материала периодически прерывается в момент воздействия на него размоль
ных тел. Теоретические расчеты, проводимые без учета аэродинамического сопротив
ления, показали, что время пребывания частицы в рабочем пространстве есть функция 
рабочих и режимных параметров мельницы и размеров материала. Однако, в реаль
ных условиях, по данным экспериментов, время пребывания материала в таких мель
ницах значительно больше рассчитанного, что связано с большим углом захвата слоя 
размалываемого порошка и времени контакта инструмента с материалом, а также с 
аэродинамическим сопротивлением движению частиц в вертикальном направлении.

В конструкциях ролико-кольцевых мельниц центробежного типа сочетается же
сткий удар размольных тел по крупным частицам с центробежным ударом - обкаты
ванием более мелких частиц и слоя порошкового материала. При этом, теоретически 
установлено, что силовое воздействие на материал определяется массой размольных 
тел, их частотой вращения, коэффициентом трения и соотношением размеров частиц 
обрабатываемого материала и элементов рабочих органов [9].

Таким образом, при конструировании измельчителей, выборе режимов обработки 
в них материалов необходимо изучать процесс измельчения с учетом параметров и 
конструктивных особенностей измельчителей, комплекса технико-экономических по
казателей, физико-механических свойств измельчаемого материала. При этом рас
сматривать процесс измельчения не только как следствие воздействия на частицу сил 
со стороны инструментов (размольных тел), но и, прежде всего, как следствие слож
ного силового взаимодействия частиц между собой в связно-сыпучей массе, находя
щейся в напряженно-деформированном состоянии.
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ИССЛЕДОВАНИЕ НАПРЯЖЕННО-ДЕФОРМИРОВАННОГО 
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Брестский государственный технический университет
Брест, Беларусь

Как известно, при создании элементов механизмов, машин первостепенным тре
бованием является снижение их материалоемкости при одновременном обеспечении 
прочностных и жесткостных характеристик.

Для решения такой проблемы важным обстоятельством является создание эф
фективных методов исследования НДС (напряженно-деформированного состояния) 
элементов, которые в реальных условиях подвергаются воздействию механических 
усилий и температурных полей. Часто рассматриваемые элементы представляют собой 
тела вращения.

Материалы, используемые для создания конструктивных элементов имеют оп
ределенную неоднородность, которую можно разделить на микронеоднородность (де
фекты и неправильность кристаллической решетки, молекулярная структура полимеров 
и т.д.) и макронеоднородность (параметры, определяющие свойства среды, зависят от 
координат и осреднены по области, которая является большой в сравнении с размерами 
структуры элементов тел).

С позиции инженерной практики интерес представляет исследование НДС тел с 
макронеоднородностью (упругие тела с непрерывной неоднородностью).

Неоднородность упругих свойств возникает в процессах формирования тел 
(процессы отливки), при различных технологических процессах (различные виды обра
ботки тел), эксплуатации конструктивных элементов на практике (воздействие темпе
ратуры, радиации и т.д.). В зависимости упругих параметров среды (параметры Ламе) 
от координат различают три типа неоднородности тел: непрерывная, кусочная и слу
чайная.

При действии на тела высоких температур изменение температуры Т приводит к 
существенному изменению модуля Юнга Е = Е(Т), коэффициента линейного расшире
ния а  = а(Т) при постоянном коэффициенте Пуассона v [1].

В работе [2] показано, что максимальные напряжения в нагретой толстостенной 
трубе с учетом изменения модуля Юнга от температуры ~ на 40% меньше чем при по
стоянном модуле. Поэтому постановка и реализация такого рода задач актуальна и 
имеет практическую ценность.

Для исследования НДС в осесимметричных телах с непрерывной неоднородно
стью необходимо поставить краевую задачу теории упругости (термоупругости) и раз
работать эффективный метод ее реализации.

Аналитическое решение такого рода задач практически невозможно в связи со 
сложной геометрией области тел и граничных условий поэтому в настоящее время 
применение нашли различные численные методы.

Наиболее распространенным численным методом решения краевых задач явля
ется метод конечных элементов (МКЭ). Однако он не свободен от недостатков.

Для решения поставленной задачи используем метод потенциала с помощью ко
торого дифференциальные уравнения сводится к интегральным уравнениям Фредголь
ма 2-го рода и который имеет некоторые преимущества по сравнению с МКЭ [3].
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Согласно [2] краевая осесимметричная задача неоднородной термоупругости 
сводится к решению дифференциальных уравнений в частных производных: 
уравнения равновесия

р 1 1 - 2  Vdp l - 2 v  д р \1  V ^  J Е2 d T i d p  "  8Z **)

A  w + -

др

1 де 2(l + v) д  j 
1 - 2  v  dz 1 -  2 v  dz

дР \о  у
< Т  ^

|а(г)с/Г
. 0  )

2 (1  + v ) d E ( 6 T  дт 
Е 1 d T { d z CT>x+ d z a ‘

где и, w -  перемещения, р  z, Э -цилиндрические координаты и_ а* 

и граничных условий
ди 3 v  ] 1

-------1------------ е \п н—
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1 fSw 
cfe dp

( dw 3v
nn +  —  + ---------- i
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1 + v

Ja(T)dT,
(2)

где n ,пг -  направляющие косинусы внешней нормали к поверхности тела,
а также уравнении теплопроводности

IJL
р д р

д Т ‘ \  д 2Т'

д р dz2
= 0,

д 2Т 2 1 д Т ’ д 2Г  Л- + — ■— + —— = 0,
(3)

д р 2 р  д р  dz2
т

где Т  = |я(7')dT, Л(Т) = 2̂ (1 -  кТ )- коэффициент теплопроводности, к -  эмпирический
0

коэффициент.
Используя метод возмущений [2] краевая задача (1), (2) сводится к решению 

осесимметричной краевой задачи стационарной термоупругости однородного тела (ну
левое приближение) и последовательности краевых задач теории упругости (после
дующие приближения).

Представляя температуру Т* в виде функции Грина вместо (3) получаем инте
гральное уравнение краевой задачи теплопроводности

2 я Г  {х)  =  1 ^ - р Л  +  / Г  ( у ) р ус и ф ( ^ [ ( р у - p t )n „  +Znv ] - n p ^ E  + пруК.  ( 4 )

Здесь х, у -  параметрическая и текущая точки при интегрировании, 
г2 = р ] + р 2у -  2рхру cosQ + Z2,Z  = Zy - Z x;Q = $y -  9Х, d ly -  элемент дуги меридио
нального контура L; Е, К -  эллиптические интегралы.
Решение системы (1) разыскиваем в виде

«£=*£+*£>
U ° = U u + U Tz >

(5)

где и" и" -  общие решения однородных дифференциальных уравнений (1) приведены вР’ zт Г[4], и ' и : -частные решения Гудьера, интегральное представление которых имеет вид

итр = а J (Л - {pj< -  / у , ) -  т(у\ Ш + р%  -  PyPAh+ h)- Л]+
LULi \ а П у
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«Г =a{C J \ ^ - I < + T ( y tn PyZ{pyI5- p J 2) + n ^ h - h ) } p ydly -b fT (y)pyZIsd s \
\  LUU [ a n y S /

(6)
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Здесь интегралы/i — In приведены в Г31___(l + v)2ар r _ Y _  , Y
а ~2х{\-у)Е{туС - Щ ’Ь- 1 + Т  

к, у  - постоянные, которые определяются экспериментально.
С помощью соотношений Дюгамеля-Неймана были построены интегральные 

уравнения напряжений <7®р р , <т22, <7^, с г ^ , которые соответствуют (5) (выражения

<7ир р с г ^ , приведены в [4], а для 0 Тр р , построены интегральные уравне
ния, которые здесь не приводятся в виду их громоздкости) и сингулярные интеграль
ные уравнения (СИУ) краевой задачи термоупругости на нулевом приближении

v р У ) + T iT j гд f a р [у^ А р р прх ^ ^ p znẑ ) + v zW ^ififsnzy)  i fly =  P p i x ) + p p ( x \4ir(l -  r) j

v z ( x )  + ^  \ v p { y ^ A p z n px +  A a n z x ')+ v z ( y ^ B p e n pK ) + B a )] (̂У = Р г У )  +  P z  (•*)>

(7)

(8)

где vp,vz -  плотности потенциала простого слоя, App,...,Bzz -  коэффициенты, получен
ные в [4], р р (х ) ,р 2 (х) — компоненты механических усилий, р тр{х\ p Tz (х)-  компонен
ты фиктивной температурной поверхностной нагрузки.

Ртр(х) = - (а грр-прг + < r ^ -n j  

Р,(х) = -((Т̂ -ПР' +0-Tzz-nzx\
В результате решения (7) определялись плотности vр, vz,a затем напряжения

<jpp,...,cr0sg. Значения напряжений использовались для решения краевой задачи теории
упругости на первом приближении. Здесь решение задачи теории упругости разыскива
ем в виде

u f  = u ; + uNp ,
(9)

Интегральные представления м" и ир известны в [4], а

где = у =
Е2 cLT,Xp
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dSy,
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др ** dz

Срр,...,Ср -  аналогичны соотношениям в работе [4].
Система СИУ такая же как и (7), но вместо р тр и р\ берется фиктивная нагруз

ка, р  р  , р 2 , интегральные выражения <7р р , Gq,q, здесь приводить не будем.
N ( N Т

Р р  ~  - \ Р р р  • п рх +  pz ' n zx
N ( N N

P z  ~  ~ \Р”pz ' п р х ® ZZ ' n zx
На основе метода механических квадратур разработан алгоритм численного ре

шения интегральных уравнений и составлена программа для ПЭВМ. Интегралы вычис
лялись с помощью квадратурных формул Гаусса и Лащенова. Реализован тестовый 
пример. В качестве примера решена задача о нагреве полой сферы. Результаты числен
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ного решения сравнивались с решением в [2]. Ниже на рисунке показаны соответст
вующие графики напряжений.

Здесь:

Та = 500°С; Ть =400°С. ^  = 0,11 -с; ^ = 0,33; а = 0,5лц Ъ = \м.
см-с- град

Литература. 1. Писаренко Г.С. и др. Прочность материалов при высоких тем
пературах. Киев. «Наукова думка», 1966. 2. Ломакин В.А. Теория упругости неодно
родных тел. -  М. Изд-во МГУ. 1976. 3. Копейкин Ю.Д., Хвисевич В.М. Интегральные 
уравнения осесимметричной краевой задачи термоупругости. -  МЛ Известия АН 
СССР. МТТ 1991. №6. -  С. 52-57. 4. Копейкин Ю.Д. Калинин А.А. Прямое решение 
осесимметричной второй задачи теории упругости методом бигармонических потен
циалов // Изд. АН БССР. Сер. физ. мат. наук. -  1977. - №3. С. 85-90.
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ПРОЕКТИРОВАНИЕ СРЕДЫ ДЛЯ СНИЖЕНИЯ 
ГИДРАВЛИЧЕСКИХ ПОТЕРЬ.

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

Достаточно сложной технической проблемой является растворение в воде ис
ходных гидродинамически активных материалов, снижающих гидравлическое сопро
тивление. Гидравлические потери могут быть уменьшены как за счет совершенствова
ния конструкционых параметров гидравлических систем, так и путем снижения степе
ни турбулизации потока и управления пограничным слоем.

Введение в гидравлические системы низкоконцентрированного раствора, на
пример, полиакриламида, практически не изменяя технологических свойств воды, при
водит к существенному сокращению энергозатрат и металлоемкости трубопроводов за 
счет уменьшения их диаметров.

Применение органических высокомолекулярных флокулянтов позволяет уско
рить образование и осаждение коагулированной взвеси, сократить потребность в коагу
лянтах и увеличить надежность работы водоочистных сооружений.

Разработанные методы интенсификации процесса растворения высокомолеку
лярных флокулянтов могут быть так же использованы для структуирования почвы и 
укрепления грунта, для очистки природных и промышленных сточных вод.

Одним из наиболее эффективных флокулянтов является полиакриламид, 
использование которого связано с рядом технических проблем, в частности с 
трудоемкостью растворения исходного материала. Процесс растворения 
полиакриламида в воде весьма длителен и энергоемок. При интенсивном 
перемешивании его в мешалках и подогреве воды растворение продолжается в течение 
1-2 часВвзработана технология растворения полиакриламида с использованием специ
альных модификаторов, которая позволяет повысить скорость растворения полиакри
ламида. На основе модифицированного полиакриламида созданы сыпучие, пластичные 
и жидкие композиции, обладающие повышенной скоростью растворения. Присутст
вующие модификаторы практически не оказывают влияния на технологические свой
ства полиакриламида.

Экспериментально установлено, что растворение в воде модифицированного 
полиакриламида происходит значительно интенсивнее исходного материала при оди
наковых условиях растворения (растворение осуществлялось в лабораторной мешалке 
при частоте вращения ротора 100об./мин). Введение модифицированного полиакрила
мида в дисперсионную среду резко повышает скорость его растворения в воде. Компо
зиция, содержащая минимальное количество дисперсионной среды, полностью раство
ряется в воде за 160 секунд, а при максимальном содержании дисперсионной среды - за 
20 секунд перемешивания.

Соотношение между дисперсионной средой и модифицированным полиакрила
мидом выбирается из условия получения требуемой текучести. Увеличение частоты 
вращения ротора мешалки до 3000 об ./мин приводит к тому что композиция растворя
ется за 5 секунд, в то время как исходный полиакриламид при тех же условиях раство
ряется за 60-120 минут. Изменение соотношения между полиакриламидом и модифика
тором сверх оптимального вызывает повышение скорости растворения материала в во
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де, но понижает его флокулирующую способность и снижает технологические свойства 
полиакриламида.

Рассмотренный способ растворения полиакриламида не требует специального 
технологического оборудования, позволяет снизить длительность процесса растворе
ния и его энергоемкость, уменьшить объемы накопительных емкостей для хранения 
готового раствора. Его можно использовать в любом технологическом процессе, свя
занном с применением гидродинамически активных материалов, снижающих гидрав
лические потери.

УДК 621.891.67-762
В.М. Голуб М.В. Голуб

ИССЛЕДОВАНИЕ ИЗНОСОСТОЙКИХ ПОКРЫТИЙ НА ОСНОВЕ 
ПОРОШКОВ КАРБИДА ВОЛЬФРАМА И МЕДЬСОДЕРЖАЩЕЙ

МАТРИЧНОЙ СВЯЗКИ.

Брестский государственный технический университет 
Брест, Беларусь

Комбинирование различных веществ остается сегодня одним из основных спо
собов создания новых материалов. Большинство современных конструкционных мате
риалов, применяемых в узлах трения машин, представляют собой композиции, которые 
позволяют обеспечивать машинам заданные эксплуатационные свойства. Во всех слу
чаях -  это система разных материалов, каждый из составляющих которой имеет свое 
конкретное назначение применительно к рассматриваемому готовому изделию. Совме
стная работа вводимых компонентов дает эффект, равносильный созданию нового ма
териала, свойства которого количественно и качественно отличаются от свойств каждо
го из его составляющих.

Композиционный материал пар трения должен сочетать в себе одновременно 
высокие антифрикционные свойства, теплопроводность и износостойкость. Одним из 
путей создания такого материала является использование составляющих обладающих 
разными свойствами: твердые частицы образуют жесткий пористый каркас, который 
заполняется пластичной связующей фазой. Твердая фаза обеспечивает высокую изно
состойкость и твердость, а связующая -  необходимые антифрикционные характеристи
ки и теплопроводность. [1]

Для обеспечения однородности и дисперсности пропитки спрессованный брикет 
должен иметь минимальную пористость, что достигается применением твердых по
рошков разной зернистости. На основании проведенных исследований подобран состав 
твердой фазы: релит (WC+W2C) зернистостью 0,18 -  0,65 мм (содержание в шихте 60 -  
80%) и тонкодисперсный порошок карбида вольфрама и кобальта ВК-6 (содержание в 
шихте 20 -  40%).

Композиционный материал, наносимый на контакт пар трения, должен обладать 
определенными антифрикционными свойствами, которые обеспечиваются за счет ра
ционального выбора состава пропитки. Анализ физико-механических свойств состава 
пропитки позволяет выделить ряд элементов, комбинации которых обеспечивают тре
буемые свойства связующей фазы. Это медь, никель, марганец, хром, бор, кремний 
фосфор и др. [2]
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В качестве связующей фазы возможно использовать и готовые пропиточные ма
териалы -  припои, выпускаемые промышленностью, с содержанием требуемых компо
нентов в определенном соотношении, такие как: ВПр-4, ЛМНЦ-60-90-5 и др. Пропитка 
проводится в восстановительной или защитной атмосфере.

Выявление износных характеристик пар трения в рабочих абразивосодержащих 
средах выполнялись на специальном стенде, позволяющем изменять нагружение кон
такта пары трения, частоту вращения и концентрацию абразива.

Испытывались одноименные пары трения из: силицированного графита (СГП) -  
эталон; композиционного слоя из разнозернистых порошков карбида вольфрама с мед
ноникелевой пропиткой (ТМ-1); композиционный слой из разнозернистых порошков 
карбида вольфрама с пропиткой сплавом ВПр-4 (ТС); композиционный слой из порош
ков ВСНГН. Переменными факторами были процентное содержание абразива в жидко
сти и время испытаний.

Исследование влияния крупности абразивных частиц на износ материалов колец 
было проведено на паре трения СГП. Для этого были применены фракции кварцевого 
песка А2К 0315Б ГОСТ 2138-74 крупностью: менее 0,050 мм; 0,050 -  0,063 мм; 0,063 -  
0,100 мм; 0,100 -  0,315 мм. Концентрация абразива в гидросмеси принималась 5% от 
объема.

Отмечен максимальный износ пары трения при крупности абразивных частиц 
0,10 мм и менее, т.е. чем меньше размер абразивных частиц, тем больше износ. Износ 
при большей крупности абразивных частиц изменяется очень медленно.

Наибольший износ колец отмечается при крупности абразивных частиц менее 
0,050 мм в гидросмеси, соизмеримых с величиной щелевого зазора пары трения, что 
дает основание проводить сравнительные эксперименты в гидросмеси с такой крупно
стью абразивных частиц. Процентное содержание абразива изменялось от 1 до 20% 
(рис.1).

С ,%

Рис. 1. Зависимость интенсивности объемного износа от процентного содержания абра
зивных частиц в гидросмеси для пар трения: 1, 2 -  СГП -  СГП;
3, 4 -  ТС -  ТС; 5 , 6 -  ТМ-1 -  ТМ-1; 7, 8 -  ВСНГН; 1, 3, 5, 7 -  для вращающихся колец; 
2,4,6, 8 -  для невращающихся колец.

Из рисунка видно, что скорость износа колец пары трения ТМ-1 в 2 раза меньше, 
чем ТС и почти в четыре раза меньше, чем колец СГП.

Наличие абразива в рабочей среде существенно снижает допустимые значения 
нагрузки на контакт пары трения и pv-фактор.

Так, если для пары трения ТМ-1 при работе в воде или нефти без механических 
примесей нагрузочная способность определяется достижением удельного нагружения 
контакта до 1,2 МПа, pv=12 МПа-м/с, то при содержании абразива диапазон критиче
ской удельной нагрузки и pv-фактор резко снижается. На рис. 2 представлена зависи-
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мость коэффициента трения f  пары ТМ-1 от удельного нагружения контакта при раз
личной концентрации абразива в жидкости.

Руд, МПа

Рис. 2. Зависимость коэффициента трения от удельного давления на контакте пары тре
ния ТМ-1 по ТМ-1 и содержания абразивных частиц в гидросмеси.

Анализируя зависимость Т=ф(рУд) можно сделать выводы:
1. Надежная, в некоторой степени, работа пары трения из твердых материалов в 

абразивной гидросмеси возможна при pv<6 МПа м/с.
2. На износ материалов колец пары трения существенное влияние оказывает тон

кая фракция абразивных включений рабочей среды.
3. Защита пары трения возможна путем выбора твердых материалов и установки 

специальных фильтров в узлах трения.
Литература. 1. Голуб М.В. Износостойкие композиционные материалы на основе 

карбида вольфрама, меди и никеля. - Долговечность трущихся деталей машин. -М.: 
«Машиностроение», 1985, вып. 1. с. 217-234. 2. Голуб В. М., Плескачевский Ю.М. Из
носостойкие покрытия рабочих поверхностей колец пар трения торцовых уплотнений 
на основе разнозернистых порошков карбида вольфрама. // Материалы, технологии, 
инструменты, Т.6, №4,2001. -  С. 29-32.

УДК 539.3
O.V.Gromyko, A.O.Gromyko

ALGORITHM OF INVESTIGATION OF MACHINE ELEMENTS 
NATURAL OSCILLATIONS

Minsk, Belarus, Belorussian State University

Among the problems connected with designing and operation of machines with 
power-operated transmission drives an important place belongs to the problem of study of the 
frequency range of natural oscillations.

One of the most labour-consuming computing operations is not only the computation 
of the natural frequencies but also the determination of their quantity in the given frequency 
range. Well known is the problem when it is necessary to determine the probability of occur
rence of resonance conditions at certain frequencies with no need to calculate the natural fre
quencies.
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The system of equations of motion of the mechanical system elements can be obtained 
by equation:

d_
dt dqt

dEk cE dEd
5qt dq, dqi ~ Qn (1)

where Ek, Ep, Ed - are kinetic, potential and dissipated energies of the system, respec
tively, qt - the generalized coordinate, Q{ - the generalized force.

After substitution in the equation (1) of the expressions for the given mechanical sys
tem energies and appropriate transformations, the equation of motion written in the matrix 
form will change into:

M ? } + M ? } + № M 4  (2)
where [m \  [c ], [AT] - are mass, damping and stiffness matrixes of the system, respectively, 
[q\ [q\ [q] - the displacement vector of the mechanical system and its derivatives,
[f |  - the vector of external forces.

Since for natural oscillations the vector of load {f } = 0, and vector of motions is de
scribed by the periodic function {q} = {qa }eja“ .

Thus, the equation (2) assumed the form:
= (3)

where j  = V - l , ft) - the natural frequency, } - the vector of amplitude values of dis- 
placements of the system units at oscillations with the system damping to be neglected, i.e.
И = o.

It is evident that the natural oscillations equation (3) has a non-trivial solution in one 
and the only case when the determinant

D = det([Ar] -  со2 [A/]) = 0. (4)
Since the potential energy of transmission Ep is a positively determitted quadrant

function, the roots of the secular equation (4) are positive and (in accordance to the secular 
equation roots division theorem) divided by the principal diagonal minors of the determi
nant D.

Let us form a sequence of the principal diagonal minors of the determinant D , added 
with Dn = 1:

A  A , D2, Z>3, ..., Dn_2, Dn_x, 1. (5)
According to the secular equation roots division theorem (4) when со1 =0 all the 

terms of the sequence (5) are positive, and the quantity of changes of sign in the sequence (5) 
is equal to zero. When <y2 -» oo the sequence (5) has n changes of sign. Let us assume that 
when со — cox the quantity of changes of sign by the sequence (5) is equal to sx, and when 
со = co2 is equal to s2. Then sx of natural frequencies are in the interval of the frequency axis 
0 < со < cox, and s2 - in the interval 0<co<co2. It is evident that s = s2 -  sx of frequencies are in
the interval cox <co<co2.

With sequential reduction of the interval \cox, co2 ], we can select frequency ranges with 
the only natural frequency or their given quantity. Every natural frequency can be determined 
with a given accuracy. The most simple and easy method of frequency selection is the method 
of dividing frequency intervals in half.

In most mechanical transmissions the quantity of masses in the system is greater by 
one than the quantity of degrees of freedom. This is explained by that such systems have no 
stationary mass closing. Dimensionality of matrixes in the described method is determined by
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ibe quantity of masses. In this case when со -» 0 there is one change of sign in the sequence 
*5). since со = 0 is a «fictitious» frequency of the system corresponding to the motion of 
the system as a solid whole. The quantity of real-valued frequencies for such system is equal 
to n - 1.

The suggested method is effective not only for calculation of natural frequencies of 
transmissions but for determination of their quantity in the given frequency ranges. This al
lows to access the possibility of occurrence of resonance conditions in operation under real 
loads.

The assessment of reliability of the results obtained through the described method is 
given in comparison with the accurate analytical solutions. The suggested algorithm is real
ized in the calculation of tractor-drawn silage combine harvester. The obtained natural fre
quencies have satisfactorily agreed with those found through other methods.
References. l.Przemieniecki J.S. Theory of Matrix Structural Analysis. McGraw-Hill Book 
Company, New York, Toronto, London, Sidney. 1968. 2. Halfman R. Dynamics. Addison- 
Wesley Publishing Company, Inc., London. 1971.

УДК 539.3
O.V.Gromyko, A.O.Gromyko

NATURAL OSCILLATIONS OF MODIFIED CONSTRUCTIONS

Minsk, Belarus, Belorussian State University

Equation of natural oscillations for undamped mechanical system in matrix form is 
written as:

й - » ' М { в| = о
or

([.E ] - a 2[p\M],{q} = 0 (1)
where

[p ]- identity matrix,

[p] = [к]-1 - compliance matrix inverse of the stiffness matrix [AT],
[u]  -  mass matrix,
{#}- displacement vector (at the given natural frequency coi the vector {q}i corresponds to 
the i -th form of oscillations).

If the mechanical system has sm a ll constructional modifications with the compliance 
and mass matrixes changed to [ДР] and [ДM] , respectively, then equation (1) for the new 
construction modification is written as:

Jp]~  (<y2 + A o 2 )[P]+ [ДР]КМ + [AAf])Xfe}+M) = 0 (2),
where A со2 and {Дд} -  are changes in the frequency square and vector of form of natural os
cillations.

As a first approximation, omitting the small increment products, the matrix equaion 
(2) is written as:

{а } + л{в }= 0
where

(3)
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(4)
(5)

(6)

{А}=1ьр\м]+{р\тЩ
W = № H

„ А (о2

Let us assume that the error vector when solving equation (3) is
{г} = {/1}+Л{5}. (7)

For its minimization the quadratic form extremum conditions are written as

£ ( W r W ) - 0  (8)

( {г}г - transposed error vector), from whence comes relation

- { A } T{B}

■  f * n * }
(9)

Thus, the change of the frequency square of natural oscillations is
Act)2 = Act)2 (10)

To determine the vector of form of natural oscillations of the modified construction 
the equation (1) is transformed into:

({«}+W })= ((®2 + л®2 )(И+ [др]кМ+ [лмЩ г}+M )  (11).
Neglecting in the right side of equation (11) the increment {A<?} and increments prod

uct of matrixes [AP] and [AM], we obtain expressions for the form vector {q} and corre
sponding value of the frequency square m2 of natural oscillations of the modified construc
tion:

{{я} + {A?})= «у 2 0 + Л-ХЙ) + (®1) >
ru2 -  со2 +Aa>2 =co2(l + A).

The suggested algorithm allows to accelerate considerably the process of study of fre
quencies and forms of natural oscillations of various constructions, especially with great 
quantity of degrees of freedom and for systems with distributed parameters. It is particularly 
effective in cases when range of changes in stiffness and masses of the studied system is small 
and pre-determined and the study is connected with fast search of solutions optimal from dy
namics point of view.

The report discusses the results of application of the suggested method of assessment 
of natural frequencies and forms for different mechanical systems and comparative analysis of 
the computing process acceleration.
References l.Halftnan R. Dynamics.Addison-Wesley Publishing Company, Inc., London. 
1971. 2.Przemieniecki JS. Theory of Matrix Structural Analysis. McGraw-Hill Book Com
pany, New York, Toronto, London, Sidney. 1968.
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УДК 539. 319

Тариков Г.П., Комраков В.В., Ковалева Н.В.

ЭЛЕКТРОМОДЕЛИРУЮЩЕЕ УСТРОЙСТВО ДЛЯ РЕШЕНИЯ 
ПРОСТРАНСТВЕННЫХ КОНТАКТНЫХ ЗАДАЧ

Гомельский государственный технический университет гм. П.О. Сухого,
Гомель, Беларусь

Большое количество работ в области механики контактного взаимодействия, в 
том числе с учетом износа и температуры контактирующих поверхностей, стремление 
учесть эти факторы еще на стадии проектирования элементов высших кинематических 
пар, свидетельствует об актуальности рассматриваемой проблемы.

Вместе с тем, решение рассматриваемых задач аналитическими и численными ме
тодами связано с необходимостью преодоления значительных трудностей, а в некото
рых случаях, невозможно. В связи с этим, другие методы их решения и, в частности, с 
помощью электрического моделирования представляют собой как научный, так и прак
тический интерес.

Задача для штампа с плоским основанием, имеющего в плане форму Е, вдавли
ваемого в однородное упругое полупространство под действием центрально приложен
ной силы Р (рис. 1) сводится к следующему интегральному уравнению:

где

гг p(4,rj)d§dtj _ 8
z j i x - g y  + { y - v f  &

л Е  '

(1)

Здесь 8 -  перемещение штампа, р(х, у) -  контактное 
давление под штампом. При этом должно соблюдаться 
условие:

Р= \\p{x,y)dxdy. (2)
£

g
Введем обозначение W(х, у) = —

0
и запишем уравнение (1) в виде:

rr p{^n)d^dT]

z  J(.x-g)2 + ( у - ф 2
= W(x,y) (3)

Рис.1. Расчетная схема
Перейдем теперь к задаче электростатики.
Если взять токопроводящую пластину, которая обладает некоторым электриче

ским зарядом Q и имеет форму £  основания штампа в плане, то выражение для элек
тростатического потенциала можно записать в виде [6]:

(4)
4 як0е *-<Г)2 + 0 ' - ? ) 2
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где ко -  диэлектрическая постоянная; е -  диэлектрический коэффициент среды. Общее 
количество электричества на пластине будет:

Q= \\q(x,y)dxdy. (5)
х

Введем обозначение tf'(x,y) = i//(x,y)4nk0e и запишем уравнение (4) в следую
щем виде:

q(4,Tj)d^dr}

- # ) 2 + 0 ' - 7 ) 2
= П х ,у ) . (6)

Таким образом, две рассматриваемые линейные системы описываются матема
тически подобными интегральными уравнениями (6) и (3). Впервые на это обратил 
внимание Л.А. Галин [4]. Сходственными параметрами в данном случае будут р(х, у) и 
q(x, у), Щх, у) и Ч\х, у). Токопроводящий элемент, который в рассматриваемом случае 
представляет собой пластину, при определенных условиях может служить аналоговой 
моделью объекта -  оригинала (площадки контакта).

Электрический потенциал, подаваемый на токопроводящий элемент, является 
аналогом перемещения штампа, а наблюдаемое при эксперименте распределение элек
трических зарядов по поверхности токопроводящего элемента будет одновременно яв
ляться и решением интегрального уравнения (3), описывающего распределение кон
тактного давления на площадке контакта.

Попытки реализации этой аналогии с использование электростатического поля и 
электролитической ванны не увенчались успехом.

Рассмотрим возможность применения квазистационарного электрического поля 
для решения задачи электростатики.

Как известно [5, 7], квазистационарными называются токи, для которых с доста
точной степенью точности можно принять, что магнитное поле этих токов, силы пон- 
деромоторного (механического) взаимодействия между ними и т. д. в каждый данный 
момент времени имеют то же значение, какое имели бы эти величины в случае посто
янных токов той же силы, как и мгновенная сила переменных токов. При этом пере
менные токи могут удовлетворять условиям квазистационарности, если подобно посто
янным токам они будут замкнутыми и будут обладать одинаковой силой во всех соче
таниях неразветвленных участков цепи. Основным условием квазистационарности яв
ляется достаточная медленность изменения поля, которая гарантирует также и прибли
женную замкнутость переменных токов.

На основе использования квазистационарного электрического поля разработан 
новый способ решения пространственных контактных задач [8] и создано специальное 
электромоделирующее устройство для решения пространственных контактных задач 
теории упругости и термоупругости (ЭМУ-КЗ-2). Устройство защищено авторскими 
свидетельствами [1,2,3] и удостоено медали ВДНХ СССР.

На рис. 2 показана блок-схема ЭМУ-КЗ-2.
Устройство состоит из блока питания -  1, генератора сигналов звуковой частоты 

-  2, распределительного блока -  3, блока питания и управления координатным столи
ком -  4, токопроводящего элемента -  5, зонда -  6 и измерительного комплекса -  7. 
Первые четыре блока конструктивно выполнены в одном корпусе. Распределительный 
блок имеет 30 выходов и служит для подачи электрического потенциала на токопрово
дящий элемент. Токопроводящий элемент расположен на координатном столике, что 
позволяет производить измерения в любой точке электрического поля токопроводяще
го элемента. Перемещение координатного столика в горизонтальной плоскости осуще
ствляется с помощью электродвигателей МН-7 и механической передачи. Управление
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электродвигателями осуществляется с помощью блока 4. Зонд и измерительный ком
плекс служат для измерения плотности заряда на поверхности токопроводящего эле
мента. Зонд имеет вертикальное перемещение, которое замеряется с помощью индика
тора часового типа. Для проведения измерений и обработки результатов используется 
ПЭВМ.

Рис. 2. Блок-схема электромоделирующего устройства
На рис. 3 представлена фотография электромоделирующего устройства.
Рассмотрим удовлетворялось ли условие квазистационарности электрического 

поля с т » 1  при проведении эксперимента. Частота переменного напряжения принима
лась равной 1000 Гц (т. е. г = 10'3с). Максимальный характерный линейный размер токо
проводящего элемента не превышал 30 см. Принимая приближенно, что с = ЗТ0|(* см/с и 
подставляя значения г и / в уравнение с г » / ,  получим

3-107»3-10.
Таким образом, условие квазистационарности электрического поля выполняется.
Известные решения некоторых контактных задач позволили оценить погрешность 

экспериментальных результатов относительно соответствующих величин, полученных 
аналитически.

В таблице 1 приведены результаты эксперимента и данные, полученные анали
тически при решении поставленной задач для штампов круговой и эллиптической фор
мы в плане. Из таблицы 1 следует, что погрешность при решении пространственных 
контактных задач, в основном, не превышает 5 %.

Некоторое повышение погрешности у края площади контакта объясняется влияни
ем краевого эффекта. Эта погрешность может быть уменьшена также до 5 % введением 
поправочных коэффициентов.

Таблица 1
Оценка погрешности результатов эксперимента

р
____________________ Pfycp____________________ Погрешность, %Теоретические значения Экспериментальные значения

круг ЭЛЛИПС круг ЭЛЛИПС круг ЭЛЛИПС

0 0,500 0,500 0,502 0,516 0,400 1,580
0,1 0,502 0,512 0,505 0,524 0,600 2,350
0,2 0,510 0,521 0,520 0,530 1,960 1,730
0,3 0,524 0,534 0,536 0,552 2,300 3,380
0,4 0,545 0,557 0,560 0,577 2,750 3,600
0,5 0,578 0,588 0,596 0,612 3,120 4,100
0,6 0,625 0,637 0,645 0,650 3,200 2,040
0,7 0,700 0,714 0,725 0,730 3,580 2,240
0,8 0,833 0,850 0,800 0,820 3,960 3,530
0,9 1,147 1,170 1,080 1,130 6,710 3.420
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Рассмотрим результаты решения новой задачи с помощью электромоделирую
щего устройства.

Штамп с плоским основанием сложной формы в плане вдавливается в изотроп
ное упругое полупространство под действием центрально приложенной силы Р, рис. 4. 
Полагаем, что нагрузка вне штампа и силы трения между штампом и упругим полупро
странством отсутствуют. На рис. 5 показаны линии контактных давлений, где а  -  с/2а.

Рис. 5. Линии равных контактных давлений.
Электромоделирующее устройство позволяет также решать задачи для непло

ских штампов при действии различной нагрузки, а также задачи о контакте двух упру
гих тел с учетом тепловыделения и износа.

Литература. 1. Бородачев Н.М., Тариков Г.П. Устройство для решения задач 
физических полей. Авт. свид. № 434426. Бюл. изобр., 1974. -  № 24. 2. Бородачев Н.М., 
Тариков Г.П. Устройство для моделирования пространственных контактных задач. Авт. 
свид № 570905. Бюл. изобр., 1977. -  № 32. З.Бородачев Н.М., Тариков Г.П. Устройство 
для решения пространственных контактных задач. Авт. свид. № 1791829. Бюл. изобр., 
1992. -  № 32. 4.Галин Л.А. Контактные задачи теории упругости. -  М.: ГИТТЛ, 1953. -  
264 с. 5.Нейман Л.Р., Калантаров П.Л. Теоретические основы электротехники. Ч. I. -  
М., Л.: ГЭИ, 1948. -  355 с. 6. Парселл Э. Электричество и магнетизм. -  М.: Наука, 1971. 
-  447 с. 7.Тамм И.Е. Основы теории электричества. -  М: Наука, 1976. -  616 с. 
8.Тариков Г.П. и др. Патент РБ. Способ решения пространственных контактных задач 
теории упругости, № 2200,1998.
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А. С. Бороздин, А. Н. Чичко

ПРИМЕНЕНИЕ МЕТОДА ГРУППИРОВКИ К РЕШЕНИЮ ТРЕХМЕРНОЙ
ТЕПЛОВОЙ ЗАДАЧИ,

Белорусский Национальный Технический Университет 
Минск, Беларусь

Одной из важнейших проблем, с которыми приходится сталкиваться при матема
тическом моделировании тепловых процессов 3D объектов является время компьютер
ного счета. Это время может стать критическим фактором при расчете сложных про-
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странственных объектов, состоящих из большого числа элементов при моделировании 
длительных процессов. В связи с этим затрудняется решение прикладных задач связан
ных с оптимизацией и управлением режимами нагрева. В данной работе предлагается 
подход, позволяющий существенно снизить временные затраты при расчете трехмер
ных тепловых задач по сравнению с классическим конечно-разностным подходом.

Целью настоящей работы является разработка нового метода, основного на идее 
группирования температурно-временных функций элементов моделируемо объекта, 
уменьшающего время расчета процессов длящихся в большом временном промежутке.

В качестве математической модели использовалось трехмерное уравнение тепло
проводности Фурье-Кирхгофа:

дТср---= ---
дт дх

д (А(ТУ-̂
V ' д х

д
+  —  

ду V ) f
Qy.

+  —  
dz

л(т)дТ_

dz (1)

где с -  теплопроводность, 
р -  плотность,
А(Т) -  теплоемкость,
х, у, z -  координаты рассчитываемой области объекта и среды,
T(x,y,z, т) -  температура точки с координатами (х, у, z) в момент времени г.
В процессе использования метода группирования вычислялась доля групп подо

бия Рк от общего числа элементов:
„ Nk
л = - т Ь  ®М

где Nk— число обнаруженных групп на k-том такте расчета,
М -  общее число элементов, участвующих в расчете.

При решении данной задачи была разработана программа для платформ Win
dows 9x/ME/NT/2000/XP. Программное обеспечение написано в среде быстрой разра
ботки Delphi 6.0. Входными данными для программы являются теплофизические ха
рактеристики объекта, шаги по пространству и по времени. Данная программа исполь
зовалась при расчете промышленных отливок типа “диск” и “патрубок”. На рис. 1 
представлены трехмерные изображения моделируемых объектов.

а) б)
Рис.1. Пространственные изображения промышленных отливок типа а) “диск” и

б) “патрубок”
Детали принимались изготовленными из алюминия, со следующими свойства

ми: теплоемкость, А = 40Вт.(м-К), теплопроводность, с = 838 Дж/(кг-К), плотность р  = 
2380 кг/м3. Средой охлаждения была выбрана стальная форма со следующими характе
ристиками: А = 40Вт.(м-К), с — 524 Дж/(кг-К), р  = 7600 кг/м3. Начальная температура 
объектов td = 800С°, температура среды tc = 20С°. Для расчета использовался компью
тер со следующей конфигурацией: P-IV -1,5 Гц, 256 Мб ОЗУ. Для объекта типа “диск”
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моделирование проводилось для первых 5000 секунд процесса охлаждения, а для объ
екта типа “патрубок” -  для 6000 секунд.

На рис.2 представлены зависимости, описывающие динамику роста долей групп 
по каждому из моделируемых объектов с течением времени. Из таблицы 1 видно, что 
для модели типа “диск” выигрыш по времени составил порядка 40%, а для модели типа 
“патрубок” -  25%. Причем погрешность в обоих случай составила немногим более 3 С°.

Р 0,4

0,35 

0,3 

0,25 

0,2 

0,15 

0,1 
0,05 

0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000

t, сек

-  Патрубок 

•Диск

Рис. 2. Диаграмма роста долей групп подобия для объектов типа “диск” и “патрубок” 
Результаты численного моделирования промышленных объ- Таблица 1

ектов и их пространственные характеристики

№
Объ

ект
Число

элемен-тов

Время расчета т, сек Погреш- 
ность Q, С°Традицион

ный метод
Метод груп- 
пиро-вания

1
ДИСК

248741 9396 5432 3,108

2 Патрубок 575156 22500 16833 3,13

Таким образом, представленные данные показали, что предложенный метод груп
пирования для объектов со сложной пространственной конфигурацией, в применении 
его к тепловой задаче способен снизить временные затраты при моделировании. Дан
ный метод может быть использован при расчетах деталей, проходящих термическую 
обработку в печи в течение длительного времени.
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Институт надежности машин Национальной Академии наук, Минск, Беларусь,
2* УП ГСКБ по зерноуборочной и кормоуборочной технике, Гомель, Беларусь

Нормирование надежности элементов сложных технических систем представля
ет задачу определения требований к их надежности, обеспечивающей установленные 
показатели надежности всей системы.

Распределение заданной надежности Rs между элементами системы требует ре
шения неравенства:

f (Rx,R2,R„..... R J > R S, (1)
где R, - заданная вероятность безотказной работы i -го элемента,
/  - функциональное соотношение между надежностью элементов и системы. 
При наиболее распространенном в технике последовательном соединении эле

ментов функция /  подчиняется условию:

П  R , ( t ) < f < R mJ t ) •

где Rmjn(t)  - надежность лимитирующего элемента.

(2)
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При независимых отказах элементов левое неравенство выражения (2) превра
щается в строгое равенство. При полностью коррелированных отказах элементов пра
вое неравенство выражения (2) превращается в строгое равенство.
Пусть интенсивность отказов /-го элемента, a As(t)- интенсивность отказов сис
темы. Тогда неравенство (1) может быть представлено в виде:

Л(0+А(0+ - +А(0-А(0- О)
Для нормирования надежности системы могут быть использованы различные ана

литические и статистические модели и методы. В частности, к ним относятся:
• Метод равномерного распределения надежности,
• Метод весовых коэффициентов,
• Метод минимизации затрат,
• Метод динамического программирования,
• Метод неопределенных множителей Лагранжа,
• Метод учета влияющих факторов,
• Метод Марковских сетей,
• Метод доминирующих последовательностей с ограничениями,
• Метод нормирования с учетом резервирования и доработок базовых элементов

системы,
• Метод нормирования с учетом восстановления системы в процессе эксплуата

ции и ряд других.
При распределении требований к надежности между элементами системы необ

ходимо учитывать следующие основные факторы: сложность структуры и длитель
ность использования отдельных подсистем; достигнутый технический уровень надеж
ности отдельных подсистем и их элементов; критичность отказов подсистем.

Нормирование надежности важнейших компонентов сложных технических 
систем следует осуществлять с учетом допустимого человеческого, экологического и 
экономического риска. При оценке допустимого человеческого риска необходимо учи
тывать вероятность отказа, его последствия, а также стоимость дополнительных мер по 
снижению вероятности его появления. Суммарный экономический риск, связанный с 
отказом системы, можно определить по формуле

S * + а д ; .  (4)
/=1

SR - Стоимостное выражение суммарного риска; 
п - Число элементов в системе;
Nt - Число отказов / -го элемента за анализируемый период;
С - Стоимость ремонтных работ по восстановлению работоспособности или за

мены /-го элемента;
Съ - Оценка убытков, связанных с вынужденным простоем системы в течение 

единицы времени;
Tt - Время простоя, связанное с восстановлением работоспособности или заме

ной / -го элемента.
Для решения задачи нормирования надежности сложной технической системы 

представляется необходимым построение графов системных моделей, своеобразных 
деревьев развития повреждений, приводящих к критическим отказам. Расчетный ана
лиз разрабатываемых моделей позволяет предложить метод нормирования надежности 
отдельных компонентов сложных технических систем по данным установленных из 
условий не превышения максимально допустимого риска требований к надежности и 
безотказности системы в целом.
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Существенного повышения эффективности нормирования надежности можно 
достичь путем использования доступной информации о фактической надежности от
дельных подсистем и элементов, как эксплуатирующихся систем-аналогов, так и опыт
ных образцов разрабатываемых систем.

Основными видами распределений, наиболее часто применяемых при анализе 
надежности сложных технических систем являются:

• Экспоненциальное;
• Нормальное;
• Логарифмически нормальное;
• Вейбулла.

При априорном нормировании надежности сложных технических систем наи
большее распространение получило экспоненциальное распределение. С одной сторо
ны, при значительном числе элементов распределение надежности сложной техниче
ской системы приближается к экспоненциальному закону. С другой стороны, при экс
поненциальном распределении выполнение нормирования надежности подсистем и 
элементов существенно упрощается. Хотя применение экспоненциального распределе
ния по сравнению с другими распределениями дает завышенные требования к надеж
ности подсистем. Так, например, по данным [1], в случае экспоненциального распреде
ления вероятность безотказной работы составляет около 75% значения вероятности 
безотказной работы при нормальном распределении при одинаковых значениях сред
ней наработки на отказ. Следовательно, можно полагать, что нормирование надежности 
с применением экспоненциального распределения определяет верхний предел требова
ний к надежности отдельных подсистем. Тем не менее, по указанным выше причинам, 
экспоненциальное распределение широко применяется при нормировании надежности 
сложных технических систем в энергетике, электронике, судостроении и ряде других 
отраслей.

В качестве примера использования разработанных методов приведем получен
ные результаты нормирования надежности основных подсистем самоходного зерно
уборочного комплекса КЗР-10 «Полесье-Ротор». Указанный комплекс представляет 
собой сложную самоходную машину с набором сменного рабочего оборудования и со
стоит из значительного числа деталей, объединенных в целый ряд систем и агрегатов. 
Надежность зерноуборочного комплекса определяется как надежностью отдельных 
систем и агрегатов, так и структурными связями между их функционированием. По 
аналогии с эксплуатационными данными наработки на отказ УЭС-2А-250А, являюще
гося основной машиной, на которой базируется комплекс, описываемого распределени
ем Вейбулла, принято, что наработка на отказ остальных подсистем зерноуборочного 
комплекса также описывается распределением Вейбулла

R(t) = exp(-cafi) (5)
с параметрами 0=0,000004, /0=2,04, полученными на основании обработки эксперимен

тальных данных.
Тд(г гамма-процентная (/=90%) наработка на отказ каждой из подсистем описывается 
из выражения:

T = ( - - ln y )v0- (6)
7 а

Для нормирования надежности системы, состоящей из п последовательно со
единенных независимых подсистем используется выражение:

п ( 1 )р
т =7 I

1
тК л* )

(7)
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Задаваясь требуемой наработкой на отказ зерноуборочного комплекса КЗР-10 
"Полесье-Ротор" 7ро=80 моточасов и универсального энергетического средства УЭС- 
2А-250А Гро= 150 моточасов, используя метод весовых коэффициентов, принятых по 
аналогии с данными нормирования надежности агрегатов зерноуборочного комбайна 
"Дон- 1500", получим величины 90 % наработки на отказ отдельных агрегатов зерно
уборочного комплекса. Результаты нормирования надежности с использованием раз- 
личных методов и законов распределения приведены в таблице и показаны на рисунке.

Наработка на отказ 1%% час
Распределение Экспоненциальное Вейбулла

Метод нормирования Равномерный Весовых коэ( )фициентов
УЭС2А-250А "Полесье" 150 150 150
Молотильно-сепарирующее
устройство

685 390 120

Система транспортировки 
зернового вороха

685 1630 520

Прицепной
очиститель-накопитель

685 1630 520

Жатка зерновая 685 490 160
Зерноуборочный комплекс 
"КЗР-10"

80 80 80

Изложенная методика применима для нормирования надежности элементов лю
бой сложной технической системы при последовательном соединении агрегатов и неза
висимости их отказов. Метод учета зависимостей между отказами отдельных элемен
тов изложен в [2].

Литература. 1. Переверзев Е.С., Даниев Ю.Ф. Испытания и надежность техни
ческих систем. Днепропетровск: НАН, НКА Украины, Институт технической механи
ки, 1999. - 223с. ISBN 5-217-00033-3. 2. Солитерман Ю.Л. . Прогнозирование надежно
сти деталей и агрегатов трансмиссий. - В кн. «Надежность и безопасность технических 
систем» Тез. докл. Международн. Научно- техн. конф. Минск. 1997.С.66-69
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Рисунок. Нормирование наработки на отказ основных компонентов зерноуборочного
комплекса КЗР-10 "Полесье-Ротор"
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НАДЕЖНОСТЬ И РЕСУРСНОЕ ПРОЕКТИРОВАНИЕ 
ТРАНСМИССИЙ МОБИЛЬНЫХ МАШИН

Институт надежности машин Национальной Академии Наук
Минск, Беларусь

Надежность трансмиссии определяется структурной схемой трансмиссии, на
дежностью ее отдельных элементов, а также корреляционными зависимостями между 
отказами элементов.

Надежность элементов трансмиссии следует оценивать вероятностью безотказ
ной работы по внезапным отказам вследствие достижения критического состояния и 
распределением вероятности наработки до отказа вследствие развития усталостных 
повреждений.

Надежность элемента трансмиссии определяется случайным процессом экс
плуатационного режима нагружения, размерами и формой, а также механическими ха
рактеристиками материала элемента. Ресурсное проектирование трансмиссий должно 
обеспечить на стадии проектирования заданные показатели надежности.

Процесс прогнозирования надежности трансмиссий включает следующие ос
новные стадии /1/:

• Построение структурной схемы трансмиссии и определение тре
бований к надежности ее агрегатов и элементов;

• Построение динамической модели системы, выполнение анализа 
нагруженности и оценка возможных вариантов с целью обеспечения рациональ
ных динамических характеристик;

• Определение вероятностных характеристик надежности и долго
вечности на основании результатов расчетов и ускоренных испытаний агрегатов 
и отдельных деталей;

• Определение наиболее эффективных путей повышения надежно
сти элементов, лимитирующих надежность трансмиссии;

• Прогнозирование надежности трансмиссии с учетом взаимной 
корреляции между отказами их элементов;

• Анализ результатов эксплуатационных испытаний;
• Оценка надежности проектируемой трансмиссии..

Концентрация научных исследований в области надежности машин на приори
тетных направлениях ресурсного проектирования позволила за последние десятилетия 
сформулировать общие принципы, нормы и правила прогнозирования надежности 
сложных технических систем. Эти нормы и правила регламентированы отраслевыми 
(AIA, ASTM, САА, , DOD, MOD, SAE, МР, ОСТ, РД) национальными (ГОСТ, ANSI, 
BS, DIN) и международными стандартами (IEC). Первый в СССР стандарт по прогно
зированию надежности изделий при проектировании (ГОСТ 27.301-83) был разработан 
в Институте надежности машин Национальной Академии наук Беларуси.

Принципиальная схема прогнозирования надежности трансмиссии на стадии ре
сурсного проектирования представлена на рис.1 /1/.

На первом этапе составляется структурная схема надежности трансмиссии, от
ражающая зависимость надежности всей трансмиссии от надежности ее отдельных аг



313

регатов и их элементов с учетом корреляционных зависимостей между отказами. При
построении структурной схемы________________________
__________________ Исходная информация_____________

1. Конструкторская документация
2. Банк данных об изделиях-аналогах
3. Результаты испытаний макетов, аналогов,

промышленных образцов__________________________

Иерархическая структурная схема надежности 
трансмиссии,

_____ Сигнальный граф, дерево отказов_____

Динамическая схема и ее анализ

Типовая модель эксплуатации и ее вариации

Оценка надежности элементов трансмиссии
З у б ч а т ы е  п е р е д а ч и П о д ш и п н и к и В а л ы М у ф т ы

Ко
нт

ак
тн

ая
Вы

но
сл

ив
ос

ть

Из
ги

бн
ая

 
Вы

но
с

См
ят

ие

Из
ло

м

Ко
нт

ак
тн

ая
Вы

но
сл

ив
ос

ть

Ст
ат

ич
ес

ка
я

УГ
Ь

Вы
но

сл
ив

ос
ть

П
ро

чн
ос

ть

Из
но

с

Пр
оч

но
ст

ь

Матрица корреляционный связей между отказами

Прогнозирование надежности трансмиссии

________Оценка результатов ресурсного проектирования
Блок-схема прогнозирования надежности изделий при проектировании

надежности используются методы блок-диаграмм, сигнального графа, дерева 
отказов, анализа видов, последствий и критичности отказов.

На последующем этапе прогнозирующего расчета ставится задача анализа ди
намических свойств системы и нагруженности ее элементов. Анализ динамических ка
честв трансмиссии позволяет выработать рекомендации по совершенствованию ее 
структуры. Исследуемая механическая система на данном этапе представляется в виде 
идеализированной динамической модели, состоящей из конечного числа сосредоточен
ных масс и жесткостей. На этом этапе выполняется анализ динамических свойств 
трансмиссии в целях недопущения или уменьшения опасности возможных резонанс
ных колебаний. Желаемый результат достигается путем изменения структуры, варьи
рования величинами инерционно-жесткостных параметров элементов, включением в 
систему дополнительных корректирующих звеньев или принятием принципиально но
вых конструктивных решений.

Анализ собственных форм колебаний динамической модели трансмиссии позво
ляет оценить динамические качества возможных вариантов конструкции и выбрать 
наиболее рациональный еще на стадии проектирования. Критерий выбора имеет вид 
/1/:
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в к = (  z  t  k k >  <>
to i i  eC <a j  eG

где
- нормированные амплитуды собственных форм,

Q}j t a>jj- собственные частоты сопоставляемых вариантов динамических систем, 
G  - область рабочего диапазона возмущающих частот.

Величина Н к является критерием изменения виброактивности анализируемой

динамической системы при переходе от конструктивного варианта /  к варианту I I .
На этом же этапе осуществляется прогнозирование нагрузочного режима транс

миссии, включающее определение максимальных кратковременных нагрузок, лимити
рующих прочность деталей трансмиссии и длительно действующих нагрузок, лимити
рующих выносливость деталей.

При ресурсном проектировании нагрузочный режим трансмиссии может быть 
смоделирован одним из следующих способов:

• Статистической обработкой экспериментальных данных эксплуатацион
ных испытаний модели-прототипа;

• Статистической моделью распределения удельных усилий, полученной 
на основании анализа эксплуатации машин аналогичного назначения;

• Статистической динамической моделью движения проектируемой маши
ны по совокупности типовых эксплуатационных маршрутов.

Распределение динамических нагрузок в трансмиссии может быть описано 
нормальным, логарифмически нормальным распределением или распределением экс
тремальных значений.

Для описания распределения длительно действующих эксплуатационных нагру
зок применяются нормальное, логарифмически нормальное или распределение 
Вейбулла.

Для прогнозирования надежности отдельных деталей используется линейная 
теория накопления повреждений. За расчетную нагрузку принимается максимальная, а 
длительность ее воздействия определяется с помощью коэффициента эквивалентного 
повреждения:

1 Ртах
K eq= - ^ -  J f ( P ) P md p '

Рт ах О
(2)

где
f ( P )~плотность распределения удельного усилия р  
р тах - максимальное значение удельного усилия,
Ш - показатель наклона кривой усталости.
Случайный характер эксплуатационного режима нагружения может быть описан 

распределением коэффициента эквивалентного нагружения. Выполненные исследова
ния свидетельствуют, что, в первом приближении, это распределение может быть опи
сано логарифмически- нормальным законом, параметры которого определяются на ос
новании полученных для различных вариаций типовых условий эксплуатации конкрет
ных значений коэффициентов эквивалентного повреждения K eq методом наименьших

квадратов /2,3/.
Определение вероятностных характеристик надежности и долговечности типо

вых деталей трансмиссии выпол-няется по разработанным в ИНДМАШ НАНБ и доста
точно апробированным в практике проектирования трансмиссий различного назначе-
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ния методам /3,4/. Анализ результатов стендовых испытаний наряду с использованием 
литературных данных позволил получить распределения пределов выносливости типо
вых деталей трансмиссии (зубчатых передач, подшипников и валов), изготовленных из 
различных материалов.

Вероятность безотказной работы детали по отсутствию мгновенных отказов оп
ределяется выражением:

J /ъ(°ь)
<*ъ
\ f  (G тх ) d(Tmx d<Tb

, (3) где f  ( с г^  )  - плотность распределения

максимальных расчетных напряжении, учитывающих внешнюю и внутреннюю дина
мику

/ ^ - п л о т н о с т ь  распределения предела прочности материала детали.
Распределение наработки детали до отказа Т  определяется отношением двух 

распределений случайных величин:
Т  = Ср / С г , (4)

где С р  - распределение ресурса несущей способности детали; C j  - 

распределение удельного ресурса, затрачиваемого на единицу наработки
CP = * Z N 0 >

С\ = ia'itrZdNuK^'
i = 1

(5)

(6)

CTR -предел выносливости материала детали;
N q - базовое число циклов,
Ш - показатель наклона кривой усталости для рассматриваемого вида повреж

дения;
#1 - число типовых режимов нагружения;

'  максимальная величина длительно действующего напряжения на I -ом 
режиме нагружения;

ССi -доля I -го режима нагружения в общем ансамбле нагружения;
]у - число циклов нагружения на единицу наработки.
Надежность детали оценивается вероятностью безотказной работы по возник

новению внезапных отказов и расчетной долговечностью до критического развития 
постепенных отказов усталостного характера.

Результаты расчетного прогнозирования долговечности дополняются анализом 
экспериментальных данных ускоренных лабораторных и эксплуатационных испыта
ний.

При прогнозировании надежности трансмиссии по определяемым значениям на
дежности ее элементов используются методы структурной надежности систем, такие 
как метод дерева отказов, метод критических отказов, метод блок-диаграмм и другие.

В частном случае при последовательном соединении элементов надежность 
трансмиссии определяется выражением:

R * П«, + 1т т (11,)-П Я ,]К ’ У J/=1 /=1

где К  - средне взвешенный коэффициент корреляции между условными отказами 
элементов определяется выражением:
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i i (  ^ Pj)

n(n- l )
P j j P j  при I Ф j  - условная вероятность отказа I • го элемента, если отказ

(8)

го

элемента имеет место.
Рекуррентное применение выражения (7) позволяет последовательно прогнози

ровать надежность вала в сборе, агрегата и всей трансмиссии в целом с достаточной 
для практических целей точностью.

Разработанные в ИНДМАШ НАНБ методы прогнозирования надежности 
трансмиссий мобильных машин реализованы в виде пакетов программ для ПЭВМ. Ме
тоды прошли широкую апробацию при ресурсном проектировании трансмиссий на ря
де автомобильных и тракторных заводов СНГ.
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Л.А. Сосновский

О РЕСУРСНОМ ПРОЕКТИРОВАНИИ ПО РАЗЛИЧНЫМ КРИТЕРИЯМ 
ПРЕДЕЛЬНОГО СОСТОЯНИЯ (ВОПРОСЫ МЕТОДОЛОГИИ)

НПО ТРИБОФАТИКА 
Гомель, Беларусь

1. Введение. Поверхностное повреждение и объемное разрушение, как правило, 
лимитируют ресурс нагруженных механических систем и их элементов. В работах [1 -  
2] дана сводка явлений, приводящих к основным типам деградации материалов в кон
струкциях. Как следует из них, в первом приближении должны быть принципиально 
поставлены и решены задачи оценки ресурса элементов конструкций (объемное -  уста
лостное разрушение), пар трения (поверхностное -  износовое повреждение) и силовых 
систем (комплексное -  износоусталостное повреждение и разрушение). С методологи
ческой точки зрения эти задачи можно представить, конкретизируя их, скажем, приме
нительно к широко распространенной и ответственной системе коленчатый 
вал/подшипник скольжения, следующим образом.

Если речь идет об объемном разрушении, рассматривается элемент конструкции, 
например, шейка коленчатого вала, предельное состояние которой обусловлено сопро
тивлением механической усталости. Пусть а  -  действующее циклическое напряжение. 
Тогда находят (экспериментально или расчетным методом) вероятность отказа F(a)
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шейки вала по критериям сопротивления усталости, за которые обычно принимают 
предел выносливости a R и/или усталостную долговечность Na .

Если речь идет о поверхностном повреждении, рассматривается пара трения, на
пример, коренная шейка вала/опорный подшипник скольжения. Пусть rw -  fpa -
удельная сила трения (фрикционное напряжение), где /  - коэффициент трения, ра - 
контактное давление. Тогда находят (расчетным методом или экспериментально) веро
ятность отказа F(tw) по критериям износостойкости, за которые обычно принимают
интенсивность изнашивания / й и/или долговечность по износу NT.

Если, наконец, речь идет о комплексном -  износоусталостном повреждении и 
разрушении, то рассматривается силовая система, например, шейка коленчатого ва- 
ла/подшипник шатуна, предельное состояние которой обусловлено обоими повреж
дающими явлениями - износом и усталостью. Пусть с и г # ,  - действующие одновре
менно напряжения. Тогда находят (расчетным методом или экспериментально) вероят
ность отказа F(cr,гн, ) и/или долговечность N{a,rw) по комплексным критериям со
противления износоусталостным повреждениям, за которые принимают интенсивность 
изнашивания / А (а ) , определяемую с учетом влияния циклических напряжения <т, и
предел выносливости a R(rw), который устанавливают с учетом влияния фрикционно
го напряжения xw.

Использование таких процедур для целей ресурсного проектирования становится 
возможным в общем случае, если предельное состояние изучаемых объектов оказыва
ется описанным при различных видах деформации (упругая, упругопластическая, пла
стическая) и при различных видах изнашивания (механическое, коррозионно
механическое, окислительное).

Ниже обсуждается единый подход к оценке предельного состояния и ресурса 
элементов конструкций, пар трения и силовых систем.
Рис.1. Схема полной кривой механической ус- 2. Объемное разрушение. Все мно

гообразие предельных состояний эле
ментов конструкций при циклическом 
нагружении может быть описано с по
мощью (например, экспериментально 
полученной) полной кривой усталости 
(рис.1) [3], где Na - число циклов до
разрушения объекта (его ресурс). На 
этой кривой обнаруживаются четыре 
характерных участка: I -  квазистатиче- 
ская, II -  малоцикловая, III -  многоцик
ловая, IV -  высокоресурсная усталость. 
Не вдаваясь в физические механизмы 
этого явления (подробно описанные, на
пример, в работе [4]), заметим лишь, 
что они обусловлены механикой дефор
мирования: открытая петля пластиче
ского гистерезиса (I), незамкнутая петля 
упругопластического гистерезиса (II), 

замкнутая петля механического гистере
зиса (III) и вырожденная петля механи

ческого гистерезиса (IV). Пререход от одного к другому типичному виду усталостного
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повреждения и разрушения контролируется критическими напряжениями arL,crK,a G, 
которым соответствует характерный ресурс NL,NK,NG.

Уравнение любого из участков на рис. 1 имеет вид

где Сс - постоянная. Так, для участка III и, следовательно, для расчета ресурса при 
а  к <-о < a G в соответствии с рис. 1 из (1) получаем

Как известно, механическая усталость -  явление сложное, поэтому сопротивление 
усталости элемента конструкции зависит от многих и различных факторов; их анализ 
нетрудно найти в литературе (см., например, [5]). В уравнениях типа (2) учтено ограни
ченное число определяющих факторов -  только те из них, которые обусловливают ве
личины параметров a G,ma,NG. Более информативным является уравнение

г V ) щ-Ыа "Vha '
< 1 - 1 - РУ

ч. Vo J
построенная с учетом масштабного эффекта (Vpy /F0), состава и строения материала 
(ту ) и процессов его упрочнения-разупрочнения при циклическом деформировании 
( К ’Я<х )• Здесь опасный объем [6]

определяется уровнем действующего напряжения сг>сгЛ1П1П, где <тйтш - нижняя грани
ца рассеяния пределов выносливости, не зависящая от размеров элемента конструкции 
с рабочим объемом V0, mv - параметр дефектности (изотропности) материала, ha и

- параметры упрочнения-разупрочнения (ha> 1 и qa= 1 для циклически разупроч- 
няющихся, h(r = 1 и qa> 1 для циклически упрочняющихся, ha = 1 и qa= 1 для цикли
чески стабильных материалов). Методики определения всех этих параметров изложе
ны, например, в работе [6].

Важное достоинство уравнения (3) состоит в том, что оно применимо в любом

(1)

(2)

(4)

диапазоне изменения циклических 
напряжений. В самом деле, при 
сг = а ь, <7Ь - предел прочности,
имеем V / V0 = 1 и, следовательно, 
Na - 1, и если Vpr = 0 (когда

СГ<СГЯт,Л Т 0  КаК ЭТО И

должно быть.

Рис.2. Схема кривой предельных состояний при тре
нии и изнашивании

м м lg Nr

3. Поверхностное поврежде
ние. Все многообразие предельных 
состояний пары трения при ее кон
тактном нагружении может быть 
описано с помощью (например, экс
периментально полученной) кривой, 
представленной на рис.2, где NT - 
долговечность по износу. Характер-
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яые участки на этой кривой соответствуют квазистатичсскому (I), малоцикловому (II), 
многоцнкдовому (Ш) и многоресурсному (IV) поверхностному повреждению предель
ной величины, Не вдаваясь в механизмы трения и изнашивания в зависимости от уров
ня контактной нагрузки (описанные, например, в работах [7, 8]), заметим лишь, что 
они обусловлены механикой деформирования при трении, которая иллюстрируется 
движением (со скоростью v) единичной поверхности с радиусом г , внедренной в 
плоскость на глубину h (8]: микрорезанис (I), пластическое оттеснение (И), упругое 
оттеснение (Ш), разрушение пленок (IV). Когезионный отрыт обнаруживается на стыке 
участков 1 и II.

Уравнение любого из участков на рис.2 имеет виз
тр Nr -  С ,, mT = ctga, (5)

где С т - постоянная. Так, для участка III и, следовательно, для расчета ресурса по изно
су в интервале напряжений тк < ги. <т(; в соответствии с рнс.2 из (5) получаем

ДГ -  С / т "г с  = г ~г ,у

Уравнение (б) в ряде случаев оказывается недостаточно информативным, как и
аналогичное ему уравнение (2), В таких случаях можно использовать формулу

г
f с  >Щ Wr ~«‘А ’

1 - 1
1 5, J

(6)

(7)

«налоги иную (3), Здесь динамический опасный объем при трении для любого из двух (j 
= 1,2) элементов

\
\\\dxdydz 1ЛМ

T fi ' ^  • /  min /

№

определяется уровнем действующих фрикционных напряжений гн. > г /п>11, г Гта)- 
нижняя граница рассеяния предельных напряжений, нс зависящая от размеров рабочего 
объема $к, 1Ч Щ - протяженность данного элемента в направлении движения при тре
нии, измеряемая вдоль центров тяжести опасного объема, параметры м*, qr и ^анало
гичны таковым в уравнении (3). но устанавливаются применительно к специфическим 
процессам поверхностного повреждения.

4. И ш т ут ш т спш т  шщтж дтт ш разрушение. Как отмечалось выше, износо- 
устапостнос повреждение силовых систем -  это комплексное повреждение в том смыс
ле, что оно есть результат взаимодействия повреждений, обусловленных контактной и 
внеконтаюной нагрузками. Сопоставление рис. I и 2 показывает: такие взаимодействия 
могут быть весьма многообразными и сложными. Так. при деформировании элемента 
силовой системы в многоцикловой области (участок 111 на рис.1) процессы трения и из
нашивания могут быть реализованы по любому из механизмов (участки 1 -  IV на рйс,2).

Поскольку многообразные н многочисленные акты и эффекты взаимодействия 
повреждений различный танов не могут быть точно описаны и предсказаны, вводится 
представление о взаимодействии опасных объемов при циклическом деформировании 

и при трении (Spr% которые и содержат реальный комплекс повреждений, поро
ждаемых полями напряжений (деформаций) от контактной и внеконтактной нагрузок. 
Комплексный опасный объем в силовой системе

w *t W
может служить эквивалентом комплексных повреждений, поскольку его величина 
пропорциональна уровню действующих напряжений ( г„., сг) и количеству (концентра-
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(  w„v )
пи / (/* МЫ "

« 1 -
|  РУ >

L

ции) повреждений, в том числе накапливаемых во времени. Исходя из этих соображе
ний получим уравнение для ресурса силовой системы

W \
N(l7, Tfy ) =

где D - параметр, обусловленный коррозионными процессами повреждения [2], а от
носительный опасный объем Wpr IV определяют с учетом функции (9) в зависимости
от того, по какому именно критерию достигается предельное состояние системы. Если 
реализуется объемное усталостное разрушение, тогда как процессы повреждения 
вследствие трения и изнашивания являются сопутствующими (так называемый прямой 
эффект [ 1,2]), то принимается

(10)

W,PY = <Pl
v „  s n v ) V s „ ( V \ \РУ РУ РГ 1+ " 1
V ’ V* о  r o ) К L v py r ,J

R
(И)

а (г

Если предельное состояние достигается по критерию критического износа (по
верхностное повреждение), тогда как процессы механической усталости от действия 
циклических напряжений являются сопутствующими (так называемый обратный эф
фект), то принимается

W
—EL = <p2 V гг

s v  A Sny "PY PY _  PY

4 ; S « .

R.
( 12)

т/сг
' РУ \  к /

В формулах (11) и (12) R- параметр взаи
модействия [2].

Нетрудно увидеть, что из уравнения (10) с 
учетом (11) или (12) получаются (соответствен
но принимая Spr =0 , либо V = 0 ) формулы 
(3) и (7).

Можно использовать и другой подход для 
оценки ресурса силовой системы в случае реа
лизации прямого (тогда N  (o ’, Tw  ) = N а (ти, ) )  

или обратного (тогда N(cr, t w )  = N  ( а ) )  эф
фектов. Так, при прямом эффекте схематизиру
ем кривые предельного состояния согласно 
рис.З, где предел выносливости <тНг, опреде- 

Рис.З. Схематизация кривых усталости ляемый с учетом влияния сил трения, может 
по критерию объемного разрушения быть CTR r <  > либо СГЯт>  & R [2]. Здесь приня- 
(прямой эффект) то, что левые ветви всех кривых усталости схо

дятся в единой точке Ь(а, , iV,) и все они имеют одинаковую абсциссу Na перелома. 
Тогда получим

/' / ч \»VPW(r»f) (Щ

где функции

(Г Ч lgO V ex)
ig

Аналогично при обратном эффекте

<PATw) = ■ R.
4

a l t
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Nr(cT) = NG
(15)

% )
где функции

(16)

Важное достоинство формул (13) и (15) состоит в том, что ресурс силовых систем 
и при прямом, и при обратном эффектах вычисляется с использованием только обыч
ных параметров кривых механической (<jR,ma Ng) h фрикционной ( тf ,mT Nc ) устало
сти, как это следует из формул (14) и (16).

Заключение. Формулы (2), (6), (13), (15) либо формулы (3), (7), (10), с учетом (11) 
и (12) могут, по-видимому, служить основой ресурсного проектирования элементов 
конструкций (по критерию объемного усталостного разрушения), пар трения (по кри
териям поверхностного износового повреждения) и силовых систем (по комплексному 
критерию износоусталостного повреждения и разрушения) на базе того или иного, но 
единого для всех объектов методологического подхода.
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Ресурсные свойства относятся к фундаментальным, они присущи всем материаль
ным объектам. Однако вопросы ресурса механических систем получили развитие и на
учное оформление сравнительно недавно. Особенностью ресурсной механики машин 
(РММ) является изучение ресурсных свойств не отдельных деталей, а механических 
систем в целом. Одним из основных источников ресурсной механики являются вероят
ностные методы расчета деталей машин, разработанные членом-корреспондентом АН 
БССР И.С.Цитовичем и его научной школой.
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Становление ресурсной механики как научного направления связано со следующи
ми тремя этапами.

Первый этап относится к концу 1970-х -  середине 1980-х гг., когда был выделен и 
исследован класс объектов “мобильные машины”, обладающий двумя следующими ха
рактерными признаками [1,2]:

- существенная вариация условий эксплуатации;
- наличие оператора (водителя), действия которого также вариативны, во многом 

определяют динамическую нагруженность и вносят существенный вклад в повреждае
мость машины.

У казанные признаки присущи всем машинам, но особенно отчетливо они проявля
ются у мобильных. Разработанные для них методические положения в дальнейшем 
применяются и к другим типам машин.

Второй этап (конец 1980-х -  середина 1990-х гг.) отмечен тем, что выделен круг во
просов ресурсного проектирования и сформулирована основная задача: выбор размеров 
конструктивных элементов, удовлетворяющих требованиям компоновки и ресурса сбо
рочной единицы в целом [3 -7 ]. Эта задача включает в себя как составную часть про
гноз ресурса сборочной единицы.

Задача имеет многовариантный и итеративный характер, решается последователь
ным приближением. В каждом итеративном цикле выполняется прогнозирующий ре
сурсный расчет. Выделены так называемые динамически зависимые элементы, выбор 
размеров которых невозможен без проведения динамического расчета. Показано, что 
необходима интеграция динамического расчета в процедуру ресурсного проектирова
ния.

Третий этап (с середины 1990-х гг.) соответствует оформлению РММ как научного 
направления, предмет которого -  ресурсные свойства машиностроительных систем [8]. 
Базовым при этом является принцип ресурсно-зависимого поведения элементов в на
груженной механической системе. С использованием машиностроительной терминоло
гии -  это принцип ресурсно-зависимого поведения элементов, организованных в кон
кретный машиностроительный объект. Иначе говоря, ресурсы различных деталей по их 
возможным предельным состояниям связаны из-за общих внешних и внутренних фак
торов, которые действуют в машинах. К главной проблематике РММ относится созда
ние развитой ресурсной теории нагруженной сборочной единицы.

Сравнение традиционного (инженерного, в духе курса “Детали машин”) подхода и 
РММ к расчету и проектированию машин представлено в таблице I . Пояснения к со
поставляемым аспектам в более полном виде даны в [8].

В общенаучном, междисциплинарном отношении наибольшее значение имеет рас
чет ресурса системы. С возникновением теории надежности этот вопрос стал формули
роваться в явном виде. Однако чисто математические подходы, основанные на пере
множении вероятностей безотказной работы отдельных элементов в предположении об 
их независимости, оказались непригодными.

Проблемы построения расчета системы, исходя из данных об отказах элементах, 
проанализированы в [9]. В качестве наиболее эффективного средства расчета систем 
при неполной информации, к которой в математической теории надежности относится 
информация о зависимостях элементов, предлагается интервальный подход, позво
ляющий оценить интервал возможных значений показателей надежности.

Промежуточное положение между математической теорией надежности и инженер
ными подходами занимает направление в теории надежности, которое можно назвать 
механическим [10].

Сравнение подходов механической теории надежности и ресурсной механики при
ведено в таблице 2.
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В механической теории надежности рассматривается подход “нагрузка 
-  ресурс конструкции” с учетом возможных вариаций нагрузок и свойств 
материалов. Такая схема в наибольшей степени применима к строитель
ным конструкциям, сооружениям.

Таблица 1
Сравнение подходов к расчету и проектированию машин

Традиционный подход Ресурсная механика машин
i Выбор размеров конструктивных элементов (типоразмеров комплектующих) 
! при проектировании
■ Проектный расчет размеров 
конструктивного элемента на ос
нове приближенных, эмпириче
ских зависимостей

Последовательное приближение -  много
шаговая процедура, включающая прогноз ре
сурса механической системы в целом

Расчет элементов
Расчет напряженного состояния 

элемента (расчетные напряжения, 
нагрузки)

Расчет ресурса с использованием ресурс
ной формы моделей предельных состояний 
элементов

Оценка работоспособности на 
основе коэффициенты запаса по 
долговечности, прочности

Вероятностный расчет ресурса на основе 
моделей постепенных и внезапных отказов

Расчет по схеме: нагрузка -  
прочность

Расчет по схеме: условия эксплуатации -  
ресурс; получение данных для ресурсно- 
прочностных зависимостей

Описание условий эксплуатации (отчетливое представление об условиях экс
плуатации парка машин -  основа проектирования)

Характерные нагрузки, кривые 
распределения нагрузок в стаби
лизированных условиях эксплуа
тации, обобщенные нагрузочные 
режимы

Вариация общих условий эксплуатации 
(имитационная модель продолжительности 
работы машин в отдельных регламентиро
ванных условиях эксплуатации)

Учет действий оператора
Косвенный учет действий опе

ратора в общем уровне коэффици
ента внешних динамических на
грузок

Комплекс параметров, описывающих дей
ствия оператора по выбору режима работы 
машины и условий смены режимов (реализа
ционное рассеяние условий эксплуатации) 

Решение динамических задач
Расчет ресурса системы (фундаментальность проблемы -  учет зависимого пове

дения элементов в системе)
Формула структурной теории 

надежности:
P = nPj 
и другие типа 
Р = (l-a^nPj + Sk, 
основанные на информации о 

вероятности безотказной работы Pj 
отдельно рассматриваемых эле
ментов

Многоуровневая схема, воспроизводящая 
процессы, обусловливающие поведение эле
ментов, начиная с уровня общих условий 
эксплуатации машин

Методики расчета, учитывающие органи
зованное поведение элементов в системе
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Таблица 2 Сравнение механического направления теории надежности (ТН) и ресурсной 
механики машин

Механическое направление ТН
Подход к задаче

В явном виде нс рассматривается

( Ресурсная механика машин 
проектирования
Выбор размеров конструктивных элемен
тов исходя из ресурсных требований к 
системе в целом

Подход к задаче прогнозирования ресурса
Прогнозирование ресурса по схеме “про
странство воздействий (нагрузок) -  про
странство качества объекта” где про
странство качества объекта -  конечное
число параметров, характеризующих сте
пень повреждения его основных узлов и 
деталей [10]

Принцип ресурсно-зависимого поведения 
элементов в механической системе. Изу
чение и классификация основных ре
сурсных зависимостей. Разработка струк
турированных схем прогноза ресурса, 
направленных на воспроизведение ос
новных зависимостей элементов [11]

Основные методы про 
Метод условных функций надежности, 
фактически сводящийся к численным или 
имитационным процедурам

1Гнозирования ресурса 
Система методов, используемых в зави
симости от реализуемой схемы прогноза 
ресурса

Область разработки и основного применения методов
Строительная механика | Мобильные машины

Сквозные примеры, иллюстрирующие методологию и методы
Не приводятся Прогноз ресурса трансмиссии с исполь

зованием ресурсно-прочностных зависи
мостей и другие [3-8,11 ]

Модели, используемые а РММ, имеют более широкий характер, чем схема “на
грузка-прочность" иди “нагрузка-ресурс". Они охватывают описание условий эксплуа
тации,, рабочие процессы машин и агрегатов, процессы повреждения, предельные со
стоянии д а  влей, дошку отказов деталей, ш р а ш в , машины в целом. И* можно ш -  
рактернзовать как механик о-лотческие. Логическая часть описывает наступление пре
дельных состояний машины в зависимости от предельных состояний агрегатов, агрега
тов -  в зависимости от деталей, деталей -  в зависимости or предельных состояний их 
конструктивных элементов.

Структура моделей в РММ формируется таким образом, чтобы обеспечить со
гласование процессов и параметров, определяющих ресурс системы в целом, г.с, она 
направлена на реализацию зависимостей элементов ресурсной системы. Классифика
ция и математическое описание характерных зависимостей элементов механических 
систем приведены в [11].

К методам РММ относится имитационное моделирование, поскольку учет ряда 
одшсимисгей элементов без имитации их поведения невозможен. Однако, чисто ими
тационным (микро) уровнем обойтись нереально из-за большой размерности систем (в 
этом одно из методологических отличий РММ от подхода механической ТН). Обяза
тельно присутствую! макроуровневые подходы, основанные на численных методах и 
аналитических зависимостях. Выбор модели и метода определяется особенностями 
объекта и теми связями элементов, которые необходимо учесть.

Вероятностный подход и учет зависимостей элементов -  эти особенности опре
деляют задачи* присущие РММ» как задачи “неорганизованной сложности”. Методоло
гия этих задач, занимающих промежуточное положение между' чисто детерминирован
ным и задачами и чисто стохастическими. в науке наименее разработана. Поэтому лю
бые содержательные наработки РММ обогащают и развивают общесистемные исследо-
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вання. В частности, вопросы создания развернутой классификации зависимостей эле
ментов, их формализованное описание и использование в моделях расчета ресурса тех
нических объектов является первоочередным направлением развития РММ,

Второе направление -  перенос идей расчета сложных систем из ресурсной об
ласти в область функциональных расчетов машин.

Для мобильной техники оценка функциональных свойств основывается на сред
ней скорости н расходе топлива. Общий показатель ресурсных н функциональных 
свойств можно представить в виде вероятности того, что средняя скорость машины 
окажется выше некоторой базовой, а расход топлива ниже уровня, принятого за базо
вый, и при этом ресурс превысит нормативный

Р(Ух> 0в У  ~ /fyv-̂ -VjKj ч-Q x, L  Lx), (I)

где г, Q , L -  случайные величины; v -  средняя скорость машины на наработке Q ~ 
расход топлива на наработке £*; L -  наработка (ресурс); Lx-  нормативная наработка; г* 
& -значения средней скорости и расхода топлива, принятые в качестве базовых.

Основные варьируемые факторы -  это общие условия эксплуатации мантии, ква
лификация водителей, загрузка машин, их техническое состояние, несущая способ
ность конструктивных элементов. Б простейшем варианте, а также для сравнительных 
оценок можно испол ьзовать первый н последний из приведенных факторов.

Реализация данного направления позволит отказаться множества противоречи
вых критериев, используемых при оценке функциональных свойств машин, даст воз
можность оценивать комплекс ресурсно-функциональных свойств техники. Указанное 
направление можно охарактеризовать как “Ресурсно-функциональная механика ма
шин”

Литература. 1. Альгин В.Б. Динамика и надежность трансмиссий мобильных 
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1980. -  7с. Деи, в БедНИБТИ 20.05,80. № 164.3, Ал ьгин В. Б. О расчете надежности ме
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РАСЧЁТ НАДЁЖНОСТИ ДЕТАЛЕЙ М АШ ИН  
НА ОСНОВЕ ДИФ Ф УЗИОННОГО РАСПРЕДЕЛЕНИЯ

Институт гфобмем математических машин и систем ИЛИ Украины
Киев, Украина

Современный подход к оценке прочности н долговечности машин и конструкций 
при проектировании должен базироваться на вероятностных расчетах, учитывающих 
рассеивание характеристик свойств материалов, условий нагружения и эксплуатации. 
Вероятностные методы расчета безотказности и долговечности деталей машин в на- 
стоящее время интенсивно разрабатываются [1-4] и заменяют детерминированные рас
четы по допускаемым напряжениям. Расчет на усталость вероятностными методами 
позволяет определить функцию распределения ресурса детали, т.е. наиболее полную 
характеристику надежности детали и на ее основе оценить средний ресурс, гамма- 
процентный ресурс, вероятность безоткатной работы за заданную наработку, остаточ
ный ресурс, определить потребный объем запасных частей и т.д.

Методология вероятностного подхода при расчете надежности деталей машин 
сводится к решению следующих задач; определение расчетных характеристик сопро
тивления усталости деталей; определение расчетных характеристик нагружснности де
талей; определение функции распределения ресурса {долговечности) детали. Методы 
расчет сопротивления усталости деталей достаточно хорошо разработаны в настоящее 
время применительно к различным типовым деталям [1-3]. Весьма важным, но еще 
недостаточно разработанным представляется вопрос оценки и учета нагружен ностн де
талей особенно при нерегулярном широкополосном процессе нагружения. Выделение 
амплитуд напряжений, учитываемых при накоплении усталостных повреждений, про
изводят по-разному. Предложено несколько методов схематизации случайных процес
сов, целью которых является получение функции распределения амплитуд напряжений, 
эквивалентной данному' случайному процессу по степени усталостного повреждения 
[1], Ряд исследователей используют для описания распределения амплитуд различные 
непрерывные функции распределения; (5-распределение [3], экспоненциальное [5], ча
ще всего нормальное [1*5].

Основным недостатком существующих подходов представляется использование в 
качестве теоретических моделей распределения случайных величин (амплитуд нагру
жении, коэффициент запаса прочности, долговечности) нормальною и логарифмиче
ски нормального законов, принятых из соображений удобства, нс имеющих физическо
го обоснования и обладающих рядом отрицательных свойств в данном приложении. В 
настоящей работе предлагаются метода! расчета надежности механических элементов 
на основе использования функции распределения, которая специально построена для 
описания изучаемого явления. При этом сохраняется методология оценки характери
стик сопротивления усталости, но определение характеристик нагруженное™ н функ
ции распределения ресурса (долговечное™) предлагается осуществлять с использова
нием диффузионного распределения (/Ш-распределения), рекомендуемого [6] в каче
стве- модели отказов для механических объектов.

Статическая модель надежности "нагрузка-прочность” (однократное нагружение). 
Как известно [7], применение модели надежности типа “нагрузка-прочность” для рас
чета статической прочности механических конструкций сводится к следующему; необ
ходимо определить вероятность того, что прочность элемента (системы) у  превышает
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нагрузку (напряжение) х, действующую на элемент, т.е. случайная величина tj = у/х 
(коэффициент запаса прочности) связана с вероятностью безотказной работы (ВБР) 
элемента Р следующим соотношением:

Р  = B ep j- > l j  = Bep{rj > l},
( 1)

При таком подходе задача сводится к оценке функции распределения случайной 
величины г}. Учитывая универсальный характер функций диффузионных распределе
ний, принимается гипотеза о том, что распределение случайной величины rj имеет 
функцию типа DM-распределение, параметры которого просто определяются через 
средние значения и коэффициенты вариации случайных величин х и у  при условии не
зависимости последних:

F ( i j )  = D M (  tj; s , v )  =  0

\r)-s
(2)

где Ф(-) - функция нормированного нормального распределения; s = S v / S x;

v  = tJv * + Vx ; S Y,Sx,Vy,Vx - соответственно средние значения и коэффициенты ва
риации случайных величин у  их.

Отметим, что ранее академик Н С.Бернштейн [8] аналитически показал, что при 
условии положительности и нормальности случайных величин х и у  и достаточно 
большом их отношении величина t j имеет распределение вида (2).

Таким образом, искомая вероятность (1) с учетом (2):

Р = Вер{т}>: 1} = Ф =  Ф
^ - 0

Т-1 v у (3)

Динамическая модель “нагрузка-прочность” при многократном нагружении. 
Выше получена статическая модель зависимости надежности от распределений проч
ности и напряжения при однократном приложении нагрузки (3). Построим модель, по
зволяющую учитывать многократное приложение нагрузки и получить распределение 
наработки (ресурса) в зависимости от распределений прочности и нагружения.

Если предположить, что напряжение х, и прочность у ,  независимые случайные 
величины, тогда ВБР за N  циклов нагружений:

Рк = Нп,) • }■•/’('?,V)=П  ) ’ (4)

где Р{г}() = Вер{rjt > lj - вероятность безотказной работы изделия в / - ом цикле.
В частности, если распределения случайных величин х и у  не меняются с тече

нием времени, a Р(т},) определяется согласно модели (3), то

^  = И ?)]Л= Ф
S - ]

KvJsJ (5)

Таким образом, располагая информацией (s,v),  можно определить ВБР за задан
ное число циклов нагружения N iad или задаваясь уровнем Рзад можно определить 
число циклов N  или время.

Для того, чтобы на основании (5) определить полную характеристику - закон рас
пределения наработки (ресурса), необходимо принять априори функцию распределе
ния, которая бы достаточно хорошо описывала изучаемое явление и параметры кото
рой можно определить на основе имеющейся информации. Принимая в качестве теоре-
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тической модели распределения ресурса изделия при многократном нагружении DM- 
распределение, с учетом (5) можно записать выражение для функции распределения:

vjfji) (6)
где

fi = ln0,5 Ф
s - s r - медиана распределения; N e - число нагружений в

единицу наработки (час); t - наработка в часах; v - коэффициент вариации ресурса.
Динамическая модель надежности при знакопеременном случайном нагружении. 

В работе [9] приведена формализация закона распределения усталостной долговечно
сти на основании анализа физических процессов накопления повреждений (развитие 
полос скольжения, пластической деформации, возникновение субмикротрещин, при
ращение усталостной трещины и др.) при знакопеременном случайном нагружении, где 
случайный процесс накопления повреждений при усталости представлен в виде непре
рывного марковского процесса диффузионного типа, приводящий к функции распреде
ления вида (6).

Конкретная физическая интерпретация параметров предлагаемого распределения 
открывает возможность для оценки параметров закона распределения усталостной 
долговечности, используя традиционные исходные данные. Медианное значение ре
сурса (параметр /л) можно определить, используя достаточно разнообразные методы 
расчета на основе кривых усталости. При этом порядок определения параметра мас
штаба сводится к следующему. Выделяют процессы разрушений (усталость при изгибе, 
кручении), приводящие к отказу или предельному состоянию детали, выбирают одну из 
возможных схем нагружения по каждому определяющему параметру. Далее определя
ют: параметры нагруженности (максимальную амплитуду напряжений аатп{ татах), ко
эффициент вариации амплитуд напряжений v„); характеристики сопротивления устало
сти детали (предел выносливости а_Дт_Д с учетом концентраторов напряжений, абсо
лютных размеров и качества обработки поверхности детали; показатель степени кривой 
усталости ma(mx) и абсциссу точки перелома кривой усталости NG ).

Учет нерегулярности нагружения осуществляется следующим образом. Если для 
описания распределения амплитуд напряжений (в том числе амплитуд в относительной 
форме а  1а ) использовать /Ж-распределение, то достаточно просто может бытьа / т̂ах
вычислен коэффициент эквивалентности циклов, который совпадает с начальным мо
ментом m -го порядка закона распределения у где m -показатель степени кривой

‘'шах /

усталости. И далее вычислить поправочные коэффициенты (ах,ат ), позволяющие
учесть нерегулярность нагружения.

Основными статистическими характеристиками случайного процесса нагружения, 
на основании которых определяются коэффициенты (а1,ат), являются среднее значе
ние (7а (или а а ) и коэффициент вариации амплитуд vH:

Ох = ------  \ v af ( ° a ) d v a ; (7)
о

1 ш̂ах
« . = З Г -  К / К ) * V

О
(8)
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Если принимается гипотеза, что распределение амплитуд нагружения (напряжения) 
описывается /Ж-распределением, то выражения (7) и (8) имеют следующие решения:

at = l  +  ^ U 2/ 2 - v KU ^ l  +  ^ U 2 / 4 ;  (9)

( 10)_£i y (m + i)lv2J yj (m — 1 + i')!v̂ '
“ о /!(w

где U - квантиль нормированного нормального распределения уровня q; q - довери
тельная вероятность оценки максимального значения (<т ,Fmax,i?max); т = INT \та\ 
или т = INT [mr]; INT[-] -  целая часть [•].

Статистические характеристики нагружения ( ^и,сг ) определяют на основании
анализа циклограмм по результатам тензометрирования.

При одномерном предельном состоянии (учет только изгибных напряжений или 
только напряжений кручения) параметр масштаба распределения (6) определяют как:

Мг = ^ ( < 7 - , > ат1х)"" ИЛИ
(И)

(12)

где К  - коэффициент, учитывающий режим нагружения (Кр =а1/ат); коэффициенты 
а, и ат определяются согласно формулам (9) и (10).

Параметр формы (коэффициент вариации), как обобщенная характеристика про
цессов накопления повреждений и процессов распределения долговечности деталей 
машин, может быть оценен на основе многочисленных статистических данных об отка
зах аналогов. При отсутствии статистических данных можно использовать рекоменда
ции по оценке коэффициентов вариации основных процессов разрушения, приведенные 
в [1,2,6,10].

Если оценены параметры распределения ресурса (долговечности) деталей, то это 
позволяет определить все основные показатели надежности.
Литература. 1. Когаев В.П. Расчеты на прочность при напряжениях переменных во 
времени. М.: Машиностроение, 1993. 364 с. 2. Р 50-83-88. Рекомендации. Рас-четы и 
испытания на прочность. Расчеты на прочность валов и осей. Введ.- 01.07.89.3. Реше- 
тов Д.Н., Иванов А.С., Фадеев В.З. Надежность машин. М.: Высшая школа, 1988. 238 с.
4. Капур К., Ламберсон Н. Надежность и проектирование систем: Пер. с англ./ Под ред. 
И.А. Ушакова. М.: Мир, 1980. 604 с. 5. Хазов Б.Ф., Дидусев Б.А. Справочник по расче
ту надежности машин на стадии проектирования. М.: Машиностроение, 1986. 224 с. 6. 
ГОСТ 27.005-97 Надежность в технике. Модели отказов. Общие требования. Введ. 
- 01.01.99. 7. Болотин В.В. Статистические методы в строительной механике. М.: 
Стройиздат, 1965. 280 с. 8. Бернштейн С.Н. О кривых распределения вероятностей // 
Собр.соч. т.4. М.: Наука, 1964. С. 108-114. 9. Стрельников В.П. Приложение теории 
марковских процессов к исследованию усталостной долговечности // Проблемы 
прочности. 1986. №2. С. 13-17. 10. Борисов Ю.С., Кугель Р.В. Выбор коэффициентов 
вариации ресурсов при прогнозе усталостной долговечности деталей на стадии проек
тирования //Труды НАТИ. Вып.241. М. 1975. С.31-36.
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Важным шагом дальнейшего изучения микро-и макроскопических аспектов пла
стической деформации и разрушения является развитие представлений о зарождении и 
развитии макролокализованной пластической деформации (МЛПД) в стали и о приори
тетной роли приграничных объемов зерен при формировании свойств сталей и сталь
ных деталей машин. В предложенной новой гипотезе МЛПД узлы сопряжения а- 
матрицы с приграничным аустенитом и мартенситом впервые рассмотрены как ис- 
чточники дислокации и локальных напряжений, действующих в приграничяных объе
мах зерен [1]. При этом основная роль отводится неравномерной, зернограничной 
концентрации меди и, следовательно, аустенита, как одной из причин избирательного 
транскристаллитного скольжения.

Предположение о высокой эффективности источника дислокаций при сопряже
нии у и а- решетки обусловило интерес к исследованию возможности существования 
аустенита в приграничных обьемах зерен. В отожженной феррито-перлитной стали 
20Х2Н4А, содержащей примесную медь 0,15%, исследованием спектров ядерных 
магнитных резонансов (ЯМР) нами обнаружен аустенит в количестве ~3%. Получен
ный результат дал основание смоделировать условия образования приграничной у- 
фазы при последовательном делегировании Си и Ni среднеуглеродистой стали, опре
делить плотность дислокаций в приграничных зонах зерен и провести структурный 
анализ этих зон. Исследования проводились на образцах из трех малоуглеродистых 
сталей, отличающихся только содержанием меди и никеля: образец № 1 -  сталь20; об
разец № 2- то же, с добавкой 0,5 % меди; образец № 3 - то же, с добавкой 0,5 % ме
ди,2,5 % никеля и 1,2% хрома.

Образцы стали были термообработаны по следующему режиму: нормализация с 
температуры 900±10°С, после выдержки 2 часа -  высокий отпуск при То -  650±10 °С в 
течение 3 час, что исключало наличие остаточного аустенита и обеспечивало снятие 
фазового наклепа при у —> а превращении. Просмотр фольги проводился в электрон
ном микроскопе ЭМ-200 при напряжении 100 кВ..

Электроно-микроскопические исследования показали, что в нелегированной ста
ли плотность дислокаций вблизи границы и в сердцевине ферритных зерен практически 
одинакова; при легировании только медью (образец № 2) плотность дислокаций не
сколько выше в приграничных обьемах, при одном дополнительном долегировании ни
келем (образец № 3) это различие увеличивается (табл. 1).

В образце №3 по границам зерен феррита (в некоторых участках сплава) обнару
жена прослойка другой фазы. Анализ полученных микроэлектронограмм позволяет ут
верждать, что в смоделированном составе стали наблюдается аустенит. Таким образом 
идентификация аустенита в виде локальных зон у границ зерен и отмеченное увеличе
ние плотности зернограничной дислокации (ЗГД) являются прямым подтверждением 
возникновения источника ЗГД вследствие сопряжения решеток а и у- железа имеюпшж 
различающиеся собственные параметры.

Методами Auger- и Sims -  спектрометрии установлено интенсивное выделение 
меди и таких аустенитообразующих элементов как Ni, Мп и С в пределах границ зерен
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при нагреве до 800°С, причем наиболее интенсивно в интервале 450-500 °С. 
Таблица 1 .Плотность дислокаций на границах и в теле зерен исследуемых сталей

Сталь
........ ......................... ж-------ж--

Плотность дислокаций, 10 см*
На границе В сердцевине

1 0,7 0,7
2 5 4
3 7 4

Полученный результат позволил выдвинуть идею управления свойствами стали 
путем энергосберегающей термообработки за счет изменения расстояния 1 между ис
точниками приграничных дислокаций в двух соседних зернах. Предполагается, что при 
этом достигается повышение равнопрочности границ зерен и снижение склонности 
стали к макролокализации пластической деформации. Формально это равнозначно уве
личению значений параметра 1 в формуле (1). Чем больше абсолютные значения 1, тем 
меньше влияние неизбежных вариаций 1 на изменение концентраций напряжений у 
вершин линий скольжения равных размеру зерна (L)

О > ( Ш ) 1Й (1)
Соотношение (1) используется для определения концентрации напряжений в 

вершине полосы макроскольжения [2].
Ввиду того, что существование различных зернограничных прослоек является 

следствием высокого местного легирования аустенитообразующими, то увеличение 1 
может быть осуществлено при относительно низких температурах нагрева, так как из
вестно, что высоколегированный мартенсит распадается уже при 300-400°С [3]. Диф
фузия металлических элементов в стали при уровне температур, близком к указанному, 
уже может проявляться достаточно активно.

В то же время температура нагрева должна быть ниже температуры распада тре
тичного цементита (~600°С).,распад которого приводит к снижению служебных 
свойств углеродистых сталей [4]. Эта особенность сталей проявляется после нагрева 
выше 600°С и последующего охлаждения в воде. Поэтому в разрабатываемом методе 
температура нагрева принята в интервале 500-550°С.

При температурах нагрева 450-550°С можно ожидать превращения приграничного 
мартенсита в аустенит, а также дополнительного легирования приграничного аустенита 
как металлическими элементами, так и углеродом. При быстром охлаждении стали с 
указанных температур возможно увеличение толщины высоколегированной пригра
ничной зоны зерна и, как результат, смещение к центру зерен узлов сопряжения кри
сталлических решеток, формирующих источники дислокаций в приграничных объемах. 
В этом случае расстояние между взаимодействующими источниками в соседних зернах 
увеличивается.

При прочих равных условиях такая термообработка может способствовать вырав
ниванию концентраций элементов в искажениях решеток. Таким образом, избиратель
ное распространение пластической деформации между соседними зернами в этом слу
чае должно быть затруднено, а степень МЛПД должна быть уменьшена.

Предложенный метод основан на локальных структурных превращениях высоко
легированных фаз и является обратимым процессом.

Микроспектральные анализы (Euger-спектрометрия, SIMS-спектрометрия вто
ричных ионов, Esha-рентгеновская фотоэлектронная спектрометрия) в основном под
твердили принципы, заложенные в предлагаемом энергосберегающем термоупрочне
нии. После нагрева стали 20 до 515-530°С и охлаждения ее в воде обнаружено обога
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щение приграничных слоев медью и никелем и обеднением углеродом (табл. 2). Шири
на приграничного слоя, на котором происходит заметное обогащение медью с никелем, 
увеличивается более чем в 1,5 раза.

У углеродистых и низколегированных сталей после нагрева до 515-530°С и охла
ждения в воде снижается внутреннее трение, (рис.1).
Таблица 2. Результаты количественного анализа образцов стали 20 при различных термообра
ботках (образец по ГОСТ 9454-78, U - надрез. Излом при -196°С на воздухе. Esha- 
спектрометрия, скорость травления 1 нм/мин.)_______ _________ ___________________

Номер образца Время
травления Сси/Сре Cni /Сре Смп/CFe Cf/CFe Сс/Сре

1 5 4,3 ТО'3 1,2-10'3 1,5 ТО'2 1,2-Ю-4 -

40 0,6-10'3 - 0,8-10'3 4-1 O'4 2,5-10'2
2 5 5,4-1 О*3

О6\ 2-10'2 1,0 -

40 2,1*10"3 8-10'3 9-10'3 2,0-10'3 1,5-10'2
Примечание: 1- нормализация; 2 - нагрев до 530°С и охлаждение в воде. Содержа

ние примесей: Си ,Ni «0,15%.
Внутреннее трение - наиболее чувствительная характеристика начального перио

да микропластичности в стали. Поэтому отмечаемое снижение внутреннего трения по
сле термоупрочнения с нагрева в 530°С можно рассматривать как следствие изменений, 
происходящих в приграничных объемах зерен, где, как отмечалось [5], возникают пер
вые дислокации при указанном уровне напряжений. После рассматриваемой термооб
работки изменяются закономерности пластического деформирования на пределе теку
чести. Исчезает «зубчатость» на диаграмме растяжения. Одновременно повышается со
противление изгибу и усталости. Предел текучести при изгибе и предел выносливости 
при растяжении увеличиваются на 15-20% (рис. 2, табл. 3).

Рис.1. Декремент колебаний для образцов из сталей:
▲ 10ХСНД, ожиг;
■ 10ХСНД, отжиг, термоупрочнение с 550 0 С;
+ сталь 20, нормализация;
•  сталь 20, нормализция, термоупрочнение с 550 °С.

Электронномикроскопическое исследование структуры границ зерен стали 
10ХСНД после нормализации, последующего нагрева до 530°С и охлаждения в воде 
показало, что в зоне ферритных границ возникает «бахрома» из коротких дислокаций, 
т.е. граница как бы расширяется, становится более объемной (рис. 3). Такие явления
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отмечаются в холоднодеформированных металлах [6]. Дополнительно следует указать 
на выпадение частиц на границах ферритных зерен.

©@ ©

Рис.2. Упругопластический изгиб балок: 1 - сталь 20, нормализация 1, поперечный изгиб, 
оси 3-4; 2 -  сталь 20, нормализация, «закалка» с 530°С, поперечный изгиб, оси 3-4; 3 - сталь 
10ХСНД, отжиг, чистый изгиб, оси 2-4; 4 - сталь 10ХСНД, отжиг, «закалка» с 530°С, чистый 
изгиб, оси 2-4; 5 - сталь 22ГСМТЮ АКМ, «закалка», высокий отпуск, поперечный изгиб, оси 
1-5; 6 - сталь 22ГСМТЮ (обычная выплавка), поперечный изгиб, оси 1-5

Основные результаты и выводы дополнительно проверены на модельных образ
цах, вырезанных из замочного основания (кольца) обода колеса БелАЗ 75191 в зоне 
расположения канавки под замочное кольцо. Указанный элемент конструкции является 
наиболее нагруженной частью обода, и его материал испытывает различный спектр на
грузок.
Таблица 3.Сопротивление усталости стали 09Г2С при термоупрочнении: нагрев до 
530°С и охлаждение в воде (изгиб с вращением)________

Термообработка Предел вынос
ливости, МПа

Нормализация 200
Нормализация, 

нагрев до 530°С, 
вода

230

Примечание

Образцы вырезаны 
из листа толщ. 20 

мм вдоль прокатки

Рис.З. Электронная микрофотография структуры стали 10ХСНД после нормали
зации, нагрева до 530°С и охлаждения в воде (светлопольное изображение), увеличение 
в 15.000 раз

Кольца проходят операцию правки на калибровочном прессе. В результате на се
рийных кольцах появляются интенсивные, расположенные под углом 45° к оси обода 
следы макролокализованной пластической деформации. На кольцах, прошедших «за
калку» с 550°С, линии сдвига не проявляются.
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Сравнительные испытания на усталость образцов, вырезанных из ободьев, 
колес проведены на стандартной машине фирмы «Шенк» при частоте 10 Гц и ко
эффициенте асимметрии R=0,2. База испытаний N=3 106 (рис.4).

Рис.4. Долговечность модельных образцов обода колеса карьерного самосвала по
сле различных видов термообработки: 1(Х) -  серийное исполнение обода (металл в со
стоянии поставки); 2(A) -  нормализация обода; 3(0) -  нормализация обода,нагрев до 
550°С охлаждение в воде

Таким образом, полученные результаты свидетельствуют о том, что прошедшие в 
материале изменения привели к устранению неоднородной пластической деформации 
Людерса-Чернова, определяющей склонность материала к зарождению усталостного и 
хрупкого разрушения.

Проведенный комплекс исследований позволил предложить для внедрения в про
мышленности новые методы повышения работоспособности деталей машин, основан
ные на управлении внутренней химической и структурной однородностью стали.
Литература. 1 .Моисеенко В.И., Мариев П.Л. О локализации пластической деформации 
в сталях // ДАН БССР. - 1989. - N7.- С.625-627. 2.Мак Лин Д. Границы зерен в метал
лах. - М.: Металлургиздат.- 1960. - 322 с. 3.Гуляев А.П. Металловедение: Учебник для 
вузов. 6-е изд., перераб. и доп. -М.: Металлургия. -1986. -544 с. 4.Гудремон Э. Специ
альные стали. В 2 т., -М.: Металлургия. -1966. -736 с. 5.0рлов Л.Г. Образование дисло
каций на границах зерен как составная часть механизма ранних стадий пластической 
деформации. Тез. докл. IВК "Структура и свойства границ зерен". -  Уфа. -1983. - С.13- 
14. б.Орлов А.Н., Перевезенцев В.Н., Рыбин В.В. Границы зерен в металлах. - М.: 
Металлургия.- 1980. - 154 с.
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Постановка задачи. Важной задачей машиностроения при создании мобильных 
машин, например автотранспортных средств, является проблема обеспечения требуе
мых ресурса элементов конструкций с учетом их эксплуатационного нагружения, кото
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рое как правило является случайным. Важнейшим недостатком экспериментальной 
оценки нагруженности является то, что ее возможно провести только на уже спроекти
рованных и изготовленных реальных объектах, что увеличивает сроки создания и 
стоимость машин. Расчетная оценка эксплуатационной нагруженности и составление 
нагрузочных блоков на ранних этапах проектирования обязательна для проектной 
оценки их усталостной долговечности.

Для реализации поставленных задач необходима разработка методики расчетно
го прогнозирования нагруженности в механических напряжениях с учетом реальных 
условий эксплуатации создаваемых машин.

1. Прогнозирование эксплуатационного нагружения с использованием ими
тационного моделирования [1 -3 ]. При этом моделируются дорожные условия (ста
тистически задается микропрофиль дорог для проектируемого класса АТС, например -  
спектральная плотность неровностей), жесткие элементы машины (деформациями ко
торых можно пренебречь в рассматриваемой задаче) и демпферы колебаний (шины; 
упругие элементы подвески; рамы и другие крупномасштабные конструкции -  как гиб
кие тела), значимость которых на точность оценки нагруженности несущих систем и их 
элементов определяется в результате соответствующего исследования всей машины. 
Проектируемая конструкция машины представляется с использованием прямого ими
тационного моделирования в виде полномасштабной виртуальной модели, способной 
“эволюционировать” при прохождении стадий проектного цикла, включающих: пред
варительную оценку нагруженности в наиболее тяжелых условиях эксплуатации, ста
тическую доводку конечноэлементных моделей конструкций по критериям прочности 
и жесткости, статистическую оценку эксплуатационной нагруженности опасных в 
смысле усталости локальных зон, элементов или сечений, расчетное или расчетно
экспериментальное определение характеристик сопротивления усталости и их рассея
ния в опасных элементах конструкции, вероятностный расчет ресурса с учетом сум
мирования усталостных повреждений в процессе снижения предела выносливости де
тали для проектируемых условий реального многорежимного (в т. ч. - с учетом много- 
частотности) нагружения. Имитационная модель проектируемой машины, например 
АТС, рассматривается как сложная механическая несущая система взаимосвязанных и 
взаимозависимых подсистем (рамные конструкции, мосты, оси, рессоры и т.п.), со
стоящих из крупных (детали), средних (наиболее нагруженные зоны, в т. ч. - вблизи 
концентраторов механических напряжений) и малых (“точки” концентрации макси
мальных разрушающих напряжений) элементов.

Для расчетной оценки эксплутационной нагруженности на стадии проектирова
ния используется многоуровневый подход [1 - 3], включающий динамический (с при
менением колебательных моделей, основанных на использовании обобщенного урав
нения Лагранжа) и численный (например, конечноэлементный) анализ модели и/или 
отдельных несущих систем и элементов машины.

Известные положения теории упругости и механики деформируемого твердого 
тела позволяют рассматривать несущие конструкции АТС, как гибкие тела состоящие 
из малых элементов, способных получать небольшие по величине линейные дефор
мации относительно локальной системы координат тела. При этом, ло
кальная система координат гибкого тела подвергается вращениям и пере
мещениям на большие величины. В связи с трудностью оценки при расче
тах перемещения отдельных узлов элементов, они представляются сово
купностью модальных перемещений:
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где i- число степеней свободы системы; u(t) -  физическое перемещение; [<PJ -  /-я фор
ма колебаний; qt -  i-e перемещение соответствующее данной i-й форме колебаний.

[ФЦ может быть разделена на два подмножества форм:
[Ф,]=[Фп ФJ,

где [Фп]  -  нормальные формы колебаний (количество выбранных форм); [Ф5]  -  стати
ческие формы колебаний.

Собственные значения и формы определяют с помощью метода конечных эле
ментов:

{[К] - а2 [М]}[Фп]=0,2
где а  -  частота собственных колебаний; [К] -  матрица жесткости; [М] -  матрица 
масс.

Статические формы можно получить, решая статическую задачу с помощью
МКЭ:

[K]{us}={Ft},
где {щ} -  вектор статических перемещений; {F,} -  вектор прикладываемых нагрузок.

Матрицы жесткости и масс определяются соответственно по формулам: 
[К*Мщ}г[К]{щ} и [М']={щ}т[М]{щ}.

Статические собственные формы определяют по уравнениям 
{[К *]-со*2[М']}[Ф\]=0 и [Ф ;М щ}[Ф \].

Далее подмножество собственных форм [ф (]=[ф п ф5]  ортонормируется и им
портируется в обобщенное динамическое уравнение Лагранжа

М д”+М'д'~ 1 /  2 [дМ /  d g g ' f g ' + K £ + f  +D^'+[di^/ d g f Я = Q ’
&

где £, \ g -  обобщенные координаты гибкого тела и их производные; М ,М ’-  матри
ца масс и ее производная; dM/dg - частная производная матрицы масс в обобщенных 
координатах; К -  обобщенная матрица жесткости; fg -  обобщенная сила гравитации; D 
-  матрица демпфирования; if/ - уравнение связи; Я - множитель Лагранжа; Q -  вектор 
прикладываемых нагрузок.

Приведенная схема расчетного анализа нагруженности АТС может быть исполь
зована (при наличии достаточно мощных программных и аппаратных вычислительных 
средств) для получения сходимости проектируемой механической системы исходя из 
оптимальной точности проектной оценки нагруженности (в перемещениях, силах или 
напряжениях) всех ее элементов - как функциях реального времени движения.

Учет нагрузочного режима на стадии проектной оценки ресурса обеспечивается 
предложенными авторами соответствующими моделью (случайный процесс эксплуата
ционного нагружения схематизируется и заменяется блоком из убывающего ряда экви
валентных по повреждению напряжений, который может быть аппроксимирован рас
пределением Вейбулла) и критерия нагруженности, позволяющего вести сравнитель
ные оценки тяжести нагруженности элементов конструкций [4-6].

2. Анализ случайного нагружения и обоснование метода схематизации. 
Схематизация - совокупность правил и допущений, на основе которых реальный про
цесс нагружения заменяется схематизированным процессом применительно к методу 
суммирования повреждений, предполагая, что схематизированный процесс эквивален
тен исходному по величине повреждения. Регистрация и анализ нагруженности регла
ментированы ГОСТ 25.101-83 “Методы схематизации случайных процессов нагруже
ния элементов машин и конструкций и статистического представления результатов”. В 
стандарте основное внимание уделено методу полных циклов и методу “падающего 
дождя”. Основные недостатки рекомендованных методов: не учитывается многочас- 
тотность случайных процессов нагружения; метод приведения асимметричных циклов 
к эквивалентным по повреждению симметричным (уравнение 13 стандарта) базируется
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на уравнении, справедливом для значений пределов выносливости. Для преодоления 
указанных недостатков разработана методика схематизации случайного нагружения с 
использованием метода анализа полуциклов напряжений и результатов исследований 
двухчастотного нагружения [7, 8]. Методика позволяет: выделять циклы напряжений 
всех действующих частот нагружения; приводить случайные асимметричные циклы 
напряжений к эквивалентным по повреждению симметричным; воспроизводить для 
каждой частоты нагрузочные блоки в форме, требуемой для суммирования усталост
ных повреждений с учетом снижения предела выносливости.

3. Схематизация случайного нагружения [9]. Рассмотрим выделение циклов на
пряжений всех действующих частот нагружения на примере схематизации фрагмента 
случайного процесса нагружения (рис. 1).

По методу анализа полуциклов напряжений выделяются полуциклы наиболее высо
кой частоты: 1 -  2, 3 -  4, 5 -  6 , ............. ,93 -9 4 . Затем выделяются максимумы наибо
лее высокой частоты: 2, 4, 6, 8 и т.д., которые в виде огибающей образуют циклы на
пряжений более низкой частоты. Далее еще раз используется метод анализа полуцик
лов напряжений. Полуциклы напряжений второй частоты: 0 -  2, 8 -  10, 14 -  16, 22 -  24, 
28 -  30, 44 -  46 ,50  -  52, 58 -  60,70 -  72,78 -  -80, 88 -  90. На следующем этапе выделя
ются максимумы напряжений второй частоты: 2, 10, 16, 24, 30, 46, 52, 60, 72,78, 80, 90, 
которые в виде огибающей образуют циклы напряжений следующей частоты. Полу
циклы напряжений для третьей частоты: 10 -  16, 24 -  30, 46 -  60, 72 -  80. Процесс вы
деления циклов более низких частот продолжается до тех пор, пока колебания макси
мумов остается значимым. В конечном итоге значимость определяется в процессе сум
мирования усталостных повреждений под действием циклов напряжений всех частот.

4. Приведение асимметричных циклов напряжений к эквивалентным по 
повреждению симметричным или отнулевым [10]. При анализе случайного нерегу
лярного нагружения, которое характеризуется переменным коэффициентом асиммет
рии цикла R - , для построения нагрузочных блоков и расчета ресурса несущих

V а тах )

систем мобильных машин требуется приведение циклов с переменным коэффициентом 
асимметрии к эквивалентным по повреждению циклам с постоянным коэффициентом 
асимметрии. Предпочтительным, но не обязательным, является приведение к симмет
ричным циклам, но рассматриваемый ниже подход может быть использован для приве
дения циклов с переменным коэффициентом асимметрии к циклам с постоянным ко
эффициентом асимметрии в диапазоне -J^R<1, например, к отнулевым циклам. Необ



338

ходимость приведения к отнулевым циклам возникает, например, в случаях конструк
ций, работающих в условиях пульсирующего давления, где симметричные циклы не 
реальны. Для целей приведения к эквивалентным циклам предлагается использовать 
уравнения кривых усталости.

Рассмотрим использование уравнения кривой усталости для регулярного

нагружения (1) ^  = iVo./J i ехр ° max 1  j

Ч J
, где N  - число циклов до предельного

повреждения; No - число циклов до точки перегиба кривой усталости; <ттах и aR - мак
симальное напряжение цикла и предел выносливости при коэффициенте асимметрии R; 
Vr -  характеристика угла наклона кривой усталости при том же коэффициенте асим
метрии. Уравнение приведения асимметричных циклов к эквивалентным по по
вреждению симметричным для данной функции имеет вид (2) <т =  Ъ ■Стах - ( а  Ь - 1) 
■ <х/( где сг.] - предел выносливости при симметричном цикле напряжений. Уравнение 
справедливо для области: 1) сгтах> 0; при сгтах < 0, сг= 0; 2) - \<R<\;  при R<1, а=  отах.
В настоящем уравнении обозначены: а =

[2 - ( 1-^).(1 + *)]’ * = £  = -
1 , где. Vj и

in
R

V2 - параметры уравнения кривой усталости соответственно при отнулевом и симмет
ричном циклах напряжений. Недостатком использования уравнения (2) является зави
симость эквивалентных напряжений от предела выносливости элементов конструкций, 
что затрудняет создание банка данных по нагруженности конструкций, так как любые 
изменения элемента и его материала требуют повторного использования уравнения. 
Уравнение приведения асимметричных циклов к эквивалентным по поврежде
нию отнулевым (3) имеет вид: cr= Ъо -cw  -  (ао •bo -  1) ■ <?о , где со - предел выносли
вости при отнулевом цикле нагружения. Уравнение (3) справедливо в той же области, 
что и уравнение (2).

При проектных расчетах распространение получило степенное уравнение

(4) N = Ng- , где N  - число циклов до предельного повреждения; NG - число цик

лов до перелома кривой усталости; <rR - предел выносливости при коэффициенте асим
метрии R;m - показатель степени; сттах - максимальное напряжение цикла. В этом слу
чае уравнение приведения асимметричных циклов к симметричным имеет вид (5):
<Т = <Т„ 1- Q-y/Hl + Д) Уравнение приведения асимметричных циклов к эквива

лентным по повреждению отнулевым (6): а  = (Т 2 -( l-^ ) ( l  + R) 
\ + у/

, где коэффициент

чувствительности материала к асимметрии циклов нагружения 1.
о-»

5. Анализ вариационных рядов напряжений нагрузочного процесса. В ре
зультате регистрации случайного процесса нагружения, его схематизации по рассмот
ренной ранее схеме и приведения асимметричных к эквивалентным по повреждению 
симметричным циклам получаются массивы эквивалентных напряжений для каждого 
выделенного типового режима и для каждой выделенной частоты действующих напря
жений. Эквивалентные напряжения для каждого выделенного режима и для каждой 
частоты выстраиваются в убывающие вариационные ряды действующих напряжений: 
(tj> 0 2 > 0 j> ... >сг„. Для анализа вариационных рядов предлагается использовать функ-
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( w"
в записи: 1 = ехр —

п СУ№ ̂ w )
где п - число напряжений в вариаци

онном ряду, i - порядковый номер о/ в убывающем ряду, а  - минимальное аппрокси
мированное значение напряжений, aw - параметр распределения с размерностью на
пряжения, w - показатель степени [4-6].

Уравнение Вейбулла представляется в виде уравнений прямой: Yt = aQ + ах где

V  (  W Vц —О}, х, = yln—j  , а0 = <7, ах =crw. Для определения параметров этого уравнения 

предлагается перебирать значение т, используя метод наименьших квадратов:
(  п \  (  п п

Ъх1Цу?)-\^хг Щ х ,
< i = \  /  /  v / = i  у  М = 1  у  V / - 1а« = ----------- ;--------— ;----- ---------- , я, = ——

Х в д  -  Z * .
у  v  /=1 / V  /-

»• 1 * ,  -  2 ж
п V  ( »

I * ,  -  I * .
>=1 J  \ /=i

ряд

По найденным параметрам, задаваясь рядом значений i от 1 до п, определяется
1

значений = o-+crw
г

w
и разница экспериментальных и расчетных значений

Yi - Y ip =  a i -C 7 ip.

Перебор т ведется начиная с 1. Знак шага перебора «+» или «-» ориентируется в 
сторону уменьшения суммы квадратов разностей экспериментальных и расчетных зна

чениий: ш п , а с  целью уточнения результата, после достижения мини-
г=1

мума, шаг переборки уменьшается на порядок.
При известном т параметры аппроксимирующей функции определяются методом 

наименьших квадратов. Таким образом, предлагаемый метод аппроксимации дает воз

можность определить параметры распределения Вейбулла: w, а , crw .
Следует отметить, что данный метод необходимо применять для определения 

достаточности протяженности записи случайного сигнала нагружения. Запись следует 
прекращать после того, как параметры распределения Вейбулла стабилизируется в пре
делах заданной точности.

6. Обоснование метода схематизации многочастотной эксплуатационной на- 
груженности [11 - 13]. Как показывает проведенный выше анализ случайного нагру
жения элементов конструкций, реальная реализация нагружающих напряжений пред
ставляет собой многочастотный процесс, что необходимо учитывать при разработке 
метода схематизации случайного эксплуатационного нагружения.

При эксплуатации машин имеет место, как правило, многократное повторение 
транспортных или технологических процессов, которые при анализе делят на операции. 
В свою очередь, каждая из них может рассматриваться как типовой, многократно по
вторяющийся режим эксплуатации. При типовом режиме эксплуатации в опасных в 
смысле усталости зонах конструкций регистрируется с использованием имитационного 
моделирования нагруженности машины [1 - 3]. Продолжительность регистрации, как 
показано выше, должна быть достаточной для анализа циклов напряжений всех частот, 
имеющих место в процессе эксплуатации данного транспортного средства.
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• Система регистрации расчетных массивов должна быть укомплектована 
фильтром высоких частот, исключающим шумы двигателя и других элементов силово
го агрегата автомобиля. Для грузовых автомобилей в качестве частоты среза рекомен
дуется выбрать частоту не более 50 Гц. Учитывая, что для получения характеристик 
исследуемых процессов избран метод локальных экстремумов, то на гармонику выс-

. _  1

шей частоты достаточно выбрать не более 4-х отсчетов. Тогда: At ~ — 5 мс. Сис-

тема ориентирована на обработку числовых расчетных или экспериментальных дан
ных, записанных в виде файла. Два массива данных, размерность каждого равна N, со
держащие измеренные в процессе эксперимента величины напряжений х* и соответст
вующие им временные значения / , , на диске в файле с номером к. Далее проводят: ана
лиз экспериментального массива х, с целью выделения локальных минимальных и мак
симальных точек в соответствии с условиями ( если ху_, -  х, >0, а х, -  х/+] < 0, то X/ -  
точка min; если х(-1 -  х(- < 0, а х,- -  х/+1 > 0, то х, -  точка max); анализ эксперимен
тального массива /, с целью установления соответствия временного значения t, мини
мальному либо максимальному значению х. В результате получают два массива данных 
на диске, первый из которых содержит пары (min, max), а второй соответствующие им 
временные значения; массив минимумов-максимумов подготовить к графическому 
отображению и выводу на печать. Проводят преобразование массива ( min , max ) в 
массив частот, для чего необходимо: вычислить длину /-го полупериода, равную вре
менному интервалу между парой значений (min, max) по формуле
// ={^imax ~ N/min)' At ,  где /V/ -  номер ординаты нагружения, соответствующей ло
кальному min или шах, / -  номер пары (min, max), A t -  время дискретизации; опреде-

, 1
лить частоту f  /-го цикла нагружения по формуле / /  -  ~г~ • Далее строится гисто-

грамма распределения частот, в результате анализа которой строятся числовые ряды 
(массивы) напряжений “отсортированные” по частотам. На основании полученной ин
формации производится оценка повреждающего действия нагрузочных блоков каждой 
частоты методом суммирования усталостных повреждений с учетом снижения предела 
выносливости в условиях многократного воздействия каждого нагрузочного блока. В 
результате расчета оценивается циклическая долговечность при нагружении блоками 
отдельных частот и возникает необходимость оценки циклической долговечности при 
суммарном воздействии всех блоков при многочастотном нагружении. Анализ много
частотного нагружения предлагается выполнить так же, как и анализ двухчастотного 
нагружения, с использованием кинетической теории механической усталости.

7. Программное обеспечение разработанной системы методов прогнозиро
вания нагруженности и построения нагрузочных блоков. Для автоматизации при
менения разработанных методов и системы прогнозирования нагруженности созданы 
соответствующие программы для ЭВМ, интегрированные в программный комплекс со
временных средств САПР.

8. Пример применения метода построения нагрузочных блоков. Результаты 
проведенных исследований использованы для разработки методик ресурсного проекти
рования несущих систем (осей, рам, элементов подвесок) и при проектировании авто
транспортных средств Минского автомобильного завода.

Применение разработанных подхода и методики кратко проиллюстрируем на 
примере ресурсного проектирования прицепа-самосвала (см. рис. 2) и его основных не
сущих систем и элементов (на примере оси, см. рис. 3).
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Рис. 2. Динамическая виртуальная Рис. 3. Опасные зоны оси по максимальным
трехмерная модель прицепа-самосвала растягивающим напряжениям о)

На первом этапе исследования прогнозируемой эксплуатационной нагру
женности проектируемого прицепа создавались трехмерные модели его основных сис

тем: платформы, рамы, тележки, балок осей, колес, гидроцилиндра и т.д.
Разработка конечноэлементных моделей и исследование статической нагружен

ности и напряженно-деформированного состояния (НДС) основных несущих систем и 
элементов прицепа производилась по соответствующим методикам. Были созданы ко
нечноэлементные модели и произведена оценка НДС рамы и оси проектируемого при
цепа.

Модели создавались в пакете трехмерного моделирования, далее созданные 
файлы импортировались в специальный формат для полученния файлов, содержащих 
информацию об инерционных характеристиках описанных элементов проектируемого 
прицепа, импортировались в пакет динамического моделирования. В описанном пакете 
производилась дальнейшая сборка модели и ее динамический расчет, целью которого 
ставилось определение динамических нагрузок на несущие элементы прицепа в усло
виях его движения с заданной скоростью в заданных дорожных условиях.

Нагрузки в этих точках получены в пакете динамического моделирования.
Картина распределения напряжений в оси при статически действующей полной 

нагрузке приведена на рис. 3. Наиболее нагружен локальный элемент -  галтель в месте 
изменения диаметра основной трубной заготовки из стали 45 и налрессовки литого 
тормозного суппорта из стали 40Л. По этому элементу определялась зависимость на
пряжений от времени при случайном процессе нагружения, реализованному в пакете 
динамического моделирования и представляющему расчет нагрузок при движении 
прицепа по неровной дороге.

В качестве примеров, иллюстрирующих результаты расчетов нагружен ности не
сущих систем прицепа, получены реализации процессов случайного нагружения в ре
альном времени в ряде характерных мест приложения динамических усилий при дви
жении прицепа-самосвала с полной массой по дорожному полотну (камень брусчатка - 
плохое состояние) с постоянной скоростью 40 км/час в реальном времени движения.

Результаты проектной расчетной оценки нагруженности переданы в виде циф
ровых файлов в специальный расчетный модуль для вычисления случайного процесса 
эксплуатационной нагруженности в напряжениях, ее схематизации, вычисления пара
метров распределения Вейбулла и критерия нагруженности, характеризующего степень 
тяжести нагрузочных режимов в опасных с точки зрения усталости локальных зонах 
рассчитываемых конструкций. Характеристики нагруженности наиболее опасных ло
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кальных зон несущих систем проектируемого прицепа-самосвала получены в результа
те использования для обработки расчетных нагрузочных спектров (в напряжениях) ме
тода схематизации с учетом многочастотности нагружения и с последующей аппрок
симацией убывающих рядов напряжений (нагрузочных блоков) с использованием раз
работанной системы прогнозирования нагруженности и построения нагрузочных бло
ков.

Основные результаты для случая движения по брусчатке с грузом со скоростью 
40 км/час приведены на рисунках 4, 5 и в таблице 1.

Рис. 4. Пример разложения случайного нагружения по частотам

Рис. 5. Нагрузочные блоки циклов симметричных напряжений различных частот

Основные результаты прогнозирования нагруженности в виде информации о па
раметрах нагрузочных блоков опасных по усталости локальных элементов осей и рамы 
прицепа для случая движения по брусчатке с грузом со скоростью 40 км/час приведены 
в таблице.
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Характеристики нагруженности опасных в смысле усталости
Таблица

Объект
Номер

частоты
п,

циклов
А

ст,
МПа

V

ст,
МПа

<JW, МПа W

Ось
передняя

1 821/590 84,905/
114,247

0 /0 33,744/
31,475

1,914/
1,691

2 293/177 76,^1/
133,525

0 /0 38,905/
41,487

2,579/
1,406

3 48/26 82,191/
106,239

40,483/
82,226

26,150/
14,776

2,899/
2,432

Ось
задняя

1 609/434 87,866/
75,614

0 /0 33,286/
26,019

1,914/
1,691

2 205/70 101,850/
121,021

0 /0 38,587/
51,330

1,723/
1,687

3 - /19 - /93,802 -/31,463 -/45,765 - /3,494

Рама
(лонжерон)

1 583 138,61 69,47 39,17 3,258
2 179 144,67 81,14 30,46 2,239
3 37 145,70 95,73 32,39 2,962

Примечание. В числителе приведены данные для левой, а в знаменателе -  для правой- 
частей осей.

8. Рекомендации по применению предложенных методов для прогнозирова
ния нагруженности конструкций на стадиях создания машин. Полученные характе
ристики нагруженности использованы для расчетной проектной оценки ресурса несу
щих систем проектируемого прицепа-самосвала в наиболее опасных с точки сопротив
ления усталости локальных зонах.

Результаты прогнозирования нагруженности АТС по предложенной методике 
могут применяться для проектной расчетной вероятностной оценки ресурса любого 
элемента конструкции с использованнием разработанных автором экспериментально 
обоснованной теоретической модели зависимости сопротивления усталости для регу
лярного и нерегулярного нагружения и соответствующих методик.

Область применения полученных результатов: автомобилестроение, конструк
торские разработки и исследовательские испытания конструкций и деталей мобильных 
машин, в т.ч. -  несущих систем АТС, на различных стадиях проектирования.

Заключение. Разработана система расчетного прогнозирования нагруженности 
машин и их элементов на ранних стадиях проектирования.
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СХЕМЫ ПРЕДЕЛЬНЫХ СОСТОЯНИЙ И РАСЧЕТ РЕСУРСА МАШИН

Институт механики машин Национальной академии наук Беларуси
Минск, Беларусь

Введение. В теории надежности используется структурная схема надежности, 
которая служит для графической интерпретации структурной формулы надежности 
системы. Сама сема имеет вид сети, а элементы могут принимать два состояния: рабо
тоспособное и неработоспособное (отказ). Упомянутые схемы используются и для рас
чета вероятности предельного состояния машин [1, 2]. При многих вариантах предель
ных состояний подобная схема становится громоздкой и трудноформируемой. В работе 
[3] для определения вероятности безотказной работы используется не структурная схе
ма надежности, а схема объекта, структура которой отображает топологическую связь 
между элементами системы, при этом каждый элемент может иметь несколько состоя
ний с определенной вероятностью. Возможные состояния элемента составляют полную 
группу событий (сумма соответствующих вероятностей равна единице). Разработанный 
метод расчета вероятности безотказной работы позволяет избежать построения гро
моздких схем, описывающих на графическом уровне все возможные варианты отказа 
системы.
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В практике имеют место ситуации, когда предельное состояние системы опреде
ляется на основе сложной логики, которая применяется к состояниям иерархически ор
ганизованных элементов (составных частей). Соподчиненность элементов описывается 
иерархической схемой. Например, ресурс трактора считается исчерпанным, если потре
бовалась замена или проведение капитального ремонта не менее двух его основных 
частей (двигатель, коробка передач, задний мост, передний мост), одна из которых — 
обязательно двигатель, и хотя бы одной из дополнительных частей (полурама, кабина) 
[4]. Предельное состояние агрегата определяется достижением предельного состояния 
нескольких его составных частей (деталей) и т.д.

Для подобных задач описанные ранее структурные схемы мало пригодны. Необ
ходимо разработать специальные схемы, методику и программное обеспечение для 
расчета ресурса с учетом сложной логики, отражающей иерархию и сочетания вариан
тов предельных состояний машины и ее составных частей. Эта проблема рассматрива
ется в данной статье.

Схемы предельных состояний. Для формального описания предельных состоя
ний механического объекта как многоуровневой системы вводится схема предельных 
состояний. Многоуровневый объект описывается иерархической схемой объектов — 
составных частей — с указанием их типов. Каждый объект, кроме объекта высшего 
уровня является составной частью (элементом) объекта более высокого уровня. Объек
ты, отказы которых имеют одинаковую значимость для объекта более высокого уровня, 
относят к одному типу.

По каждому объекту, кроме объектов низшего уровня, составляется схемная за
пись предельного состояния (ПС):

{а,, а2, .... ак) (1)
В каждой схемной записи содержится К чисел а*, каждое их которых указывает, 

сколько составных частей определенного k-то типа (тип соответствует позиции числа в 
схемной записи) должно достичь ПС для наступления ПС объекта. Комбинация этих 
чисел описывает ПС объекта. Например, запись (1,2, 1) означает, что для наступления 
предельного состояния объекта предельных состояний должны достичь: одна составная 
часть первого типа, две составные части второго типа и одна третьего.

Объект может иметь N схем предельных состояний. По каждой из них определя
ется ресурс Т„, п -1,2,,..,N. В качестве расчетного ресурса принимается наименьший:

T=xmn{Th T2, ...,TN) (2)
Информация о предельных состояниях объекта включает: данные, формируемые 

по иерархической схеме составных частей, и данные о свойствах объектов в схеме, на
пример, данные о ресурсах объектов низшего уровня.

На рисунках 1 — 3 приведены характерные схемы предельных состояний мо
бильной машины и некоторых ее основных частей. Для блоков низших уровней указа-

Рис. 1: Составные части машины и схема ее ПС: (1,1,1)
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| 1 ИП X I | 1 И П1  I | 1 ИП Z I
I____________I I________________ J I____________________ I

Рис. 2. Составные части двигателя и схема его ПС: (1,0) (0,3)

I Тип 1 | | Тип 1 | | Тип 1 |
I___________________ I 1___________________ I I___________________ I
Рис. 3. Составные части трансмиссии и схема ее ПС: (2)

В таблице приведены результаты вероятностного расчета ресурса машины как 
двухуровневого объекта.______________________ _____________ __________________

Объект Закон распреде
ления ресурса

Коэффици
ент вариации 

ресурса

Ресурс, относительные j 
единицы j

средний 80%-ный
|

1. Двигатель Логарифмически
нормальный

0,45 1,57
j

1,0

2. Коробка передач 0,55 1,73
3. Передний ведущий мост 0,45 1,55
4.Задний ведущий мост 0,45 1,58
5. Кабина 0,50 1,7
Машина (до первого отказа) Близок к лога- 

рифмически 
нормальному

0,29 9,1 0,6871 I
Машина (с учетом предель
ных состояний)

0,38 2,07 1,4225 !

Подобная двухуровневая схематизация может быть использована на стадии кон
цептуального проектирования машины, когда оцениваются ресурсные свойства маши
ны в зависимости от ресурсных свойств агрегатов, последние при этом могут быть 
приняты некоррелированными. На последующих стадиях должна использоваться мно
гоуровневая схема, начиная с уровня отдельных деталей и выполняться расчет, воспро
изводящий основные разрушительные процессы и ресурсные зависимости элементов 
[5, 6].

Второй уровень имеет пять характерных составных частей, которые в основном 
соответствуют рис. 1 (из рассмотрения исключена полурама, обычно проектируемая на 
повышенный ресурс). Составные части спроектированы на 80%-ный ресурс, в относи
тельных единицах принятый равным 1,0, и типизированы (ранжированы) следующим 
образом: первая — тип 1, вторая,..., четвертая — тип 2, пятая — тип 3. Схема предель
ных состояний принята следующая: (1, 1, 1), т.е. для наступления предельного состоя
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ния системы должны предельных состояний достичь: одна составная часть первого ти
па, одна составная часть второго типа и одна третьего. Для сравнения в таблице приве
дены варианты расчета ресурса машины до первого отказа и с учетом схемы предель
ных состояний. Из таблицы видно, что ресурсы, относящиеся к сопоставляемым вари
антам, существенно отличаются. Отсюда следует, что при сравнении данных по ресур
су машин необходимо четко указывать, по какой модели определяется ресурс: до пер
вого отказа, или с определенной логикой предельных состояний.

Программное обеспечение для расчета ресурса машин
Программное обеспечение ресурсного расчета машин включает многоуровневый 

расчет ресурса по схеме “условия эксплуатации — ресурс” с моделированием машины 
как механического объекта с зависимыми компонентами [5, 6]. Предусматривается ис
пользование метода статистических испытаний, варьирование условий эксплуатации и 
несущей способности конструктивных элементов, Начальным уровнем является моде
лирование предельных состояний отдельных конструктивных элементов, затем рассчи
тываются ресурсы деталей, узлов, агрегатов и механического объекта в целом. Для реа
лизации в каждом цикле статистического моделирования рассмотренной сложной ло
гики расчета ресурса используется специальный программный модуль, который пред
назначен для проектирования ресурсных схем. Одновременно с процессом создания 
схемы идет формирование ее структурного описания. Это описание в дальнейшем ис
пользуется для расчета ресурса. Ранее разработанная версия пакета была ориентирован 
на менее общую методологию. Новая версия реализует в полном объеме описанную 
выше методологию и основывается на следующих решениях.

Схема строится, на основе набора однотипных элементов. При этом предусмат
ривается возможность построения широкого спектра схем. Это обеспечивается опреде
лением свойств каждого элемента и в соответствии со свойствами «прогнозируемое» 
поведение элемента в схеме. Каждый из элементов является универсальным. Базовые 
элементы несут в себе логику схемы. Все устанавливаемые элементы представляют со
бой не просто некий графический примитив, который можно “установить в схему”, а 
объект, обладающий своим поведением, после анализа программой его характеристик. 
При установке элемента он проверяется на возможность установки в схему. Например, 
при введении в схему описании составных частей кабины программа проверит, могут 
ли они относится к элементу верхнего уровня. Это принципиальное решение, так как 
построение структурной схемы требует информации о связях элементов. Связи уста
навливаются в ходе построения схемы автоматически при указании элемента верхнего 
уровня.

Процесс создания схемы носит максимально упрощенный характер. Каждый 
элемент имеет стандартное описание: название, уровень и характеристики. Вместе с 
тем пользователю необходимо четко понимать структуру описываемого объекта и 
иметь характеристики каждого элемента схемы. Все элементы схемы несут в себе логи
ку своей работы. Их можно просто установить в схему, а можно только указать место 
для установки. Однако связи необходимо указывать заранее. То есть при внесении в 
схему нового элемента, необходимо указать к какому элементу верхнего уровня он бу
дет относиться, и только после этого осуществлять ввод его параметров. Следует отме
тить что на любом этапе создания схемы возможно ее полное редактирование пользо
вателем. Структурное описание схемы формируется автоматически. По запросу поль
зователя оно может определенным образом заноситься в файл или обрабатываться.

Заключение. Разработанные методика и программное обеспечение решают за
дачу прогнозирования ресурса механических объектов со сложной логикой предельных 
состояний и иерархической структурой, характерных для современных машин. Указан
ная разработка является развитием методов и программного обеспечения расчета ма
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шин как систем с зависимым поведением элементов в рамках ресурсной механики ма
шин.
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Благодарный В.М.

АНАЛИЗ РАБОТОСПОСОБНОСТИ ЭЛЕМЕНТОВ МЕХАНИЧЕСКИХ СИСТЕМ
НА СТАДИИ ПРОЕКТИРОВАНИЯ

Технологический университет г. Кошице 
Прешов, Словакия

Любой элемент механической системы обладает субстанцией, характеризующей 
основные свойства, обеспечивающие его работоспособность.

Работоспособное состояние элемента определяется как состояние, при котором 
значения всех параметров, характеризующих способность выполнять заданные функ
ции, соответствуют требованиям нормативно-технической или конструкторской доку
ментации. Таким образом, работоспособность можно охарактеризовать совокупностью 
признаков, изменяющихся в определенных пределах. Выход какого-либо признака за 
пределы допуска приводит к отказу элемента. Признаки, позволяющие оценить работо
способное состояние элемента, называются критериями работоспособности. Согласно 
[1] «критерий — это стандарт, с помощью которого производится оценка целей данного 
уровня». Критерий должен отвечать следующим основным условиям.

Он должен быть представительным, то есть отражать основную, а не второсте
пенную информацию об элементе.

Критерий должен быть критичным к варьируемым параметрам, то есть достаточ
но сильно изменяться при изменении параметров, зависящих от принятого решения [1].

Желательно, чтобы критерий был единственным, тогда возможно строгое мате
матическое решение задачи. Однако, в большинстве случаев оказывается, что критери
ев может быть много. В этом случае существует несколько подходов к решению зада
чи. Первый из них состоит в сведении ряда критериев к одному

0£ = «101 + а 202 + а 303, (1)
где ось ct2 , аз — коэффициенты важности (весовые коэффициенты) частных 

критериев.
Недостаток этого подхода состоит в трудности определения весовых коэффици

ентов критериев.
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Второй подход состоит в превращении части критериев в ограничения. В тех 
случаях, когда удается обосновать ограничения по дополнительным критериям, такой 
подход вполне оправдан.

Третий подход состоит в ранжировании критериев, то есть расположении их в 
порядке важности.

Критерий должен правильно учитывать неполноту информации, которая может 
быть стохастической, но при известных характеристиках рассеивания параметров, пол
ной неопределенности относительно ряда параметров и, наконец, вредных факторов, 
ухудшающих состояние системы. В последнем случае для определения критерия ис
пользуются методы теории статистических решений и теории игр.

При неизвестных величинах весовых коэффициентов все частные критерии счи
таются равновероятными, и обобщенный критерий определяется как критерий Лапласа

©л»= Z9ij. (2)
Критерий Лапласа применим, когда о субстанции элемента ничего неизвестно. 

Если же известны законы распределения частных критериев (зависящих от определен
ных параметров элемента), то обобщенный критерий определяется по следующей фор
муле

Ж = ■ о )
J

Если частный критерий имеет максимальное и минимальное значения, то в этом 
случае для его определения используется формула Гурвица [1]

в г1 =  М в у т г * + $ - М ) 0 у т п -  ( 4 )

где 0ijmax> Qijmin — максимальное и минимальное значения частного критерия;
р — коэффициент, выбираемый из специфики задачи.

При р = 1 оценка производится по наиболее выгодным результатам (оптимисти
ческая оценка); выбор производится по тах[тах0у]. При р = 0 оценка производится по 
наиболее пессимистическим данным. Этот критерий называется критерием Вальда. Он 
соответствует самой осторожной оценке

0Bi ~ Qijmin- (5)
Здесь фактически выбирается max[mm0ij], это основной критерий теории игр. 

Применение его целесообразно при наличии противодействующий (вредных) факторов.
Критерий Сэвиджа представляет собой разницу между действительным значе

нием и наиболее благоприятным
0ci — /0ij “ Qijmax/ • (6)

Здесь оптимальное решение находится из условия минимума разности, то есть
min0ci = min /0ij " 0ijma.\/• (7)

Критерий Лапласа для обобщенного критерия и критерии Гурвица, Вальда, Сэ
виджа для частных критериев могут применяться в случае сравнения однотипных эле
ментов, когда имеется полная неопределенность об их субстанции. Если сравнение 
производится для разнородных элементов, то в этом случае обязательно необходимо 
вводить в формулу обобщенного критерия весовые коэффициенты при частичных кри
териях, то есть

0£ = (Xi0i + (Х202 + ... + ОСП0П,
где ось ... а п — весовые коэффициенты частных критериев.
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Определение весовых коэффициентов производится следующими методами: 
статистическими, множественной корреляции, линеаризации функций случайных вели
чин, статистических испытаний, экспертных оценок [2].

Все методы определения весовых коэффициентов предполагают наличие доста
точного объема информации о законах распределения и пределах изменения числовых 
значений частных критериев; если такой информации нет, то эти методы не могут быть 
использованы. На стадии проектирования механических систем, как правило, такая ин
формация отсутствует. Для определения весовых коэффициентов частных критериев 
работоспособности можно использовать метод экспертных оценок, процедура которого 
в данном случае будет состоять из нескольких этапов: а — разработка анкетных вопро
сов; б — выбор экспертов; в — опрос экспертов; г — математическая обработка ре
зультатов опроса, то есть собственно определение весовых коэффициентов. В качестве 
объективного эксперта при определении весовых коэффициентов частных критериев 
работоспособности элементов механических систем может выступать техническая ин
формация (техническая литература, справочники, статьи в научно-технических журна
лах, патенты и т.п.). Нужно лишь научиться правильно использовать и обрабатывать 
эту информацию, а экспертов привлекать для изыскания основных алгоритмов этой об
работки [3].

Опыт эксплуатации и расчетов элементов механических систем позволяет в ка
честве основных критериев работоспособности принять следующие: прочность, изно
состойкость, жесткость, устойчивость, теплостойкость, виброустойчивость, коррозион
ную стойкость, точность. Таким образом, работоспособность элемента может быть 
представлена моделью в виде вектора 0i, компонентами которого являются критерии 
работоспособности

O r
или <9, = в , (8)

где к=1...п— номер.
Если расчет функционально значимых элементов, то есть наиболее важных с 

точки зрения работоспособности механической системы, произведен по одним и тем же 
критериям работоспособности и известны весовые коэффициенты а,, то работоспособ
ность каждого из этих элементов может быть выражена следующим образом:

ахв\ а хв\ <*Р'.

O r
a-fiI2 II а ге гг

’" От ~

<*&

Чтобы определить наиболее слабые элементы, лимитирующие работоспособ
ность механической системы [4], необходимо функционально значимые элементы 
сравнить между собой по работоспособности. Для этого назначается так называемый 
«стандарт», то есть элемент с нормированными значениями критериев работоспособно
сти. За «стандарт» принимается элемент, у которого критерии работоспособности име
ют средние значения

в 1
(10)

&
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в х = Т М - ? в п
т т т

Если значения критериев работоспособности у рассматриваемого элемента бу
дут меньше, чем у «стандарта», то такой элемент можно отнести к слабым. Следова
тельно, слабый элемент из числа функционально значимых определится по следующе
му условию

V0I е С , (П )

где С — множество слабых элементов механической системы.
При отсутствии возможности рассчитать работоспособность функционально 

значимых элементов по критериям работоспособности, оценка работоспособности про
изводится по абсолютным и косвенным информативным параметрам.

Критерий работоспособности может быть выражен как функция многих пере
менных, в качестве которых выступают параметры P,J кинематических пар и звеньев, 
составляющих элемент механической системы

P2J,...PkJ). (12)
Так, например, большое влияние на износостойкость и прочность детали или 

кинематической пары оказывают такие параметры, как удельные и контактные нагруз
ки и давления, их распределение по поверхностям контакта, напряжения, разность 
твердости сопряженных поверхностей, качество поверхностей, коэффициенты трения, 
относительные скорости скольжения, геометрические соотношения отдельных частей 
деталей, точность изготовления, виды режимов работы и т.п. Можно насчитать более 
50 различных факторов [5]. В этом случае возможно сравнивать звенья и кинематиче
ские пары элементов системы не по критериям износостойкости и усталости непосред
ственно, а по параметрам, от которых они зависят. Параметры, которые однозначно оп
ределяют состояние элемента по рассматриваемому критерию работоспособности, на
зовем информативными. Так, например, если критерий — прочность, может оценивать
ся коэффициентом запаса прочности

п = W e
I + «г

и » ] . (13)

Па =

£„ + £.
G + 'Е сга а м

Пг = К
£т£„ТП п

— т +Ч/ :
(14)

то информативными параметрами будут:
ст.1, т.[ — пределы выносливости материалов по нормальным и касательным на

пряжениям;
а а, та — амплитудные нормальные и касательные напряжения; 
стт , стТ — средние напряжения;
K<j,KT — эффективные коэффициенты концентрации напряжений;
sm, е„ — масштабный коэффициент и коэффициент качества поверхности;
Ч/а,Т\ — коэффициенты влияния асимметрии цикла напряжений.
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Информативные параметры делятся на абсолютные и косвенные. Абсолютными 
информативными параметрами являются такие, которые непосредственно входят в 
функциональные зависимости, определяющие соответствующий критерий работоспо
собности.

Так, например, параметры о.ь т.ь ста, та, стт , а х, К^К,, sm, sn> ХРС,% , входящие в 
зависимости (14), определяющие критерий работоспособности: прочность — являются 
абсолютными информативными параметрами.

Не всегда все параметры, входящие в зависимости для определения числовых 
значений критериев работоспособности, известны, вследствие этого не удается провес
ти расчет по заданному или выбранному критерию работоспособности.

Если хоть один из параметров, входящих в формулы (14), например, a.i или . 
отсутствует, то рассчитать коэффициент запаса прочности п нельзя. В то же время мо
гут быть известны данные, которые в какой-то мере характеризуют свойства деталей по 
заданному критерию. Так, в нашем случае могут быть известны, Например, характери
стики выносливости материала деталей не при симметричном знакопеременном цикле 
напряжений, а при каком-то асимметричном цикле напряжений или же известны со
всем иные характеристики, которые не позволяют напрямую получить абсолютные 
значения ct.i и т.ь но в определенной мере могут характеризовать напряженность дета
лей, например, изменение режима работы детали, то есть изменение нагрузки, частоты 
функционирования и т.п. В этом случае оценку работоспособности элемента по задан
ному критерию сделать не удается, однако сравнение элементов между собой можно 
произвести, но не по критериям работоспособности, а по параметрам, от которых зави
сит работоспособное состояние элементов, при этом можно привлечь к анализу также и 
такие параметры, которые не входят в функциональные зависимости критериев работо
способности, но являются параметрами, характеризующими в какой-либо степени ра
ботоспособное состояние элементов. Такие параметры называются косвенными ин
формативными параметрами.

Так, например, косвенный параметр: твердость — не входит в формулы (14) ко
эффициентов запаса прочности, но абсолютные параметры ct.i, т.ь Кс,Кт, е„ зависят от 
твердости материала, и в зависимости от твердости работоспособность детали может 
изменяться в широких пределах.

При анализе работоспособности кинематических пар и звеньев элементов по 
информативным параметрам следует их проверять по критериям достаточности, суще
ственности и некоррелированности.

Требование существенности системы параметров заключается в том, что среди 
параметров Pj нет ни одного, который был бы одинаковым по величине для всех срав
ниваемых элементов

Ру ф  Const, j = 1,2,... n. (15)
Если же найдется Ру ф  Const, то он должен быть исключен из системы парамет

ров.
Требование достаточности системы параметров заключается в том, что среди 

всех рассматриваемых элементов нет элементов с совершенно одинаковыми парамет
рами

Pjj*Pik, i  —1,2 , . . .п .  (16)
Требование некоррелированности системы параметров заключается в том, что 

среди параметров Pj нет ни одной пары, численные значения которых были бы функ
ционально связаны. Если имеется функциональная связь между параметрами Pj и Рп, то 
один из них исключается.
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Таким образом, сравнение элементов между собой производится на основании 
анализа группы параметров для L кинематических пар и М звеньев, на которые расчле
нены эти элементы. Допускаемые величины этих параметров обычно зависят от режи
ма работы сопряжений и деталей, поэтому кинематические пары и звенья, на которые 
расчленены элементы, следует разделить на три группы по виду режима работы:

— группа одноразового действия, то есть таких, время работы 
которых мало и несоизмеримо со временем работы системы;

— группа длительного действия при постоянной нагрузке, то 
есть такие, число включений которых и продолжительность функционирования 
соизмеримы с соответствующими показателями системы;

— группа длительного действия при переменной нагрузке, то 
есть такие, число включений которых больше числа включений системы, а 
продолжительность функционирования — соизмеримы.

В случае, когда кинематическая пара или звено могут быть отнесены к каким- 
либо двум группам (например, зубчатое колесо: его зубья работают длительно с пере
менной нагрузкой, а ступица — длительно с постоянной нагрузкой), то его следует 
включать в группу с более жесткими условиями работы (с более жестким режимом).

Кинематические пары и звенья одноразового действия в дальнейшем рассматри
вать с точки зрения влияния на работоспособность системы из-за усталости и износа не 
имеет смысла.

Для всех параметров по каждой кинематической паре и звену определяются ко
эффициенты близости исходя из следующих условий: если увеличение действительно
го значения параметра по сравнению с нормированным значением данного приводит к 
снижению работоспособности рассматриваемой кинематической пары или звена, то ко
эффициент близости рассчитывается по следующей формуле

Ру<Р«=>¥„ = 1- ДР„
Д/>

(17)

Если увеличение действительного значения параметра по сравнению с нормиро
ванным значением данного приводит к повышению работоспособности, то коэффици
ент близости рассчитывается по следующей формуле

Ру > Рп =>гу =1-
АРу
ДР„.

(18)

где i — порядковый номер кинематической пары или звена, i = 1 ,L; 
j — порядковый номер параметра, j = 1, п;
Pnj — нормированное значение j-ro параметра, рекомендуемое практикой или 

же при отсутствии таких рекомендаций определяемое как среднее арифметическое

а» )
и 1

ДРу = /Pnj - Ру/ — модуль разности между нормированным значением и конкрет
ным значением j-ro параметра для i-й кинематической пары элемента;

APnj -  ext/Pnj - Ру/, Ру € D — экстремальное значение модуля разности между 
нормативным максимальным или минимальным значением j-ro параметра для i-й ки
нематической пары, или звена элемента, при этом минимальное и максимальное значе
ния измерены для одного параметра и взяты из множества измеренных значений D.

Можно записать далее, что
ext/Pnj - Ру/= sup/Pnj - Ру/ v inf/P„j - Ру/,
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SUp/P nj -Ру/ /Pnj “ Pjj min/ >
inf/Pnj - Pij/ — /Pnj “ Pjj max/•

(20)

Если имеются статистические данные по рассматриваемому параметру, то есть 
ряд случайных числовых значений параметра, то можно показать, что в этом случае ко
эффициент близости, выраженный в процентах, есть не что иное, как коэффициент ва
риации [6].

Коэффициент близости Yy к нормированному значению изменяется в пределах 
0< Yy <1. Сумма коэффициентов близости по всем параметрам ZYy является характе
ристикой кинематических пар и звеньев, позволяющей сравнивать последние между 
собой

Таким образом, алгоритм сравнения элементов между собой следующий:
элементы расчленяются до уровня кинематических пар и звеньев;
для каждой кинематической пары и звена определяются коэффициенты близости 

к нормированному значению по информативным параметрам, и находится их сумма 
EYy, которая является характеристикой пары или звена;

составляется характеристика элемента, включающая сумму характеристик кине
матических пар и звеньев, которые входят в элемент с учетом весовых коэффициентов;

строится ряд приоритетности по значениям характеристик элементов, на первом 
месте стоит элемент с наименьшей характеристикой.

Если элемент состоит из однотипных звеньев, подлежащих сравнению, влияние 
информативных параметров на сумму коэффициентов близости идентично и зависит 
лишь от конструктивных различий звеньев. В случае, если элемент состоит из разно
родных звеньев, влияние каждого параметра в сумме коэффициентов близости должно 
учитываться соответствующим весовым коэффициентом, который определяется мето
дом экспертных оценок или путем эксперимента.

Необходимо отметить, что алгоритм сравнения аналогичен и при расчете по 
другим критериям (точность, жесткость и т.п.), отличие лишь в параметрах, по которым 
определяются коэффициенты близости.

При определении слабых элементов использовать информацию о работоспособ
ности если не самих элементов, то их аналогов. По наличию сведений об элементах ме
ханической системы их можно разбить на три группы:

1 группа: элементы, имеющие аналоги в других, ранее разработанных и эксплуа
тируемых системах, то есть по данньш элементам есть полная информация о работо
способности;

2 группа: элементы, имеющие аналоги в других, ранее разработанных и эксплуа
тируемых системах, отличающихся по конструктивному исполнению и условиям экс
плуатации, но позволяющие получить ориентировочные оценки показателей работо
способности данных элементов;

3 группа: элементы, разрабатываемые впервые и являющиеся оригинальными. 
Наименьшую информацию по работоспособности имеют элементы 3 группы.

Элемент, занимающий первое место в ряду приоритетности, должен в первую 
очередь быть подвергнут тщательному анализу, расчетам и, если надо, испытаниям по
казателей его работоспособности. Если этот элемент, имеющий наименьшую характе
ристику работоспособности, удовлетворяет требованиям надежности, то остальные 
элементы, имеющие большие значения характеристик работоспособности, можно не

(21)
j

испытывать.
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Элементы приборов и аппаратуры при транспортировании или эксплуатации на 
подвижных объектах воспринимают различные механические нагрузки, имеющие 
сложный характер. Их сводят к вибрационным и ударным воздействиям.

Действующими стандартами предусмотрены следующие методы стендовых ис
пытаний аппаратуры на вибрационную и ударную прочность: испытания на действия 
синусоидальной и случайной вибраций, многократных ударов.

Разнообразие методов испытаний является результатом поиска компромиссного 
решения, которое удовлетворяло бы хорошей имитации реальных механических воз
действий и наиболее простой их реализации.

Первому условию достаточно полно отвечают испытания на действие широко
полосной случайной вибрации и многократных ударов. Испытания на действие сину
соидальной вибрации отличаются простотой технических процедур и доступностью 
оборудования.

Испытания элементов на вибрационную и ударную прочность вызывают сход
ные эффекты: реакция элементов на вышеуказанные виды воздействия близка к сину
соидальному колебанию, основным видом отказа является многоцикловое усталостное 
разрушение.

При расчетах долговечности элементов, подверженных вышеуказанными вида
ми нагружения, применяют вероятностные методы, основанные на использовании ста
тистических распределений. Случайное поведение показателей долговечности обу
словлено стохастической природой процесса усталостного разрушения, неоднородно
стью структуры и характеристик механических свойств материала, отклонениями раз
меров и формы элементов от номинальных, различием качества поверхностного слоя и 
другими подобными явлениями. Необходимо выбрать гипотетическое распределение 
отказов (долговечности), адекватное истинному распределению, что позволит с боль
шей точностью рассчитывать показатели долговечности при заданной вероятности от
каза.

В качестве объектов испытаний выбраны широко используемые в аппаратуре



356

электрорадиоэлементы, являющиеся типичными представителями изделий массового 
производства: резисторы типа МЛТ, конденсаторы. При выборе учитывали различие в 
способах крепления, вес и стоимость в связи с испытанием их большого количества. 
Элементы представляли собой сосредоточенную массу с проволочными выводами из 
меди или ковара. Основными моделями крепления испытуемых элементов были: двух
опорный закрепленный по краям стержень с сосредоточенной посередине массой и 
консольно закрепленный стержень с сосредоточенной массой на свободном краю. Эле
менты одного типоразмера испытывали на каждом режиме одновременно партиями по 
20...68 штук. Для уменьшения разброса результатов испытаний элементы определен
ного типа выбирались из одной партии. Специальные приспособления, устанавливае
мые на столах вибрационного и ударного стендов, обеспечивали: идентичность заделки 
выводов элементов испытываемых партий; отклонение ускорений в различных точках 
от задаваемого в контрольной точке не более 7%; отсутствие резонансов приспособле
ния в исследуемом диапазоне частот.

При испытаниях на синусоидальную и случайную вибрации использовали элек
тродинамические вибрационные установки УВЭ-5/10000. Режимы воздействия при ис
пытании на синусоидальную вибрацию устанавливали с помощью системы управления 
вибростендом СУВУ-4, которая обеспечивает автоматическое поддержание постоянно
го уровня задаваемого ускорения на столе вибростенда, автоматическую развертку час
тоты нагружения в установленном диапазоне или ее фиксирование на заданной вели
чине. Режимы воздействия при действии случайной вибрации устанавливали с помо
щью системы СПВ-ЗПМ, которая поддерживала заданный уровень среднеквадратиче
ского значения ускорения для выбранной формы спектра.

Испытания на действие многократных ударов проводили с помощью электроди
намической установки УУЭ-2/200М, которая обеспечивала поддержание заданных 
значений амплитуды ускорения, длительности и частоты следования ударных импуль
сов полусинусоидальной формы.

В качестве виброизмерительных преобразователей, устанавливаемых в кон
трольной точке приспособления для крепления испытываемых элементов использовали 
пьезоэлектрические акселерометры типа ИС313А.

Отказы у испытуемых токопроводящих элементов автоматически фиксировали 
регистратором отказов, позволяющим одновременно контролировать до 100 элементов. 
Устройство регистрирует и представляет в цифровом виде число циклов нагружения 
(Nmax=109 циклов) и время наработки до отказа (tmax=106 секунд), при которых происхо
дит усталостное разрушение вывода и нарушение проводимости электрической цепи. 
Частота опроса каналов 600 Гц.

Каждую партию испытывали при неизменном режиме воздействия до разруше
ния выводов всех элементов. При испытании на синусоидальную вибрацию режим оп
ределялся частотой (фиксированной или диапазоном качания частоты) и уровнем виб
роускорения. Режим испытания на случайную вибрацию задавался формой, шириной 
спектра и уровнем среднеквадратического значения ускорения по частотным диапазо
нам спектра. Режим испытаний на многократные удары определялся длительностью и 
амплитудой ускорения ударного импульса, а также частотой следования ударов.

Тип закона распределения наработки Т до отказа элементов испытанных партий 
определяли путем сравнения с теоретическими распределениями с помощью статисти
ческих критериев согласия. Простейшие критерии согласия основаны на сравнении не
которых генеральных параметров (асимметрии и эксцесса) предполагаемого распреде
ления с оценками, полученными по исследуемой выборке. К более строгим и точным 
критериям относят % -критерий Пирсона.

При использовании критерия согласия Пирсона за меру расхождения теоретиче-
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Распределения отказов элементов испытанных партий сравнивали со следую
щими теоретическими двухпараметрическими распределениями: нормальным, лога
рифмически нормальным и Вейбулла. При этом использовали критерии Пирсона и 
Колмогорова и специальный критерий W при малых объемах партий [1, 2]. Во всех 
случаях задавали уровень значимости равный 0,05. В абсолютном большинстве случае 
была принята гипотеза о логарифмически нормальном распределении. Так, при испы
тании на случайные вибрации из 80 испытанных партий в 80 случаях была принята ги
потеза о логарифмически нормальном распределении, гипотеза о нормальном распре
делении не противоречила экспериментальным данным в 5 случаях, а гипотеза о рас
пределении Вейбулла не противоречила экспериментальным данным только в одном 
случае. При обработке результатов испытаний 40 партий на многократные удары, толь
ко в трех выборках логарифмически нормальное распределение не согласуется с экспе
риментом. Результаты обработки 14 партий, испытанных на воздействие синусоидаль
ной вибрации методами качающейся в диапазоне и фиксированной частоты возбужде
ния подтвердили во всех случаях правомочность принятия логарифмически нормально
го распределения отказов.

Дополнительно к машинной обработке были построены на вероятностной бума
ге для логарифмически нормального распределения и распределения Вейбулла графики 
эмпирических распределений. Чем меньше нанесенные точки эмпирического распреде
ления отклоняются от прямой, тем убедительнее принятие теоретического распределе
ния, для которого построена сетка. Анализ графиков, построенных на вероятностной 
бумаге, показал, что эмпирические распределения отказов при испытаниях на вибро и 
ударную прочность согласуются с логарифмически нормальным распределением, что 
нельзя сказать о распределении Вейбулла.

Анализируя результаты испытаний партий различных электрорадиоэлементов с 
разными схемами крепления на многоцикловое усталостное разрушение при воздейст
вии синусоидальной и случайной вибраций и многократных ударов отметим, что экс
периментально полученные распределения наработок до отказа хорошо согласуются с 
теоретическим логарифмически нормальным законом распределения. Обоснование ло
гарифмически нормального распределения усталостной долговечности вытекает из 
предположения об обратно пропорциональной связи между скоростью накопления по
вреждений и числом наработанных циклов [3].

Литература. 1.Степнов М.Н. Статистические методы обработки результатов 
механических испытаний: Справочник. -  М: Машиностроение, 1985. -  232с.
2.ГОСТ 11.006-88 Прикладная статистика. Правила проверки согласия опытного рас
пределения с теоретическим.-М.: Изд. стандартов, 1992. -33с. З.Герцбах И.Б., Кордон- 
ский Х.Б. Модели отказов. -  М.: Сов. Радио, 1966. -  270с.
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ФИЗИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ РАСЧЕТА НА НАДЕЖНОСТЬ ВОССТАНОВЛЕН
НЫХ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Полоцкий государственный университет 
Новополоцк, Беларусь

Отказ материала с покрытием в значительной степени определяется наличием 
дефектов в металле основы и материале покрытия, а также их взаимодействием с час
тицами присадочного материала. Механическая обработка таких деталей приводят к 
изменениям структуры поверхностного слоя, ранее скрытые микродефекты и поры вы
ходят на поверхность, являясь очагами разрушения [1,2 ].Целью настоящей работы яв
ляется разработка рабочей гипотезы надежности материалов деталей машин, подвер
гающихся восстановлению путем нанесения покрытий.

Анализ структур металлов с различными газотермическими покрытиями , рис. 
1, показывает, что по глубине сечения можно выделить три характерных зоны, распо
ложенных последовательно от основы к поверхности : зона I -  основной металл ( мат
рица); зона II -  переходной слой; зона III -  покрытие.

а б в
Рисунок 1. Типичный вид строения структуры стальной детали с покрытием, 

восстановленной: а -  газопламенным напылением; б -  индукционной наплавкой; в -  
лазерным напылением.

Предположим, что материал восстановленной детали, представляет собой сис
тему, состоящую из трех последовательных элементов: основной металл - переходная 
зона - покрытие. Раздел теории надежности, занимающий изучением процесса восста
новления работоспособного состояния, называется теорией восстановления и соедине
ние элементов в системе, при котором отказ хотя бы одного элемента приводит к отка
зу всей системы, принято называть последовательным. Предположение о том, что все 
однотипные элементы равнонадежны, т.е. независимо от режимов работы имеют оди
наковую интенсивность отказов, в случаях восстановления металлов путем нанесения 
покрытий, нуждается в уточнении. Технологические процессы производства металлов 
и формирования покрытий неизбежно приводят к появлению различного рода дефек
тов, влияющих на нагрузочную способность и долговечность изделия. В данной систе
ме не все элементы работают непрерывно от момента начала работы системы и до 
окончания. Показатели надежности элемента можно рассчитать, если известен закон 
распределения наработки элемента до отказа или его основные параметры [7].

Показателем надежности восстановленного металла может служить вероятность 
безотказной работы P(t) , которая может быть определена следующим образом:

P (t)= P I(to)P2( ti)P 3(t,)  , (1)
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где: Pi (t) -  вероятность безотказной работы элементов системы; to -время рабо
ты элемента I ; t j -  время работы элементов II и III.

В общем случае поведение материалов в процессе работы характеризуется кри
вой интенсивности отказов и на восстановление поступают, как правило, детали изно
шенные, имеющие необратимые физико-химические изменения структуры и понижен
ную надежность. Для описания прочности таких деталей может быть использован за
кон Вейбулла-Гнеденко. Если восстановление происходит с использованием присадоч
ного материала, родственного материалу основы, то

P(t)=exp(-NXt), (2)
где: N- число элементов системы; Л- интенсивность отказа элемента;
При восстановлении присадочным материалом, имеющим значительные отличии 

в физико-механических свойствах от материала основы, вероятность безотказной рабо
ты равна

P(t) = exp (-At ), (3 )
где : A =2/1,.

Интенсивность отказов Л (t) связана с плотностью распределения отказов f(t) при 
вероятностной оценке следующим образом:

Л ® = № / Р ®  • (4)
Основными критериями прочности материала являются пределы прочности аъ , 

текучести с г  и выносливости ст_/. Для деталей машин, работающих в условиях знако
переменных нагрузок, определяющим будет предел выносливостиа.] . Следовательно, 
за параметр прочностной надежности материала основы можно принять cr.i, с учетом 
того, что в процессе работы в материале накопились необратимые усталостные повре
ждения, т.е. можно рассматривать элемент I как материал с микротрещинами. Плот
ность распределения предела выносливости основы ( элемент I) задается равенством

fi(а.О  = аса .Г 1 -  ехр ( с а .“), ( 5)
где : а ,с  - параметры распределения.

Свойства прочностной надежности переходной зоны и покрытия могут быть 
описаны логарифмически нормальным распределением:

fa (<?сц) =(1 /  °сц <у^2п) ехр{ (1пасц-а)2 /  2 а2}  , (6)
fm (a.i)- =(1 / a.i afire) ехр{(lna.i-a)2/2  с?}, (7)

где: асц - прочность сцепления материала покрытия с материалом основы; 
а  - среднее квадратическое отклонение.

На прочностную надежность материала с покрытием существенное влияние ока
зывает характер взаимодействия и распределение микродефектов ( микропор), возни
кающих в процессе создания покрытия. Взаимодействие пор в приповерхностной об
ласти пористой структуры обусловлено объемной диффузией вакансий, концентрация 
которых повышена из-за наличия большего числа малых пор. При наличии ансамбля 
пор равновесная концентрация вакансий в матрице материала повышается, что ведет к 
увеличению коэффициента диффузии D Эф и уменьшению энергии активации Е v . В 
процессе высокотемпературной обработке в приповерхностном слое процесс диффузии 
вакансий ускоряется. Можно показать [ 4-6 ], что поры, размеры которых « 0,05 мкм , 
залечиваются полностью за время порядка нескольких минут. Значит, поры радиусом R 
> R к из разряда растущих со временем переходят в разряд залечивающихся. По- 
видимому, поры с размерами «1,0 мкм располагаются по границам зерен и эволюция 
их размеров связана еще и с диффузией по границам зерен. При кратковременной тем
пературной обработке температура от максимума на поверхности уменьшается вглубь 
материала. На поверхности поры температура различна и атомы " испаряясь" с "горя
чей" поверхности, конденсируются на "холодной". В итоге пора перемещается как еди
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ное целое. Учитывая, что коэффициент поверхностной диффузии больше чем объемной 
[3], вклад в изменение размера поры диффузии по границам зерен может быть сущест
венным. Кроме того, разность температур создает давление, сжимающее пору в на
правлении градиента температуры. В результате учета перечисленных факторов можно 
ожидать, что при кратковременной высокотемпературной обработке в приповерхност
ной области металла малые поры залечиваются полностью; поры, лежащие близко к 
поверхности выходят на поверхность, создавая беспористую "корку", что приводит к 
дополнительному упрочнению материала. Управляя физико-механическими свойства
ми материалов основы и покрытия возможно обеспечить заданный уровень прочност
ной надежности.

Литература. 1 .Завистовский В.Э. Механика разрушения и прочность материа
лов с покрытиями. - Новополоцк: ПГУ, 1999.- 144 с. 2.Болотин В.В. Объединенные 
модели в механике разрушения // Известия АН СССР: Механика твердого тела ,1984 ,N
3.- с.127 -137. З.Гегузин Я.Е. Диффузионная зона. - М. : Наука , 1979.- 344 с. 
4.3авистовский В.Э., Богданова Е.А., Завистовский С.Э. Структурно-диффузионный 
механизм залечивания микротрещин при изнашивании // Трение и износ, 1997. Том 18, 
№ 1,- с. 42-45. 5.Черемской Т.Г., Слезов В.В., Бетехтин В.И. Поры в твердом теле.- М.: 
Энергоатомиздат,1990.- 256 с. 6.Zavistovskiy V.E., Bogdanova Е.А., Krivenok S.K. Evolu
tion of structure of material with coating at high temperature exposure // BAMFAC'98.- Vil
nius: Technika, 1998.- p.172-177. 7. Надежность и эффективность в технике: Справоч
ник. В 10 т. Т.5.: Проектный анализ надежности / Под ред. В.И. Патрушева и А.И. Рем- 
бизы.- 316 с.

УДК 669. 621. 785

ВИДЫ ПРЕЖДЕВРЕМЕННЫХ ПОЛОМОК ДЕТАЛЕЙ И МЕТОДЫ ИХ
ПРЕДОТВРАЩЕНИЯ

Гурченко П.С., докт. техн. наук Минский автомобильный завод, Минск, Беларусь

Рассмотрены и систематизированы наиболее часто повторяющиеся виды износа 
и поломок деталей автомобиля МАЗ, исследованных в Центральной заводской лабора
тории МАЗ в связи с преждевременным выходом из строя и предположительные при
чины их вызывающие, установленные в процессе металлографических исследований. 
Приведены практические рекомендации по конструктивным и технологическим ме
рам, позволяющим снизить вероятность наиболее часто встречающихся разрушений 
деталей

Разрушение деталей в большинстве случаев происходит в результате воздействия 
целого ряда неблагоприятных факторов. Одни из них возникают уже на стадиях конст
руирования и выбора материала деталей. Другие появляются при изготовлении, упроч
нении и сборке деталей, а также в процессе эксплуатации из-за нерациональных режи
мов эксплуатации и обслуживания. В связи с этим установление истинной причины 
разрушения детали часто не может быть выполнено каким-то конкретным видом ис
следования или расчетом. С достаточной степенью достоверности причина разрушения 
в большинстве случаев может быть установлена только комплексом исследований, 
включающих проверку расчетов на прочность, анализ технологии изготовления и сбор
ки узлов и условий эксплуатации, исследование характера и следов взаимодействия
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разрушенной детали с сопряженными, изучение поверхностей разрушения, химическо
го состава, структуры и твердости материала разрушенной и сопряженных деталей.

В отдельных случаях поломка или износ наступает из-за единственного из перечис
ленных выше факторов. Установление причины разрушения в этом случае значительно 
упрощается и может быть достигнуто уже в процессе визуального осмотра или метал
лографических исследований разрушенной детали.

Зубчатые передачи. Одним из видов разрушения шестерен, выявляющимся как на 
стадии изготовления автомобилей, так и при их эксплуатации являются сколы зубьев. 
Наиболее часто они представляют собой отслоение части зуба под углом примерно 45° 
к его оси с выходом поверхности разрушения на рабочие поверхности, торец и верши
ну зуба (рис. 1, а). Этот вид разрушения часто появляется уже в процессе производства 
деталей, изготовленных из цементуемых марок стали и прошедших полный цикл уп
рочнения. В процессе производства он выявляется в виде трещин и сколов, обнаружи
ваемых в процессе очистки дробью и при шлифовании упрочненных шестерен, а так
же при незначительных ударах деталей.

В ряде случаев закалочные микротрещины не выявляются в производстве, а рас
крываются уже в процессе эксплуатации и становятся причиной поломки всего узла и 
выхода из строя автомобиля в целом. Иногда термические напряжения, возникающие в 
процессе упрочнения, не приводят к поломкам и трещинам в процессе производства, но 
накладываясь на эксплуатационные нагрузки, приводят к возникновению внутренних 
напряжений в материале деталей, превышающих критические значения, что приводит к 
разрушению деталей машин уже в процессе эксплуатации при отсутствии видимых 
причин. Установить причину поломки в этом случае наиболее трудно.

Установлено, что образованию сколов трещин и чрезмерных термических напря
жений способствуют наличие карбидной сетки в микроструктуре цементованного слоя, 
(рис.2, а), большая толщина слоя, высокая твердость сердцевины зуба, неравномерное 
распределение структурных составляющих в упрочненном слое, повышенное содержа
ние остаточного аустенита и крупноигольчатая структура (рис.2, б.) , являющиеся 
следствием нарушения режимов цементации и перегрева при закалке. Необходимо от
метить, что в литературе встречаются противоречивые мнения о влиянии остаточного 
аустенита на износостойкость. По данным отдельных работ наличие остаточного ау
стенита в углеродистых сталях увеличивает их износостойкость. Ю.А. Геллер считает, 
что наличие в углеродистых сталях 10 — 15% остаточного аустенита не влияет на твер
дость и износостойкость, а при большем содержании снижает их. Исследованиями де
талей автомобилей МАЗ установлено, что содержание в цементованном слое 20% и бо
лее остаточного аустенита приводит к преждевременному разрушению цементованных 
шестерен.
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Рис.1. Вид сколов на зубьях шес
терен: а -  сталь 25ХГТ, цемента
ция, твердость сердцевины 47 
HRC, б -  20ХНЗА, цементитная 
сетка в структуре упрочненного 
слоя.

Рис.2. Дефектная структура 
цементованного слоя, приво
дящая к сколам зубьев х 500: а 
- цементитная сетка в сруктуре 
слоя, б -  крупноигольчатый 
мартенсит, более 30% остаточ
ного аустенита,

Прочность зуба при изгибе при максимальном нагружении (при резком трогании с 
места с максимальным крутящим моментом, резком торможении, заклинивании), опре
деляется, в основном, твердостью сердцевины и изменяется пропорционально числу 
твердости НВ. Однако излишне высокая твердость приводит к резкому снижению дол
говечности зубчатого колеса в результате хрупкого разрушения при возрастании на
грузки. Рекомендуемая различными исследователями твердость сердцевины зуба ко
леблется от 20 до 50 HRC. Для тяжелонагруженных зубчатых колес этот интервал со
ставляет 28 -  42 HRC. При такой твердости в стали сочетаются высокая прочность и 
достаточная пластичность. Нерациональный выбор материала шестерен, иногда имею
щий место при заменах, не предусмотренных чертежом, или нарушения режимов уп
рочнения часто является причиной поломок из-за несоблюдения рекомендуемой твер
дости сердцевины зубьев. Исследованиями шестерен автомобилей МАЗ установлено, 
что при твердости сердцевины зуба менее 24 HRC часто происходит разрушение в ви
де продавливания цементованного слоя, смятия и поломка зубьев у основания. На 
рис.З, а) показан характер разрушения шестерен, изготовленных из стали 18ХГТ и уп
рочненных цементацией на глубину 1,0 мм и последующей закалкой с твердостью 
сердцевины 23 HRC.

Рис.З. Вид преждевременно разрушенных при эксплуатации шестерен: 
а -  18ХГТ, цементация 1,0 мм, твердость поверхности 58 HRC, сердцевины -  23HRC, 
(продавливание цементованного слоя и смятие зубьев), б, в -  питтинг, 20ХНЗА, цемен
тация 1,2 мм, твердость поверхности 61 HRC .

а б в
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Структура сердцевины в этом случае представляет собой троостосорбит и участ
ки феррита, ориентированные по границам зерен, что свидетельствует о заниженной 
температуре нагрева под закалку. Общеизвестно, что наличие феррита в структуре 
сердцевины зуба снижает также усталостную прочность зуба. При твердости сердце
вины зубьев более 45HRC имели место сколы и хрупкие поломки зубьев, показанные 
на рис. 1. Высокая твердость сердцевины зубьев обычно сопровождаемая крупноиголь
чатой структурой цементованного слоя также приводит к снижению ударной вязкости. 
Контактное выкрашивание (питтинг) относится к основным причинам выхода из строя 
зубчатых колес, испытывающих высокие контактные напряжения. Для отдельных шес
терен автомобилей и тракторов эти напряжения достигают 2300 МПа и более. При про
ектировании уровень допустимых контактных напряжений и определяет размеры шес
терен. Выкрашиванию способствует недостаточная твердость поверхности, низкие точ
ность зацепления и чистота поверхности, обезуглероженность поверхности, низкая 
твердость сердцевины зуба, мелкие участки феррита или троостита на поверхности, не
достаточность смазки. При мягкой сердцевине возможно разрушение зубчатого колеса 
под поверхностным слоем. На контактную усталость влияет и комбинация материалов 
взаимодействующих колес; особенно неблагоприятна комбинация мягкой поверхности 
с цементованной. Достаточно высокой контактной выносливостью обладает мелко
игольчатый мартенсит, полученный поверхностной закалкой ТВЧ и цементованная по
верхность. При этом некоторые исследователи указывают на лучшую стойкость против 
выкрашивания цементованных зубчатых колес, другие же указывают на большую 
стойкость закаленных ТВЧ. Причину преждевременного появления питтинга во мно
гих случаев определить бывает трудно в связи со сложностью определения влияния 
многих факторов. На рис.З, б, в) показан износ поверхности зубьев, имеющий вид пит
тинга. При этом на рис.З, в) видно, что пятно контакта рабочей поверхности односто
роннее из-за неточности изготовления или сборки, или появления закалочных дефор
маций, что в данном случае можно расценивать, как главную причину преждевремен
ного износа, что однако не исключает и других неблагоприятных факторов. Установле
но, что источником деформаций могут быть также остаточные внутренние напряжения 
от обработки резанием, они наиболее значительны при нарезке зубьев затуп ленным 
инструментом, либо при некачественной исходной структуре заготовок, ухудшающей 
условия резания. На Минском автозаводе разработаны и применяются методы поверх
ностной закалки зубчатых колес при индукционном нагреве, позволяющие полностью 
исключить деформации в процессе упрочнения и значительно повысить точность заце
пления передач.

Большое влияние на снижение контактной выносливости оказывает качество шли
фования. При нарушении режимов шлифования на обрабатываемой поверхности обра
зуются пятна отпуска, прижогов и вторичной закалки. Поверхностный слой при этом 
приобретает неоднородную пятнистую структуру. Образуются растягивающие напря
жения и шлифовочные трещины, которые значительно снижают срок службы деталей. 
На рис.4, видны прижоги и трещины образовавшиеся в процессе шлифовки торцовой

Рис.4. Трещины и 
прижоги на торце шестерни 
из стали 20ХНЗА после 
цементация на 1,2 мм, за
калки 60 HRC и после
дующего шлифования

поверхности шестерни.
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В процессе многократных циклических изгибающих нагрузок наибольшие напря
жения развиваются в корне зуба. При превышении этих нагрузок определенной вели
чины может происходить усталостное разрушение зуба. Усталостная прочность зуба 
при изгибающих нагрузках часто определяет долговечность тяжелонагруженных зуб
чатых колес. В наибольшей степени она зависит от вида и способа закалки. Так, по 
мнению многих экспериментаторов, по сравнению с улучшенным состоянием после 
закалки ТВЧ по зубу выносливость снижается, после закалки по впадине непрерывно
последовательным способом возрастает в 1,5-10 раз, после закалки по контуру на глу
бину 1,5 мм - возрастает на 37 %, а при большой глубине -  снижается по сравнению с 
незакаленными. После закалки ТВЧ на поверхности зубьев возникают сжимающие на
пряжения в значительной степени повышающие усталостную прочность. Существенно 
ухудшают усталостную прочность зубчатых колес, упрочненных цементацией, цемен- 
титная сетка по границам зерен и наличие остаточного аустенита более 20%. Усталост
ный характер разрушения зубьев достаточно точно определяется осмотром поверхно
сти излома, как и для других деталей.

При оценке влияния глубины, твердости и формы расположения упрочненного слоя 
на усталостную прочность наиболее часто считают, что более благоприятно располо
жение закаленного слоя равномерно по контуру зубчатого колеса, аналогично цементо
ванному. При этом ориентировочная рекомендуемая толщина упрочненного слоя h в 
зависимости от модуля m должна соответствовать значениям: 
m 1,5-2,25 2,5-3,5 4,0-5,5 6,0-10 11-12 14-18
h 0,3+0,1 0,5±0,2 0,8±0,3 1,2±0,3 1,5±0,4 1,8±0,5

Детали, испытывающие циклические нагрузки
Основными видами разрушения деталей типа валов, осей, кронштейнов, рычагов 

при эксплуатации являются: вязкое скручивание (рис.5,а,), хрупкое разрушение 
(рис.5,6) и усталостное разрушение (рис. 6, а, б).

а б в г
Рис.5. Внешний вид излома полуосей автомобиля МАЗ после вязкого скручивания 

а, б (35ХГС, закалка и отпуск 210 НВ) и хрупкого -  в, г, (в - 40Х, сквозная закалка 
54HRC, г -  40Х, поверхностная закалка при индукционном нагреве).

Во всех случаях вязкого скручивания для деталей нетермообработанных, нормали
зованных и улучшенных установлена заниженная твердость термообработки, напри
мер, 190-230 НВ вместо 240-297 НВ.

Хрупкое разрушение при скручивании наблюдается чаще и обычно является след
ствием высокой твердости (50 HRC и более) объемно закаленных деталей или завы
шенной толщины закаленного слоя при упрочнении закалкой ТВЧ. Практика примене
ния закалки деталей автомобилей МАЗ сложной конфигурации, имеющих в зоне закал
ки шлицы, отверстия или проточки, а также зона закалки на которых одновременно 
охватывает цилиндрическую часть и прилегающую галтель, показывает, что в ряде 
случаев для отдельных партий стали происходит массовое появление закалочных тре
щин в этих зонах (рис.6,а). Не выявленные в процессе производства трещины являются 
основной причиной хрупких поломок деталей в процессе эксплуатации. Одной из при
чин, способствующих появлению этих трещин, может являться неодновременность 
протекания процессов охлаждения и структурных превращений для цилиндрической 
части и галтели изделий.
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Причиной усталостного разрушения, как правило, являются: присутствие концен
траторов напряжения в виде подрезов в местах перехода сечений, грубая механическая 
обработка, заниженная твердость термообработки, наличие феррита в структуре упроч
ненного материала. По виду поверхностей усталостного излома можно судить о харак
тере и величине действовавших нагрузок. Наличие нескольких очагов разрушения сви
детельствует о равномерной и невысокой концентрации напряжений, обычно такой вид 
имеет излом детали после некачественного упрочнения (Рис. 6, б, в). Один очаг разру
шения свидетельствует, как правило, об односторонности циклической изгибающей 
нагрузки.

Рис.6. Закалочные трещины, а) и внешний вид усталостно разрушенных деталей б, в: б 
-  40ХН, твердость 204НВ, б -  рычаг рулевой трапеции, 40ХН, твердость 229НВ.

Пружины, рессоры.Условия работы пружин и рессор предполагают высокий пре
дел усталости, который достигается при высоких значениях прочности упругости. Та
кие свойства в наибольшей степени обеспечивает структура троостита, троостосорбита 
и мелкодисперстного сорбита в зависимости от несущих нагрузок. Недопустимым в 
структуре пружин является присутствие феррита. Это приводит к остаточной деформа
ции и усталостным поломкам.

Также недопустимым является присутствие в структуре пружин и рессор мартенси
та, которое является основной причиной хрупких поломок. В практике Минского авто
завода известны случаи хрупких поломок пружин уже при сборке автомобиля, напри
мер, поломки пружин опрокидывания кабины автомобиля МАЗ. Причиной таких поло
мок, является завышенная твёрдость. Во всех таких случаях исследованиями установ
лены структуры троостомартенсита или мартенсита с твёрдостью 49 HRC и более.

Установлено, что основными видами разрушения пружин являются: хрупкое раз
рушение по причине высокой твёрдости; усталостные разрушения вследствие наличия 
поверхностных дефектов в виде трещин, обезуглероженного слоя, коррозии и др.

Причины и характекр поломок рессор аналогичны пружинам. Так исследованиями 
установлено, что 80% всех поломок рессорных листов связаны с завышенной твердо
стью, наличием в структуре мартенсита, обезуглероженного слоя и других дефектов 
металла.

Крепежные детали. Разрушение болтов, шпилек, заклёпок и других крепёжных де
талей в процессе эксплуатации и монтажа приводят к серьезным повреждениям узлов и 
автомобиля в целом. При этом наиболее часто происходит вязкое разрушение вследст
вие недостаточного запаса прочности. Причинами в этом случае являются неправиль
ный выбор размеров, марки стали, некачественная термообработка. Встречается хруп
кое разрушение из-за завышенной твёрдости после термообработки и хрупкое разру
шение деталей, полученных методом холодной высадки из-за наличия в структуре 
структурно-свободного цементита.

Для устранения вязких разрушений нетермообработанных болтов и шпилек реко
мендуется применение более прочной стали или введение термообработки. Обычно для

а б в



366

болтов и шпилек предусмотрена термообработка на твёрдость 26-32 НИСэ. Для болтов, 
испытывающих высокие и сложные напряжения в работе, применяют стали 40Х и 
40ХН, термоулучшенные на 32-40 НЯСэ.

Часто происходит смятие резьбы болтов из-за наличия обезуглероженного слоя, об
разующегося в процессе отжига металла и термообработки готовых болтов. Для пре
дотвращения этого примененяют безокислительные методы нагрева в защитных средах 
при термообработке и индукционный нагрев токами высокой частоты.

Имеют место случаи хрупкого разрушения заклёпок по причине присутствия в 
структуре скоплений структурно свободного цементита. Такая структура обладает по
вышенной хрупкостью. Пластические свойства заклёпок в этом случае восстанавлива
ются нормализацией.

УДК 620.722
А.А. Ракицкий, В.В. Малятин

ОЦЕНКА СОПРОТИВЛЕНИЯ ХРУПКОМУ РАЗРУШЕНИЮ 
КОНСТРУКЦИОННЫХ СТАЛЕЙ

Институт надежности машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Для целого ряда сталей и сплавов механические характеристики - предел теку
чести, предел прочности, истинное сопротивление разрушению, относительное суже
ние и удлинение, полученные в условиях динамического нагружения, существенно от
личаются от статических значений. Это обстоятельство может оказывать влияние и на 
поведение критического коэффициента интенсивности напряжений в зависимости от 
скорости приложения нагрузки. Следовательно, использование в расчетах несущей 
способности конструкций при их проектировании, а равно и при выборе материала, 
значений Kic и Кс, полученных в условиях статического нагружения, может привести к 
опасной переоценке эксплуатационных свойств материала конструкций, работающих в 
условиях воздействия динамических нагрузок. Исходя из этого необходимо принимать 
во внимание динамические значения критического коэффициента интенсивности на
пряжений Кю или IQ. Этим объясняется повышенный интерес к исследованию трещи- 
ностойкости в условиях динамического нагружения. Однако, по имеющемуся к на
стоящему моменту данным, трудно с полной определенностью судить о характере из
менения трещиностойкости с ростом скорости деформирования.

Таким образом, необходимо отметить, что к настоящему времени отсутствуют 
четкие представления о степени влияния скорости нагружения и скорости деформации 
на критический коэффициент интенсивности напряжений. Общепризнанным является 
то, что сопротивление распространению трещины, есть характеристика материала, су
щественно и неоднозначно зависящая от скорости нагружения.

Исходя из этого при выборе материала для элементов конструкций по трещино
стойкости, необходимо проводить оценку Kic (Кс) при скорости нагружения, соответст
вующей эксплуатационным условиям.

Трещиностойкость в условиях плоской деформации оценивалась испытаниями 
ВР-образцов (материал: сталь Ст.З, 50ХНЗМА). Существенным преимуществом ВР-
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образцов относительно других типов является возможность распространения измере
ний К1с на материалы с низким пределом текучести.

Таким образом в заключение следует отметить, что трещиностойкость низкоуг
леродистой стали Ст.З и высокопрочной 50ХНЗМА с ростом скорости нагружения 
уменьшается, как в условиях плоской деформации, так и плоского нагруженного со
стояния. Полученные значения сопротивления развитию трещины можно использовать 
при выборе материала и расчетах конструкций, работающих в условиях динамического 
нагружения.
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Важное значение в проблеме повышения надежности и долговечности деталей 
машин и технологической оснастки имеет борьба с преждевременным износом.

Анализ процесса эксплуатации изделий, работающих в условиях высоких контакт
ных нагрузок позволяет рассматривать их как своеобразную пару трения, работающую 
в условиях упругопластического контакта, долговечность которой зависит как от ре
жима ее работы, так и от структуры и свойств контактирующих материалов, форми
рующихся в процессе трения. При такой постановке вопроса необходим металлофизи
ческий подход к проблемам изнашивания, предполагающий изучение процесса разру
шения на микроскопическом уровне с учетом дефектов кристаллического строения и 
зависимости сопротивления износу от изменений структуры и субструктуры материа
лов.

Финишная механическая обработка придающая окончательную форму и размеры 
высокоточным деталям, а также инструменту, существенно преобразует структуру и 
свойства их поверхностных слоев. Во многих случаях, особенно при такой обработке 
как шлифование, эти изменения расцениваются как неблагоприятные, однако их влия
ние на последующую трансформацию поверхностных слоев изучено недостаточно. 
Весьма противоречивы данные о влиянии режимов обработки на структуру и свойства 
поверхностного слоя, не изучен в полной мере механизм развития процессов износа и 
усталостного разрушения поверхностей.

Целью настоящей работы явилось исследование изменений структуры и свойств 
материалов, происходящих в процессе эксплуатации деталей машин и технологической 
оснастки, работающих в условиях интенсивного трения.

Моделирование условий работы деталей проводилось с использованием образцов 
из сталей 40Х и ЗОХГС на экспериментальной установке, обеспечивающей при различ
ных условиях нагружения развитие механизмов износа, характерных для эксплуатации 
ряда деталей машин и технологической оснастки. Исследование напряженного состоя
ния поверхности осуществлялось на дифрактометре ДРОН-3 с использованием сколь
зящего пучка рентгеновских лучей [1].
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Анализ образцов после шлифования (рис.1) показал весьма неравномерный уро
вень напряжений в поверхностном слое обеих сталей, оцениваемый по физическому 
уширению Р линии (211), что согласуется с результатами работ [2,3]. Микроискажения 
кристаллической решетки в основном распределяются в тонком (до 15 мкм) поверхно
стном слое, что приводит к уменьшению его пластичности и повышению твердости. 
Вместе с тем снижается плотность металла, что вызывается увеличением количества 
дислокаций и вакансий.

Как показали результаты экспериментов (рис.2) в процессе испытаний имеют ме
сто существенные субструктурные изменения в материале поверхностного и припо
верхностного слоев, являющиеся следствием упругопластической деформации металла 
и теплового эффекта. Данные явления непосредственно связаны с осуществлением 
процессов упрочнения и разупрочнения в контактном слое. Упрочнение, преобладаю
щее, как правило, на стадии установившегося износа, возникает вследствие механиче
ского и фазового наклепа. Разупрочнение происходит преимущественно при нагреве 
деформированного металла или непосредственно при его деформации и способствует 
переходу материала в стабильное состояние за счет устранений последствий наклепа. 
На стадии динамического возврата происходит перераспределение дислокаций под 
действием высоких напряжений и при относительно низких температурах. Проведен
ные испытания показали, что интенсификация процессов разупрочнения предшествует 
наступлению стадии ускоренного износа, протекающего, как показали электронномик
роскопические исследования, с преобладанием смятия и микротрещинообразования на 
контактных поверхностях. Таким образом, возникает задача устранения структурных 
изменений еще до начала ускоренного износа, что может быть реализовано путем про
ведения дополнительной термической или химико-термической обработки.
Сочетание процессов упрочнения-разупрочнения, как показали проведенные исследо
вания [4], характерно и для развития процесса усталостного разрушения материала, что 
объясняется накоплением микроразрушений при знакопеременном пластическом де
формировании и развитием деструкции материала [5]. Таким образом, способы повы
шения износостойкости путем промежуточной обработки могут быть реализованы и 
для повышения циклической прочности деталей машин и элементов конструкций.

Литература. 1.Рыбакова Л.М., Куксенова Л.И., Босов С.В. Рентгенографиче
ский метод исследования структурных изменений в тонком поверхностном слое метал
ла при трении. Заводская лаборатория, 1973, № 3, с.293-295. 2.Кастыгов В.Т. Дислока
ционные процессы в механизме разрушения смазываемых поверхностей трения. Трение 
и износ, 2001, №2, с.186-189. З.Бельский С.Е., Тофпенец Р.Л. Структурные факторы 
эксплуатационной стойкости режущего инструмента. Мн., Наука и техника, 1984,127 с.
4.Довгялло И.Г., Бельский С.Е., Капсаров А.Г. Влияние циклического нагружения на 
физико-механические характеристики материалов трубопроводов. Труды БГТУ, серия 
II выпуск IX, Минск, 2001, с.159-162. 5.Рыбакова Л.М., Куксенова Л.И. Структура и из
носостойкость металла. М., Мишиностроение, 1982,212 с.
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Рис Л. Изменения ширины линии (211) р по глубине h, мкм шлифованного слоя 
стали 40Х (1) и ЗОХгс (2).

Рис.2.Изменения ширины линии (211) Р при износных испытаниях стали 40Х на 
глубине 2.0 мкм (1) и 5,0 мкм (2).
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Статистические показатели качества, разработанные ранее [1], оказались весьма 
эффективными [2 - 5] и поэтому методы их оценки были доведены до стандартного ис
полнения [6]. Ниже обсуждается задача построения системы дифференциальных (еди
ничных) и комплексных (групповых, интегральных) показателей, которая обеспечивает 
количественную оценку качества не только по одному (любому) механическому свой
ству, но и по определенному сочетанию таких свойств.

Показатель качества П ( х , ) п о  данной характеристике х, свойств определяется как
вероятность того, что случайные значения xtJ не выйдут за нижнюю границу хЦост, оп
ределяемую каким-либо нормативным документом (техническими условиями, стандар
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том и т.п.). Если случайная величина xv подчиняется закону распределения <р(ху), то 
показатель качества по данному свойству xi будет

n(xIJ) = P(xIJ> x ‘VCT)=  ] * * , ) & , ’
ГОСТ

хч

где / = 1, 2, 3,..., п -  индекс, указьшающий характеристику механических свойств (на
пример, х, = о у , х2 = сть и т.д.), а /  = 1, 2, 3,..., ш -  индекс, определяющий вариацион
ный ряд из ш случайных значений данной характеристики.

Величина П(х) изменяется в интервале (0; 1). Если П(х)= 1,0, то качество по 
данной характеристике свойств «идеальное», а если П(х) = 0, то оно «предельно пло
хое», или заведомо неприемлемое. В технических приложениях обычно

0 < П (х)«  0,5. (2)

В стандарте [6] для интервала (2) установлены нормативные значения показате
лей (1), определяющие 3 (I, II, III) категории качества.

Иерархическая структура показателей качества по механическим свойствам 
представлена на рис. 1.

Из большого многообразия характеристик механических свойств (более двух де
сятков) для оценки качества отбираются лишь необходимые и достаточные (основные) 
свойства: Х}=ат - предел текучести, хг =аь - предел прочности, *3 = 8 , х4 = у/ - относи
тельные удлинение и сужение, х5 = сг_, - предел выносливости, *6 = kcv - ударная вяз
кость, так что в формуле (1) / = 1, 2,..., 6 = п. Эти характеристики необходимы, так как 
являются браковочными признаками при поставке сталей, например, в соответствии с 
техническими условиями. Они достаточны в общем случае, так как, взятые в совокуп
ности, характеризуют сопротивление материала (и изделий, из него изготовленных) 
статическим, циклическим и ударным нагрузкам.

Рис. 1. Пятиуровневая структура показателей качества по основным 
характеристикам механических свойств

Показатели Я(х(), i = 1, 2,..., 6 называют единичными, или отдельными, так как

они описывают качество стали по отдельно взятым характеристикам механических 
свойств.

Отдельные характеристики механических свойств а г , <ть, S , у/, cr_x, KCV
можно рассматривать как систему случайных величин, распределение каждой из кото
рых подчиняется определенному (но единому для всех характеристик) закону. Тогда 
объединение этих случайных величин в n-мерном пространстве выборок позволяет вы
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числить плотность вероятностей для системы п случайных величин и, следовательно, 
комплексный («суммарный») показатель качества по всем основным характеристикам 
механических свойств, определяемых при статическом, циклическом и динамическом 
нагружении:

В зависимости от целей конкретного исследования можно построить и групповые 
показатели качества. Так, для оценки качества материала только по характеристикам 
пластичности вводится показатель n(sc) = П(3,ц/), а по характеристикам статической
прочности -  показатель Я(сгс) = П{ат ,аь).

Показатель n(KCVa) = 77(<х_,, KCV) оценивает качество материала по сопротивле
нию циклическим и ударным нагрузкам, а показатель п(а0) = П(ат,аь,а_}) - по характе
ристикам сопротивления статическим и повторно-переменным нагрузкам. Наконец, по
казатель п(мс) = n ( a T,crb,S,iy)характеризует качество по свойствам прочности и пла
стичности в условиях статического нагружения. Таким образом, формируется пять ие
рархических уровней показателей качества (см. ри.1) -  соответственно по одной, двум, 
трем, четырем и шести основным характеристикам механических свойств.

Расчет любого из показателей, представленных на рис.1, ведется по единой про
цедуре (3). Так, например, если принимается, что случайные величины а т и <ть под
чиняются нормальному распределению, имеем показатель

где / = 1, 2; =<тг, х2=аь', к -  коэффициент корреляции между пределами текучести и
прочности. Таким образом, показатель (4) определяют с учетом взаимосвязи обоих 
предельных напряжений, что является принципиально важным: естественно и коррект
но принимается во внимание значимость («вес») той или иной характеристики. Это 
имеет особенно важное значение, когда вычисляют интегральный показатель Я (Л Т1 ) ли
бо групповые показатели п(мс), щ<т0) и др. (см. рис.1).

В заключение приведем пример использования статистических показателей каче
ства для сравнительной оценки трех марок конструкционной стали.

Выполнено экспериментальное исследование качества по пределу текучести кон
струкционной стали трех марок, применяемых для изготовления элементов силовых 
систем ответственного назначения: 40Х и 40ХН (после улучшения, диаметр заготовок 
соответственно 80 и 100 мм)и 18ХГТ (после нормализации, диаметр заготовок 80 мм). 
На растяжение испытывали по 200 образцов каждой марки стали, при этом первые 100 
образцов вырезали из заготовок одной плавки, а последующие 100 образцов были вы
резаны из заготовок сорока различных плавок. Параметры распределения пределов те
кучести (среднее значение <?т и среднеквадратическое отклонение s—) даны в таблице;
там же приведены показатели качества, риска и безопасности, оцененные по методике, 
изложенной в работах [1 - 5]. Как видно, качество исследованной стали 40ХН не вызы
вает сомнений. А сталь 40Х ведет себя иначе: если качество одной плавки было безус
ловно обеспеченным, то для многих плавок оказалось, что П{сгт)= 0,953, т.е. качество

Я ( М 2 ) =  Р[ ат > су..гост 
т

(3)

(4)
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удовлетворяет лишь требованиям второй категории согласно требованиям стандарта 
[6]. Что касается стали 18ХГТ, то риск ее применения и вовсе велик: одна плавка имеет 
показатель р (а т)~  0,046 < [/?]= 0,0526, тогда как 40 плавок дают р (а т)=  0,073 > \р\ 
(рис.2); здесь [/?] - нормативный риск [6].

Таблица
Параметры 40Х 40ХН 18ХГТ

40 плавок 1 плавка 40 плавок 1 плавка 40 плавок 1 плавка
O' у 580 568 730 706 480 465
5 -ат

48,9 24,4 40,3 27,2 34,5 20,5

П { а т) 0,953 1 1 1 0,921 0,956
р ( а т) 0,049 0 0 0 0,073 0,046

Рис.2. Оперативная характеристика качества и риска применения 
стали 18ХГТ по пределу текучести

Таким образом, применение исследованной стали 18ХГТ для изготовления изде
лий ответственного назначения не может быть допущено, поскольку не обеспечивается 
требуемая эксплуатационная безопасность (Rp = 0,927 < 0,947). Задача, следовательно,
состоит в том, чтобы установить причины снижения качества крупных заготовок этой 
стали по одной из важнейших характеристик механических свойств -  по пределу теку
чести и принять соответствующие меры по их устранению.
Литература. 1. Жмайлик В. А, Подобедов В.Н., Сосновский Л. А.Качество материалов 
и силовых систем / Трибофатика 96/97. Ежегодник. -  Вып. 1. -  Гомель: НПО «ТРИБО- 
ФАТИКА», 1998. -  164 с. 2. Сосновский Л. А., Жмайлик В. А. Показатель качества ма
териалов по механическим свойствам и его применение // Заводская лаборатория. -  
1999. -  № 3. -  С. 36—40. 3. Жмайлик В. А. К оценке качества силовых систем по крите
риям сопротивления износоусталостным повреждениям // Заводская лаборатория. -
1999. -  № 4. -  С. 55-58. 4. Zhmajlik V. A. Evaluation of quality and risk of application of 
materials and active systems // Proc. of III Intern. Symp. on Tribo-Fatigue (ISTF’2000, 22-26 
Oct. 2000, Beijing, China,) — Hunan University Press, China, 2000, p. 389-394. 5. Жмайлик 
B.A. Прочностные аспекты оценки и нормирования качества силовых систем: Автореф. 
дис. к-та техн. наук: 01.02.06 / ГГТУ им. П.О.Сухого. —Гомель, 2002. —20 с. 6. СТБ 1234-
2000. Трибофатика. Системы силовые. Статистические показатели качества. -Минск: 
ГОССТАНДАРТ, 2000. -24 с.
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Исследования, проведенные в последнее время, показывают, что значения харак
теристик сопротивления разрушению деталей -  элементов силовых систем (СС), -  под
вергающихся в эксплуатации совместному воздействию повторно-переменных нагрузок 
и процессов трения, могут существенно отличаться от значений аналогичных характе
ристик деталей, работающих только на усталость или только на трение и изнашивание 
[1 -  5 и др.]. Поэтому на смену традиционным методам расчета элементов СС по от
дельным критериям сопротивления усталости и износостойкости должны прийти ком
плексные методы их расчета по критериям износоусталостных повреждений (ИУП), 
разрабатываемые в рамках трибофатики [1,2,6].

Сегодня, по-видимому, вне конкуренции остаются два развиваемых комплексных 
подхода. Рассмотрим их сущность и применение в условиях фрикционно-механической 
усталости.

В основу первого подхода [1, 2, 7] положены теория прочности наиболее слабого 
звена в ее современной трактовке применительно к явлению усталости и концепция об 
опасном объеме деформируемого твердого тела. Если циклические (объемные) напря
жения в элементе СС, обусловленные повторно-переменными нагрузками, равны □, а 
фрикционные напряжения (удельная сила трения) равны rw =fc -qm , где f c -  коэффици
енты трения при скольжении; qm -  среднее (нормальное) давление на площадке контак
та, то основное уравнение теории прочности наиболее слабого звена с учетом опасных 
областей деформируемого элемента СС записывается так:

где Р -  вероятность отказа системы; Vg, Sq -  опасные области соответственно объемно
го и поверхностного деформирования элемента СС; п,, п2 -  количество опасных дефек
тов в единице объемов VD и Sq; ар -  параметр, учитывающий статистическую взаимоза
висимость повреждений при механической и фрикционной усталости в множестве эле
ментарных объемов исследуемой детали.

Поскольку njVD и n2Sq -  достаточно большие числа, выражение в скобках можно 
заменить его асимптотическим приближением:

где под знаком экспоненты стоят две функции, первая из которых конкретизирована в 
работах [1, 8] и в общем случае неоднородного напряженного состояния записывается в 
виде:

где Vp? /V0 -  относительный опасный объем циклически деформируемого
Т0 -  температура элемента в зоне контакта в процессе ИУП и некоторая ufiu

( 1)

(2)
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его температура (например, комнатная); т Тст -  параметр температурной активации ус
талостных повреждений; -  нижняя граница рассеяния пределов выносливости 0 R; 
□* -  параметр функции распределения пределов выносливости элемента в форме урав
нения Вейбулла; mv -  параметр механической неоднородности материала исследуемо
го элемента; cv -  коэффициент, определяющий форму детали и способ ее нагружения.

Аналогично для второй функции, стоящей под знаком экспоненты в (2), имеем:

<p(Tw)  = c2n2S Р2(т„) = -
гг, \тГ'

J ш
-т/  min

\Щ
dS = Со

Эрг Г т\^  

\То J

- г nws
/min (4)

где SPy /S0 -  относительный опасный объем интенсивно деформируемого при трении 
элемента; т Тт -  параметр температурной активации процесса изнашивания; □̂ hlin -  

нижняя граница рассеяния пределов фрикционной усталости Uy, []w* -  параметр функ
ции распределения пределов фрикционной усталости элемента в форме уравнения Вей
булла; ms -  параметр механической неоднородности поверхностного слоя исследуемо

го элемента; cs -  коэффициент, определяющий форму контактирующих элементов СС и
схему их взаимодействия.

Из (2) путем предельного перехода [8] при Р = 0,5 (□ = g rt -  среднее значение 
предела выносливости при □и, = 0 и Т > 0  = const) получаем формулу для расчетной 
оценки среднего значения g Rt пределов фрикционно-механической выносливости эле
мента СС по критерию зарождения в нем магистральной усталостной трещины при за
данной температуре Т в зависимости от величины Dw фрикционного напряжения

& R T  О RT
'0 ,5  у

J  \ тп

V^o J

Г» -  т ,ш  )
Щ Л

V Tw* У J
(5)

Формула (5) отражает влияние процесса трения скольжения на изменение сопротивле
ния усталости элемента СС (прямой эффект [9]) -  с ростом d w величина G Rt уменьша
ется (при прочих равных условиях). Если же d w = 0, то S0 5у = 0 и GRt = <JRT, как это и 
должно быть.

Из (2) также путем предельного перехода [8] при Р = 0,5 (d w = Т^ -  среднее зна
чение предела фрикционной усталости при D = 0 h T > 0 = const) можно получить фор
мулу для расчетной оценки среднего значения Ffa пределов фрикционно-механической
выносливости элемента СС по критерию достижения предельного износа в СС при за
данной температуре Т в зависимости от величины □ циклического напряжения

/

Тfa TfT
v

1 - с /- * * -

V

/  г г  \ mT°

т\ 20 J

mv У /ms

<J-<JR min

cr. (6)

которая отражает влияние повторно-переменных напряжений (деформаций) на измене
ние сопротивления изнашиванию элемента системы (обратный эффект [9]) -  с ростом 

□ величина f ja уменьшается (при прочих равных условиях). Если же □ = 0, то V0 5y = 0

и F = f jТ, как и должно быть.
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В трибологии в качестве характеристики сопротивления изнашиванию обычно ис
пользуют интенсивность изнашивания I, которая пропорциональна величине S0 5у [1, 7]:

с*
0,5у Si.

(7)
где с, -  коэффициент, определяющий схему и условия контактного взаимодействия 
элементов механической системы. Из (2) с учетом (7), при реализации соответствующе
го предельного перехода, следует формула для определения средней интенсивности из
нашивания 1а элемента СС с учетом влияния циклических напряжений □ [1]:

I. =-
V

1 - К - ^ -
(т Т °  (

j \

а  - а  
сг.

/?min
(8)

где /  -  средняя интенсивность изнашивания исследуемого элемента при чистом трении 
(т.е. при □ = 0); bv -  коэффициент, учитывающий схему усталостных испытаний.

Формула (8) предсказывает рост интенсивности изнашивания элемента системы с 
увеличением □; при этом когда □ = 0, т.е. V0 5y = 0, имеем I a -  I , что и требуется.

Согласно (5), (6), (8), изменение характеристик сопротивления ИУП в количест
венном отношении зависит также от физико-механических свойств материала иссле
дуемого элемента СС (□ Rmin> □*> mv, Dw, , ms), схемы износоусталостных испыта
ний, размеров и формы элементов системы (VPr /V0, /S0, bv, cv, cs), температуры (mT,
T/T0).

Таким образом, одно из главных достоинств рассматриваемого подхода состоит в 
том, что он позволяет учесть влияние на сопротивление ИУП многих (наиболее значи
мых) эксплуатационных, конструктивных, технологических и металлургических факто
ров. В то же время практическое использование этого подхода сдерживается трудно
стями определения значений входящих в основные формулы параметров и коэффици
ентов. Поэтому преодоление указанных трудностей представляется одной из задач 
дальнейших исследований.

Второй подход к оценке характеристик сопротивления разрушению СС базируется 
на энергетическом критерии предельного состояния таких систем [10,11]:

и* - RrAa-rT. + K A «y  + в , 0 ] = и 0 , (9>
cfгде U -  удельная эффективная, т.е. затраченная на ИУП, энергия; U0 -  удельная энер

гия разрыва межатомных связей (константа вещества); R -  параметры, учитывающие 
взаимодействие эффективных частей механической энергии (Rq0), а также взаимодей
ствие тепловой и механической составляющих эффективной энергии (i?QD); а -  коэффи
циенты, выделяющие из полных тепловой (индекс «Т») и механической (индексы «□» и 
«г » для силовой и фрикционной составляющих) энергий их эффективные части; Тх - 
суммарная температура в зоне силового контакта элементов СС, обусловленная всеми 
источниками тепла, в том числе выделяемого при механическом деформировании, 
структурных превращениях и т.п.

Пусть изучается прямой эффект при ИУП, когда ги, = const и Т = const. Тогда из 
критерия (9) имеем следующее выражение для предела фрикционно-механической вы
носливости (критерий предельного состояния -  образование магистральной усталостной 
трещины):
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( U J R TM- a TT) I Ra t - a tr l  

a, (10)

Преобразуем (10), учитывая, что

® RT

Tfr =

U o / R T,M ~ < * тТ
—11 / 2

я

Up > R TM  -  а т Т

a.

1/2

(П)

( 12)

где a RT, Tj j -  пределы выносливости и фрикционной усталости в условиях изотермиче
ского (Т= const) нагружения. Тогда для oRD имеем

(13)

где функция

<К, 4
>0 . (14)

Согласно (13), (14), величину a Rn элемента СС можно оценить расчетным путем, 
если известны значения его пределов выносливости a RT и фрикционной усталости ТуТ 
(при Т = const), условия трения (rw), свойства СС и условия ее нагружения (параметр 
RqD). При этом, если const, с ростом rw прогнозируется снижение <xRD. Когда же tw 
= 0, то Rqq = 1 и из (13) имеем oRD = a RT, как и должно быть. Заметим, что для реальных 
СС чаще всего const. Поэтому для одних СС в некотором интервале изменения tw 
или во всем диапазоне 0 < tw < т̂т оказывается, что /?qa < 1, а срa(rw) > 1, т.е. при ИУП 
протекают процессы упрочнения, и a RD > a RT. Для тех же СС, но в ином интервале из
менения tw или для других СС во всем диапазоне 0 < tw < т̂т, наоборот, обнаруживает
ся, что i?qD >1, а (pCT(rw) < 1, т.е. при ИУП преобладают процессы разупрочнения, и a Rn <
a RT-

При изучении обратного эффекта в условиях, когда a  = const и Т = const, из крите
рия (9) имеем следующее выражение для предела фрикционно-механической выносли
вости (критерий предельного состояния -  достижение системой предельного износа):

Г/« ТF
где функция

R RT У R _
> 0 .

(15)

(16)
<7,Г RT

Следовательно, в соответствии с (15), (16), оценку предельного напряжения rf z  
элемента СС можно выполнить, если известны значения его пределов выносливости a RT 
и фрикционной усталости ТуТ (при Т = const), нагруженность (а), свойства СС и условия 
ее испытаний (параметр RQ0). При RQa= const формулы (15), (16) предсказывают сни
жение TfQ с ростом а, а если a  = 0, то £ qn = 1 и имеем rfD = rfT, как и должно быть. По
скольку для реальных СС RQ 0* const, ясно, что в случаях, когда в системе преобладают
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процессы упрочнения, будет J?QD<l,a<pD(cr)>l, значит, tjQ > ТуТ; в тех случаях, когда 
доминирующими являются процессы разупрочнения, будет RQD > 1, а фп(а) < 1, и тогда

rfn < т/т
Разработана также методика расчетной оценки долговечности СС на основе энер

гетического критерия (9) и выполнена проверка рассмотренного подхода, которая пока
зала удовлетворительное соответствие теории и опыта [12].

Несомненным достоинством энергетического подхода, считающегося наиболее 
универсальным, является его простота, минимальное количество требующих оценки па
раметров. Вместе с тем, он нуждается в совершенствовании с целью возможности учета 
определяющих факторов, в том числе масштабного.

Следует отметить, что оба изложенных подхода могут использоваться для оценки 
характеристик сопротивления разрушению и при иных видах ИУП, например, фрет- 
тинг-усталости, контактно-механической усталости. В этих случаях в расчетные форму
лы подставляется удельная сила трения, определяемая по следующим выражениям:

- при фреттинг-усталости
(17)

при контактно-механической усталости

^ w f j t ' P a ’
(18)

где / ф, fR -  коэффициенты трения при фреттинге и качении; qm, р0 -  среднее и максимальное 
(нормальные) давления на площадке контакта соответственно.

Дальнейшие исследования позволят установить эффективность каждого из рассмотрен
ных подходов с тем, чтобы способствовать их внедрению в инженерные расчеты СС современ
ных машин и оборудования.
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РАСПРЕДЕЛЕНИЕ СРОКОВ СЛУЖБЫ ДЕТАЛЕЙ КАК ФУНКЦИИ 
ПРЕДЕЛОВ ВЫНОСЛИВОСТИ С ЗАДАННОЙ ПЛОТНОСТЬЮ

Белорусский национальный технический университет 
Минск, Беларусь

При усталостных испытаниях образцов и деталей машин выявляется (например, 
по данным В.П. Когаева), что числа циклов их нагружения до разрушения подчиняются 
логарифмически-нормальному закону распределения, а пределы выносливости а --  
нормальному. Однако при проектировании деталей машин сроки их службы (и соот
ветственно числа циклов нагружения до разрушения) являются неизвестными и их дис
кретные значения приходится определять как функцию crR с использованием одного из 
уравнений кривых многоцикловой усталости, например степенного уравнения Баскун- 
на. При этом параметры и характер дифференциального закона (плотность) распреде
ления чисел циклов нагружения остаются невыявленными. Вместе с тем, плотность 
распределения величины <j r часто бывает известной

Здесь a R - математическое ожидание (среднее значение) случайной величины;
<jR; <tCTr - среднеквадратическое отклонение <тд (параметры нормального распре
деления;
<7R crR и а  для многих материалов приводятся в справочниках.
При ресурсном проектировании машин и их деталей представляет интерес, как 

будут распределятся сроки их службы( или числа нагружения до разрушения) при по
стоянных и переменных напряжениях. Из степенного уравнения Баскуина числа циклов 
нагружения N при напряжении а  есть функция сгм

где Ng - ч и с л о  циклов нагружений до перелома кривой усталости; 
т- показатель степени; а  -расчетное напряжение.

Для некоторых типов нагружения, материалов и видов термообработки NG и т
определены и также приводятся в справочниках.

Для того, чтобы определить дифференциальную функцию (плотность) распреде
ления N можно воспользоваться положением теории вероятностей, в соответствии с 
которым закон распределения функции f(N) по известному распределению аргумента 
<j r выглядит так:

N=4f{<rR) = NG£&-)m> а

fNhnvmvXN),.
где f[(p{N)~\ -плотность распределения функции [<p(N)\, 
<р (N)- функция, обратная функции y(R),

<p'(N) -первая производная функции ср (N), <p'(N), равная
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<P'(N) =
mNgm N,-1/m

Для данного случая получим следующее выражение:

f ( N )  = 1
сг„ 42л

ехр a(N/Nay ~ }
2<т°R

СГ
1 /отmNla mN

Очевидно, что эта функция распределения уже не будет нормальной.
Полагая NG,crR,crerR,m постоянными можно построить кривые f(N) для различ

ных значений сг в зависимости от одного аргумента- числа циклов нагружения N до 
разрушения детали. Воспользовавшись известной компьютерной программой Mathcad 
8 получим в диапазоне N=l,5-105...3,5-106 следующий график (рис. 1) для значений 
сгя =126 Мпа, а вл =12 МПа, N o=2,2-106, m=4,09, сг =150 МПа (на графике f(N) обозна
чена как f(n)):

Как видим, кривая f(N) имеет правостороннюю (положительн>то) асимметрию, по
скольку математическое ожидание N лежит правее моды, равной в данном случае 
-9-105 циклов. Математическое ожидание N  для заданного диапазона чисел циклов 
1,5 105...3,5-106 легко вычисляется по известному уравнению *

*3.5 Ю6
n f(n)dn = 1.14-106 ■

J1.5I05
Для определения дисперсии в этой же программе используем формулу:

3,5-Ю6
N  = jN f  (N )d N  = 1,14 • 106

1,5103

Среднеквадратическое отклонение
c n = ^  = 4,395.105.

Коэффициент вариации
uN = CTN / N = 4,395 • 105/ 1,14 ■ 106 = 0,385.

На рисунках 2, 3 показаны поверхностные графики функции f(N, crR).
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На графиках (Рис. 2 и 3) по координатным осям отложены: вертикальная ось Z  -  
плотности распределения; горизонтальная ось X  -  числа циклов нагружения; ось У -  
пределы выносливости.

Рис. 2. Поверхностный график функции f(N, crR)

Рис. 3. Поверхностный график функции f(N, crR), 
соответствующий левой части кривой усталости

На осях X  и У (Рис. 2 и 3) весь диапазон откладываемых величин-аргументов раз
бит на 20 участков и каждый из них включает соответствующий поддиапазон аргумен
тов в порядке их возрастания.

УДК 621.185.532
С.Е. Бельский, Ф.Ф. Царук, А.В. Блохин

ПОРОГОВЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ -  ВАЖНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА СОПРОТИВ
ЛЕНИЯ УСТАЛОСТИ КОНСТРУКЦИОННЫХ МАТЕРИАЛОВ

Белорусский государственный технологический университет
Минск, Беларусь

Длительность и повышенная трудоемкость проведения усталостных испытаний 
конструкционных материалов вынуждают к поиску физических величин, позволяющих 
выявить закономерности протекания процесса усталостного повреждения и тем самым 
дать возможность прогнозировать поведение материала в поле переменных напряже
ний. В качестве одной из таких характеристик могут быть предложены пороговые на
пряжения, т.е. величины циклических напряжений, ниже которых не наблюдается при
нятыми методами исследований на выбранной базе испытаний изменений исследуемой
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структурно-чувствительной характеристики. В данной работе приведены результаты 
исследований кинетики пороговых напряжений медного и алюминиевых сплавов в ши
роком диапазоне частот знакопеременного изгиба, определяемых с помощью микро
твердости, как наиболее удобной для применения в экспериментальной практике и чув
ствительной к факторам нагружения характеристики.

Нагружение образцов знакопеременным изгибом производилось с помощью спе
циально разработанных электродинамического (fpe3-0.22 кГц) и магнитострикционных 
(fPe3=2.8, 8.8, и 18.0 кГц) резонансных стендов (рис. 1).

Испытательные стенды работали в автоколебательном режиме с автоматическим 
поддержанием амплитуды колебаний образцов, которые представляли собой балочки 
прямоугольного сечения (1.8x6 мм) (рис. 2), вырезанные вдоль направления проката, 
подвергнутые шлифовке, электрополировке и вакуумному отжигу. Нагрев образцов в 
электропечи сопротивления (макс, отклонение ±2°К) производился с выдержкой образ
ца при заданной температуре до нагружения в течение часа. Для построения кривых 
усталости испытания продолжались до появления в образце усталостной трещины за
данного размера, что фиксировалось по падению резонансной частоты установки. Из
мерение микротвердости вдоль образца после нагружения позволяло легко определить 
величину пороговых напряжений оап по моменту начала ее роста.

Рис. 1. Схема магнитострикционного стенда 
1 -  образец; 2 -  концентратор; 3 -  магнитостриктор; 4 -  виброметр; 5 -  прибор 

стабилизации амплитуды; 6 -  цифропечать; 7 - частотомер; 8 -  осциллограф; 9 -  усили
тель; 10 -  блок подмагничивания.

Рис. 2. Образец

В результате исследований кинетики пороговых напряжений на различных часто
тах нагружения было установлено закономерное их возрастание с ростом частоты зна-
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копеременного изгиба (рис. 3), что дало возможность предложить методику ускоренно
го определения низкочастотных пределов выносливости по результатам высокочастот
ных испытаний со значительным снижением трудоемкости. Для одной и той же часто
ты нагружения было установлено, что кривые изменения пороговых напряжений зако
номерно изменяются в

—♦—Ml - А — Д16—■—40X-X— Сталью

Рис.З. Влияние частоты нагружения на кинетику пороговых напряжений, 
зависимости как от температуры испытаний, так и от температуры вылеживания после 
испытаний, уменьшаясь с ростом последней. В то же время, в отличие от времени вы
держки, изменение базы числа циклов практически мало влияет на уровень стап, что дает 
возможность проследить за кинетикой свойств материалов, имеющих различную сте
пень повреждения в течение времени выдержки после нагружения.

Представляется возможным использование данной характеристики (возможно с 
незначительной модернизацией) для разработки эффективных технологий повышения 
усталостных характеристик конструкционных материалов и элементов конструкций, 
работающих в условиях переменных напряжений.

Литература. 1. Усталостные испытания на высоких частотах нагру
жения / Под ред. В.А. Кузьменко. -  Киев : Наук, думка, 1979. 336 с. 2. Dov- 
gyallo I., Tsaruck F., Dolbin N., Dovgyallo A. Estimation of influence of frecuency of flex
ural vibrations of structural sensitive characteristics of 20X13 steel // The 4 Th. International 
Symposium on Creep and Coupled Processes. -  Bialostok. 1992.- P. 57-63.

УДК 629.11:629.85
Г рицкевич B.B.

МЕТОДЫ И СРЕДСТВА ПРОЕКТИРОВОЧНЫХ РАСЧЕТОВ ТРАНСМИС
СИЙ САМОХОДНЫХ МАШИН

Научный центр проблем механики машин НАН Б 
Минск, Беларусь
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Трансмиссии современных самоходных машин представляют собой сложную ме
ханическую систему, состоящую из взаимосвязанных и взаимодействующих механиче
ских и гидромеханических элементов, работающих с переменными режимами нагру
жения. Поэтому необходима разработка комплексных автоматизированных методов 
проектирования, учитывающих максимальное число факторов, и обеспечивающих бла
годаря этому высокую точность при минимальных затратах. К основным элементам 
механических трансмиссий относятся зубчатые колеса, подшипники, валы, механизмы 
переключения передач (муфты, тормоза). Долговечность произвольного элемента 
трансмиссии определяется универсальным выражением Le=Riim|RiL, где Rijm -  накоп
ленный запас ресурса; Ril -  интенсивность расхода ресурса на единицу долговечности. 
В свою очередь долговечность является функцией нагрузочного режима М и конструк
тивно-технологических параметров G элемента L=f(M,G). На основе системных мето
дов создана многофункциональная компьютерная система оценки надежности и проек
тирования трансмиссий самоходных машин, включающая взаимосвязанные этапы по 
расчету кинематики, геометрии, нагруженности и долговечности трансмиссий (Рис.1). 
Здесь указаны также основные компьютерные программы и исходная информация для 
проектирования.

Методы расчета долговечности по известной циклограмме нагружения стандарти
зованы и обеспечивают достаточно высокую точность расчетов. Проблема заключается 
в том, что для самоходных машин нагрузочный режим носит вероятностный характер и 
имеет высокую степень разброса в зависимости от эксплуатационных условий. Долго
вечность по постоянному расчетному моменту без учета реальных нагрузок отличается 
в 4-5 раз от эксплуатационной долговечности, что свидетельствует о важности этапа 
выбора нагрузочного режима.

Основными параметрами нагрузочного режима являются следующие:
• расчетные моменты и частоты вращения на валах и звеньях;
• максимальные динамические моменты;
• коэффициенты нагрузки;
• время работы на передачах;
• эксплуатационные условия и годовая занятость машины по отдельным видам

работ.
Долговечность при переменном режиме является функцией коэффициента на

грузки L=f(kHMp), который определяется по зависимости
( 1)

м :к„ =

где f(M) -  функция распределения нагрузки; Мр -  расчетная нагрузка; т -  показа
тель кривой усталости.

Коэффициент нагрузки определяется для каждого вида работы и для суммарного 
режима с учетом всех работ

П
К = И а А ’ (2)

7=1

где п -  число режимов; - относительная доля)- го режима; kHj -  коэффициент
нагрузки для j-ro режима. Ниже приведены рекомендации по выбору коэффициента на
грузки для основных машин
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ОЦЕНКА НАДЕЖНОСТИ И ПРОЕКТИРОВОЧНЫЕ РАСЧЕТЫ ТРАНСМИССИЙ

Компьютерное программы *Э т ап ы  И сх о д н ы е

Рис.К Структура автоматизированной системы проектирования трансмиссий са
моходных машин
Машина Режим, н лк  выполняемая работа Коаффнщ ю нт нагрузки к*
Тракторы те & ш о гте с к н е  перелечи 0,45- 0.55

рабочие передачи 0,55- 0.65
тр а н спо|т1ые передачи 0,75- 0,85
задний хо д 0.4-С .5

Карьерные самосвалы рабочие передачи 0.85-0.95
передачи для  разгона Q.6-0.7
задний хо д 0,45- 0.55

Автобусы городской маршрут 0.S -0.6
м еждугородний маршрут о,?зд
задний ход 0,45- 0,55

М агистральные тягачи городской маршрут 0,55- 0,65
м еж щ торолний маршрут 0,75- 0.85
задний ход 1 0,45- 0,55
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Время работы на передачах является одним из основных параметров нагружен- 
ности трансмиссии, зависит от выполняемой работы, характеристик двигателя, транс
миссии и определяется экспериментальными, или расчетно-экспериментальными мето
дами. Относительное время работы машины на i-й передаче с учетом выполнения п 
различных работ равно

/ "
а> = 7  = 1 ХL ;=]

(3)

где /. - продолжительность работы на i -й передаче; L - суммарная занятость на
всех режимах; - относительное время работы на i -й передаче для j -го вида работ; п -
общее число выполняемых работ для i-й передачи.

Методика расчета относительного времени работы основана на использования ха
рактеристик распределения рабочих скоростей машины. Известно, что рабочие скоро
сти являются случайной величиной, имеющей нормальный закон распределения, при
этом среднее значение скорости V  и среднеквадратическое отклонение <7V определя
ются рабочим сопротивлением и технологическими требованиями к выполняемой ра
боте. Методика определения относительного времени использования i-й передачи для j 
-го вида работ a tj основана на использовании функции нормального закона распреде
ления скоростей движения

На рис.2 изображена функция плотности вероятности нормального закона рас
пределения скорости движения. Начальное v„ и конечное значения рабочих скоро
стей для некоторого вида работ определяются по зависимости

v„ = v -  3crv (4).
v*=v+3<7v

Снизу графика показано распределение скоростей по диапазонам для трансмис
сий, имеющих несколько диапазонов: vn -  скорость на i-й передаче 1-го диапазона, ко
торая определяется исходя из номинальных оборотов двигателя; vm -  номинальная 
скорость на передаче i-1. Зона рабочих скоростей i-й передачи находится в пределах Vj. 
i-V j, а относительное время работы на i-й передаче определяется площадью заштрихо
ванного участка на графике функции распределения скоростей

а у = кш J /(v )^ v  (5).
v<-i

где kni - коэффициент, учитывающий перекрытие диапазонов для i-й передачи.
Учет перекрытия диапазонов. Если в некотором интервале скоростей Vj.i-Vi ис

пользуются 2 и более диапазона, то производится соответствующее распределение от
носительного времени работы по диапазонам. Коэффициент перекрытия диапазонов на 
i-й передаче определяется по зависимости

kni=0,5(l/Nni.i+l/N„i) (6)

где Nni-i, N„i -  число перекрытий диапазонов для i-1 и i-й передач.
Разработанный алгоритм положен в основу программы расчета нагрузочного ре

жима трансмиссий самоходных машин Skr7.
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1 1

3-й диапазон 
v3m v3l

Рис.2. Определение относительного времени работы на передачах по функции 
нормального распределения скоростей

УДК 621.822.6
В.В. Г рицкевич

РАСЧЕТ ДОЛГОВЕЧНОСТИ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ ПЛАНЕТАРНЫХ 
ПЕРЕДАЧ С УЧЕТОМ РЕЖИМОВ И КАЧЕСТВА СМАЗКИ

Институт механики машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Подшипники качения планетарных передач имеют ограниченные радиальные га
бариты, из-за чего, как правило, отсутствуют внешнее и внутреннее кольца, и подвер
гаются воздействию высоких нагрузок и скоростей вращения, при этом центробежные 
ускорения на сепараторах достигают до 300 g, а в некоторых случаях до 1000 g. Для 
обеспечения долговечности используется комплекс конструктивно-технологических 
мероприятий, связанных с повышенным качеством изготовления деталей, применением 
специальных конструкций сепараторов, бочкообразных роликов и т.д. Основное вни
мание при проектировании следует уделять обеспечению качественной, стабильной и 
надежной смазке, позволяющей поддерживать оптимальную рабочую температуру и
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минимальный износ рабочих поверхностей. Кроме того, должна быть обеспечена высо
кая поверхностная твердость (65-67 HRC) и минимальная шероховатость поверхностей 
качения.

Существующие методы расчета долговечности базируются на том, что у подшип
ника отсутствует предел выносливости и при любой даже незначительной нагрузке на
капливаются повреждения, приводящие к разрушению подшипника. Полученные раз
личными исследователями результаты испытаний свидетельствуют о значительном 
влиянии на ресурс подшипников условий и режимов смазки. При этом долговечность 
может изменяться в 100 и более раз при постоянной нагрузке в зависимости от качества 
смазки контактирующих поверхностей. На рис.1 показан график изменения долговеч
ности подшипников в зависимости от нагрузки и условий смазки, построенный по ре
зультатам экспериментальных исследований. Графики показывают, что при хорошей 
степени очистки масла и относительно небольшой нагрузке (С/Р>20) наблюдается 
практически неограниченный ресурс и кривая усталости становится горизонтальной. 
При больших нагрузках главным фактором повреждения является контактное выкра
шивание, влияние износа относительно невелико, а отклонение кривых усталости с 
различными условиями смазки носит минимальный характер. С уменьшением нагрузок 
растет доля износа в факторе повреждения и увеличивается разброс кривых усталости. 
Для учета влияния смазки на долговечность в расчет вводится коэффициент смазки, 
зависящий от нагрузки и степени очистки масла

кс м = Я ^ Р )>

Рис. 1. Влияние относительной нагрузки на долговечность подшипников при раз
личной степени очистки масла; С, Р -  динамическая грузоподъемность и нагрузка на

подшипнике соответственно.
где Т] - степень очистки масла. С учетом влияния смазки предлагается следующая 

формула для расчета долговечности подшипников



388

L = 106 C ?
{ p,kdukd2k3kmkMkCM)

где Pj — нагрузка на подшипнике; kdi, k(i? — коэффициенты внутренних и внешних 
динамических нагрузок; к3, кт, км - коэффициенты зазора, температуры и материала; 
ш=3,33-показатель степени повреждения роликовых подшипников.

Путем обработки большого числа экспериментальных исследований получены 
значения коэффициента смазки в зависимости от нагрузки, степени очистки масла и 
условий смазки. На рис.2 изображены графики зависимости коэффициента смазки от 
относительной нагрузки. Значения коэффициента смазки для различных режимов даны 
в табл. 1.
А

б

Рис.2. Зависимость коэффициента смазки от относительной нагрузки: а- 
циркулиционная смазка; б-смазка разбрызгиванием.

1 -  хорошая очистка масла (<10 мкм); 2 -  средняя степень очистки (10-40 мкм);
3 -  грубая очистка (свыше 100 мкм)

Долговечность подшипников напрямую зависит от способа смазки и степени очи
стки масла. Системы циркуляционной смазки под давлением с тонкой очисткой и ох
лаждением масла обеспечивают повышение срока службы подшипников в 10 и более 
раз, по сравнению с конструкциями, имеющими смазку разбрызгиванием. Особенно
стью работы подшипников качения планетарных передач является повышенные упру
гие деформации обода сателлита, приводящие к скольжению и нагреву роликов. Для 
работающих с высокими скоростями подшипников отсутствие принудительной смазки 
и охлаждения приводит к перегреву и преждевременному выходу из строя.

При проектировании определяется коэффициент динамической грузоподъемно
сти подшипниковых узлов исходя из требуемой надежности

где Рр -  расчетная эквивалентная динамическая нагрузка, в качестве которой при
нимается максимальная нагрузка при наличии нескольких режимов нагружения. Коэф



389

фициент долговечности кь учитывает переменность режимов работы подшипника и 
рассчитывается по следующей зависимости

\  Мт

kL = io6( W ~ ) "
ЬоЛ(Р1кЛ1кс«)а"иГ,

где L0 - заданная долговечность;^! j'- число оборотов подшипника на единицу дол
говечности на i-ом режиме; y i - относительное время работы подшипника на i-м режи
ме; kdu, kCMi - коэффициенты внутренних динамических нагрузок и смазки на i-м ре
жиме; N -число режимов.

По данной методике разработана компьютерная программа расчета долговечно
сти и выбора рациональных параметров подшипников качения планетарных передач 
мобильных машин и механических редукторов. Основными этапами расчета являются 
выбор эксплуатационного режима машины, расчет нагрузок и расчетных коэффициен
тов, определение долговечности и выбор оптимальных параметров подшипников. Про
грамма использовалась при проектировании трансмиссий карьерных самосвалов, ма
шин повышенной проходимости, тракторов и другой техники.

Таблица 1
Коэффициент смазки подшипников качения редукторных узлов

N Относительная на- 
грузка С/Р

Коэффициент смазки
Степень очистки масла

Хорошая 
менее 10 мкм

Средняя 
10-40 мкм

Плохая
свыше 100 мкм

1 2 3 4 5
Циркуляционная см азка подш ипников

1 0,5 1 1 1,33
2 1 0,9 1 1,32
3 2 0,85 1 1,30
4 4 0,60 0,9 1,30
5 6 0,40 0,8 1,29
6 10 0,25 0,7 1,25
7 15 0,15 0,5 1,15
8 20 0,12 0,3 1,05
9 30 0,10 0,2 0,85
10 >40 0,08 0,15 0,8

Смазка масляным туманом
1 0,5 1 1 1,34
2 1 1 1 1,32
3 2 0,95 1 1,30
4 4 0,90 1 1,30
5 6 0,78 0,95 1,30
6 10 0,57 0,90 1,29
7 15 0,42 0,80 1,15
8 20 0,36 0,68 1,05
9 30 0,27 0,52 0,95
10 >40 0,18 0,45 0,85

Смазка разбрызгиванием
1 0,5 1 1 1,33
2 1 1 1 1,32
3 2 1 1 1,31
4 4 0,95 1 1,31
5 6 0,90 1 1,28
6 10 0,78 0,95 1,26
7 15 0,63 0,83 1,20
8 20 0,53 0,77 1
9 30 0,37 0,62 0,93
10 >40 0,30 0,53 0,80
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А.Л.Худолей, О.О.Кузнечик

РАСЧЕТ МНОГОСЛОЙНЫХ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ 
С ДЕМПФИРУЮЩИМ СЛОЕМ

Институт надёжности машин НАН Беларуси 
Институт порошковой металлургии БГНПК ПМ 

Минск, Беларусь

При работе узла трения типа «вал-подшипник-опора» частичное рассеивание энергии 
механических колебаний можно осуществлять за счет демпфирующего слоя (слоев) под
шипника скольжения. В свою очередь, такой слой может быть антифрикционным покрыти
ем, подслоем или основой подшипника. Рассеяние колебаний зависит от передаточных 
свойств демпфирующего слоя. Передаточная функция устанавливает связь между габарит
ными размерами слоя и спектральной плотностью возбуждаемых в нём колебаний при 
работе подшипника.
Зная кинематические особенности системы: допустимые значения виброперемещений, 
проседания опор, отклонений от соосности и т.д. можно найти соответствующую переда
точную функцию, которая позволит определить основные характеристики демпфирующего 
слоя. Под этими свойствами будем понимать пористость Я, толщину слоя h, род материала 
и его структурное состояние а.
Выбор демпфирующего материала следует осуществлять с учётом коэффициента затухания 
колебаний £  который должен стремиться к своему критическому значению £с:

&  =  2^сГр , ( 1)

где С - коэффициент жёсткости демпфирующего материала,
Jp - полярный момент инерции вала в сборе.
Установив связь между коэффициентом жёсткости конкретного материала и свой

ствами демпфирующего слоя в виде:
С  = С { П Л а )  , (2)

можно с учетом габаритных, физико-механических и температурных ограничений, 
предъявляемых к демпфирующему материалу, определить пористость и высоту демп
фирующего слоя, которая необходима для поглощения заданного количества энергии 
механических колебаний.
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М О Д Е Л И Р О В А Н И Е , И С П Ы Т А Н И Я  И  П Р О Г Н О ЗИ Р О В А Н И Е  
РЕСУРСА ОСЕЙ АВТОТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ

Белорусский национальный технический университет 
РУП “Минский автомобильный завод ” 

г. Минск, Беларусь

В работе рассмотрены результаты исследований по разработке нового типажа 
осей прицепного состава Минского автозавода с использованием комплекса расчетных 
и экспериментальных методов прогнозирования долговечности, включающих модели
рование, испытания и прогнозирование ресурса осей автотранспортных средств.

Сущность и краткое содержание используемых в настоящей работе подхода 
и методики [1 -6 ]  состоит в том, что проектируемая конструкция представляется в ви
де полномасштабной виртуальной (например, конечно-элементной) модели, способной 
«эволюционировать» при прохождении стадий проектного цикла, включающих: стати
ческую доводку конечно-элементной модели конструкции по критериям прочности и 
жесткости; оценку эксплуатационной нагруженности, в т.ч. - ее схематизацию, и со
ставление нагрузочных блоков; расчетное или расчетно-экспериментальное определе
ние характеристик сопротивления усталости и их рассеяния в опасных сечениях конст
рукции; расчет ресурса с учетом суммирования усталостных повреждений в процессе 
снижения предела выносливости детали (при требуемой вероятности неразрушения) 
для данного нагрузочного режима.

Для учета эксплутационной нагруженности на стадии проектирования исполь
зуются, предложенные ранее соответствующие модель и критерий нагруженности Kw 
[1,5, 6]

КW A  V  5

<7-СГ
О)

где <rw -  параметр распределения Вейбулла с размерностью напряжения, МПа;
А
<7 - максимальное напряжение нагрузочного блока, МПа;
V

<у - минимальное напряжение нагрузочного блока, МПа.
Kw может изменяться от 0 до 1, характеризуя таким образом любой практически 

возможный нагрузочный режим (от особо легкого режима нерегулярного нагружения, 
при Kw<0,2, до регулярного нагружения, при Kw= 1).

Автором [7] установлена расчетная зависимость между долговечностью при нере
гулярном и регулярном нагружении с использованием для описания нерегулярного и 
регулярного нагружения натурных деталей машин и элементов конструкций трехпара
метрического распределения Вейбулла.

Указанная связь осуществляется через зависимость относительного числа цик-
Nлов до точки нижнего перелома кривой усталости NGOTH = —— от критерия нагружен
ие

ности Kw. Данную зависимость удобно представить в координатных осях Kw - N g o t h  

( Ngh и  Ng ~ ч и с л о  ц и к л о в  д о  т о ч к и  нижнего перелома кривой усталости при нерегуляр
ном и регулярном нагружении соответственно).

Учет нагрузочного режима на стадии проектной оценки ресурса обеспечивается 
величиной критерия Kw, который определяется расчетным путем (для заданного вари
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анта нагруженности оси, входящей в динамическую имитационную системную модель 
АТС) или экспериментально (по результатам натурного тензометрирования). При его 
выборе учитывается тип (класс) детали, ее опасной зоны, сечения или элемента по на
груженности.

Расчет ресурса (долговечности) оси с требуемой вероятностью неразрушения 
при эксплуатационном нерегулярном нагружении, соответствующем определенному 
нагрузочному режиму (значению критерия нагруженности KW<1), проводят с использо
ванием уравнения кривой усталости для эксплуатационного (нерегулярного) нагруже
ния

где N q h = N g  • N q o t h \  &r p  -  предел выносливости детали, соответствующий вероятности 
неразрушения Р, МПа.

В случае несоответствия сечений конструкции оси требуемым ресурсу и вероят
ности неразрушения, производится корректировка их геометрии, назначение обрабаты
вающих и упрочняющих технологий [8], замена материала, изменение схемы нагруже
ния и т.д. Доведенная таким образом модель конструкции для конкретной нагрузки на 
ось изготавливается в натуре и направляется на стендовые ускоренные испытания в ко
личестве не менее пяти штук. После проведения стендовых испытаний, в случае попа
дания эксплуатационных долговечностей в одну генеральную совокупность, уточняют
ся полученные расчеты ресурса, после чего выдается рекомендации по использованию 
осей.

В результате анализа существующих конструкций предложена базовая кон
струкция оси прицепного состава автомобилей, исходя из комплексного анализа ее 
массогабаритных, технологических и эксплуатационных характеристик с учетом мате
риалов трубной заготовки и других деталей оси.

Расчетно-эксплуатационный и расчетный анализ базовой составной труб
ной сварной конструкции оси на долговечность по критерию сопротивления уста
лости позволил предложить новую конструкцию, трехмерная модель которой при
ведена на рис. 1, а конечноэлементная -  на рис. 2.

Рис. 1. Трёхмерная модель исследуемой Рис. 2. Конечноэлементная модель иссле-

\ т
(2)

\  сг J

оси прицепа дуемой оси
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Для сравнения с расчётом имеются данные по напряжениям, полученные с 
помощью тензодатчиков, наклеенных вдоль оси балки в указанных на схеме местах 
(см. Рис.З).

Рис. 3. Характеристики НДС балки оси снизу:
1 -  вертикальная составляющая деформаций; 2 - эквивалентные напряжения;

3 -  первые главные напряжения

Места наклеивания датчиков: 1 - в нижней части балки оси перед тормозным 
суппортом; 2 - в нижней части балки оси в плоскости симметрии; 3 - симметрично дат
чику № 1.

По указанным точкам проводится сопоставление результатов испытаний с осевыми 
расчётными напряжениями (см. табл. 1).

Таблица 1. Сопоставление напряжений, полученных экспериментальным и 
расчётным путём

Напряжения в даН/мм2

Источник Датчик № 1 Датчик № 2 Датчик № 3

Испытания 5.6 10.4 5.9

Расчёт 6.6 10.78 6.6

17.9% 3.7% 11.9% Разница

Как видно имеется заметное отличие экспериментальных данных от расчётных. 
Однако, оно ни в одном случае не превышает значения 20%. И это при том, что, как мы 
видим, даже в пределах одного эксперимента полученные на симметричных датчиках 
значения напряжений отличаются на 5.4%. Кроме того, по эквивалентным напряжени
ям получается гораздо лучшее совпадение. Логично предположить, что при проведении 
экспериментальных исследований с использованием значительно большего количества 
тензодатчиков, среднее отличие от расчёта не превысило бы значения, полученного по
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прогибу. Следовательно получена расчетная модель оси с характеристиками, соизме
римыми с натурной конструкцией.

Методика расчетного исследования статического напряженно- 
деформированного состояния конструкций осей прицепного состава автомобилей 
включает следующие основные этапы: создание объёмной модели (выполнение геометри
ческой модели, адаптация геометрической модели для получения на её основе КЭ сетки), 
создание конечноэлементной модели (выполнение КЭ модели несущей конструкции, 
нагружение конечноэлементной модели); расчет конструкции МКЭ; анализ результатов 
расчета.

Так, на рис. 4 в качестве примера приведена упрощенная расчетная модель балки 
оси, на которой видны поля распределения главных напряжений при действии рабочей 
вертикальной нагрузки на ось.

г1.'"!.. I Г 1 « Рис. 4. Распределение первых главных напряжений в
оси под действием вертикальной нагрузки. Вид снизу

В результате расчёта методом конечных элемен
тов получены характеристики напряжённо-деформиро
ванного состояния оси самосвального прицепа под дей
ствием статической нагрузки аналогичной стендовой. 
Полученные характеристики НДС отличаются от экспе
риментальных на величину, не превышающую 15 - 
20%.

Вертикальная нагрузка не вызвала возникнове
ния в деталях исследуемой конструкции напряжений 

достигающих предела текучести. Полученные данные возможно использовать для 
оценки напряжённости с имитацией стендовой нагрузки.

В результате расчёта получены характеристики напряжённо- 
деформированного состояния балки оси самосвального прицепа с боковой разгруз
кой в режиме стендовых испытаний с вертикальной нагрузки 9000 даН.

Под действием одной вертикальной нагрузки нагруженность деталей оси не дос
тигает критических значений. Худшие значения коэффициентов запаса по пределу те
кучести составляют: для оси 1,69.

Проведенный расчёт наглядно показал, что при достаточно детальном моде
лировании, возможно, воспроизвести стендовое нагружение исследуемой оси и по
лучить характеристики НДС, незначительно отличающиеся от замеренных на 
стенде.

После статической доводки конечноэлементной модели конструкции по крите
риям прочности и жесткости, оценивается нагруженность опасных зон, сечений и их 
элементов с использованием динамической виртуальной модели автопоезда, фрагмент 
модели подвески полуприцепа которого приведен на рис. 5.

Так, например, для случая движения по булыжному покрытию с грузом для се
чения 1 критерий нагруженности составляет Kw = 0,268.

Трубы для балок осей по ГОСТ 8731-87 изготовлены из стали 45. Расчет характе
ристик сопротивления усталости и их рассеяния для проектируемых осей проведен в 
четырех опасных с точки зрения усталости сечениях (см. табл. 1). Результаты расчета 
приведены в табл. 2.

Так, например, для случая движения по булыжному покрытию с грузом для се
чения 1 критерий нагруженности составляет Kw = 0,268.

Трубы для балок осей по ГОСТ 8731-87 изготовлены из стали 45. Расчет характе
ристик сопротивления усталости и их рассеяния для проектируемых осей проведен в
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четырех опасных с точки зрения усталости сечениях (см. табл. 1). Результаты расчета 
приведены в табл. 2.

Рис. 5. Фрагмент динамической виртуальной модели подвески полуприцепа 
магистрального автопоезда Минского автомобильного завода

На основании совместного анализа нагруженности опасных сечений и их харак
теристик сопротивления усталости, проектную оценку долговечности балок осей про
изведена только в сечениях 1, 3 и 4.

Результаты вероятностного проектного расчета долговечности в зависимости от 
конструктивных вариантов сечений и нагрузки на ось в настоящей статье не представ
лены в связи с ограниченностью ее объема.

Таблица 1
Характеристики опасных с точки зрения усталости 

сечений осей автомобильных прицепов_____________________
Номер

сечения
Краткая характеристика опасного сечения

1 Место установки и сварки тормозного суппорта
2 Место посадки дистанционного кольца на диаметр 0 1 2 0 , 5^q’q̂  с галте

лью R6. Опасным концентратором является натяг (фреттинг-коррозия)
3 Место установки тормозного суппорта на диаметр 0 1 25+ . Расчет про

веден для цельного металла после черновой обработки от 0127 (сварка не 
учтена)

4 Место установки рессорных площадок на 0125 после черновой обработки от 
0127. Расчет проведен для цельного металла (сварка не учтена)
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Таблица 2

Но
мер

сече
ния

% 7 ’
МПа

95%-ные довери
тельные интервалы
для <7 ,МПа 

Щ

т Ng, ЦИК
ЛЫ S* ,(Т R 5

МПа

95%-ные до
верительные 
интервалы для 
S„ , МПа<JR >

1 136,40 126,41...146,39 2,96 6,7-105 0,0876 11,95 8,42...21,46
2 159,57 149,40... 169,74 3,61 2106 0,0762 12,16 8,57...21,84
3 142,27 134,42...150,12 3,20 2-106 0,0660 9,39 6,62...18,86
4 ■312,25 295,02...329,48 7,48 2-106 0,0660 20,61 14,52...37,02

В качестве примера, на рис. 6 приведены кривые усталости балок осей для веро
ятности неразрушения Р = 0,99 (1 -  регулярное нагружение; 2 -  нерегулярное нагруже
ние блоком; 3 -  нерегулярное нагружение ступенчатым блоком (по методике МАЗ)), а 
на рис. 7 - функции распределения усталостной долговечности (их нижние 95%- ные 
доверительные области) для сечения, проходящего через зону сварки тормозного суп
порта в случае движения по булыжному покрытию с грузом для цельного металла и для 
сварных швов (1 -  место установки тормозного суппорта при (цельный металл); 2 -  
сварной шов тормозного суппорта при а  = 360; 3 -  сварной шов тормозного суппорта 
при а  = 105° и ру = 50 мм.; 4 -  сварной шов тормозного суппорта при а  = 90° и ру = 44

Совместный анализ результатов проектных расчетов долговечности проекти
руемых осей в сравнении с прототипом позволил сделать следующие выводы. Опасны
ми с точки зрения усталости являются оба исследуемых сечения. Очевидно, что исходя 
из требования равнопрочности конструкции, долговечность по сварным швам должна 
быть не менее долговечности по цельному металлу балки оси. Этим объясняется про
ектная проверка по долговечности нескольких конструктивных вариантов сварных
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швов в обоих сечениях. Так, для четвертого конструктивного варианта сечения балки 
оси размером 125x23 мм при нагрузке на ось £>=100 кН разрушение по цельному ме
таллу будет отсутствовать до вероятности неразрушения Р<0,7.

При этом, для исключения возможности разрушения по сварным швам рессор
ной площадки, их рекомендуется переместить в нейтральную горизонтальную область 
балки (ру < 32 мм), изменив незначительно при этом размеры площадки.

Для достижения равнопрочности сечений (соответственно 3 и 1 по цельному ме
таллу и сварным швам), последние рекомендуется выполнять не по кольцу при «=360°, 
а по дугам при угле обхвата каждым швом «<(90°...105°) и с расстоянием наиболее 
удаленной точки сварного шва от нейтральной горизонтальной плоскости р у < (44...50 
мм).

Из анализа рис.7 видно, что, исходя из требования равнопрочности конструкции, 
предпочтительнее следующий конструктивный вариант выполнения сварного соедине
ния тормозного суппорта с балкой оси: «<90° иру <44 мм.

В результате проведенных исследований и использования разработанной мето
дики ресурсного проектирования, разработан типаж осей прицепного состава Минского 
автозавода, отличающийся более высокой технологичностью и меньшей трудоемко
стью изготовления, пониженной (на величину до 20%) металлоемкостью и с повышен
ной надежностью.

Предложены варианты технологического упрочнения опасных мест с проведе
нием соответствующей расчетной оценки их ресурса и надежности.

В настоящее время проводятся проектно - конструкторские и научно - исследо
вательские работы по подготовке производства разработанного типажа осей прицепно
го состава с пониженной металлоемкостью подшипниковых узлов для различных на
грузок на ось и условий эксплуатации.

Результаты исследований, использованы для ресурсного проектирования осей и 
применяются в настоящее время при отработке соответствующих методик проектиро
вания рессор и рам прицепного состава автомобилей.

Литература: 1. Капуста П.П. Вероятностная оценка характеристик сопротивле
ния усталости деталей на стадии проектирования машин. - Мн.: “Технопринт”, 2001. - 
97 с. 2. Капуста П.П. Расчеты на сопротивление усталости. - Мн.: Изд. ПП БелНИИН- 
ТИ, 1989 г., 98 с. 3. Почтенный Е.К., Капуста П.П. Приведение асимметричных циклов 
к эквивалентным по повреждающему воздействию симметричным или отнулевым// 
Весщ НАН Беларуси Серыя ф1зжа-тэхшчных навук.- 2000. - №2. - С. 59 -  61. 4. Капуста 
П.П. Математическая модель как инструмент ресурсного проектирования АТС// Авто
мобильная промышленность. -  2001. - № 11. - С. 15-18. 5. Капуста П.П. Уравнения не
регулярной нагруженности деталей машин// В сб. Машиностроение: Сб. научн. трудов. 
Вып. 17. Под ред. И.П. Филонова. -  Мн.: УП “Технопринт”, 2001. - С. 323-327. 6. Ка
пуста П.П. Ресурсное проектирование несущих деталей АТС// Автомобильная про
мышленность. - 2000. - №2. - С. 5 9 -6 1 . 7. Принципы ресурсного проектирования не
сущих систем и деталей мобильных транспортных машин.// В сб. Материалы МНК 
“Механика машин на пороге III тысячалетия”/ Под общ. ред. акад. М.С. Высоцкого; - 
Минск: НИРУП “Белавтотракторостроение”, 2001. -  С. 433 -  438. 8. Капуста П.П. Учет 
технологий изготовления и упрочнения деталей при ресурсном проектировании машин 
заданной надежности// Технология, оборудование, автоматизация, неразрушающий 
контроль процессов нагрева и упрочнения деталей на машиностроительных предпри
ятиях: Сб. научн. трудов под ред. П.С. Гурченко. -  Мн.: УП «Технопринт», 2002., 163 с.
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Расчет статической нагруженности балок осей автобуса

РУП Минский автомобильный завод 
Минск. Белорусе

Прогнозирование реального нагружения осей автобуса от воздействия весов кузо
ва, узлов и агрегатов трансмиссии, а также сил, вызванных равномерно распределён
ными по салону пассажирами, на этапе проектирования является важным этапом на пу
ти создания надёжной и долговечной конструкции автобуса.

В зависимости от степени заполненности салона и от распределения пассажиров 
внутри салона перераспределение сил может меняться в ту или иную сторону в значи
тельных пределах. Особенно это сказывается при средней заполненности автобуса при 
подъезде к остановкам, когда готовящиеся к выходу пассажиры начинают скапливаться 
у выходных дверей с перераспределением основной массы на накопительных площад
ках и с тенденцией оттока от передней двери к средней и задней, догружая при этом 
избыточной вертикальной нагрузкой правое заднее колесо. Однако такие перераспре
деления масс носят случайный и непродолжительный характер (в промежутках между 
остановками происходит рассредотачивание пассажиров по всему салону) и на дина
мические процессы в пределах одного рейса в значительной мере не сказываются. Наи
больший интерес представляет предельное заполнение автобуса в часы “пик”.

Определение реакций со стороны дороги транспортного средства со снаряжён
ной массой.

Будем считать, что на малых углах продольного и поперечного наклона дороги, 
что характерно для большинства дорог городов Беларуси, влияние кинематики подвес
ки несущественно.

Рассмотрим наиболее общий случай нагружения с числом осей, отличным от 2-х 
(в зависимости от типа трансмиссии и компоновочной схемы транспортного средства).

Предположим, что каркас -  абсолютно жёсткое тело, а подвеска каждого моста 
имеет жесткость Q с учетом жёсткости самой подвески и жёсткости шин

Рис 1. Геометрические характеристики транспортного средства. 
Обозначим (рис. 1):
□ Li -  расстояние до I-й массы агрегата,
□ Ьц -  расстояние от 1-го моста (оси) до 1-го моста (оси),
□ Gi -  1-я масса.
Тогда при приложении силы Gj на расстоянии lj от первой оси рама переместится 

из положения 1 в положение 2, повернувшись относительно некоторого центра О на

О

2
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угол 0. Если считать, что каждая точка при этом переместилась на расстояние Ъ\, мож
но записать:

Zj=tg0-loi, где l0j- расстояние от центра поворота О до i- й точки.
Учитывая то, что расположение центра О неизвестно, а расстояния до каждой 

массы удобнее связывать с первой осью, представим Ъ\ через Ъ\.
Zi=Z,+liitg0 (1)

Рассмотрим многоосное транспортное средство с j= l .. .ш массами и i= l.. .п ося
ми, стоящий на плоскости под углом а  к горизонту (рис. 2).

Для данного случая G; -  обобщенная i-я составляющая масса.

Рис 2. Транспортное средство на наклонной плоскости.
Найдем сумму проекций всех сил на нормальную к поверхности дороги ось и 

сумму моментов относительно т.1, при этом обозначим
G1+G2+...+Gj= Ga- вес транспортного средства (2)

G,/, cos a + Gfy sin а  + G2l2 cos a + G2h2 sin a +... + G,/( cos a  +m
+ Glhl sin a = (Gf/, cos a + Gtht sin a) = A (3)

1=1

Тогда
2 X = ° ;  Rz l+R z2+... + Rzl = G 0 cosor (4)

^ M ,= 0 ;  Rz2ln +R ZJ U +... + R J u = A (5)
Учитывая, что RZI = CIZI, исходя из (1) и (4) можно записать:

C\Z\ + (Z, + / ,2  tg(®j)C2 + (Z, + /13 tg(0))C3 +... +
(6)

+ (z i + К tg(®))Cv = Ga cos {a)

Или, раскрывая скобки и группируя, получим:
Cj + С2 + С3 Zj + Ct Zj 4- C2 /j2 ^(®) + /j3 tg(&) +... +

f  n

+ c , / „ e ( 0 ) = z ,X c ,+ « g ( 0 ) £ c , / , .
V/= 21=1

\
= cosa

(7)

Из (7)
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C2 Z2 ll2 +C3 Z, /l3 +...+C, Z, /,, =c2(z, +/I2̂ g(©))/12 +
+ C3 (z, + /13 ?g( © ) ) / , 3  +... + C# (z, +/1# ?g(0))A, =

=c2 In + c2 4  /g(0)+c3 Z, /l3 + C3 /,23 ?g(0)+...+c,. z,. /„ +
+ Q A* ̂ (©) = Z, (C2 /12 +C3 /!3 + ...+C, /,,.)+/g(©)x

Аз +Q Аз ++-+C,. A2)-z,Xc,A, +?g(©)X(c, (A/))=4
1=2 /=2

Откуда

z ,= -
^-/g©X(c,(/2)) 

ZCA

Из (7) 2  =

/  я ^

Ga cosar -  tg@  Y , c k
V?=2

I Q
= £

Ы
Приравнивая выражения (9) и (10), получим

A -tg Q ^ ic ^ )  Gecosa-/g©[£c,/I(
'N

/=2 У

I<V„ S c f
/=2 /=1

Преобразовывая полученные равенства, получим

Ga созог^СЛ-4^С,
*g© = /=2

/ п
I

V /=2

= 5
i c , ( „  - i c , s ( c , f e ) )

/=1 i=2

(8)

(9)

(10)

(П)

( 12)

Подставляя выражения (10) и (12) в (1), получим
i? ,= Z /C ,= C ,(£  + /li5 ) , (13)

где С; - суммарная жёсткость подвески i -  го моста,
1п- расстояние от передней оси до расчетной i-  й оси,
Е и В -  постоянные, расчитанные по формулам (10) и (11).
Подставляя данные в формулу (13), можно определить реакции со стороны до

роги на каждой оси.
Данный метод расчета позволяет быстро находить дорожные реакции при ком

поновке транспортного средства с целью определения наиболее оптимальных геомет
рических и массовых характеристик агрегатов, влияющих на статическое распределе
ние нагрузок на оси, а также нагруженности трансмиссии при расчётах на этапе проек
тирования.

Рассмотрим транспортное средство в поперечной плоскости, стоящее на наклонной 
площадке с углом поперечного уклона р (рис. 3).

Если обозначить через:
□ Rzi и Rzp реакции со стороны дороги на левую и правую стороны,
□ hi -  высоту расположения центра масс агрегатов,
□ В -  колею,
□ Bi -  расстояние до I -  й массы в поперечной плоскости, то уравнения равновесия:

=0 X(G, cos(a)A, + G, sm(a)h,) = R:pL (14)
/=1
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I X - 0  ^(GtCosiaXL-l^-GtSinWh^R^L (15)
/=1

2 Х х = 0 2 X  c°s(«) = Rzp + Rzl (16)
/=1

Учитывая, что распределение нагрузки по бортам слагается из нагрузок на мос
ты, можно записать:

(17)

(18)

Рис 3. Транспортное средство на наклонной плоскости.
Если принять коэффициент перераспределения нагрузки по бортам, равным
д- ^ ё. , то для I-ro моста можно записать:

Rzii + Rzpi = Rzii + ARzii- Rzii (1+A) = RzPi (19)
Тогда для правой стороны каждой оси можно найти соответствующую реакцию 

со стороны дороги

(2°)
Приведенные рассуждения можно распространить на любое транспортное сред

ство, стоящее на наклонной поверхности с углами продольного (а) и поперечного ф) 
наклона.

Определение нагрузки на дорогу от массы пассажиров 
Если на этапе проектирования принята компоновочная схема автобуса, то дан

ный метод расчёта можно применить для расчёта перераспределения масс по колёсам 
автобуса от загрузки пассажирами.

Для изучения влияния массы пассажиров на вертикальные нагрузки от дороги 
будем исходить из максимальной вместимости автобуса (скажем, 2-х осного). Будем

с
считать при этом, что каждый пассажир занимает площадь салона S = - ^ ,  где S -р ^

площадь салона автобуса для стоящих пассажиров (не учитывается площадь между си
деньями, поручнями, где также могут находиться пассажиры при номинальной загрузке 
и в часы “пик”, пр - максимально возможное число пассажиров в данном расчёте.

Будем считать, что занимаемая площадь каждого пассажира -  квадрат со сторо
ной к = ^

Значения расчётных перераспределений масс приведены на рис.4. Видно значи
тельное перераспределение нагрузок при номинальной заполненности салона автобуса.
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Геометрические характеристики салона автобуса Таблица
Параметр Значение и единица измерения
Площадь салона S=12306560мм2
Периметр салона Р=29124,79мм
Число сидений Nc=23
Максимальное число пассажиров Np=123
Площадь, приходящаяся на одно Sp=123065mm2
го пассажира 
Сторона квадрата К=350,81мм

В таблице приводятся данные для расчета геометрических характеристик в фор
муле (13).

Рис. 4 Перераспределение вертикальных усилий на колеса от 
загрузки салона автобуса пассажирами.
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ПРОГНОЗИРОВАНИЕ РЕАЛЬНОГО СТАТИЧЕСКОГО НАГРУЖЕНИЯ 
ОСЕЙ АВТОБУСА НА ЭТАПЕ ПРОЕКТИРОВАНИЯ.

РУП Минский автомобильный завод 
Минск, Беларусь.

Для исследования влияния воздействия весов кузова, узлов и агрегатов трансмис
сии, а также сил, вызванных равномерно распределёнными по салону пассажирами, на 
перераспределение реакция со стороны дороги разработана компьютерная программа 
Reaction. Данная программа позволяет рассчитывать нагруженность осей любого 
транспортного средства, включая тягач с полуприцепом, одиночный автомобиль и ав
тобус.
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Рис. 1 Главное окно программы Reaction.
Вид главного окна представлен на рис. 1.
В зависимости от поставленной задачи программа позволяет выполнять следую

щие расчеты:
- осевых сил на каждом колесе тягача,
- осевых сил на каждом колесе полуприцепа,
- осевых сил на каждом колесе одиночного автомобиля и автомобиля с прице

пом,
- осевых сил на каждом колесе автобуса.
- осевых сил при различных продольных и поперечных наклонах дороги,
-  оптимизацию геометрических и весовых параметров узлов по определенным 

критериям.
Результаты могут быть представлены в виде численных величин и в графическом

виде.
На рис. 2 представлено окно результатов расчета для автопоезда МАЗ-64226+9586.

Рис. 2 Результаты расчета для 
автопоезда МАЗ-64226+9586.
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В зависимости от степени заполненности салона и от распределения пассажиров 
внутри салона автобуса перераспределение сил может меняться в ту или иную сторону

в значительных пределах
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На рис. 3 представлен план распределения пассажиров внутри салона автобуса 
МАЗ-101, а на рис. 4 -  график изменения нагрузок на оси в зависимости от продольно
го и поперечного углов наклона профиля дороги.

Рис. 3. Изменение нагрузок на оси автобуса.

В значительной степени увеличивается перераспределение вертикальных сил 
между колесами ведущего моста при увеличении продольного и поперечного угла на
клона дороги.

На рис. 3 угол а  соответствует продольному наклону профиля дороги, угол /? - 
поперечному. Коэффициент перераспределения k„=RziJRzi„, где Rzjn -  вертикальная на
грузка на правое колесо ведущего моста, Л2/л -  вертикальная нагрузка на левое колесо 
ведущего моста.

Выравнивание нагрузок по бортам можно достичь, располагая пассажирские места 
более или менее рационально в пределах пространства салона автобуса. Поверхность 2 
соответствует более оптимальному распределению пассажиров. Для данного случая 
получен коэффициент перераспределения k„mwc= 1,3.

УДК 621.396.6
Кавриго И.П., Дюбков В.К., 111 ост ак С.А.

ОЦЕНКА ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ НЕВОССТАНАВЛИВАЕМЫХ 
СИСТЕМ ОДНОКРАТНОГО ПРИМЕНЕНИЯ

Военная Академия Республики Беларусь,
Минск, Беларуси

Особенностью сложных невосстанавливаемых систем однократного применения яв
ляется то, что в течение всей эксплуатации они находятся в режиме ожидания к приме
нению. Одной из наиболее важных задач, решаемых при эксплуатации таких систем, 
является задача поддержания требуемого уровня безотказности. Сложные системы од
нократного применения подвергаются периодическому регламентному контролю с по
следующим анализом статистической информации об их безотказности. Сложившаяся 
система сбора и обработки статистической информации обуславливает ряд особенно
стей, затрудняющих оценку технического состояния рассматриваемых объектов. К 
числу таких особенностей можно отнести малый объем выборок, цензурирование дан
ных, нерегулярность поступления информации и неравноточность оценок. Как следст
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вие, логичным является решение задачи учета вышеуказанных особенностей при оцен
ке технического состояния сложных систем однократного применения. Одним из путей 
решения данной проблемы является совершенствование математического аппарата, яв
ляющегося основой методики оценки технического состояния.

1. Выбор оцениваемого показателя безотказности
В контексте решаемой задачи проанализированы показатели безотказности типа 

“вероятность”. В качестве основного оцениваемого показателя безотказности выбран 
коэффициент технической готовности (Ктг).

Коэффициент технической готовности системы есть вероятность того, что в системе 
в течение межрегламентного периода и завершающей его проверки не выявятся отказы, 
требующие замены узлов и блоков.

Данный показатель достаточно информативен, что позволяет выбрать Ктг в качестве 
анализируемого показателя безотказности. Для оценки динамики изменения показателя 
безотказности выбран взвешенный метод наименьших квадратов (МНК), позволяющий 
придать больший вес тем оценкам, которые определены с большей точностью. Учет 
точности осуществляется путем присвоения каждой оценке веса, определяемого по 
формуле:

Wi=l/ai2,
где Gj-дисперсия й оценки коэффициента технической готовности.
Задача использования МНК для анализа показателя безотказности системы подразу

мевает выбор степени аппроксимирующего полинома. В работе [1] для определения 
оптимальной степени полинома предложено использовать разбиение данных на обу
чающую и проверочную последовательности, что позволяет задавать критерий выбора
числа членов ряда, в виде

S * ( k ) =  min S ( k )  = -----
1<&<&Д m l

где (*)
У‘

j  = 1 / = 1

-  оценка значения процесса у* в i-й точке по всем т наблюдениям;

-  оценка, восстановленная по обучающей и проверочной последователь
ности;

к -  степень полинома;
m l , m 2  -  количество точек в обучающей и проверочной последовательности;
т  = m l  + т 2  -  общее количество точек наблюдения.
Для оптимального значения к ряд S * (к) будет стремиться к единице.

2. Применение нормализующих преобразований к исходным данным
Применение метода наименьших квадратов предполагает нормальный закон распре

деления данных, что возможно только при достаточно большом объеме выборки. В 
сложившихся условиях эксплуатации оценки К^, как правило, не являются нормаль
ными, что требует их искусственной нормализации. В работе [2] проанализирована 
оценка области применимости нормализующих преобразований. На основании анализа 
выбран вид используемого нормализующего преобразования:

Q = 2arcsin sj(r +  0.375)/(п + 0.75),
где п -  объем выборки, г -  число исправных систем из данной выборки.
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Приближенная выборочная дисперсия для этой модификации преобразования равня
ется 1/(4п+2).

Задача сглаживания оценок показателя безотказности систем однократного приме
нения решена для частных случаев 1-й и 2-й степени полинома. Решение же задачи в 
общем виде (для произвольной степени полинома) вызывает трудности. Прежде всего, 
в вопросах интервального оценивания и практического (машинного) решения. Матема
тически использование МНК предполагает обращение матриц. В то же время на прак
тике нередки ситуации, когда матрица (в силу случайного характера ее элементов и 
других причин) оказывается вырожденной, вследствие чего получение обратной мат
рицы затруднено. В такой ситуации в работе [3] предлагается использовать, так назы
ваемое, сингулярное разложение матриц:

A=UIVT,
где А е М k,n - матрица размерностью k+1 хп;
U,V -  ортогональные матрицы к+1хк+1 и пхп соответственно;
£ - диагональная матрица к+lxn, у которой ау=0, если h*j, и ан=а;>0;
CTj - сингулярные числа матрицы А
Если матрица А -  квадратная невырожденная матрица либо прямоугольная и имеет 

полный ранг, то вычисление обратной матрицы не представляет большой сложности. 
Если А имеет неполный ранг, то такого представления просто нет, и вычисляют псев- 
дообратную матрицу А+:

A+=VE+UT
Для вычисления элементов матрицы справедлива формула:

aij = ИOk* 0
Vik*Ujk 

Ok '
где м, и у, -  столбцы матриц U и V соответственно.
Характеризация псевдообратной матрицы посредством сингулярного разложения 

позволяет учесть неточность входных данных и приближенность вычислений.
3. Объединение однородных статистических данных

Еще одна проблема заключается в том, что область применимости нормализующего 
преобразования типа arcsin ограничена. Исследования области применимости arcsin- 
преобразований разных видов показали, что при весьма малых объемах испытаний (по
рядка нескольких единиц) нормализующий эффект этого преобразования прекращает
ся. В то же время существуют подходы, позволяющие “увеличить” объем исходной 
информации путем объединения однородных статистических данных.

Одним из подходов к решению задач объединения однородной информации являет
ся применение статистического классификатора, в котором в качестве меры близости 
используются статистики критерия значимости. Для биномиального распределения та
кими критериями являются точный критерий Фишера [4] и, в случае нормальной ап
проксимации, - Z-критерий [4], а также некоторые другие. Точный критерий Фишера 
предполагает использовать для проверки однородности двух биномиальных оценок 

d\ „  d l
q \ -  — и о2 = —  соотношение вида

п\ п2
_ ( d \  + si)! {di  + 5 2 )! (d\  + d i ) \ (s\ + 5 2 )!

Й ~  (<й - 1  + 1)!(л +)!(</2 ) ! (« ) ! ( |» 1  + и2)! ’
где di, d2 — число отказавших систем из выборок объемом nj и П2 соответственно

51 = т -  d\
И

52 = П2 -  d l
Нулевая гипотеза Но: Цх-Цг принимается, если
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а— < 
2

d\ + \
Х > <

j  = l " f
где a  - заданный уровень значимости.
Вычисление точного критерия Фишера весьма трудоемкая процедура, вследствие 

чего он рекомендуется при малых значениях щ и «2-
Другим широко используемым критерием является Z-критерий, основанный на вы

числении соотношения
d\ d l

^ __ m mZмабл =  " Г " 1"  ■'............. -■■ ■■ - = •  ,

J-—  Д )
V т + т т +  т п\ т

Нулевая гипотеза Но принимается, если
< Zkp ,

где Zkp -  критическое значение критерия, равное квантили нормального распределе
ния с уровнем значимости а.

Существует, однако, ряд предостережений против необоснованного объединения 
информации, например в работе[5], которое может ухудшить реальную картину. При 
крайне малом объеме информации велика вероятность необоснованного включения 
этой информации в однородную группу в силу чисто случайных причин. Такая ситуа
ция характерна для последних лет эксплуатации систем однократного применения, ко
гда в силу малого числа регламентных проверок отказов практически не наблюдается, 
вследствие чего существует возможность объединения этой информации со статисти
ческой информацией начального периода эксплуатации систем, когда показатель без
отказности действительно высок. Итогом такого объединения может стать необосно
ванное поднятие оценки показателя безотказности на последних годах.

Для исключения этого явления необходимо исследовать область применимости объ
единения однородной информации. Одним из подходов к исследованию данной облас
ти является имитационное моделирование. Применение моделирования позволит не 
только оценить правомочность объединения информации, но и провести анализ воз
можностей группировки данных (определить граничные значения объемов выборок и
ДР-)-

Заключение
Таким образом, предложен следующий подход совершенствования математического 

аппарата оценки показателя безотказности:
-выбран метод оценки динамики изменения показателя безотказности, позволяющий 

учитывать неравноточность оценок (ВМНК);
-обосновано применение и выбрано нормализующее нелинейное преобразование ис

ходных данных (arcsin-преобразование);
-обосновано применение сингулярного обращения матриц при нахождении обратной 

матрицы;
-в целях увеличения объема статистической информации рассмотрены критерии 

объединения однородной информации.
Таким образом, предлагаемый подход позволяет учесть существующие особенности 

поступающей статистической информации о безотказности систем и, как следствие, 
принять более корректное решение о порядке их дальнейшего использования. Это осо
бенно важно, так как у большинства рассматриваемых объектов истекают гарантийные 
сроки эксплуатации.
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Высокочастотное нагружение позволяет значительно снизить трудоемкость и вре
менные затраты при проведении усталостных испытаний [1]. Однако различие в про
цессе накопления усталостных повреждений на высоких и низких частотах вынуждает 
проводить исследования по выявлению природы этих отличий [2].

В данной работе приведены некоторые результаты по исследованию модельного 
материала меди Ml и алюминиевого сплава Д16 в условиях знакопеременного цикли
ческого изгиба при нормальных и повышенных температурах.

Нагружение образцов производилось с помощью специально разработанных магни- 
тострикционных (резонансная частота f=2.8, 8.8, и 18.0 кГц) стендов. Испытательные 
стенды работали в автоколебательном режиме с автоматическим поддержанием ампли
туды колебаний образцов, которые представляли собой балочки прямоугольного сече
ния (1.8x6 мм), вырезанные вдоль направления проката, подвергнутые шлифовке, элек
трополировке и вакуумному отжигу. Нагрев образцов в электропечи сопротивления 
производился с выдержкой образца при заданной температуре (макс. откл. ±2°К) до на
гружения в течение часа. Для построения кривых усталости испытания продолжались 
до появления в образце усталостной трещины заданного размера, что фиксировалось по 
падению резонансной частоты установки. Кинетику протекания процесса усталостного 
повреждения отслеживали с помощью микротвердости, как наиболее удобной для 
применения в экспериментальной практике и чувствительной к факторам нагружения 
характеристики

Статистическая обработка результатов усталостных испытаний, осуществленная на 
основании гипотезы нормального закона распределения, позволила установить, что на
грев практически не влияет на характеристики рассеяния усталостной долговечности 
исследованных материалов, лишь несколько увеличивая вероятность разрушения об
разцов с ростом температуры. Увеличение температуры практически не сказывается на 
форме усталостных кривых исследованных материалов, но приводит к монотонному 
снижению усталостной долговечности для всех баз испытаний (медь Ml - рис. 1, f=8.8 
кГц). Можно отметить интенсивное снижение долговечности с ростом числа циклов 
нагружения. Повышение температуры испытаний более ощутимо влияет на протекание
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процесса усталостного повреждения по сравнению с числом циклов, значительно ин
тенсифицируя падение циклической прочности материала (сплав Д16 - рис. 2, f=8 8 
кГц).

1,Е+05 1,Е+06 1 ,Е+07 1,Е+08
N, цикл.

Рис. 1. Кривые усталости меди M l для частоты f=8.8 кГц:
1 -  293°К; 2 -  428°К; 3 -  543°К; 4 -  613°К; 5 -  673°К.

1,Е+05 1,Е+06 1,Е+07 1,Е+08 1,Е+09
N, цикл.

Рис. 2. Кривые усталости сплава Д16 для частоты f=8.8 кГц:
1 -  293°К; 2 -  373°К; 3 -  423°К; 4 -  473°К.

Анализ поведения ограниченных пределов выносливости показывает монотонное 
их падение в исследованном диапазоне температур с ростом последней (рис. 3, 4), что 
явным образом указывает на то, что сопротивление усталости данных материалов в ос
новном определяется числом циклов нагружения без сколько-нибудь значимого влия
ния термически активируемых процессов, определяющих циклическую долговечность.



411

Рис. 3. Влияние температуры на ограниченные пределы выносливости меди Ml 
для частоты f=8.8 кГц:

1 -  106 цикл., 2 -  107 цикл., 3 -  5*107 цикл.

250 300 350 400 450 500

Рис. 4. Влияние температуры на ограниченные пределы выносливости сплава 
Д16 для частоты f=8.8 кГц:

1 -  106 цикл., 2 -  107 цикл., 3 -  5*107 цикл.
Таким образом, на примере зависимости многоцикловой высокочастотной уста

лости модельного материала (меди M l) и промышленного сплава Д16 показана воз
можность исследования сопротивления усталости с использованием высокочастотного 
нагружения в различных условиях с целью разработки эффективных технологий повы
шения эксплуатационных свойств конструкционных материалов.

Литература. 1. Усталостные испытания на высоких частотах нагружения / Под 
ред. В.А. Кузьменко. -  Киев : Наук, думка, 1979. 336 с. 2. Dovgyallo I., Tsaruck F., Dol- 
bin N., Dovgyallo A. Estimation of influence of frecuency of flexural vibrations of structural 
sensitive characteristics of 20X13 steel // The 4 Th. International Symposium on Creep and 
Coupled Processes. -  Bialostok. 1992.- P. 57-63.
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К ФИЗИЧЕСКОЙ МОДЕЛИ ВЛИЯНИЯ ЧАСТОТЫ МЕХАНИЧЕСКИХ КОЛЕ
БАНИЙ НА СОПРОТИВЛЕНИЕ УСТАЛОСТИ МАТЕРИАЛОВ

Белорусский государственный технологический университет
Минск, Беларусь

Повышение надежности работы деталей машин, эксплуатирующихся в условиях 
сложного напряженного состояния, требует проведения большого количества устало
стных испытаний. Использование колебаний высокой частоты обеспечивает за корот
кий промежуток времени наработку значительного числа циклов нагружения.

Однако в связи с отличием характеристик циклической прочности, получаемых 
при низких и высоких частотах нагружения для обоснования методики ускоренных ус
талостных испытаний необходимо определить корреляционные зависимости между 
схемой, параметрами колебаний и структурно-чувствительными свойствами конструк
ционных материалов. Для этого проведен теоретический анализ частотной зависимости 
эволюции дислокационной структуры на первом этапе развития процесса усталостной 
повреждаемости. Поскольку на развитие деформации наряду с движением дислокаций 
существенное влияние оказывает также их размножение и поведение в больших ан
самблях, использована модель Келера [1].

Модель Келлера, применяемая для описания закона движения закрепленного дис
локационного сегмента, описывает инерционность и вязкость среды, а также самодей- 
ствие дислокационного сегмента в рамках одно дислокационного приближения.

A— + В—  -  C—\  = &<r0sin ft 
dt2 dt dt2 0

, pb2где A = —-----приведенная масса на единицу длины дислокационного сегмента;
я

b - вектор Бюргерса;
/  - частота;
t - время;
р  - плотность материала;
В - коэффициент демфирования, обусловленный случайностью распределения 

точечных дефектов в кристалле;
С - эффективное натяжение выгнутой дислокации.

я (1 - 1>)
где v - коэффициент Пуассона;
bcr0 sin ft - внешняя возбуждающая сила.

Уравнение, моделирующее данные процессы учитывает плотность материала, ко
эффициент вязкого трения, коэффициент Пуассона, частоту и амплитуду знакопере
менного нагружения. Решение данного уравнения позволило определить критическую 
величину знакопеременного напряжения, при которой источник Франка-Рида начинает 
генерацию дислокаций и тем самым происходит развитие процесса усталостного раз
рушения материала. При малых частотах нагружения воздействие подвижных дислока
ций заключается в том, что они уменьшают скорость распространения волн на величи
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ну, пропорциональную их вкладу в пластическую деформацию. С увеличением частоты 
возникают дополнительные факторы уменьшения упругих модулей среды, что корре
лирует с положением о том, что поглощение упругой энергии в области малых частот 
невелико, поскольку не проявляются динамические характеристики движущихся дис
локаций.

Проведенные теоретические и экспериментальные исследования позволили уста
новить, что критические напряжения достаточно точно соответствуют напряжениям, 
ниже которых не отмечается необратимых изменений структурно-чувствительных 
свойств материалов при неограниченно больших базах испытаний. Данные напряжения 
названы нами пороговыми напряжениями. Их экспериментальное определение осуще
ствлялось во всем исследуемом диапазоне частот колебаний (0,1 кГц - 20 кГц), Порого
вые напряжения определялись методами микротвердости, рентгеноструктурного и 
микроструктурного анализов, электросопротивления при достижении уровня цикличе
ских напряжений, ниже которых изменения параметров физико-механических свойств 
не регистрировались приборами. С превышением уровня пороговых напряжений, су
щественно зависящих от исследуемого материала и его прочностных свойств и началом 
упрочнения отмечался резкий рост вышеуказанных характеристик (рис. 1).

В связи с тем, что кривые пороговых напряжений и пределов выносливости мате
риалов располагаются в исследованном диапазоне частот (100 Гц-20 кГц) практически 
эквидистантно, появляется возможность физически обоснованного прогнозирования 
низкочастотных характеристик циклической прочности по результатам высокочастот
ных испытаний.

а)

Н ,%  125 

120 

115 

110 

105 

100 

95
30  40  50 60 70 а , М Па

------------0 ,15 к Г ц ------------2 ,8  к Г ц ..................8,8 кГц — *18 кГц

б)
Рис. 1. Пороговые напряжения стали 40Х (а) и стали 10 (б) определенные на 

различных частотах испытаний.
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—♦— AMr2H —м— Д16 —д— АМг2Н —Щ—Д16
Рис. 2. Влияние частоты нагружения на изменение пределов выносливости (1,2) и 

пороговых напряжений (3,4).

Литература. 1. Dovgyallo I., Belsky S., Sobol V. The theoretical and experimental re
searches of physical natures of influence of frequency of mechanical vibrations on fatigue on 
characteristics of metals and alloys// The 5Th. International Symposium on Creep and Cou
pled Processes. Bialostok, 1995. -  P.44-48.
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Белорусский государственный технологический университет
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Эксплуатация сопрягаемых поверхностей ряда деталей машин и технологической 
оснастки сопровождается значительным трением и изнашиванием их рабочих поверх
ностей, что приводит к необходимости частой замены. Наиболее простым и дешевым 
способом повышения ресурса таких деталей является их диффузионное упрочнение. 
Используемые для этого процессы насыщения должны иметь минимальную трудо- и 
энергоемкость, стоимость и продолжительность. Целесообразно, чтобы процесс уп
рочнения был заключительным, поскольку финишная механическая обработка является 
весьма трудоемкой и приводит в ряде случаев к ухудшению структуры и свойств тон
кого поверхностного слоя, а следовательно к его ускоренному изнашиванию [1].

Процесс низкотемпературной карбонитрации в расплаве азотсодержащих солей 
удовлетворяет многим вышеприведенным требованиям. Разработанная нами схема 
процесса с использованием механических колебаний, вводимых в расплав обеспечивает 
существенное повышение толщины и твердости поверхностного слоя [2]. В связи с ис
пользованием данного процесса в качестве финишного, целью настоящей работы явля
ется исследование влияния параметров упрочнения на кинетику изнашивания обраба
тываемых поверхностей.
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Колебания частотой 3 и 18 кГц вводились в расплав азотсодержащих солей с 
помощью грибкового концентратора. Для оценки износостойкости разработана специ
альная экспериментальная установка, обеспечивающая при различных видах движения 
моделирование условий для развития механизмов износа, характерных для эксплуата
ции ряда деталей машин и технологической оснастки. Износ оценивался потерей массы 
Д ш.

Для оценки эксплуатационной долговечности упрочненных слоев полученных 
на образцах из стали 40Х, предварительно прошедшей улучшение по различным схе
мам, проведено исследование кинетики износа при пути трения между измерениями 5,0 
км. Следует отметить, что кинетические кривые износа, приведенные на рисунке впол
не отражают общепринятые представления и зависимости, характерные для эксплуата
ции многих деталей, работающих в условиях интенсивного истирания.

Рис. Потеря массы при износных испытаниях образцов из стали 40Х: ♦ - в обычных 
условиях, ■ - с частотоц 3 кГц, А - с частотоц 18 кГц.

Для кривой 1, полученной при упрочнении без использования колебаний харак
терно наличие трех основных участков, соответствующих основным стадиям развития 
процесса изнашивания и разрушения поверхностного слоя образцов. На первом этапе 
(приблизительно до 20 км пробега) соответствующем периоду приработки наблюдается 
более интенсивное изнашивание поверхностного слоя с потерей массы превышающей 
50% за весь период испытаний. Электронно-микроскопический анализ, выполненный 
на сканирующем микроскопе показал, что при этом происходит интенсивное смятие и 
сглаживание отдельных участков исходной поверхности. Выкрашивания фрагментов 
поверхностного слоя при этом не наблюдается.

На следующей стадии (от 20 до 45 км пробега) соответствующей установивше
муся износу, потеря массы минимальна (Д ш изменяется от 60 до 80 мг). На контактных 
поверхностях отмечается постепенное увеличение размеров поврежденных фрагментов 
с образованием достаточно больших участков слияния материала и выкрашивания кар- 
бонитридного слоя. На заключительном участке процесс разрушения ускоряется; пре
обладает микротрещинообразование и выкрашивание как следствие развития усталост
ных процессов.

Испытания образцов обработанных при тех же температурно-временных усло
виях, но с использованием энергии колебаний показали существенное увеличение из
носостойкости поверхностного слоя. Характер кривых износа сохраняется, однако пе
риод приработки значительно сокращается; потеря массы на пути трения до 20 км в 1,5 
и 2,0 раза ниже при использовании частот колебаний 3,0 и 18,0 кГц. Такая существен



416

ная разница в износостойкости поверхности на этом этапе связана с тем, что при часто
те 18 кГц более активно протекают процессы в расплаве, что ускоряет формирование 
карбонитридного слоя играющего решающую роль в процессе приработки. Более 
длинным является участок установившегося износа особенно при использовании коле
баний частотой 18 кГц.

Формоизменение исходной поверхности проходит медленнее, что связано в пер
вую очередь с более толстым поверхностным карбонитридным слоем. При установив
шемся износе не отмечается выкрашивания участков контактного слоя. Результаты 
электронно-микроскопического анализа показали, что процесс изнашивания в прибли
женных к эксплуатационным условиях протекает преимущественно вследствие окисли
тельно-абразивного истирания материала. Это один из наименее интенсивных меха
низмов износного разрушения. Равномернее протекает износ и на заключительной ста
дии испытаний, что свидетельствует о возможности более стабильной работы упроч
ненных деталей на протяжении продолжительного срока службы при устранении опас
ности неожиданного выхода их из строя при длительной эксплуатации. Результаты ис
пытаний показывают, что использование при упрочнении частоты 18 кГц дает лучшие 
результаты по сравнению с частотой 3 кГц. Дополнительным резервом повышения из
носостойкости в случае использования колебаний является увеличение времени обра
ботки до 3-4 часов.

Литература. 1 .Бельский С.Е., Тофпенец Р.Л Структурные факторы эксплуата
ционной стойкости режущего инструмента. Мн, Наука и техника, 1984, 127 с.
2.Довгялло И.Г., Сурус А.И., Бельский С.Е. Влияние механических колебаний при низ
котемпературном азотировании на характеристики упрочненного слоя. Труды БГТУ, 
выпуск VII, Мн., 1999. С. 153-158.
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Белорусский государственный университет транспорта 
Гомель, Беларусь

1. Повторное знакопеременное нагружение. Рассмотрим твердое тело, не 
имеющее начальных напряжений и деформаций. Пусть в момент времени ^  = О на те
ло начинают действовать объемные и, на части внешней границы Sa , поверхност
ные силы RI. Эти силы и граничное перемещение u'0i на части границы Su вызывают в 
теле напряжения a 'j, деформации e'j и перемещения и[ . Одновременно на тело начи
нает воздействовать нейтронный поток I = (р/. Предполагается, что под действием этих 
сил и граничных перемещений в теле появляются области пластических деформаций.

Предел пластичности os под воздействие нейтронного облучения увеличивается 
и вполне удовлетворительно описывается формулой радиационного упрочнения [1]:

os = о so [l + А(\ -  ехр(- £/ ))1/2 J,
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где cts0 -  предел пластичности необлученного материала; А, \  -  константы  ма

териала, получаем ы е из эксперим ента. Н апример, для алю м иниевого сплава 356  А -  

1,09; \  =  9 ,7 3  • 1 0 - 26м 2.
В  упругих областях твердого тела справедлив закон Гука:

4  =  2G 3jj, о ' =  3К е', ( 1)

где ^  =  CTij ~  SjjO', э' =  e[j -  S y s', -  компоненты  девиаторов,

а а ' =  (а п +  а 22 +  ст33) / 3 , s' =  (s u +  £22 +  s 33) /3  -  ш аровые составляю щ ие тензоров на

пряж ений и деф орм аций; G, К  -  м одули сдвига и объем ной деф орм ации; 6у -  дельта  

К ронекера.
Для тех  областей  твердого тела, где появились пластические деф орм ации, в сл у

чае просты х (п о А . А . И лью ш ину) нагруж ений связь девиаторов м ож но представить в 
виде

где / ' ( е „ , 1 ,а к) -  универсальная, независящ ая от вида напряж енного состояния  

функция пластичности, зависящ ая от интенсивности деф орм аций s'u, нейтронного п о
тока I  и аппроксимационны х параметров а'к . Для конкретны х материалов ф ункцию  
пластичности м ож но определить по соответствую щ им  экспериментальны м данны м.

Таким образом , в деф орм ируем ом  теле связь м еж ду напряж ениями и деф орм а
циями представим а в виде

= 2 G3'/ '( s 'u, / , 4 ) , o ' =  3 * е ' , (2 )

причем  функцию  пластичности следует полож ить /' ( s 'u, I ,a k) = 1 в тех  областях, 

где е'„ <  s's , s's -  деф орм ация, соответствую щ ая пределу пластичности o's при нагруж е
нии и з естественного состояния.

К соотнош ениям  (1 ), (2 ) добавим  диф ф еренциальны е уравнения равновесия и гра
ничны е условия, а такж е соотнош ения Кош и в предполож ении м алости деф орм аций

о '^ + Д '=  0;

o'j/j =  Rl на Sa , и’ = u'oi на Su;

2sy Mj,j+Mj,j. (3 )

где /j -  направляю щ ие косинусы  нормали к части поверхности тела Sc.
П усть теперь, начиная с м ом ента t = tx, осущ ествляется мгновенная разгрузка и 

п оследую щ ее нагруж ение усилиями F", R” обратного знака с граничным перем ещ ени

ем  им . При этом  будем  предполагать, что с  этого м ом ента врем ени воздействие н ей 
тронного потока прекращ ается (<р =  0) и уровень облучения остается постоянны м  и 
равным его значению  перед разгрузкой 1Х =  (р /,. С хем атично этот процесс показан на 

рисунке.
Эти воздействия вызывают в теле напряж ения , деф орм ации е" и перем ещ е

ния иГ, для которы х остаю тся справедливы ми соотнош ения (3 ). Связь напряж ений с 
деф орм ациям и для них запиш ем следую щ им  образом

s l = 2 G 4 r { z \ ,z 'a, I u a l)  

с" = ЗКе”. (4)
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где е" , а" -  деф орм ация и напряж ение предела пластичности при повторном  нагру
ж ении.

С лож ность краевой задачи для величин о '', е" за

клю чается в зависим ости иском ого реш ения от точки раз
грузки (е'ь  о { ), так как в каж дой точке н еобходи м о ставить 
свою  краевую  задачу и получать свое реш ение. Рассмотрим  
одн у возм ож ность избеж ать этих трудн остей , основанную  
на распространении теории перем енного нагруж ения В . В. 
М осквитина [2] на тела, подвергнуты е облучению . Введем  
разности для м ом ента времени t> t\:

°*j (0  =  <*у {h + 0 - о ® ( 0 > е ® (0  =  е « f t  +  0  -  е  ® ( 0 » (5
А налогично для девиаторов и ш аровы х частей тен

зоров напряж ений и деф орм аций.

Рисунок
В силу линейности введенны х разностей , соотнош ения (3) вы полняю тся и для вели

чин со  звездочкам и:
о 5 ,+ Я * = 0 , K  = K - F r ,

a * / j = ^ * ,  Д*  =  Д ' - Д Г , н а 5 0 ; 

щ =  Moi =  «oi — ? на Sa :

2 ву =и*,!+и]л . (6 )

У часток нелинейности на диаграм м е описы вается соотнош ением

s l= 2 G ^ r ( & \ ,e \ ,h ) ,  (7)
где /* (е и , £„, 1\), вообщ е говоря, некоторая новая фиктивная функция нелиней

ности.
С оотнош ения (5 ) -  (7 ) образую т новую  краевую  задачу для величин со  звездочкам и. 

П редполож им , что функцию  /*  в лю бой точке кривой деф орм ирования м ож но при
близить функцией / ' ,  то есть описать таким ж е аналитическим вы раж ением только с 

другим и параметрами а'к

В этом  случае соотнош ения для напряж ений со звездочкам и принимаю т вид

JS = 2 0 э 5 /'(е * в, < £ ,/ ,) ;  о* = ЗКе*. (8)

Сравнивая соотнош ения (1 ) -  (3 ) для тела при нагруж ении из естествен н ого со 
стояния и соотнош ения для величин со звездочкам и (6) -  (8), отм ечаем , что они совпа
даю т с точностью  д о  обозначений. П оэтом у реш ение задачи для величин со звездочка
ми м ож но получить из известного реш ения задачи, соответствую щ ей нагруж ению  из 
естествен н ого состояния, путем  некоторы х зам ен. Н апример, если известно перем ещ е
ние и[ =  и'(х, e'u, е ', I,a 'k), то соответствую щ ее перем ещ ение и* = иЦх, s* , е*, 1и ак) ,  а 
иском ое перем ещ ение при повторном  знакоперем енном  нагруж ении определяется из 
соотнош ения

u”(t) = ы'(7, + 0 -м Г (0 -

Н апряж ения и деф орм ации также вы числяю тся по формулам типа (9 ).

(9)
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2 . Ц и к л и ч еск о е н агр уж ен и е. П олученны й результат распространим  на случай лю 
бого  «-го  циклического нагруж ения. П усть при «-ом  нагруж ении внеш ними силами  

при граничны х перем ещ ениях м£ возникаю т напряж ения , деф орм ации sjj и

перем ещ ения и?. При этом  долж ны  удовлетворяться уравнения равновесия, граничны е 
условия и соотнош ения К ош и (3 ). В ведем  следую щ ие разности:

=  ( - l ) n(o g -‘ - а § ), sj” =  ( - l ) “(eS '‘ - е§)>

м‘п = ( - l ) n(«jn_1 -м").

П рим ем , что при лю бом  и -ом  нагруж ении связь м еж ду ш аровыми составляю щ ими  
тензоров напряж ений и деф орм аций остается упругой. П овторяя преды дущ ее предпо
лож ение о возм ож ности  описания кривых s.j ~  и 4 " ~ эуп функциями нелинейности  

одинакового аналитического в и д а /:

s * = 2 G 3 > f t e , I l ta?),  (11)

заклю чаем, что реш ение задачи для величин со  звездочкам и ( 10), ( 11) при лю бом  
«-ом  нагруж ении м ож но получить из реш ения задачи, соответствую щ ей нагруж ению  из 
естествен н ого состояния. Н апример, если известно перем ещ ение и\ =  и’(х, e'u, e's, / ,  а ( ) , 

то соответствую щ ая величина со  звездочкой будет «*" =  w '(x, s*n, е ’п, / , ,< /" ) .  И ском ое 

перем ещ ение и? найдем , обобщ ая (9):

02)
k=2

Н апряж ения и деф орм ации вы числяю тся по формулам типа (12 ).
Таким образом , выводы известной теоремы  В. В . М осквитина о перем енны х нагру

ж ениях упругопластических тела, распространена на случай ком плексного радиацион
но-силового воздействия.

Л и тер а ту р а  1. С таровойтов Э . И. С опротивление материалов. Гомель, 
1 9 9 9 .-2 2 0 с . 2 . М осквитин В . В . Ц иклические нагружения элем ентов конструкций. М .: 
Наука, 1981.-3 4 4 с .

У Д К  539.3
А. Н. Панов

ПРОГНОЗИРОВАНИЕ РЕСУРСА КОНСТРУКЦИИ 
НА ЭТАПЕ АНАЛИЗА ПРОЕКТНОЙ ДОКУМЕНТАЦИИ

Институт надежности машин НАН  
Минск, Беларусь

В еличина назначенного р есурса автомобиля при первой категории условий экс
плуатации (ГО С Т 2 1 6 2 4 ) определяется техническим и условиям и (Т У ) изготовителя. 
К ритерием достиж ения ресурса является предельное состояние рамы и кабины . К рите
рием  предельного состояния рамы является разруш ение ее  несущ и х элем ентов. П оня
тие категории эксплуатации условно. Н о это позволяет установить ш калу, по которой  
м ож но сравнивать р есурс автом обилей. Н а автополигоне Н А М И  накоплен опы т ф орси
рованны х испы таний с приведением  пробега к условиям первой категории. Опыт испы 
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таний и эксплуатации рам позволил получить изготовителям  коэффициенты  перехода  
от числа циклов при стендовом  нагруж ении к р есур су при первой категории эксплуа
тации. Р аспределение пробега при форсированны х испы таниях (Ф РИ ) и коэф ф ици
ент эквивалентности на автополигоне реглам ентируется [ 1,2].

В  работе [3] реализован п одход  к прогнозированию  ресурса на осн ове измерения  
нагруж енности опы тного образца. В настоящ ей работе ставится иная задача -  прогно
зирование д о  появления конструкции в металле. Для таких слож ны х конструкций с 
м нож еством  зон  повреж дений и различны ми м еханизм ам и повреж дений п о дход , п ред
ставленны й в р аботе [4] основанны й на оценке динам ической нагруж енности и расчете 
м етодом  конечны х элем ентов (М К Э ), не достаточно точен , слабо реализуем  на практи
ке [ 1], к том у ж е для данного вида конструкций частотны й диапазон на энергию  повре
ж дения влияет не сущ ественно [4]. А нализ [3] позволяет сделать вы вод о влиянии на 
нагруж еность зон  повреж дений конкретного вида дор ог (наприм ер, трек, проф илиро
ванный булы ж ник и т .п .). П редставим движ ение транспортного средства как п осл едо
вательность единичны х видов нагруж ений (наприм ер, вертикальная нагрузка, закручи
вание, параллелограмирование и т. п .), а затем , на основе принципа суперпозиций, 
осущ ествлять ком бинации видов нагруж ения. У казанны е данны е позволяю т ф орм иро
вать блоки нагруж ения для имитации ездового цикла на ЭВМ  при расчете М К Э.

М етодика прогнозирования ресурса несущ их элем ентов рамы при заданном  
блоке нагруж ения по критерию  циклической долговечности основана на оценке харак
теристик сопротивления усталости (Х С У ) зон  повреж дений м етодом  локального м оде
лирования [4], анализе М КЭ напряж енно-деф орм ированного состояния (Н Д С ) натур
ной конструкции и зоны  повреж дения [5], для которой и были определены  Х С У .

П рим енена следую щ ая последовательность ш агов:
а) ф орм ирование блока нагруж ения рамы им итирую щ его реж им  Ф РИ полигона, 

либо стендового - им итирую щ его воздействие ездового цикла;
б ) анализ Н ДС  несущ их элем ентов по итогам расчета М КЭ на воздействие езд о 

вого цикла; приведение процессов нагруж ения типичны х зон  повреж дений с перем ен
ным коэф ф ициентом  асимметрии цикла нагруж ения к эквивалентному по повреж дению  
сим м етричном у; составление блока нагруж ения для каж дой зоны  повреж дения;

в) анализ Н ДС  зон  повреж дения по итогам расчета М КЭ локальны х м оделей  на 
вид воздействия приводящ его к повреж дению ; оценка чувствительности К Э -м одели
[5];

г) анализ Н ДС  зон  повреж дений несущ его элем ента по итогам расчета М К Э о с
таточны х напряж ений от сборки (О Н С ) (если  им еется необходи м ость учесть влияние 
сущ ествую щ его п р оц есса сборки, создать благоприятное воздействие от сборки); м о
делирование действия ОНС на зон у  повреж дения (сум м ирование со  статической на
грузкой или изм енением  предела вы носливости с использованием  коэф ф ициента чув
ствительности к асим м етрии цикла);

д ) расчет циклической долговечности по гипотезам  суммирования усталостны х  
повреж дений (линейной, корректированной и с учетом  сниж ения предела вы носливо
сти) на базе Х С У  полученны х локальным м оделированием  (КТФ  реального производ
ства), коэф ф ициента чувствительности К Э -м одели.

Расчет р есурса проиллю стрирован при блоках № 1, № 2 соответственно м одели 
рую щ ие реж им  Ф РИ и испы тание на стенде. Результаты  расчетов Н ДС  М КЭ (р и с.) кор
ректировались с пом ощ ью  коэф ф ициентов чувствительности конечно-элем ентной м о
д е л и ^ ]. П рогноз (Т абл .) сравнивался с им ею щ им ися косвенны ми [5] эксперим енталь
ными данны ми. Таким образом , впервы е предлож ена м етодика оценки (особен н о  в 
зонах нерегулярности) р есурса несущ их элем ентов обладаю щ ая больш ей достовер н о
стью . Э то стало возм ож ны м  за счет: учета чувствительности К Э -м одели; им ею щ ейся
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базы  знаний Х С У , полученны х на м оделях с учетом  КТФ; ф ормирования норм ирован
ны х блоков на основании расчетны х случаев реж им а ФРИ и стенда.

Для прогнозирования надеж ности крепеж а (разруш ение, ослабление заклепок, 
болтов и т .п .) разработана м етодика на основании оценки предельного состояния кре
пеж а и ш ироко используем ого расчета М КЭ. При этом критерием является его цикли
ческая долговечность. П редлож енны й критерий: учиты вает воздействия всех  внутрен
них силовы х факторов (В С Ф ), действую щ их на крепеж , поскольку в эксплуатации воз
мож ны  различны е виды разруш ений, причем, описанны х минимальным числом  пара
метров; связан с (К ТФ ) реального производства; не зависит от конкретного узла; прост  
в использовании. К ритерием прочности крепеж а в соединении  при расчете его нагру- 
ж енности М К Э предлож ена пирамида допускаем ы х значений ВСФ  [4]. М етодика апро
бирована при м оделировании М К Э рам автом обилей М А З 6 422 , М А З 5 432 , М А З 
6 4 221 , М А З 5 4 4 2 1 , М А З 5516 , узла лонж ерон-поперечина при имитации нагрузочного  
цикла в стендовы х условиях. П роцедура оценки степени перегрузки соеди н ен и й  реали
зована в програм м е EZAK L. С тепень перегрузки определяется по отнош ению  к плоско
сти допускаем ы х значений ВС Ф . Располож ение заклепок и болтов (тем ны е точки) в 
соеди н ен и ях рамы и эпю ры  коэф ф ициентов перегрузки заклепок, болтов представлены  
на рис. Н еобходи м о отметить, что исследовались не только рабочие величины  В С Ф , но 
и сборочны е. А нализ результатов ^ св и д ет ел ь ст в у ет  о ниж еследую щ ем : про
гноз циклической долговечности крепеж а в соединении с прием лем ой достоверностью  
совпадает с  результатами им ею щ ихся экспериментальны х данны х ф изического м оде
лирования.

Таким образом , предлож енная м етодика прогнозирования соединений  позволя
ет давать достоверны е прогнозы  на стадии проектирования конструкции, на этапе ана
лиза проектной докум ентации.

Литература 1.М етодика ф орсированны х ресурсны х испы таний автопоездов  
общ етранспортного назначения. -  Дм итров.: Ц Н И АП  Н А М И , 1981 -  17 с. 2 .Р Д  37. 052. 
032 -  82. М етодика предварительны х испы таний специализированны х автотранспорт
ны х средств. -  Дм итров.: Ц Н И А П  Н А М И , 1984 -  22  с. З.П анов А .Н ., Ракицкий А .А ., 
Горбацевич М .И . и др. П рогнозирование ресурса несущ их элем ентов рам автом обилей. 
О пер.-инф . материалы . - М н.: И Н ДМ А Ш  А Н  БССР. 1991. 55 с. 4.П анов А . Н . О ценка 
характеристик сопротивления усталости и м оделирование напряж енно- 
деф орм ированного состояния зон  разруш ений рамы с учетом  различны х м еханизм ов  
повреж дения. Н ормирование оценок и м оделей . /  И н-т надеж ности маш ин Н А Н  Бела
руси . -  М н., 2 000 . -  27 с. -Д е п . в БелИ С А  2 5 .0 7 .2 0 0 0 , №  Д 200052  / /  Реферативны й  
сборник. -  2 000 . -  №  18. -  С. 102. 5.П анов А . Н. П рогнозирование ресурса сборной  
несущ ей конструкции д о  появления ее в металле при учете различны х м еханизм ов и 
м нож ества зон  повреж дений /  И н-т надеж ности маш ин Н АН  Б еларуси. -  М н., 2 000 . -  
4 0  с. -  Д еп . в БелИ С А  2 5 .0 7 .2 0 0 0 , №  Д 200054  //  Реферативны й сборник. -  2 000 . -  №
1 8 .- С .  103.
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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЕ И РАСЧЕТНОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ 
МНОГОВЕКТОРНОГО НАГРУЖЕНИЯ НЕСУЩИХ КОНСТРУКЦИЙ 

ТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ. НОРМИРОВАНИЕ

Институт надежности машин НАН  
Минск, Беларусь

Для проведения анализа «входны е-вы ходны е» проектны е данны е, а такж е «про
верка проекта» согласно процедур «управления проектированием » (ISO  9 001 , QS 9000, 
V D A  6 .1 ) необходим ы  эконом ически целесообразны е [1] и достоверны е м етоды  рас
четны х анализов и эксперим ентальной проверки конструкторских реш ений. Расчеты  и 
испы тания натурны х конструкций транспортны х средств является дорогостоящ им и  
процессом  и проводятся в ограниченно [2]. С ущ ествую щ ее стен довое оборудование  
для испы таний несущ их систем  м ож но условно разделить на группы: с инерционны м  
возбуж дением  (силы  неуравновеш енны х м асс); с кинематико-силовы м нагруж ением  
(заданное перем ещ ение точек) [3].

П ервой задачей работы  являлось уточнение критериев предельного состояния. 
В о-вторы х, н еобходи м о бы ло определить цели оптимального проведения расчетов и 
испы таний для пятого уровня («конструкция в целом ») иерархии [2 ] элем ентов сбор 
ной несущ ей конструкции. О пределение адекватной схем ы  нагруж ения на стен де для  
м одернизации действую щ его в испы тательном подразделении являлось третьей зада
чей. П ри реш ении четвертой задачи уточнялись нагрузки, которы е ц ел есообразн о учи
тывать для определения случаев и установления норм  расчета конструкций.

П роведены  расчетны е М КЭ ( 12-ть случаев нагруж ения при балочной аппрокси
мации конструкции, 3 - оболочеч ной) и экспериментальны е исследования, на основа
нии анализа результатов которы х м ож но отметить следую щ ее:

а) П редлож ена структурная схем а надеж ности несущ ей конструкции транспорт
ного средства (р и с.1). И сходя  из представленного (р и с.1) сочетание свойств -  надеж 
ность сводится к долговечности . Э то свойство м ож но распространить на пассивную  
безоп асн ость, ж есткость и прочность. Параметры безопасности  далее опустим . И з-за  
нецелесообразно рем онта, н еобходи м о говорить о «безотказности». Ж есткость конст
рукции (в отличие от прочности) - интегральны й параметр, сочетаю щ ий н еобходи м ое  
условие -  обесп еч ен и е прочности и достаточное - ограничение по деф орм ации. Таким  
образом , несущ ая конструкция долж на иметь «долговечную » («безотк азн ую ») ж ест
кость (р и с.1). П ричинами ее наруш ения является: разруш ение составной части, в том  
числе крепеж а (ж есткость равна нулю ); трещ ины , приводящ ие к локальной потере ж е
сткости; ослабление соединений  (локальная и глобальная потеря ж есткости); неблаго
приятное сум м ирование некритических результатов действия вы ш еизлож енны х при
чин. Рассматриваю тся одноврем енно действую щ ие процессы : усталость, фреттинг- 
усталость, ослабление соеди н ен и й , разруш ение крепеж а и т.д.

б ) Рассм отрена практика (на М А Зе) расчетов и испы таний (статический изгиб, 
кручение и продольная сила, «ж есткое нагруж ение»). С делан вы вод о ее  неадекватно
сти (не учет повреж даю щ их векторов сил, недостаточное изм ерение ж есткости; оценка  
Н ДС несущ их элем ентов по четвертой теории прочности, главным и осевы м напряж е
ниям в зон е концентрации напряж ений; оценка Н ДС  крепеж а (заклепок, болтов) по  
растягиваю щ им, см инаю щ им  и срезы ваю щ им напряж ениям [ 1]).
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в) П ри расчетах и испы тании натурной конструкции н еобходи м о определять  
требуем ую  ж есткость (локальную , глобальную ); по критериям предельного состояния  
для установленны х узлов и агрегатов.

г) Расчеты  и испы тания на циклическое воздействие н еобходи м о осущ ествлять  
при «м ягком », а не «ж естком » нагруж ении, а при этом  схем а и количество циклов на
груж ения долж ны  воспроизводить и быть эквивалентны  реж им у ф орсированны х испы 
таний автополигона. П редлож ен эквивалент пробега (км) по дорогам  первой категории  
эксплуатации соответствую щ ий циклам ФРИ и стенда.

д ) П редлож ена схем а нагруж ения для м одернизации стенда (на прим ере рамы  
седельного тягача) (рис. 2 ).

е) П редлож ены  схем ы  расчетны х случаев, величины  нагрузок, заданы  условия  
закрепления, нагруж ения конструкции. К онечно-элем ентны е м одели учиты ваю т эл е
менты  подвески, седельно-сцепного устройства (расчеты  вы полнены  совм естно с 
М А З) (р и с.2 ,3 )[3 ]. П одтверж дена адекватность[3]. И нф орм ациям  перем ещ ениях точек  
конструкции, внутренних силовы х факторов возникаю щ их в элем ентах (кронш тейны  
подвески, сцепного устройства и т .д .) позволяет проводить их расчеты .

ж ) Н еобходи м о проводить расчеты  и испытания на заданны е виды  нагрузок (нор
ма видов нагрузок): статическая вертикальная нагрузка; кручение рамы относительно  
продольной оси; параллелограмирование рамы (несим м етричное продольное нагруж е
ние); продольное нагруж ение рамы («упор в бордю р»); параллелограмирование и изгиб  
рамы в плоскости дороги  (м ом ент в плосткости дороги , например, при развороте трех
осного автом обиля); продольное нагруж ение рамы при разгоне-торм ож ении (на се 
дел ьн о-сц еп н ое устройство, центр тяж ести кузова и т.п .);боковая нагрузка на рам у (на  
седел ьн о-сц еп н ое устройство, центр тяж ести кузова и т .п .) при движ ении на повороте, 
уклоне; продольное нагруж ение рамы при буксировке (на передню ю  или задню ю  п оп е
речины ); технологическое нагруж ение рамы (подъем -опускание кузова сам освала, вы
движ ение лестницы , стрелы  подъем ного крана и т.п .); нагрузки, возникаю щ ие при  
транспортировке (наприм ер, воздуш ны м транспортом ).

з) Результаты  расчетов рамы М КЭ н еобходи м о формировать в блоки, соп оста
вить с расчетам и М КЭ локальны х м оделей  зон  нерегулярности и проводить уточнения  
величин Н Д С  с пом ощ ью  коэф ф ициента чувствительности К Э -м одели K s , крепеж а -  с 
коэф ф ициентом  перегрузки п [2 ,4].

Рис. 3 С хемы  нормируемы х видов нагруж ения
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Я. О. Берестнев

ПРОГРАММНО- МЕТОДИЧЕСКОЕ ОБЕСПЕЧЕНИЕ ПОЛУЧЕНИЯ И 
АНАЛИЗА УТОЧНЕННЫХ СПЕКТРАЛЬНЫХ ОЦЕНОК ВИБРАЦИИ

РОТОРНЫХ МЕХАНИЗМОВ

Институт надежности машин НАН Беларуси 
Минск, Беларусь

Для эф ф ективного диагностирования роторны х м еханизм ов, зубчаты х передач  
важ но получать точны е оценки спектральны х ам плитуд вибраций на характерны х час
тотах, преж де всего, оборотны х, зубцовы х и других кратных частоте вращ ения. К о
нечная длительность врем енного окна при обработке периодического сигнала м етодом  
бы строго дискретного преобразования Ф урье приводит к том у, что результат получает
ся не в виде идеальны х спектральны х линий, а каждая линия сопровож дается боковы ми  
вы бросам и. Н едостатком  общ епринятого использования весовы х корректирую щ их  
функций (ок он ) является сущ ественное уш ирение спектральны х линий.

Разработанная автором м етодика не требует подклю чения к диагностической  
систем е специальны х синхронизирую щ их таходатчиков и основана на точном  н ахож 
ден и и  характерной (зубц ов ой ) частоты  м еханизм а. Для этого предлож ено использовать  
отнош ения м одулей  комплексны х коэф ф ициентов, найденны х прим енением  БПФ к вы
борке дискретны х отсчетов сигнала виброколебаний и соответствую щ их частотам  
вблизи иском ой. Указанны е отнош ения количественно характеризую т размы тость  
спектральной линии, возникаю щ ую  и з-за  того, что длительность врем енного окна не 
составляет в точности ц елое число периодов гармоники сигнала. Д алее рассчиты вается  
длительность врем енного окна, в котором  уклады вается целое количество периодов  
оборотной  частоты  детали м еханизм а. Это обеспечивает возм ож ность получить п о
вторным прим енением  БПФ уточненны е оценки ам плитуд виброколебаний на обор от
ны х, характерны х и м одуляционны х частотах, четкие, неразмы ты е линии на спектро
граммах [2 ].

М етодический п од ход  реализован автором в программном обесп еч ен и и  для ав
том атического получения спектральны х характеристик вибрации зубчаты х передач с  
пом ощ ью  м икропроцессорного комплекса контроля и диагностики маш ин и м ехан и з
м ов, разработанного в И Н ДМ А Ш  Н АН Б [1, 4 ]. У казанное програм м ное обесп еч ен и е  
позволяет получать и сравнивать уточненны е спектры , реш ать задачи восстановления,
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вы деления и уточнения отдельны х составляю щ их вибросигнала, м оделируем ы х из 
гармоник его ам плитудного спектра.

П ри совм естном  анализе нескольких освобож денны х от лож ны х боковы х  
вы бросов спектров, полученны х при различны х эксплуатационны х реж им ах, упрощ а
ется реш ение задачи определения собственны х частот диагностируем ы х систем  [3, 4]. 
Н овая программа для определения собственны х частот м ож ет сопоставлять БПФ - 
спектры , им ею щ ие неодинаковое разреш ение по частоте.

М етодика м ож ет применяться и при определении динам ической составляю щ ей  
нагрузки зубчаты х передач на основе анализа в частотной и врем енной областях одн о
врем енно сняты х сигналов с датчиков виброускорения и тензодатчиков [1, 3 ]. П ро
грам м но-м етодическое обесп еч ен и е позволяет определить динам ическую  составляю 
щ ую  нагруж енности как тензом етрируем ого, так и других зубьев трансм иссии.

Литература. 1 .С оздание м икропроцессорного комплекса для диагностики техн и 
ческих систем . Часть I. Д иагностический микропроцессорны й комплекс и м етодиче
ское обесп еч ен и е экспериментальны х исследований вибраций и динам ической нагру
ж енности приводны х м еханизм ов на основе зубчаты х передач: О перативно-инф орм . 
материалы  / Берестнев О .В ., И ш ин Н .Н ., Басиню к В .Л ., Берестнев Я .О . /  А кад. наук Бе
ларуси. И н-т надеж ности  маш ин. -  М инск, 1996. -  57 с. 2. Б ерестнев Я . О. М етодика  
получения уточненны х спектральны х характеристик вибрации для м еханизм ов цикли
ческого действия //  В есщ  А кад. навук Беларусь С ер. ф1з.-тэхн. н а в у к .- 1998 -  №  2 -  С. 
31- 35. 3. B erestnev Y a. О ., Ishin  N . N . Instrum ental identification  o f  dynam ic system  pa
ram eters / /  2nd International C onference on Com puter M ethods and Inverse Problem s in  
N ondestructive T esting and D iagn ostics. P roceedings. M insk, 20-23 O ctober 1998. /  D G ZfP. 
-  B erlin , 1998. -  P. 99 -106 . 4 . Б ерестнев O .B ., Б ерестнев Я .О ., Иш ин H .H . Новый м етод  
аппаратурно-програм м ного определения собственны х частот приводны х м еханизм ов //  
А ктуальны е проблем ы  динамики и прочности в теоретической и прикладной м еханике: 
С б. ст. -  М н.: У П  "Технопринт", 2 0 0 1 -  С. 45-48 .
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И.И. Гришкевич, В.И.Моисеенко

ПОВЫШЕНИЕ ДОЛГОВЕЧНОСТИ АЗОТИРУЕМЫХ 
ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС ИНДМАШ НАНБ

Минск, Беларусь

В соврем енном  м аш иностроении проблем а создания вы соконагруж енны х круп
ном одульны х зубчаты х колес и других крупны х поверхностно упрочняемы х деталей , 
отличаю щ ихся вы сокими характеристиками надеж ности, определяется, в основном , 
уровнями равнопрочности и точности элем ентов их рабочих поверхностей .

Р ост грузоподъем ности  карьерны х самосвалов привел к увеличению  разм еров и 
веса зубчаты х колес с внутренним  зацеплением . Д иам етр колес вплотную  приблизился  
к 1500 мм, а ш ирина зубчатого венца - к 250 мм. К оробление деталей и зубьев цем енти
рованны х колес указанны х разм еров достигает 1,5 мм, что соизм ерим о с глубиной ц е
м ентации. У странить последствия деф орм ации указанной величины  и получить при
годны е к эксплуатации детали практически невозм ож но. Э то обусловлено как деф ици
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том  оборудования для ш лифования колес с внутренним зубом , так и неизбеж ны м  в 
этом  случае подрезанием  нож ки зуба, приводящ им к значительной концентрации на
пряж ений и сниж ению  несущ ей сп особн ости  материала. П оэтом у зубчаты е колеса рас
сматриваемы х типа и габаритов обы чно изготавливаю т азотированны ми. Э тот процесс 
практически исклю чает деф орм ации при терм оупрочнении. К недостаткам  азотирова
ния сл едует отнести  низкую  твердость сердцевины  деталей, а также неоднородность  
свойств упрочненного поверхностного слоя, что приводит, в конечном  счете, к сн и ж е
нию  несущ ей сп особн ости  упрочненной поверхности по сравнению  с цем ентацией. 
С пособы  увеличения твердости металла сердцевины  деталей при азотировании извест
ны /1 , 7 /. Чащ е всего это закалка после азотирования или использование специальны х 
сталей -  нитролоев -  твердею щ их при азотировании. Значительно м ен ее изучены  хи 
мическая, структурная и механическая н еодн ородн ость, ф орм ируем ого при хим ико
терм ической обработке (Х Т О ) слоя. Э то фундаментальны е познания, б ез накопления и 
использования которы х трудно создать процессы  терм ообработки, альтернативны е ц е
м ентации, отличаю щ иеся своей  универсальностью  и бол ее низкой энергоем костью  и 
трудоем костью . Задача обеспечения однородности  при Х ТО  связана в первую  очередь  
с законом ерностям и взаим одействия и диф ф узии элем ентов в зернограничны х объем ах  
зерен  реальны х конструкционны х сталей.

А нализ двойны х и м ногоком понентны х систем  на основе м еди  свидетельствует, 
что и при азотировании м огут проявляться эффекты  зернограничной концентрации м е
ди . А зот  не растворяется в м еди . Э то не м ож ет не сказаться на п роц ессах его диф ф узии  
при азотировании. П оскольку азотирование п роисходит при сущ ественно бол ее низких 
тем пературах, чем цем ентация, роль границ здесь  м ож ет возрастать бол ее сущ ественно, 
чем при цем ентации.

М алая толщ ина азотированного слоя, высокая его твердость и наличие в азотиро
ванном слое хрупких ф аз, в первую  очередь е-ф азы , предъявляю т особы е требования к 
одн ородн ости  упрочняем ого слоя как в части обеспечения его поверхностной твердо
сти, так и ф ормирования эффективной глубины  слоя с минимальны ми градиентам и  
м икротвердости.

Таким образом , при изготовлении азотированны х колес важ ное значение п риоб
ретаю т факторы и технологические процессы , способствую щ ие сниж ению  и выравни
ванию  концентрации м еди  на границах зерен , что д о  п оследнего времени не всегда  
учиты валось при производстве азотированны х колес.

Н аиболее благоприятное распределение м еди  на границах стали, упрочняем ой за  
счет диф ф узии элем ентов нерастворимы х в м еди , достигается в м атериале, закристал
лизовавш имся в виде мелкостолбчаты х кристаллов. Н аилучш ие результаты  в части  
максимальны х значений абсолю тной и эффективной глубин слоя и его поверхностной  
равнопрочности достигаю тся на стали, полученной электрош лаковы м литьем , обла
даю щ ей м елкодисперсной структурой, сф орм ированной преим ущ ественно из дендри- 
тов I порядка с расстоянием  м еж ду осями указанны х дендритов не бол ее 0 ,3 -0 ,4  мм.

П редел вы носливости при расчете на изгиб азотированны х зубчаты х колес реко
м ендуется определять п о различным эмпирическим формулам в зависим ости от твер
дости  сердцевины  детали:

^ F l i m b =  \2 H R C cepd4 +  2 9 0 ; /9 / ( 1)
—0
^  Flimb =  2  \Н Я С сердц +  4 3 ; /6/ (2)

0
^ F l i m b = 190Н Я С сердч + 4 3 0 ; /10/ (3)

0
^ V lim  b =  \2 H R C cepd4 +  3 0 0 ;  /3 ,4 / (4)

0
^ F l i m b =  1 %HRCcem +  5 0 ; /5 / (5)
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минимальны й и зн ос рабочих поверхностей. К ром е того, долж на быть обесп еч ен а вы со
кая поверхностная твердость (6 5 -6 7  H RC) и минимальная ш ероховатость поверхностей  
качения.

С ущ ествую щ ие м етоды  расчета долговечности базирую тся на том , что у  подш ип
ника отсутствует предел вы носливости и при лю бой даж е незначительной нагрузке на
капливаю тся повреж дения, приводящ ие к разруш ению  подш ипника. П олученны е раз
личными исследователям и результаты  испы таний свидетельствую т о значительном  
влиянии на р есур с подш ипников условий и реж им ов смазки. При этом  долговечность  
м ож ет изм еняться в 100 и бол ее раз при постоянной нагрузке в зависим ости от качества 
смазки контактирую щ их поверхностей. На рис. 1 показан график изм енения долговеч
ности подш ипников в зависим ости от нагрузки и условий смазки, построенны й по р е
зультатам экспериментальны х исследований. Графики показы ваю т, что при хорош ей  
степени очистки масла и относительно небольш ой нагрузке (С /Р > 20) наблю дается  
практически неограниченны й р есурс и кривая усталости становится горизонтальной. 
П ри больш их нагрузках главным фактором повреж дения является контактное выкра
ш ивание, влияние износа относительно невелико, а отклонение кривых усталости с 
различны ми условиям и см азки носи т минимальны й характер. С ум еньш ением  нагрузок  
растет доля и зн оса в факторе повреж дения и увеличивается разброс кривых усталости. 
Для учета влияния смазки на долговечность в расчет вводится коэф ф ициент смазки, 
зависящ ий от нагрузки и степени очистки масла

1 Н . П - ,
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a°Flimb = U H R C cepd" + 2 7 0 ; /8 / (6)

Примечание: в выражении 1.3 величины даны в кгс/мм2 в остальных в М Па
С целью уточнения предела выносливости при изгибе для деталей с азотированной по

верхностью  были изготовлены образцы по ГОСТ 23026-78. Из данной партии 15 образцов с 
твердостью  сердцевины 255Н В  (26H R C ), при этом твердость азотированной поверхности  
603-613H V 5 (партия № 1), другие 15 образцов были предварительно закалены до твердости  
сердцевины 321Н В (33H R C ) и твердостью азотированной поверхности 701-713H V 5 (партия 
№2).

При закалке образцов партии № 2 проводилась защ ита поверхности от окисления, с 
помощ ью пасты не содерж ащ ей медь.

Образцы испытывались на стенде (рис. 1) с частотой f=25 Гц. Испытания образцов 
проводились с коэффициентом асимметрии цикла 1^=0 с  азотированным слоем, работаю 
щим на растяжение.

Схема установки для испытаний образцов на изгибную усталость

Рис. 1
Как показали испы тания и статистическая обработка их результатов (рис. 2 ), п о

лученны е значения пределов вы носливости данны х образцов выш е, чем  рассчитанны е 
по формулам ( 1-6) (табл. 1)

Т аблица 1
Пределы выносливости в зависимости от твердости сердцевины______

Т вердость сердц е- №  расчетной формулы
вины , HRC 1 2 3 4 5 6 !

26 602 589 537 612 518 556

33 686 736 670 696 644 633 !
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Кривые усталости азотированных образцов с твердостью сердцевины 26HRC
и 33HRC

■  - кривая усталости образцов с твердостью  сердцевины  33 HRC

♦  - кривая усталости образцов с твердостью  сердцевины  26  HRC
Рис. 2

П о результатам  испы таний, для уточнения предела вы носливости азотированны х  
образцов из стали типа ЗОХНМ, м ож но получить эмпирический коэф ф ициент расчета  
предела прочности при изгибе. Для этого представим зависим ость предела вы носливо
сти в виде:

<r‘f M t = x H R C ~ * - + y  (7)
Теперь подставим в зависимость 7 полученные значения пределов выносливости и 

твердости сердцевины  и получим систему уравнений:
670 =  х 2 6  + у  "j

[ (8) 
760 =  хЗЗ + у  J

В результате решения данной системы был получен эмпирический ко
эффициент расчета предела прочности при изгибе, уточненный для стали 
типа ЗОХНМ:

<т° lim А =  15 НЯСсердч + 270  (9)

Результат исследований показал, что предел вы носливости стали с бол ее одн о
родн ой  структурой и повы ш енной твердости сердцевины  больш е, что и предоп редели 
ло прим енение данной азотированной стали, как альтернативу зам ене цем ентированной  
стали при производстве зубчаты х колес, а в особен н ости  при производстве крупногаба
ритны х зубчаты х колес с внутренним зубом . В наш е время это особен н о актуально с 
появлением  ионного азотирования, которое деш евле проц есса цем ентации.

Для проверки данного предлож ения в эксплуатации, бы ла создана азотированная  
коронная ш естерня 7540-2 4 0 5 0 5 0  с предварительной закалкой в ш тампе, как альтерна
тива замены  серийно вы пускаемы х цементированны х ш естерен. А зотированная корон
ная ш естерня 7540-2 4 0 5 0 5 0  проходит сравнительны е эксплутационны е испы тания с 
цем ентированной ш естерней установленны х на одну ось сам освала «Б елА З-7540» в
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О А О  «Д олом ит» (г.п . Руба, Витебская обл .). Эксплутационны е испы тания показали по
лож ительны е результаты  и за  два года эксплуатации пройдено бол ее 60  ты с.км.

Л и т ер а ту р а . 1.Г удрем он Э. Специальны е стали. В 2 т. М .: М еталлургия, 1966. -  
736  с. 2 .Д риц М .Е ., Бочвар Н .Р ., Г рузей Л .С . и др. Д войны е и м ногоком панентны е сис
темы  на основе м еди: С правочник.- М .: Н аука, 1979. -  248 с. З.И ванов М .Н . Детали  
маш ин. М .: «Вы сш ая ш кола», 1991. -  384 с. 4.И осилевич Г.Б. Д етали маш ин. М .: «М а
ш иностроение», 1988. -  368 с. 5 .Кудрявцев В .Н . Д етали маш ин. Л.: «М аш иностроение», 
1980. -  464  с. б.К узьм ин А .В . и др. Расчеты  деталей  машин: С правочное п особи е. М н.: 
«Вы сш ая ш кола», 1986. -  400  с. 7.Л ахтин Ю .М . М еталловедение и термическая обра
ботка металлов. У чебник для вузов. 3 -е изд . - М .: М еталлургия, 1986 - 360  с.
8 .М аш иноведение. Э нциклопедия. T .IV -1. П од ред. Ф ролова К .В . М .: «М аш инострое
ние». 1995г. 9.Р еш етов Д .М . Д етали маш ин. -  М .: М аш иностроение, 1989 -  496  с. 
Ю .Справочник металлиста. В 5-ти т. Т.1 И зд. 3 -е, перераб. П од ред. С .А .Ч ернавского и 
В.Ф .Рещ икова. М .: М аш иностроение, 1976. -  768 с.
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Г л а зун ов а  А .А ., Б аси н ю к  В .Л ., К ал ев и ч  А .И .

С Т Е Н Д О В Ы Е  И С П Ы Т А Н И Я  Д И Н А М И Ч Е С К И  Н А Г Р У Ж Е Н Н Ы Х  
Т Р А Н С П О Р Т Н Ы Х  К О Н Т Е Й Н Е Р О В  С  П О В Ы Ш Е Н Н О Й  В И Б Р О ЗА Щ И Т О Й

ИДМАШ НАН Беларуси 
г. Минск, Беларусь

В  настоящ ее время определение параметров надеж ности при действии ударны х  
нагрузок реш ается несколькими путями, и основны м из них являю тся стендовы е испы 
тания. С тендовы е испы тания позволяю т реш ить ряд конструкторских и технологиче
ских задач и обладаю т достаточной инф орм ативностью , т .е. позволяю т оценить влия
ние больш ого числа случайны х факторов по сравнению  с расчетны ми м етодам и.

Ц елью  настоящ ей работы  является оценка эф ф ективности и ц ел есообразн ости  
принятой м одели транспортного контейнера с повы ш енной виброзащ итой при воз
действии динам ических нагрузок.

О сновны м требованием  при организации испы таний является соответствие нагру
зок , действую щ их при транспортировке на контейнер - характеру динам ических нагру
зок  при испы таниях. П оэтом у при проведении испы таний основны м вопросом  является  
вы бор схем ы  нагруж ения и нагрузочны х реж им ов. И сходны м  м атериалом для этого  
вы бора, как правило, служ ит анализ характеристики микропрофиля дор оги , динам иче
ских нагрузок, полученны х в эксплуатационны х условиях.

Разработана м етодика проведения испы таний. Испытания проводились на уста
новке, содерж ащ ей стен д, стойку питания, пульт управления, соединенны е соеди н и 
тельны ми кабелями. У становка обеспечивает ударно-вибрационное нагруж ение сл у
чайного характера, им итирую щ ее транспортную  тряску при перевозках на автомаш ине. 
П рофиль дороги  представляет собой  входную  функцию , програм м у, по которой осущ е
ствляется работа стенда. П рограмма записы вается при дорож ны х испы таниях автом о
билей  по одн ом у из параметров работы  интересую щ его узла (напрам ер, ускорение, п е
рем ещ ение) на осциллограф ную  бум агу или м агнитную  ленту и позволяю т приблизить
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условия испы таний к эксплуатационны м, прикладывая нагрузку неп осредствен н о к 
ш инам.

О бъект испы таний -  контейнер виброзащ ищ енны й, содерж ит полки для раз
мещ ения транспортируем ы х хрупких грузов; подвеску, которая вклю чает в себя дем п 
феры вязкого трения, дем пф еры  сухого трения, параллелограммны й м еханизм  и для  
перем ещ ения контейнер снабж ен колесами.

О ценочны ми параметрами, которы е фиксировались в п р оц ессе испы таний кон
тейнеров являлась величина вертикальных ускорений в характерны х точках п одр ессо
ренной массы .

Регистрация ускорений проводилась в трех направлениях датчиками, установлен
ными: на рамах контейнера, на стенках контейнера, для сравнения заданны х значений и 
регистрируем ы х был произведен  замер ускорений на столе установки. Регистрация из
меряемы х величин производилась при различны х реж им ах работы  установки от 0,5  g 
f lo 4 g .

Для съем а и обработки диагностической информации использовалось датчики  
вибрации, м икропроцессорное приборное обеспечение нового поколения, и персональ
ный ком пью тер с соответствую щ им  программным обеспечением .

Таблица 1.
№

s п/п  р е- 
ж има ус- 
та-новки

В иброускорения на рабочем  столе уста
новки (дБ )

В иброускорения на 4  полке 
контейнера (отсчет сн и зу) (дБ )

в ш ироком  
спектре 
частот

в п ол осе частот с октав
ными фильтрами

в ш иро
ком спек- 
тре частот

в п олосе частот с октавны
ми фильтрами

8 16 31 63 8 16 31 63
11 90 70 70 80 80 60 55 66 65 65

В  таблице 1 представлены  результаты  изм ерений на рабочем  столе установки и на 
4 полке сн и зу. К оэф ф ициент зависим ости виброизоляции от частоты  рассчиты вался по 
ф орм уле Т (to)= (fo/fi)uo=o = (uo/u)fo=o.

Н а основании полученны х данны х мож но сделать вы вод о том , что выбранная 
конструкция контейнера виброзащ ищ енного является эффективной и целесообразной .

У Д К  6 8 1 .3 2 6 .3 4

О.М. Еловой, С. А. Тюрин

НЕКОТОРЫЕ ЗАКОНОМЕРНОСТИ ПОВРЕЖДЕНИЯ 
ПРИ КОНТАКТНО-МЕХАНИЧЕСКОЙ УСТАЛОСТИ

Институт механик машин НАН Беларуси, 
г. Минск, Беларусь

В веден а систем а характеристик контактно-механической усталости  при прямом и 
обратном  эф ф ектах. Разработана м етодика определения этих характеристик.

К лю чевы е слова: контактно-механическая усталость, прямой эффект, обратны й  
эффект.

1. ВВЕД ЕН И Е
При испы таниях на контактно-м еханическую  усталость (К М У ) изучаю т два эф ф ек

та: прямой и обратны й [1 ,2 ]. В первом  случае строят график N(Oa, ро =  const), характе
ризую щ ий зависим ость м еж ду ам плитудой напряж ений цикла Па и циклической дол го
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вечностью  N 0p для одинаковы х м оделей  силовой систем ы , построенны й по параметра 
контактны х напряж ений при трении качения ро ~ const. В о втором случае строят гра
фик N(po, =  const), характеризую щ ий зависим ость м еж ду контактны ми напряжения
ми при трении качения р 0 и  контактной долговечностью  Np0 для одинаковы х м оделей  
силовой систем ы , построенны й по параметру амплитуды  напряж ений цикла De =  cons
2 . С Х Е М А  И С П Ы Т А Н И Й

В соответствии с этой концепцией бы ли проведены  испы тания на КМ У. С хемы  ис
пытаний представлены  на рисунке 1. О бразец круглого сечения с диам етром  рабочей  
части 10 мм закреплен в ш пинделе испы тательной маш ины и вращ ается с угловой  
скоростью  К св ободн ом у концу образца приклады вается изгибаю щ ая нагрузка Q. В 
рабочей части образца (в зон е растянуты х волокон) к нем у приж имается ролик с силой

Fn. Ролик свободно вращается в подшипни
ке качения с угловой скоростью Пг.

Была изготовлена серия гладких об 
разцов из норм ализованной стали 4 5 , а р о
лики - из стали 25Х ГТ . Рабочие поверхности  
образцов и роликов полировали. Испытания 
проводили на маш ине для и зн осоустал ост
ных испы таний при частоте 5 0  Гц в услови
ях норм альной температуры . При испы тани
ях в зон у  контакта капельным сп особом  по
давали смазочны й материал (м асло М Г Е -46) 
со  скоростью  12-14 капель в м инуту. К рите
рий предельного состояния при испы таниях 
на м еханическую  усталость и при испы тани
ях на К М У  в случаях, когда преим ущ ест
венны й вклад в процесс повреж дения вно
сят циклические (изгибны е) напряж ения П а -

Рисунок 1. Схема испытаний разделение образца на две части в результа
те развития поперечной магистральной трещ ины . К ритерий предельного состояния при 
испы таниях на контактную  усталость и при испы таниях на КМ У в случаях, когда пре
им ущ ественно процесс повреж дения определяется контактными сж им аю щ им и напря
ж ениями ро - образование на дорож ке катания образца ямок выкрашивания критическо
го разм ера и (или) и х критической концентрации, такой, что S n/So =  0 , 1, где S D - ср ед 
няя суммарная площ адь ямок выкрашивания, So - средняя площ адь дорож ки катания. 
Базу испы таний приняли равной 107 циклов по критерию  м еханической усталости и 
2 1 0 7 циклов по критерию  контактной усталости.

3 . Р Е З У Л Ь Т А Т Ы  И С П Ы Т А Н И Й  И И Х  О Б С У Ж Д Е Н И Е

И спы тания на м еханическую  усталость вели по стандартной м етодике, при этом  
контактная нагрузка Fn= 0 (рисунок 1). П олученная кривая м еханической усталости  
представлена на рисунке 2 ,а в двойны х логариф м ических координатах. Там ж е указаны  
параметры  кривой м еханической усталости: предел  вы носливости Щ , абсцисса точки  
ее перелом а N n, показатель наклона m D, численны е значения которы х даны  в табли- 
це.

И спы тания на контактную  усталость вели по стандартной м етодике, при этом  и з
гибаю щ ая нагрузка Q =  0 (рисунок 1). Н акопление контактных повреж дений контроли
ровали визуально, с пом ощ ью  м икроскопа М БС -9 через кажды е 1'10 5 циклов. Кривая 
контактной усталости образцов из стали 45 , полученная в результате стандартны х и с
пы таний, представлена на рисунке 2,Ь в двойны х логариф м ических координатах. Зна
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чения параметров этой кривой: предел вы носливости pf, абсцисса точки перелом а N p, 
показатель наклона т р даны  в таблице.

Результаты  испы таний стали 45 на КМ У для случая, когда предельное состояние  
силовой систем ы  наступало по критерию  м еханической усталости, представлены  на ри
сунке 2,с. Здесь  дана кривая усталости при ро =  0,25pf =  400 М П а. Значения параметров  
этой кривой (предел вы носливости D .ip, абсцисса точки ее перелом а N Dp, показатель  
наклона Шрр) даны  в таблице.

Н а рисунке 2 ,d  представлены  результаты  испы таний стали 45 на К М У  для случая, 
когда предельное состояние наступало по критерию  контактной усталости. Значения  
параметров этой кривой усталости при Оа = 0,70.1 = 110 М П а (предел  вы носливости  
р и , абсц и сса точки ее перелом а N pD, показатель наклона ш ра) даны  в таблице.

Таблица. Х арактеристики кривых усталости  
при различны х условиях износоусталостны х испы таний

Характерис
тики

свойств

Кривая механиче
ской усталости

Кривая контактной 
усталости

Кривые контактно-механической 
усталости

N(Da) N(po) N(Da, Po=const) N(po, □ а=СОПй)

Предел 
выносливо

сти, МПа

Пт1 165 Pf 1760
D -.p

256 Pffi 2200

Абсцисса 
точки пере
лома кривой 
усталости, 

цикл

N og 9 1 06 N rpG 2,6'107 N opg 5106 N P0G 2107

Показатель 
наклона кри
вой устало

сти, -

mo 7,5 ш
p

14,5 m Dp 11,6 m ps 24,4

О пы тны е данны е (рисунок 2 и таблица) показы ваю т, что наличие сж им аю щ их кон
тактны х напряж ений ро м ож ет сущ ественно повы сить сопротивление стали 45 м ехани
ческой усталости  (прямой эф ф ект). Так, при ро =  400  М П а предел вы носливости образ
ца □ .] увеличился на 55 % по сравнению  с испы таниями на м еханическую  усталость  
(при ро =  0). М ож но такж е утверж дать, что воздействие циклических (изгибны х) на
пряж ений Па на образец  из этой стали, работаю щ ий в условиях трения качения, зам ед
ляет п р оц есс образования ямок выкрашивания (обратны й эффект): увеличение предела  
вы носливости pf составило 25 % при Da =  ПО М П а по сравнению  с испы таниями на 
контактную  усталость (при Da =  0). С ледует зам етить, что им еет м есто не только пере
м ещ ение вверх горизонтальной ветви соответствую щ их кривых усталости в результате 
совм естного действия изгибной Q и контактной Fn нагрузок, но и изм енение наклона 
левы х ветвей этих кривых, которы е становятся более пологим и. Так, значение показа
теля наклона кривой м еханической усталости т о  (при ро =  0) вы росло в 1,5 раза при 
наличии контактны х напряж ений ро =  400 М П а. А  значение показателя наклона кри
вой контактной усталости т р (при □„ =  0) увеличилось в 1,7 раза при действии и зги б
ны х напряж ений Па =  110 М Па.



434

Рисунок 2. Четыре типа кривых предельных состояний: (а) - кривая механической 
усталости N (0  J ; (Ь) - кривая контактной усталости N(pQ); (с) - кривая
контактно-механической усталости, построенная по параметру мак
симальных контактных напряжений N(D^ р 0 =  const); (d) - кривая
контактно-механической усталости, построенная по параметру ам
плитуды напряжений цикла N(pff Па = const)

5 . З А К Л Ю Ч Е Н И Е

П риведенны е результаты  эксперим ентов показы ваю т, что при определенны х усл о
виях износоусталостны х испы таний (механическая усталость + трение качения) м ож но  
повы сить предел вы носливости стали 45 на 25...60% , а ее  долговечность на 1-2 порядка.

Л и т ер а ту р а . 1.С основский Л .А ., Трощ енко В .Т ., М ахутов Н .А ., Гао В анчж ен, 
А .В .Б огданович, С .С .Щ ербаков. И зносоусталостны е повреж дения и их прогнозирова
ние (трибоф атика) /  М еж дународная м онография. - Гомель. Киев. М осква. Ухань: М е
ж дународны й координационны й совет по трибоф атике . -  Гомель: НП О  «ТРИ БО Ф А 
ТИ К А », 2 001 . -  170 с. 2 .Е ловой О .М . Э ксперим ентальное исследование п роцессов п о
вреж дения при трении качения и контактно-м еханической усталости / /  В естник М оги
левского государственного технического университета, 2 001 , № 1. - С. 59 - 6 6 . З.СТБ
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1233-2000 . Трибофатика. М етоды  износоусталостны х испы таний. У скоренны е испы та
ния на контактно-м еханическую  усталость. М н.: Г осстандарт. 2 0 0 0 .2 5  с.

У Д К  62-5 8 7 .5

Мардосевич Е.И.

СЛУЖЕБНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ПЛАНЕТАРНЫХ ЗУБЧАТЫХ 
ПЕРЕДАЧ ИЗ АЛЮМИНИЕВЫХ СПЛАВОВ С КОМПОЗИЦИОННЫМИ 

ПОКРЫТИЯМИ НА ОСНОВЕ ОКСИДОКЕРАМИКИ НА РАБОЧИХ 
ПОВЕРХНОСТЯХ ТРУЩИХСЯ СОПРЯЖЕНИЙ

ВВЕДЕНИЕ
И нтенсивное развитие робототехнических, м ехатронны х и сервисны х систем  

неразры вно связано с постоянно растущ ими требованиями к повы ш ению  их надеж но
сти при одноврем енном  сниж ении генерируем ы х ш умов и вибраций, веса и энергопо
требления. К  одн ом у из перспективны х путей ком плексного реш ения этой  задачи явля
ется создан и е зубчаты х передач планетарного типа с малой разностью  зубьев, соч е
таю щ их в себ е  небольш ие габаритны е размеры  при значительном передаточном  отн о
ш ении. И зготовление основны х деталей этих редукторов из алю миниевы х сплавов, на 
рабочих поверхностях которы х сформированы  м ногослойны е ком позиционны е покры 
тия на осн ове металлокерамики, им ею щ ей твердость 12+22 ГПа при толщ ине 
0 ,0 7 0 + 0 ,Змм позволяет обеспечить пониж енны й вес и соответствую щ ую  повы ш енную  
удельную  м ощ ность передачи и увеличенны й, по сравнению  со  стальны ми поверхност
но упрочненны м и передачам и, р есур с р аботосп особн ости  [1 -3 ]. Расш иренны е возм ож 
ности использования при изготовлении деталей пластического деф орм ирования, отсут
ствие вы сокотем пературной обработки и, связанны х с ней, короблений обеспечивает  
повы ш енную  технологичность и низкую  себестоим ость изготовления передачи. В м есте  
с тем  повы ш енны е хрупкость покрытия при интенсивном  воздействии динам ических  
нагрузок и фрикционны е свойства оксидокерамики в ряде случаев ограничиваю т воз
м ож ности  ее  использования, и в процессе проектирования приводов ц елесообразн о  
ком плексно реш ать проблемы  обеспечения их повы ш енной надеж ности и коэф ф ициен
тов полезн ого действия.
ПОСТАНОВКА ЗАДАЧИ

Ц елью  исследований являлось оценка влияния трибологических свойств трущ ихся  
сопряж ений планетарной зубчатой  передачи на коэффициенты  ее полезного действия и 
определение наиболее рациональны х путей их повы ш ения.
МЕТОДЫ ИССЛЕДОВАНИЙ

К инем атические схем ы  рассматриваемы х планетарны х зубчаты х передач приведены  
в таблице 1.

О днопоточная передача состои т из входного вала 1, эксцентрика 2, сателлита 3, ко
рончатого зубч атого колеса 4 с внутренними зубьям и, связанного с корпусом  5, вы ход
ного вала 6 с фланцем 7, на котором  установлены  пальцы 8 , входящ ие в пазы  9 сател
лита 3. Е е конструкция относительно проста, но тр ебует специальной балансировки  
противовесом  10 .

В  двухпоточной  кинем атической схем е параллельно основном у сателлиту 3 уста
новлен идентичны й ем у сателлит 11, взаим одействую щ ий с корончаты м колесом  4  на 
диам етрально противополож ном  участке его обода, что позволяет сбалансировать кон
струкцию  в плоскости , перпендикулярной оси  входного вала 1, и в определенной  м ере 
разгрузить его от радиальны х нагрузок.
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Табл.1

К оэф ф ициент полезн ого действия передачи м ож ет бы ть представлен в виде:
Ц = ЛэвПз»г|м (1)

г|э- коэф ф ициент п олезн ого действия сопряж ения «эксцентрик-сателлит», 
г|з — коэф ф ициент полезного действия зубчатой  передачи «сателлит - корончатое ко

лесо»,
Пм - коэф ф ициент полезного действия ф рикционного сопряж ения «сателлит -  флан

ца вы ходного вала».
В еличина г|з*г|м  м ож ет быть принята равной 0 ,9 7 + 0 ,9 9  [4].
Рассм отрим  потери, связанны е с взаим одействием  эксцентрика с сателлитом  (р и с.1).

Н а рис.1 N 3 -  радиальная сила, действую щ ая со  стороны  зубчатого зацепления  
на сателлит, е -  эксцентриситет, F i -  сила, действую щ ая со стороны  входн ого вала на 
ось эксцентрика, F2 - сила, действую щ ая со  стороны  вы ходного вала на ось эксцентри
ка, определенная с учетом  потерь в соединениях пальцев с сателлитом и зубчатом  зац е
плении, Ftpn -  сила трения, возникаю щ ая при взаим одействии сателлита с эксцентри
ком при воздействии радиальной силы N 3 со стороны  зубчатого зацепления, Ftpf2 - сила  
трения, возникаю щ ая при взаим одействии сателлита с эксцентриком при воздействии  
силы  F2, ©в, ©с -  частоты  вращ ения соответственно входного вала и сателлита (стрел
ками показаны  направления вращ ения), Ов- ось входн ого вала, Оэ -  ось эксцентрика, 
Ro -  радиус эксцентрика.
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Величины  приведенны х выш е сил м огут бы ть определены  из следую щ их соотн ош е
ний:

N 3 =  2 *Т2 •  tg a t/(m * Zo*riM»ri3) (2 )
F ,= T ,/e  (3 )

Ftpn = krp*N3 (4)
F2 =  2*T2 /(m  •  Z0 *riM»ri3) (5 )

Ftpf2 =  krp*F2 (6)
где T i,T 2 -  м ом енты  соответственно на входном  валу и вы ходном  валу передачи, a t- 

угол  зацепления, m  -  м одуль передачи, Z o -  число зубьев корончатого зубч атого коле
са, ктр-коэф ф ициент рения, действую щ ий в сопряж ении эксцентрика с сателлитом . 

И сходя и з условия равновесия системы  сум м а м ом ентов относительно оси  входного
вала Ов передачи равна нулю, т.е.

£Тов=0
Ti-Ftpn* (е + R3)-Ftpf2*R3- F2 • е = 0 (7)

или
Т I- kTp*N3» (е +  R3) - ктр *F2*R3 -F 2*e = 0 (8)

С учетом (2-6) выражение (8) может быть приведено к виду:
Т1-ктр*Т2Ч1 +R3/e)*tgat/[m*Z0*r|M*r|3/(2*e)] - кТр*Т2* ^ э/е )/[т *  г 0»Лм*Лз / ( 2*е)] -

- Т2/ [ т  •  Zo»r}M »r|3/(2*e)] =  0 (9 )
или

Т ,- Т 2*{ кТР* {[(1 +  R s/e) •  tg a t] +
+R 3/e ] + l} / [(riM*Ti3)*(R o/e)] =  0 (10 )

где R o -  радиус делительной окруж ности корончатого зубч атого колеса.
О тсю да

T i= T 2* {kTP*[( 1 +R 3/e )* ( 1 + tg a t)- 

-1]+1/(и»лм*Лз) (И)
где u -  передаточное число зубчатой  передачи.

Так как в соответствии с (1 ) коэф ф ициент полезного действия г)3 равен:
Лэ =  Т2/(Т |» и  *Лм*Лз) (12 )

то с учетом  выражения ( 11)
Л э=  { [ктр* [(1+R 3/e )* tg a t+R 3/е ]+ 1 ] } '1 (13 )

А нализ выражения (1 3 ) показы вает, что коэф ф ициент полезного действия пла
нетарной зубчатой  передачи рассм атриваем ого типа определяется коэф ф ициентом  тре
ния, возникаю щ им при взаим одействии эксцентрика и сателлита (ктр), углом  зацепле
ния a t и соотнош ением  геом етрических параметров эксцентрика и сателлита R s/e.

И сследования уровней влияния приведенны х параметров на величину л 
проводились на П Э ВМ  для коэф ф ициентов трения, меняю щ ихся в диапазоне  
ктр=0,001+0,02, передаточны х отнош ений и= 10+50, углов зацепления a t= 15+ 25° и 
соотнош ений (R s/e)=  = 10+ 25 . Результаты  исследований приведены  на рис. 2-3 и в 
табД иш Зйоны  изм енений коэф ф ициентов трения, передаточны х отнош ений, углов за
цепления и соотнош ений R s/e  выбраны исходя из реальны х геом етрических и триболо
гических характеристик ком позиционны х покры тий на основе оксидокерам ики, полу
ченны е в результате исследований И Н ДМ АШ  Н А Н  Беларуси и передаточны х отнош е
ний разрабаты ваемы х в нем  планетарны х передач с малой разностью  зубьев для м отор- 
редукторов различного назначения.
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г) ктр= 0,001

Рис.2

Зависим ость коэф ф ициентов п олезного действия планетарной зубчатой  передачи от 
отнош ения R-э/е при различны х коэф ф ициентах трения в сопряж ении эксцентрика и 
сателлита ктр

Рис.З Зависим ость коэф ф ициента полезного действия планетарной зубчатой  переда
чи от коэф ф ициентах трения в сопряж ении эксцентрика и сателлита ктр при (11э /е )= 20  

Табл.1 К .п .д . планетарны х зубчаты х передач при различны х углах зацепления a t

Е э
е

к т р - 0 , 1 к т р - 0 , 0 1 к т р = 0 ,0 0 1

Угол зацепления oct,°
1

5

2 0 2 5 1

5

2 0 2 5 1

5

2

0

2

5

5 0 , 6 0

0 ,5

8

0 ,5

6 0 ,9 4

0 ,9

3

0 ,9

3

0 ,9

9 0 ,9 9 0 ,9 9

1 0 0 ,4 3

0 ,4

1

0 ,4

0 0 ,8 9

0 ,8

8

0 ,8

7

0 ,9

9 0 ,9 9 0 ,9 9

1 5 0 ,3 4

0 ,3

2

0 ,3

1 0 ,8 4

0 ,8

3

0 ,8

2

0 ,9

8 0 ,9 8 0 ,9 8

2 0 0 ,2 8

0 ,2

7

0 ,2

5 0 ,8 0

0 ,7

8

0 ,7

7

0 ,9

8 0 ,9 7 0 ,9 7

2 5 0 , 2 4

0 ,2

2

0 ,2

1 0 ,7 6

0 ,7

4

0 ,7

3

0 ,9

7 0 ,9 7 0 ,9 6

3 0 0 ,2 1

0 ,1

9

0 ,1

8 0 ,7 2

0 ,7

1

0 ,6

9

0 ,9

6 0 ,9 6 0 ,9 6

3 5 0 ,1 8

0 ,1

7

0 ,1

6 0 ,6 9

0 ,6

8

0 ,6

6

0 ,9

6 0 ,9 5 0 ,9 5

4 0 0 ,1 6

0 ,1

5

0 ,1

4 0 ,6 6

0 ,6

5

0 ,6

3

0 ,9

5 0 ,9 5 0 ,9 4

4 5 0 ,1 5

0 ,1

4

0 ,1

3 0 ,6 4

0 ,6

2

0 ,6

0

0 ,9

5 0 ,9 4 0 ,9 4

5 0 0,14
од
3

0,1
2 0,61

0,5
9

0,5
8

0,9
4 0,94 0,93
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РЕЗУЛ ЬТАТЫ  И С С Л ЕД О ВА Н И Й  И И Х  О БСУЖ ДЕН И Е
А нализ результатов исследований влияния трибологических и конструкцион

ны х параметров на коэф ф ициенты  полезного действия планетарны х зубчаты х передач  
из алю миниевы х сплавов с  композитны ми покрытиями на осн ове оксидокерам ики на 
рабочих поверхностях их трущ ихся сопряж ений показал следую щ ее.

Н аибольш ее влияние на коэф ф ициент полезного действия планетарной зубчатой  
передачи оказы ваю т соотнош ения м еж ду радиусом  эксцентрика и эксцентриситетом  и 
коэф ф ициент трения в их соединении (р и с.2 ,3). У величение отнош ения R y e  от 5 д о  50  
при ктр = 0,01 приводит к сниж ению  т|э с 0 ,9 4  до  0 ,6 , причем с увеличением  значения  
ктр влияние отнош ения R y e  возрастает. Углы зацепления, обуславливаю щ ие величину 
радиальны х усилий, возникаю щ их в зубчатом  зацеплении, оказы ваю т м ен ее сущ ест
венное влияние на коэффициенты  полезного действия передач рассм атриваем ого ти- 
па.(табл.1). У величение углов зацепления с 15° до  25° приводит к сниж ению  г) на 3 + 
4%.

Таким образом  к наиболее рациональны м подходам  создания планетарны х зу б 
чаты х передач с повы ш енны ми коэффициентами полезного действия м ож но отнести  
использование в них подш ипников скольжения в соединении  эксцентрика с сателлитом  
с рабочим и поверхностям и, вы полненны ми с м ногослойны м  композиционны м поверх
ностно модиф ицированны м антифрикционны ми материалами покрытиями на основе 
оксидокерам ики, сочетаю щ им и вы сокие прочностны е и износостойкие свойства с п о
ниж енны ми д о  0 ,0 0 1 -0 ,0 0 5  коэффициентами трения. Э то позволяет обеспечить отн о
ш ения R y e , близкие к 15 +20 и соответствую щ ие им  
коэф ф ициенты  полезного действия.

Как показали исследования, проведенны е в И нституте надеж ности маш ин Н АН  
Беларуси в качестве антифрикционны х плакирую щ их оксидокерам ику поверхностны х  
слоев, обеспечиваю щ их пониж енны е коэффициенты  трения, м огут быть использованы  
покрытия СгС [5], полученны е на оксидокерам ике м етодом  пиролиза и м одиф ициро
ванны е ультродисперсны м и алм азоподобны м и материалами, а такж е введением  в см аз
ку специальны х антифрикционны х присадок на основе дисульф ида м олибдена. При 
этом , как правило, конструкционны е и прочностны е свойства эксцентрика позволяю т  
обеспечить соотнош ение R y e  в диапазоне 10 + 15, что в сочетании с пониж енны м и ко
эф ф ициентам и трения и передаточны ми отнош ениями и =  4 0  + 60  достигнуть к .п .д. п е
редачи на уровне 0 ,9 0 + 0 ,9 2  и бол ее.

В  конструкции м огут быть использованы  и подш ипники качения со  смазками, 
имею щ ими специальны е антифрикционны е присадки, обеспечиваю щ ие коэффициенты  
трения на уровне к т р  =  = 0 ,0 0 1 + 0 ,0 0 3 .

И спы тания планетарны х зубчаты х передач, созданны х с использованием  алю 
миниевы х сплавов при изготовлении основны х деталей с последую щ им  ф орм ировани
ем на их рабочих поверхностях ком позиционны х м ногослойны х покрытий на основе  
оксидокерам ики, при рациональны х п одходах к конструированию , позволяет снизить  
уровни виброускорений 1,5 +  4  раза, генерируем ы е ш умы на 6 + 12  дБ , значительно  
уменьш ить вес и повы сить ресурс работосп особн ости . Э то, в сочетании с повы ш енны 
ми коэф ф ициентам и п олезного действия, позволяет создать привода повы ш енной кон
к урентоспособности  с улучш енны ми служ ебны м и характеристиками.

Л и т ер а ту р а . 1 .С видетельство на полезную  м одель №  22691 РФ кл.4 7 F 16 Н 
7 /0 2 , 37 /0 2 . Ф рикционная передача/В .Л . Басиню к, Е.И . М ардосевич, Я .В . Басиню к. 
М .А . Л еванцевич//Б ю л., 2002 , № 1 1 .  2 .С видетельство на полезную  м одель №  22811 РО 
кл.4 7 F 16 Н 7 /0 2 , 37 /02 . П ередача с гибкой связью  /В .Л . Басиню к, Е.И . М ардосевич. 
Я .В . Басиню к, М .А . Л еванцевич//Б ю л., 2002, №  11. З.М ардосевич. Е .И . М еталле кера
м ические привода зацеплением //С б.научн.тр. В естник национального т ех н и ч еск :;:
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университета “Х П И ”. Тематический выпуск “Т ехнологии в м аш иностроении”. 
Х арьков, ;№ 13,2001. 4 . M ardosevich E .I., B asinyuk V .L .M etal-C eram ics S ystem s o f  In
creased R eliab ility  for D ynam ically  Loaded D rives o f  R obotics and D ev ices o f  S ervice M ain
tenance and M anagem ent/N onlinear D ynam ics, C haos, C atastrophes and C ontrol. Interna
tional Students' C onference. M ay 2 4 -2 5 , 2001 . R iga T echnical U niversity  5. M ardosevich  
E .I., B asinyuk Y .L . M etal-C eram icsFriction Drives.//M ainnH ocTpoeHH e и техносф ера на 
рубеж е X X I века/ /  С борник трудов М Н ТК в г. С евастополе 10-16 сентября 2001г. В  3-х  
том ах. -  Донецк: Д онГ Т У , 2001 . Т .З. -  276 с.
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Басинюк Я.В
1

ВИБРОДИАГНОСТИКА ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ НА ОСНОВЕ 
ИСПОЛЬЗОВАНИЯ ИНФОРМАЦИОННЫХ ТЕХНОЛОГИЙ

|

ВВЕД ЕН И Е
В ибродиагностика относится к одн ом у из наиболее удобн ы х, относительно доступны х ш 

эффективны х средств оценки и м ониторинга технического состояния передач зацепление*, 
рассматриваю щ ая трансм иссию  как объект в целом  [ 1] или отдельны е зубчаты е колеса и па
ры зубьев [2 -4 ]. П ри этом  анализирую тся изм енения спектров или кепстров вибраций [I]. 
связанны е с возникновением  деф ектов на зубчаты х колесах, собственны х частот колебаний  
парциальны х контуров, образованны х находящ ихся в зацеплении зубьям и [2 ,3] и амплитуд
ны х значений вибрационного сигнала [4].

П ри реализации приведенны х выш е сп особов  вибродиагностики каж дое зубч атое колесо 
или зубчатая пара контролирую тся отдельно. О бработка полученны х результатов, как праве
ло, осущ ествляется с использованием  эталонны х значений контролируем ы х параметре» 
[1 ,4 ], которы е сущ ественно зависят от м еста располож ения вибро датчиков и инерционно- 
ж есткостны х характеристик диагностируем ой систем ы . Н еобходим ы  конкретны е значения 
предварительно определенны х собственны х частот колебаний парциальны х контуров [2 ,3^ 
нелинейно связанны х с ж есткостны ми характеристиками привода. Т ребую тся критерия 
идентиф икации изм енений контролируемы х параметров с обусловивш им и их разруш ениям? 
зубьев, которы е не всегда м огут быть сф ормированы  на стадии создания нового изделия пс 
техническим  и эконом ическим  причинам.

В  целом , это суж ает области прим енения приведенны х выше сп особов  вибродиагностикн  
и не всегда позволяет эффективно использовать сущ ествую щ ие п одходы  при оценочны х н 
ресурсны х испы таниях вновь создаваем ы х объектов, контроле качества их изготовления и 
сборки и вы явлении локальны х деф ектов или разруш ений на ранней стадии их возникнове
ния в эксплуатации.
П О С ТА Н О ВК А  ЗА Д А Ч И

Ц елью  исследований являлась разработка м етодики виброакустической диагностики  
зубчаты х передач, основанной на расш иренном  использовании инф орм ационны х технологий  
и позволяю щ ей осущ ествить одноврем енны й контроль всех ш естерен кинем атической цепи 
при стендовы х испы таниях и в условиях эксплуатации, исклю чив из п роц есса диагностиро
вания н еобходи м ость  в эталонны х значениях контролируемы х параметров при одноврем ен
ном повы ш ении точности их оценки за  счет сниж ения влияния на результаты  диагностиро
вания реж им ов функционирования и инерционно-ж есткостны х характеристик диагности
руем ы х объектов, в целом  обеспечив эффективны й контроль качества их изготовления и 
сборки и выявлении локальны х деф ектов или разруш ений на ранней стадии возникновения  
при испы таниях и в эксплуатации.
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Т ехнической базой  разработки стали соврем енны е м икропроцессорны е и программны е 
средства, интенсивное развитие которы х в последние годы  значительно расш ирило возм ож 
ности скоростного съем а, фиксации и автом атизированного анализа в реальном  м асш табе 
врем ени значительны х по объем ам  м ассивов данны х, форм ируем ы х при одноврем енном  д и 
агностировании каж дой пары зубьев всех динам ически нагруж енны х зубчаты х передач кон
тролируем ого привода.
М ЕТО ДЫ  И С С Л ЕДО ВА Н И Й

Для реш ения поставленной задачи был использован комплексны й п о д х о д , основанны й на 
ранее проведенны х теоретических и экспериментальны х исследованиях [6] и ориентирован
ный на расш иренное использование информационны х технологий , вклю чаю щ их реализацию  
на П Э В М  в виде алгоритмов и програм м ного обеспечения м оделирование процессов переда
чи колебаний от зубчатого зацепления к корпусу или подш ипниковой оп оре диагностируе
м ого объекта, м етодик диагностирования, обеспечиваю щ их автоматизированны й реж им  
съем а, накопления, обработки и анализа контролируемы х параметров. С хем а разработанного  
програм м ного обеспечения показана на рис.1. В основу алгоритмов съем а и обработки диаг
ностических данны х для его реализации полож ена м етодика диагностирования, включающ ая

- предварительное м оделирование процессов передачи к подш ипниковы м опорам  колеба
ний, генерируем ы х зубчаты м зацеплением , анализ полученны х результатов и на его основе 
определен и е наиболее информативны х реж им ов функционирования диагностируем ой п ере
дачи при съ ем е виброускорений с первичного преобразователя, установленного на корпусе 
передачи;

- расчет зубцовы х и собственны х частот колебаний, генерируем ы х каж дой парой зубч а
ты х колес на принятых реж им ах функционирования при их диагностировании, вы бор н аи бо
лее рациональны х ш ирин полос узкополосны х электрических фильтров для предварительной  
обработки аналогового сигнала и и х  комплектование, сборка стендового ком плекса и его и з
м ерительной части, принципиальная схем а которы х приведена на р и с.2 ;

- п роведение тестирования функциональны х частей стендового ком плекса и тарировка 
изм ерительны х трактов;
активизация стендового комплекса, установка на нем приняты х по результатам м оделирова
ния н аиболее информативны х реж им ов функционирования, включая скорости вращ ения, 
нагруж аю щ ие моменты  и частоты  дискретизации контролируемы х параметров;

- съем  п о м етодике [8] аналоговы х сигналов с пьезоэлектрического датчика и отметчика 
оборотов, их усиление и преобразование в цифровой вид, вы явление частот резонансны х  
колебаний зубчаты х колес диагностируем ой передачи в рабочем  диапазоне скоростей вра
щ ения ее входн ого вала, уточнение реж имов функционирования диагностируем ой передачи  
с учетом  резонансны х частот;

- реализация процесса диагностирования, включая:
- съем  диагностических данны х при ступенчато увеличиваю щ ихся для каж дого п осл е

дую щ его съем а диагностической информации нагруж аю щ их м ом ентах, вы бираемы х из со 
отнош ений:

где АТ - ш аг ступенчатого увеличения нагруж аю щ их м ом ентов на вы ходном  валу 
диагностируем ой  передачи,
То - наименьш ий из максимально допустим ы х по условиям  контактной и изгибной проч

ности зубьев зубчаты х колес крутящ ий м ом ент на валах диагностируем ой передачи,
Т -  м ом ент на вы ходном  валу диагностируем ой передачи,
и -  передаточное число кинематической цепи, связы ваю щ ей вы ходной вал с валом, для  

которого оп ределен  То,

[7]:

АТ =  (0 ,0 5 + 0 ,2 ) «Т0 « и  

0 ,2  *То * и < Т < Т о * и
0 )
(2)
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(съем  диагностических данны х осущ ествляется, и сходя  из основны х целей и задач диаг
ностирования, на нерезонансны х или резонансны х реж им ах работы  привода);

- - усиление и фильтрация аналогового сигнала узкополосны м и фильтрами, преобразова
ние отф ильтрованного сигнала в циф ровой вид и ф иксирование в памяти вычислительного 
средства в реальном  м асш табе времени в виде файлов данны х с цифровы ми последователь
ностями;

- - вы бор м ассивов данны х, кратных целы м числам оборотов диагностируем ы х колес ж 
колебаниям , генерируем ы м  отдельны ми зубьями;

- - определен и е разм ахов колебаний вибрационного и акустического сигналов для каждог: 
из зубчаты х колес и их зубьев, расчет средн и х значений разм ахов колебаний и их средн и ! 
квадратических отклонений;

- - расчет отнош ений средн и х значений разм ахов колебаний вибрационного и акустиче
ского сигналов к нагруж аю щ ем у м ом енту на вы ходном  валу;

- - автоматизированны й анализ полученны х диагностических данны х и с учетом  получен
ны х результатов оценка качественны х характеристик изготовления и сборки привода, опре
дел ен и е технического состояния зубчаты х колес и их зубьев.
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Схема построения программного обеспечения «ДИН -1»

Рис Л
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И зм ерительной часть стен дового комплекса
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С ъем диагностических данны х осущ ествляется при двух и бол ее полны х оборотах  
вы ходного вала диагностируем ой передачи при ее работе в реж им е редуцирования, и 
при двух и бол ее полны х оборотах ее  входн ого вала -  при ф ункционировании в реж им е 
мультипликации. Э то обеспечивает съем  данны х по меньш ей м ере с  двух полны х о б о 
ротов каж дого зубч атого колеса передачи и, как следствие, одн оврем ен н ое диагности
рование всех  зубчаты х колес и их зубьев при прием лем ой точности определения ср ед 
них величин разм ахов колебаний.

С тупенчатое увеличение нагруж аю щ их м ом ентов при каж дой последую щ ей  вы бор
ке диагностической инф орм ации позволяет исклю чить влияние зоны  располож ения  
датчика на корпусе диагностируем ой передачи на результаты  контроля, поскольку  
оценка динам ических составляю щ их нагрузок и связанны х с  ними погреш ностей  ш агов  
зацепления и и зносов отдельны х зубьев осущ ествляется по изм енениям  отнош ений  
разм ахов колебаний к м ом ентам  на вы ходном  валу диагностируем ой передачи. К ром е 
того в п р оц ессе вы борки зазоров м еж ду зубьям и, связанны х с погреш ностям и их ш агов 
зацепления и износам и, изм еняется парность зацепления (п рои сходи т п ер еход  от о дн о
парного к двухпарном у или двухпарного к трехпарном у зацеплению ) и сущ ественно  
изм еняю тся отнош ения разм ахов колебаний вибрационного сигнала к соответствую 
щ им м ом ентам  на вы ходном  валу диагностируем ой передачи. Эти величины  нагру
ж аю щ их м ом ентов служ ат дополнительны м  критерием оценки точностны х параметров  
и степеней  износа каж дого и з зубьев.

Д иапазон  изм енений м ом ентов в соответствии с приведенной выш е зависим остью  
при Т< То*и для зубчаты х колес 6-8 степеней  точности позволяет реализовать реж им  
п ер ехода от однопарного к двухпарном у зацеплению , исклю чив полом ку зубьев и схва
ты вание их рабочих поверхностей . О граничения нагруж аю щ их м ом ентов Т < 0 ,2  «To^u, 
как показали проведенны е исследования, связаны со  слож ностью  вы деления из осц и л 
лограммы  колебаний периода взаим одействия отдельны х пар зубьев. Ш аг изм енений  
нагруж аю щ их м ом ентов на вы ходном  валу диагностируем ой передачи, выбранный в 
соответствии с приведенной зависим остью , обеспечивает тр ебуем ую  точность оценки  
значений реж им ов функционирования диагностической передачи, при которы х проис
ходи т изм енение парности зацепления.

Н еобходи м о отм етить, что при диагностировании в соответствии с предлагаем ой  
схем ой  съем а контролируем ы х параметров не требую тся эталонны е значения разм ахов  
колебаний.

О дноврем енны й съем  вибрационного и акустического сигналов, их обработка в со 
ответствии с одинаковы м алгоритмом и сопоставление м еж ду со бой  позволяет на ран
ней стадии определить такой вид зарож даю щ ихся деф ектов, как контактное выкраши
вание зубьев, которое при небольш их разруш ениях контактирую щ их поверхностей
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практически не влияет на вибрационны е параметры , но оказы вает сущ ественное влия
ние на ам плитудны е значения ш ума, генерируем ого «деф ектны м» зубом .

Разработанная схем а диагностирования была апробирована на зубчатой  передачи с 
м одулем  ш =  Змм и числами зубьев Ъ\ =  Z2 =  40  [6] 1. Съем контролируемы х параметров  
осущ ествлялся на нерезонансны х реж им ах функционирования при частоте вращ ения 
ведущ его вала, равной со =  54 р ад/с, и нагруж аю щ их м ом ентах на вы ходном  валу Т 
=  40  -ь 200Н м . И сходны й аналоговы й сигнал с пьезоэлектрического датчика Д 1 4 , уста
новленного на подш ипниковой оп оре, усиливался прецизионны м усилителем  У -7-8 , 
преобразовы вался аналого-цифровы м преобразователем  в циф ровой вид, фиксировался  
на П Э ВМ  в виде файла данны й с привязкой к угловой координате зубчатого колеса и 
реальном у м асш табу времени.

С учетом  того , что исследовалась одноступенчатая передача фильтрация сигнала 
осущ ествлялась на П Э ВМ  по специально разработанны м алгоритму и програм м ном у 
обесп еч ен и ю , основанны м на использовании м етода огибаю щ их.

И з полученны х данны х вы делялись массивы  данны х с колебаниями на зубцовой  
частоте, соответствую щ ие двух - трем оборотам диагностируем ы х зубчаты х колес, кото
рые затем  разбивались на участки, равные их повороту на угловой шаг.

С использованием  статистических м етодов обработки рассчиты вались ср едн и е зна
чения разм ахов колебаний 1%, их средние квадратические отклонения и вариации, с 
учетом  которы х определялось необходим ы й объем  вы борки. П роизводился повторны й  
съем  контролируем ы х параметров и уточнялись значения матем атических ож иданий  
разм ахов для полны х оборотов зубчаты х колес и каж дого из зубьев, а такж е их отно
ш ение к нагруж аю щ ем у м ом енту на вы ходном  валу передачи.
Для оценки точностны х параметров и корректности предлагаем ого сп особа  диагности
рования универсальны ми средствам и измерялись погреш ности ш агов зацепления и, с 
пом ощ ью  тензом етрирования, определялась нагруж енность одн ого из зубьев Р,к кон
тролируем ого зубч атого колеса [6 ]. При этом  сигнал с тензорезисторов снимался о дн о
врем енно с вибрационны м и акустическим, усиливался, преобразовался в циф ровой вид 
и фиксировался на П Э ВМ  в виде временной реализации, сф орм ированной по приве
ден н ой  выш е схем е.

С использованием  известны х м етодик в соответствии с геом етрическим и парамет
рами и нагруж аю щ ими мом ентам и рассчиты вались деф орм ации зубьев и, с их учетом , 
суммарны е погреш ности ш агов зацепления. О сущ ествлялся компью теризированны й  
анализ характера взаим одействия зубьев диагностируем ой передачи с вы явлением для 
каж дого зу б а  и колеса в целом  нагруж аю щ их м ом ентов, при которы х взаим одействие  
зубьев в п р оц ессе входа в зацепление происходило с кромочны м «ударом », переходны х  
зон  и м ом ентов, характеризую щ ихся срединны м «ударом » при вы ходе зубьев из зацеп
ления. Для каж дой из приведенны х выше случаев проводился анализ корреляционны х 
связей м еж ду погреш ностям и ш агов зацепления, нагруж енностью  и средним и значе
ниями разм ахов колебаний вибрационного сигнала.

П о изм енениям  разм ахов с помощ ью  м етода наименьш их квадратов определялись  
параметры  уравнений регрессии для каж дого из зубьев диагностируем ой передачи, из 
которы х вы делялись динам ические составляю щ ие нагрузок и рассчиты вались погреш 
ности ш агов зацепления, а также отнош ения средних разм ахов колебаний виброуско
рений к м ом енту на вы ходном  валу [5].

П олученны е результаты  анализировались и сравнивались с результатами контроля  
погреш ностей ш агов зацепления, измеренны х универсальны ми измерительны ми ср ед
ствами д о  сборки диагностируем ой зубчатой передачи.

1 Съем и предварительная обработка диагностических данных осуществлялась автором совместно с 
Н.Н.Ишиным и ВЛБасинюком
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РЕЗУЛЬТАТЫ ЭКСПЕРИМЕНТА И  
И Х  О БСУЖ ДЕН И Е

Н а рис.З показан фрагмент нормированны х напряж ений, ф иксирую щ их исходны й  
сигнал ( 1) с пьезоэлектрического датчика виброускорений, установленного на п од
ш ипниковой опоре, заф иксированного при повороте зубчатой передачи на угловой

ш аг, а такж е вы деленны е из него по упом янутой выш е м етодике собственны е (2 ) и 
зубцовы е (3 ) колебания, обусловленны е изм енениям и ж есткости по ф азе зацепления.

Н а рис. 4  показан фрагмент осциллограммы  нормированны х напряж ений с датчика 
виброускорений подш ипниковой опоры  на зубцовой

U ,мВ

частоте при полном  повороте зубчатого колеса и схем а определения разм ахов колеба
ний вибрационного сигнала Lik-

П ример н аиболее близкой корреляционной зависим ости м еж ду погреш ностям и ш а
гов зацепления, определенны х с учетом  деф орм ации зубьев и средним и значениями  
разм ахов колебаний Lik приведен на рис. 5.

П огреш ности ш агов зацепления (1 ) 
и средн и е значения разм ахов колебаний  
виброускорений (2 ), генерируем ы х  
отдельны ми парами зубьев на 
подш ипниковой опоре

И зм енения средн и х разм ахов колебаний нормированны х напряж ений с датчика виб
роускорений ( 1), аппроксим ирую щ ей вибрационного сигнала (2 ), норм ированны х на-
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пряж ений с  тензом оста (3), ф иксирую щ его нагруж енность тензом етрируем ого зуба, 
уср едн ен н ой  погреш ности ш ага зацепления 5 (4 ), рассчитанного для диагностируем ой  
пары зубчаты х колес с учетом  деф орм ации зубьев, при увеличении нагруж аю щ его м о
м ента на вы ходном  валу передачи, показаны  на р и с.6 .

U, 5, Зона пересопряжения зубьев Переходная
с кромочным мударо!У^

40 60 80 100 120 140

Рис.6

она пере
сопряжения 
зубьев со 

срединным 
4 “ударо^

_180 га

О тнош ения средн и х значений нормированны х разм ахов колебаний напряж ений, за
фиксированны х с первичного преобразователя датчика виброускорений, Ly к норм иро
ванном у напряж ению  Т с датчика м ом ентов на вы ходном  валу передачи приведены  на 
р и с.7 [6 ], схем а определения коэф ф ициента Kv, учиты ваю щ его динам ическую  нагрузку  
в зубчатом  зацеплении, - на р и с.8 , где U l -  аппроксимирую щ ая прямая увеличения ам
плитуд напряж ений с первичны х преобразователей при возрастании нагруж аю щ их м о
м ентов, U l=  U v+  +  к\ут *Т, kwT -  коэф ф ициент, определяем ы й из зависим ости (7 ) [6], 
U c ~  напряж ение, характеризую щ ая изм енение статической составляю щ ей нагрузки).

А нализ полученны х результатов показал следую щ ее.
П ри взаим одействии зубьев диагностируем ой передачи на подш ипниковы х опорах  

или корпусе возникаю т собственны е колебания динам ической систем ы , связанны е с 
кромочны ми и срединны ми “ударам и”, и вы нуж денны е парам етрические колебания с 
зубц овой  частотой , обусловленны е изм енениям и ж есткости по ф азе зацепления (рис.З). 
Эти данны е хорош о коррелирую т с результатами теоретических исследований, приве
денны х в работах [8 ,9 ]. С обственны е частоты  колебаний, определенны е по результатам  
обработки диагностических данны х, оказались равны fo s =  2 810  Гц, что практически  
совпадало с расчетны ми значениями.
этого параметра и подтвердило корректность разработанной м одели передачи колеба
ний от зубч атого зацепления к подш ипниковы м опорам. Н еобходи м о отм етить -  от
клонения собственны х частот колебаний на различны х уровнях нагруж ения вы ходного  
вала диагностируем ой передачи практически не превыш али погреш ности изм ерения, 
что косвенно свидетельствует о незначительном изм енении ж есткостны х параметров  
систем ы  при нагруж ении на исследованны х реж им ах ф ункционирования. О днако ср ед
ние квадратические отклонения их амплитудны х значений с увеличением  нагруж аю щ е
го м ом ента на вы ходном  валу передачи возрастали.

П ри передаче колебаний, генерируем ы х зубчаты м зацеплением , к подш ипниковы м  
опорам  они дем пф ировались м еханической систем ой, при этом  уровень дем пф ирования
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нелинейно зависел от нагрузочны х реж им ов ф ункционирования диагностируем ой п е
редачи, а коэф ф ициенты  дем пф ирования при увеличении нагруж енности возрастали. 
Н а ряде реж им ов функционирования диагностируем ой передачи, характеризую щ ихся  
четко вы раженны ми кромочны ми или срединны ми «ударам и», средн и е разм ахи коле
баний виброускорений, генерируем ы х отдельны ми парами зубьев, и погреш ности ш а
гов зацепления, связанны ми с точностны ми параметрами изготовления и деф орм ация
ми, коррелировали м еж ду собой  (р и с.5).

Разм ахи колебаний вибрационного сигнала на подш ипниковых опорах (р и с.6), и их  
отнош ения к нагруж аю щ им м ом ентам , за  исклю чением  переходн ой  зоны  (р и с.7 ), для  
каж дого зуба  и колеса в целом  практически линейно зависел от сум м арной величины  
статической и динам ической составляю щ ей нагруж енности, что позволило с вы сокой  
степенью  достоверности  определить динам ическую  составляю щ ую  нагрузки и погреш 
ность ш ага зацепления каж дого зуба и колеса в целом . П олученны е результаты  хорош о  
корреллирую т с теоретическим и результатами, приведенны ми в работе [9].

Так, например [6 ], для тензом етрируем ого зуба погреш ность ш ага зацепления, и зм е
ренная универсальны ми средствам и, оказалась равной fPbr =  12 мкм, определенная по  
результатам диагностирования -  10,7 мкм. О тклонение величины  fpt,r составило 1,3мкм  
или 10,8%, что практически не превы сило погреш ность изм ерения универсальны ми  
средствам и. В средн ем , для диагностируем ого зубчатого колеса, отклонение погреш но
стей ш агов зацепления, определенны е с помощ ью  предлагаем ого сп особа  диагностиро
вания, от  изм ененны х универсальны ми средствам и составило 8,9% .

А нализ градиентов изменения средних размахов колебаний при ступенчатом  увеличе
нии нагруж аю щ их моментов на вы ходном валу диагностируем ой передачи и нагру
ж енности тензом етрируем ого зуба показал, что при Т «  120 4-140  Нм зазоры  в зацепле
нии, обусловленны е погреш ностями ш агов зацепления вследствие деф орм ации зубьев  
были выбраны и взаим одействие зубьев переш ло от однопарного к двухпарном у, что от
разилось на градиентах изменения размахов колебаний вибрационного сигнала (рис.6) и 
их отнош ениях к нагруж аю щ ему м ом енту на вы ходном валу передачи (ф иг.7). Расчет  
величин деф орм ации зубьев и соответствую щ их им погреш ностей ш агов зацепления, 
проведенны й в соответствии с зависимостями, связывающ ими их величины с ж естко
стью  и нагруж енностью  зубьев, обеспечивш ей вы борку зазоров и п ереход к двухпарном у  
зацеплению , дал значения (fpbr)ik> близкие к полученны м выше (отклонения составили 7- 
10% от изм еренны х универсальны ми средствами).

Таким образом , как показал анализ проведенны х экспериментальны х исследований, 
градиенты  изм енения размахов колебаний вибрационного сигнала при ступенчатом уве
личении нагруж аю щ его м ом ента на вы ходном валу передачи и отнош ения размахов ко
лебаний к нагружаю щ им моментам на колесе в целом  и каждой паре его зубьев м огут  
служить диагностическим  признаком, характеризую щ им характер взаимодействия зубь
ев при и х входе и вы ходе из зацепления, величину Kv и связанны е с ним погреш ности  
шагов зацепления и степень износа отдельны х зубьев и колеса в целом  [7], исклю чив н е
обходим ость в эталонны х параметров и влияние м еста установки датчиков на результаты  
диагностирования.

Н еобходим о отметить вы сокую  эффективность разработанного м атематического м е
тода вы деления собственны х и вы нуж денны х частот колебаний на П Э В М , возникаю щ их 
в зубчатом  зацеплении одноступенчатой передачи. В м есте с тем , при работе м ногосту
пенчатой передачи частоты , генерируемы е различными парами зубчаты х колес, как пра
вило, достаточно близки друг к другу и для их разделения более целесообразно прим ене
ние электрических полосовы х фильтров, используем ы х для первичной обработки и сход
ного аналогового сигнала, полученного с первичного преобразователя.
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Учитывая то, что при реализации предлагаемой методики вибродиагностики необхо
димо при подготовке к диагностированию предварительно определить с требуемой точ
ностью собственные частоты колебаний системы, срединные частоты и полосы пропус
кания узкополосных фильтров, выделить наиболее информативные режимы функциони
рования диагностируемой передачи и выбрать технически обоснованные частоты дис
кретизации контролируемых параметров, а затем, после съема и фиксирования диагно
стических данных осуществить без участия оператора обработку значительной по объе
му файлов данных, представленных в виде временных реализаций, применение разрабо
танных подходов наиболее эффективно, а в ряде случаев и невозможно без использова
ния информационных технологий. Это позволяет, при наличии необходимых баз данных 
с соответствующими методиками расчета и инерционно-жесткостными характеристика
ми элементов передач, обеспечить корректность результатов предварительного модели
рования процессов передачи колебаний, генерируемых в зубчатом зацеплении, к под
шипниковым опорам, выбрать технически и экономически обоснованно аппаратно- 
программные средства. Кроме того, ограниченные возможности вмешательства операто
ра в процессы съема и обработки больших объемов информации предполагает использо
вание в них элементов интеллектуальных, а в ряде случаев и «самообучающихся» систем 
контроля, включающих в себя подсистемы управления диагностируемым объектом.

В целом, как показали исследования, использование предлагаемой схемы (рис.1) и ме
тодики диагностирования позволяет значительно расширить возможности оценки техни
ческого состояния зубчатых колес и отдельных зубьев по критериям износа, разрушения 
зубьев при изгибе и контактного выкрашивания их рабочих поверхностей на ранней ста
дии возникновения дефекта, а так же определить точностные параметры изготовления и 
сборки передачи в условиях реального нагружения. Ее реализация обеспечивает одно
временное диагностирование всех зубчатых колес передачи и их зубьев, исключает не
обходимость в использовании эталонных значениях параметров колебаний, снижает 
влияние на точность диагностирования жесткостных и инерционных параметров меха
нической системы, нагруженности и скоростных режимов ее функционирования.
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РАСЧЕТ КОНИЧЕСКОЙ ОБОЛОЧКИ С 
КОЛЬЦЕВЫМ РЕБРОМ ЗАДАННОЙ НАДЕЖНОСТИ

Полоцкий государственный университет 
г. Новополоцк, Республика Беларусь

Любая конструкция проектируется с таким расчетом, чтобы она не разрушалась 
под действием нагрузок, возникающих в процессе ее эксплуатации. Это свойство кон
струкции сохранять работоспособность в определенных условиях эксплуатации обычно 
и называют ее надежностью.

Качество конструкции характеризуется в основном ее эффективностью и эконо
мичностью. Под эффективностью понимают степень соответствия конструкции ее це
левому назначению. Экономичность оценивается затратами, ценой которых достигает
ся выполнение конструкцией ее задач.

Традиционные детерминированные методы расчетов на прочность, к сожалению, 
не дают возможности решить эту проблему в полной мере, более того, сложилось опре
деленное несоответствие в методологии учета различных факторов, влияющих на сни
жение расходов материалов и прочность конструкции.

С одной стороны, в прочностных расчетах применяются самые совершенные ме
тоды строительной механики. С другой стороны, для компенсации случайных погреш
ностей и неучитываемых факторов вводятся коэффициенты безопасности или норма
тивные коэффициенты запаса, назначаемые, большей частью интуитивно, в соответст
вии с накопленным опытом, без достаточно строгого на то обоснования.

Более корректным подходом, позволяющим в значительной мере решить указан
ную проблему, представляется применение вероятностных методов в строительной ме
ханике различных конструкций, подчиненным задаче определения надежности конст
рукции как меры гарантии ее неразрушения. Вероятностный подход к задачам прочно
сти позволяет более полно учесть возмущающие факторы и получить за счет рацио
нального проектирования некоторый выигрыш в весе конструкции без ущерба для ее 
работоспособности.

На этапе проектирования конструкция существует не «в металле», а лишь в тех
нической документации. Определить ее надежность опытным путем не представляется 
возможным. Поэтому для расчета надежности необходимо рассматривать конструкцию 
как систему, состоящую из ряда элементов. При разбиении конструкции на отдельные 
элементы в качестве таковых следует принимать такие составные части конструк- 
ции(обечайки, днища, шпангоуты и т.п.), надежность которых можно определить по
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детерминированным расчетным схемам и известным вероятностным характеристикам 
возмущений.

Характерной особенностью большинства опубликованных работ в области расче
та надежности конструкций является то, что в них рассматривается прямая задача 
строительной механики, когда определяется надежность известной конструкции, кото
рая затем сравнивается с нормативной надежностью [1].

Проблема надежности по своей сути является технической, так как она непосред
ственно связана с процессами проектирования, опытной отработкой, производством и 
использованием продукции. Совокупность общих методов, позволяющих создавать 
технические устройства с высокой надежностью и рассчитывать ее количественные по
казатели, составляет основу теории надежности. Условно в проблеме надежности мож
но выделить два направления: обеспечение надежности и ее расчет (контроль). Если 
первое направление основывается на решении традиционных конструкторских и тех
нологических задач по созданию высококачественных изделий и правильной их экс
плуатации, то второе связано в основном с применением специальных математических 
методов.

В данной работе рассмотрена задача по определению толщины конической 
крышки и площади поперечного сечения опорного кольца при заданной надежности,
т.е. решена обратная задача строительной механики, когда по нормативной заданной 
надежности определяются параметры конструкции, в частности, размеры ее поперечно
го сечения [2,3]. При расчете использована теория случайных величин.

Конический купол с углом а  нагружен давлением q (рис.1), величина которого 
случайна с нормальным законом распределения (математическое ожидание n iq = 2  МПа; 
среднее квадратичное отклонение стч=0,2 МПа). Кромки крышки жестко связаны с уп
ругим кольцом (RK=2 м). Материал оболочки и кольца одинаков, его несущая способ
ность случайна с нормальным законом распределения (шя=500МПа; ctr= 5 0  МПа). Не
обходимо определить толщину оболочки h и площадь поперечного сечения опорного, 
кольца, чтобы надежность 43^=0,99. Случайный разброс толщины крышки учитывает
ся с доверительной вероятностью Нь=0,9986, т.е. H3aa/Hh=0,99/0,9986=0,9914.

Для Н=0,9914 гауссовский уровень надежности укр=2,3832. Коэффициент Ккон оп
ределяется по формуле

____________ m R ( l - Y K PA l ) __________

“ ■n.,(l + T . ,V Ai*A:-T l ,A iA {)'

где А . А .- *га, 2mR 500
После вычислений Ккон= 17 7 .

Для кольца Н = 0 ,9 9 ;  гауссовский уровень надежности уКолым= 2 ,3 2 6 ,  
Коэффициент Кольца определялся по формуле

К.
m ^ - У к о л ь ц а А * )

m q( l+ Y  колльца ^ A R + A q "  дельца A RA q ) ’

Ккольца 178,54.
Площадь сечения кольца определялась при различных значениях а, при этом 

рассматривались прямоугольные сечения с соотношением сторон В/Ь=2.
При определении коэффициента Ккон использовалось также выражение для мак

симальных напряжений
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1 + 2-v'bB______  3(2-v) 2
s i n  a  2 h

1 2 ^ 2 1 ] 2  V h  л / c o s  a  1 2 h 4  2 p 2  h  c o s a

1+ ьву +b W
а для кольца

R!кольц а tga
К кольц а 2А кольц а

где v - коэффициент Пуассона; А К0Льца= В Ь  - площадь поперечного сечения кольца;

Для определения толщины стенки конуса h при различных значениях а  были 
решены следующие алгебраические уравнения:

1. у10 - 0.005849у8 + 0.00534у7 -0.00003123у5 -0.00000001у2 -3.0586832-Ю”10 =0;
2. у10 -  0.006524у8 +0.0102у7 -0.0000667у5 -  0.000000102у2 -  0.000000003 = 0;
3. у10 - 0.0079898у8 +0.01719у7 -0.00013753у5 - 0.000000533у2 -0.000000021 = 0;
4. у10 -  0.0112995у8 + 0.0249у7 -  0.0002817у5 -  0.00000276у2 -  0.000000153 = 0;
5. у10 -0.021829у8 +0.03876у7 -0.0008462у5 -0.000028у2 -0.000003 = 0.

Наибольшая ошибка при решении уравнений составила f(y)=1,227349-10"6. 
Толщина конической крышки была получена для различных значений а=15°; 

30°; 45°; 60°; 75° и равнялась соответственно h=l,l; 1,69; 2,48; 3,86; 6,16 см.
Результаты расчетов представлены в таблице

a ^кольца? м Акольца? М Ь, м В, м
1 5 ° 2 0 , 0 0 3 0 , 0 3 9 0 , 0 7 8

3 0 ° 2 0 , 0 0 6 5 0 , 0 5 7 0 , 1 1 4

4 5 ° 2 0 , 0 1 1 2 0 , 0 7 5 0 , 1 5

6 0 ° 2 0 , 0 1 9 4 0 , 0 9 8 5 0 , 1 9 7

7 5 ° 2 0 , 0 4 1 8 0 , 1 4 4 6 0 , 2 9

Проведенные исследования позволили получить удобные для практического 
применения соотношения, определяющие толщину стенки конуса h и площадь попе
речного сечения опорного кольца А К0Льца-

Болотин В.В. Методы теории вероятностей и теории надежности в расчетах сооруже
ний. М.: Стройиздат, 1982. - 351 с. 2. Гурьева Л.А. Оптимальное распределение надеж
ности между элементами оболочечной конструкции. Тезисы докладов международной 
научно-технической конференции «Современные проблемы машиностроения», Гомель, 
2002. С. 17-18. 3. Гурьева Л.А., Гурьев И.Г. Расчет элементов оболочечной конструкции 
заданной надежности. Тезисы докладов международной научно-технической конфе
ренции «Современные проблемы машиностроения», Гомель, 2002. С. 16-17. 4. Канто
рович З.Б. Основы расчета химических машин и аппаратов. М.: Машгиз, 1960. -  526

p = V 3(l-v !) .

ЛИТЕРАТУРА



453

УДК 629.1.02-592-8+631.3.076-592-8-192
И. М. Комяк

КОМПЛЕКСНОЕ РЕШЕНИЕ ЗАДАЧИ ПОВЫШЕНИЯ 
НАДЕЖНОСТИ ТОРМОЗНЫХ СИСТЕМ САМОХОДНЫХ 
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Надежность тормозных систем самоходных сельхозмашин складывается из сле
дующих признаков: долговечность, безотказность в работе, безаварийность, стабиль
ность действия (способность длительно работать без снижения исходных параметров и 
выдерживать перегрузки), малый объем операций и простота обслуживания и ухода, 
живучесть (способность при частичных повреждениях продолжать некоторое время 
работу хотя бы на сниженных режимах), устранимость повреждений (сохранение ре
монтопригодности), большие межремонтные сроки и малый объем ремонтных работ 
(если ремонт вообще предусматривается). Из-за многообразия этих признаков устано
вить единый критерий надежности затруднительно.

Чаще всего при ее определении исходят из понятия отказа тормозной системы, 
т.е. любой вынужденной остановки сельхозмашины из-за неисправности тормозной 
системы. Различают отказы, вызванные конструктивными и технологическими дефек
тами, неправильной эксплуатацией и случайные.

Под неправильной эксплуатацией понимают небрежный уход за тормозной сис
темой, нарушение правил эксплуатации, несоблюдение установленных режимов (пере
грузки), ошибки в последовательности операций управления, несоблюдение правил 
техники безопасности и др. Следует отметить, что большинство таких отказов можно с 
полным основанием отнести за счет конструктивных дефектов. Условия правильной 
эксплуатации тормозной системы должны быть заложены в ее конструкции. Необхо
димо обеспечить ее надежную работу даже при недостаточно квалифицированном об
служивании. Субъективный фактор в обслуживании и управлении, особенно в отноше
нии тормозного привода на новых сельхозмашинах, следует по возможности исклю
чить, а операции ухода сводить к минимуму. Устранению подлежат периодические 
операции регулирования, которые при недостаточно внимательном обслуживании мо
гут стать причинами преждевременного выхода тормозной системы из строя.

В комплексе мероприятий, обеспечивающих эксплуатационную надежность 
тормозных систем, большую роль играет автоматическая защита от случайных или 
преднамеренных перегрузок. В аварийных ситуациях, которые могут повлечь за собой 
выход из строя узлов трансмиссии, как например у сельхозмашин с гидромотор- 
колесами, наиболее целесообразна полная автоматизация управления процессом тор
можения машины.

Достичь высокой надежности тормозных систем сельхозмашин можно только с 
помощью комплекса конструктивных, технологических и организационно-технических 
мероприятий при производстве и эксплуатации. Наличие высокопроизводительных и 
эффективных контрольно-диагностических средств позволяет предложить новый метод 
обслуживания систем, обеспечивающих безопасность сельхозмашин, в целях достиже
ния высокой вероятности их безотказной работы при минимальных затратах средств на 
его осуществление. Этот метод состоит в принудительном диагностировании техниче
ского состояния систем и их элементов, обслуживании и ремонте в объеме, выявленном 
при диагностировании, и принудительной замене элементов в случае достижения пре
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дельных значений выходных или структурных параметров. Это позволит предупредить 
возникновение как износных, так и внезапных отказов. Периодичность экспресс- 
диагностирования с достаточной точностью можно установить из кривой надежности, 
если задать определенный уровень безотказной работы при условии, что после каждого 
диагностирования полностью восстанавливается техническое состояние системы и на
дежность становится близкой к единице.

В условиях станций обслуживания сельхозтехники техническое состояние тор
мозов проверяют на барабанных стендах силовым или инерционным методом. Такие 
испытания имеют ряд преимуществ по сравнению с дорожными: благодаря примене
нию стационарных измерительных приборов повышается точность результатов; воз
можна раздельная проверка каждого тормозного механизма; испытания безопасны на 
любой скорости; стандартные условия испытаний обеспечивают повторяемость резуль
татов и сопоставимость данных, полученных в разное время; малые затраты труда и 
средств способствуют быстрой окупаемости стенда. Значения основных диагностиче
ских параметров - замедления и времени срабатывания - при проверке, тормозных сис
тем на инерционных стендах рассчитываются по показаниям измерительных приборов 
или выводятся с помощью самописцев в виде тормозных диаграмм.

Для проверки тормозов в дорожных условиях применяют десселерографы, кото
рые также выводят информацию о процессе торможения в виде тормозных диаграмм. 
Некоторые из этих устройств позволяют регистрировать не только продольные, но и 
поперечные ускорения сельхозмашины: "Recorder -999" (Великобритания), "Motometr" 
(ФРГ).По тормозной диаграмме (рис. 1, а) определяют значения диагностических пара
метров - максимального Jmax или установившегося JyCT замедления, времени запаздыва
ния т3 и нарастания т„ замедления, полного времени торможения Т. Сравнивая эти зна
чения с нормативными, можно сделать вывод о работоспособности тормозного привода 
и механизма. Кроме того, диаграмма несет сведения о всех основных неисправностях 
тормозной системы (рис. 1, б). Нормальная тормозная диаграмма имеет вид неравно
бедренной трапеции (1). При резком снижении тормозной силы, например из-за нару
шения регулировки привода тормозного крана или замасливания накладок в тормозных 
механизмах сухого трения, высота диаграммы уменьшается, а длина увеличивается (2). 
Спад замедления от начала диаграммы к концу (3) в гидрообъемных прямого действия 
приводах чаще всего свидетельствует об утечке тормозной жидкости. Объясняется это 
следующим образом. Вначале, при резком нажатии на педаль скорость потока жидко
сти в магистралях велика и динамическое гидросопротивление в месте утечки создает 
противодавление, благодаря чему давление возрастает до максимума. Когда же педаль 
останавливается, скорость потока снижается до нуля, динамическое гидросопротивле
ние исчезает, жидкость постепенно вытекает через неплотность, падают давление в 
системе и тормозной момент.

Если утечка происходит в рабочем тормозном цилиндре, встроенном в тормоз
ной механизм сухого трения, жидкость попадает на поверхности трения, что вызывает 
резкое снижение коэффициента трения и, следовательно, тормозного момента (4). 
Большое время запаздывания (5) - показатель чрезмерных зазоров. Если тз увеличено 
на всех диаграммах, соответственно велики зазоры в приводе, например между штоком 
и поршнем главного тормозного цилиндра. Его увеличение на одной из диаграмм сви
детельствует об увеличенном зазоре между парами трения в тормозе, чрезмерное уве
личение - о резком уменьшении проходного сечения тормозной магистрали (засорена 
или смята трубка).
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Рис. 1. Определение неисправностей привода тормозов при помощи тормозных 
диаграмм.

а - элементы тормозной диаграммы полного экстренного торможения;
б - разновидности тормозных диаграмм

Увеличение времени нарастания замедления (6) является признаком повышен
ной упругости, например гидрообъемного прямого действия привода из-за попадания в 
систему воздуха. Если тн увеличено на одной из тормозных диаграмм, следует удалить 
воздух из конкретного контура. Его увеличение на всех диаграммах говорит о попада
нии воздуха в систему через главный тормозной цилиндр, например из-за недостатка 
тормозной жидкости в резервуаре. Диаграмма вида (7) свидетельствует о повышенном 
замедлении свободного выбега, вызванного чрезмерной затяжкой подшипников ступи
цы или отсутствием зазора между парами трения тормозного механизма. Диаграмма (8) 
- проявление отсутствия зазоров как в приводе, так и в тормозных механизмах. Данное 
состояние привода, если оно не сопровождается повышенным замедлением свободного 
выбега и нагревом ступицы или барабанов, не следует считать неисправным.
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В гидравлическом приводе тормозов в процессе эксплуатации чаще всего возни
кают такие неисправности, как потеря герметичности, сопровождающаяся просачива
нием тормозной жидкости через неплотности; попадание воздуха в систему; увеличе
ние свободного хода педали; набухание манжет цилиндров.

В пневматическом приводе происходят утечки воздуха и внезапный разрыв ре
зиновых деталей (диафрагм тормозных камер, шлангов), произвольное притормажива
ние на ходу при неисправности тормозного крана или регулятора давления, внезапное 
срабатывание стояночного тормоза (в приводах, содержащих пневмокамеры с пружин
ными энергоаккумуляторами).

Надежность насосных и насосно-аккумуляторных гидрообъемных приводов 
тормозов самоходных сельхозмашин обусловливается в основном режимом нагруже
ния и условиями эксплуатации. Снижение нагруженности гидропривода с целью по
вышения ресурса агрегатов наиболее рационально за счет оптимизации таких факторов, 
как давление в приводе, время его воздействия, количество включений. Основными пу
тями оптимизации привода следует считать снижение гидравлических местных сопро
тивлений в его агрегатах и линиях, переход на маловязкие всесезонные рабочие жидко
сти, применение автоматического регулирования основных операций.

Обслуживание и ремонт приводов тормозов сельхозмашин по фактическому 
техническому состоянию способствуют повышению производительности труда, на
дежности и безопасности передвижения машин, снижению трудоемкости работ. В пер
спективе по мере совершенствования методов и средств диагностики объем обязатель
ных работ будет сокращаться и тогда возможно применение в "чистом виде" тактики 
технических обслуживании и ремонтов по состоянию. В этой системе обязательные ра
боты и диагностика являются плановыми, а устранение назревающих или выявленных 
отказов носит действительно предупредительный характер.

Литература. 1. Боровский Б.Е. Безопасность движения автомобильного транс
порта. - Л.: Лениздат, 1984. - 304 с. 2. Скойбеда А.Т., Комяк И.М. Тенденции разви
тия приводов тормозов самоходных колесных сельскохозяйственных машин и повыше
ние надежности их эксплуатации. — Мн.: БелНИИНТИ, 1990. — 64 с. 3. Williamson М. 
Braking into the Millennium: The international review of industrial vehicle design. & Engi
neering. Of - Highway & Heavy - Duty Equipment // Industrial vehicle technology, 1995 - p. 
2-7.
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