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ПОТЕРИ МОЩНОСТИ НА БУКСОВАНИЕ 
КОЛЕСНОЙ МАШИНЫ 4 x 4

С ДИФФЕРЕНЦИАЛЬНЫМ МЕЖОСЕВЫМ ПРИВОДОМ

Многими исследованиями [1, 2, 3] установлено, что при движе
нии колесных машин — автомобилей, тягачей и тракторов — 
имеет место неодинаковый расход топлива при блокированной и 
дифференциальной связи ведущих колес. Это обстоятельство объ
ясняется неодинаковым к. п. д. ходов9Й системы. Чем неравномер
нее тяговая нагрузка ведущих колес, тем ниже к. п. д. движителя. 
Если при дифференциальном приводе у машин 4X4 тяговая на
грузка на колеса одинакова или находится в известном соотноше
нии независимо от условий движения, то при блокированном при
воде постоянно отмечается неравномерная нагрузка на разные ко
леса. Это подтверждается и теоретическими исследованиями.

Для выяснения воіпроса следует предварительно рассмотреть 
режим работы ведущего колеса в зависимости от тяговой нагруз
ки. В настоящее время широко используется зависимость [4]:

Гк = г1 — Х Мк,

где Гк — радиус качения колеса; — радиус качения колеса 
в ведомом режиме; Я — коэффициент тангенциальной эластично
сти шины; — крутящий момент, приложенный к колесу.

Из ЭТОГО выражения следует, что радиус качения колеса умень
шается с возрастанием тяговой нагрузки, причем зависимость эта 
линейна и получается вследствие тангенциальной деформации ши
ны при движении по дороге с твердым покрытием. При движении 
по грунтам (строительные тягачи, тракторы) эта зависимость в 
диапазоне эксплуатационных нагрузок также близка к линейной 
[5] и получается главным образом за счет тангенциальной дефор
мации грунта. Указанная тангенциальная деформация шин и грун
та ведет к некоторой потере скорости движения. Такую потерю 
скорости оринято рассматривать как частичное буксование веду
щих колес и оценивать ее коэффициентом буксования б:

Vr —  V =  1 (1)
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где — теоретическая скорость движения; v — действительная 
скорость движения.

Как уже говорилось выше, величина буксования пропорцио
нальна касательной силе тяги колес, а поэтому можно записать, 
что

Кб, (2)

где К — коэффициент пропоірцйональностй. Он имеет размер
ность я, зависит от прочностной характеристики опорной поверх
ности, конструкции колесного движителя, весовой нагрузки моста 
и устанаівлйвается по опытным кривым буксования. Если принять, 
что сцепные условия колес одной оси одинаковые, но разные у пё- 
редней и задней осей, то касательные силы тяги можно записать 
так:

ДЛЯ переднего ведущего моста =  
для заднего ведущегд моста
Потери мощности за счет буксования оцениваются к. п. д. бук

сования, который может быть определен для машины 4X4 из сле
дующего выражения:

Ць = N..
Nb2

(3)

где — мощность, передаваемая от движителя к раме маши
ны; N 1̂ и Nb2 — потери мощности на буксование переднего и 
заднего мостов.

Далее можно записать, что

N „ = { K i b i  +  = V b \ K i b i ,  A^a2=»s2/C2S2,

где Vb\ и Vb2 — потерянные скорости от буксования переднего и 
заднего мостов.

Эти скорости могут быть определены через v, 8\ и 62, для чего 
можно воспользоваться следующими зависимостями теоретических 
скоростей переднего и заднего мостов:

т̂1 =   ̂+  VbU V̂ 2== ^
И

V V
Цт1 = 1

и'т2 ■ 1- 6,

приравняв правые части этих выражений, можно получить 
искомые завиоимости потерянных от буксования скоростей. Они 
имеют В1ид:

бі б.
Уб1 =  V 1 - б і

Vb2=V-
1 - 6,
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Используя эти зависимости, формулу (3) можно привести к 
следующему виду:

1 К,Ь^,{\-Ь,) + КФ1{1 - 8 , )
Кі8,(1 -  8,)+  К28, ( 1 - 6 , )

(4)

Эта формула отражает потери мощности на буксование в за
висимости от б] и 62 и справедлива для любой схемы силового 
привода. Как уже отмечалось, для дифференциального межосево-

Рис. 1. Схема силового привода машины 4X 4 с 
дифференциальным межосевым приводом.

ГО привода тяговые нагрузки мостов и, следовательно, их буксова
ния имеют постоянное соотношение при любых условиях движе
ния и зависят ot передаточного числа межосевого дифференциа
ла — /д (рис. 1). Отсюда следует, что

62 — (5)

Используя эту связь и схему рис. 1, можно найти заівйсймостй 
бі и 62 от тяговой нагрузки — Мо. Из схемы следует, что

A4q — Mq, -j- Mq2 — Mq, =  Mq, (1 "1“ ід),

откуда получаем

М,01 М„ 1
1 +  i я

(6)

Аналогично находим

Mq2 -- Mq •
1

(7)

Из формул (6) и (7) находим выражения касательных сил 
тяги переднего и заднего мостов через передаточные числа мостов
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ii И І2 И радиусы качения передних и задних ведущих іколес Гкі 
и /*̂2 в том случае, если передние и задние колеса разные, т. е.:

Moilр  __ р
к̂2(1+^д) ‘

Разделив эти выражения на соответствующие коэффициенты 
пропорционалшости Ki и К2, получим искомые формулы для бук
сования переднего и заднего мостов машины с межосевым диф
ференциальным іпрйводом:

Так как ' к1

Ркг S KloH (8)
Кг  ̂  ̂ КгГІ,{1 + і , ) ’

Рк2 (9)
К, " КгГІА^+ія) '

h , примем следующее обозначение: - '•к! _
' к2

' к2 а.

С учетом этого формулы (8) и (9) примут вид:

Si

6 .

KiCi{l +  д̂)

____ ________
K^ail +  h)

(10)

(11)

Подставляя их в формулу (4) и сделав необходимые преобра
зования, для машины 4X4 с дифференциальным межосевым при- 
водоім іполучйм:

, . , ■ м м к ^ і  +  к ^ - A ę ,
а д # ’ (і +  > , ) * - /Й л ( Д і+ Д>)' '

Эта формула отражает общий случай, когда сцепиые условия 
передних и задних колес неодинаковы, т. е. K i^ K 2-

В случае одинаковых сцепных условий (одинаковые колеса, 
осевая нагрузка и дорожные условия) формула (12) примет вид:

115 1
МоКа(1 +  /2) _  міі^ 

W ( i  _ 2М„/С/д (13)

Из полученной формулы следует, что к. п. д. буксования за
висит от г'д, т. е. от распределения нагрузки между мостами. Ис
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следование этой формулы на экстремум показывает, что кривая, 
отражающая зависимость к. п. д. от ід, имеет максиму;м. Он соот- 
Бетствует значению ^ д = 1, т. е. случаю равного распределения 
тяговой нагрузки по мостам. Перераапределение нагрузки за счет 
изменения /д в ту или иную сторону приводит к снижению Ць .

При /д =0 и /д =оо формула (13) приобретает вид:

1І5 =  1 — Мр

К а
Л

Мрі
Kri (14)

Случай, когда /д = 0, соответствует движению с одним перед
ним ведущим мостом, а при д̂ =оо — движению с одним задним 
ведущим мостом. В обоих случаях щ имеет минимальные и рав
ные значения.

На рис. 2 приведен график зависи-

машине с параметрами, близкими к 
тягачу МоАЗ-542. Эксплуатационный 
вес равен 184 000 кг и поровну распре
делен по мостам.

Радиусы качения колес и сцепные 
условия постоянные: ==0,88 м; К =
=  5-10̂  при движении по дороге с 
твердым покрытием и / ( = 2,2-10  ̂ при 
движении по грунту средней плотно
сти. Передаточные числа мостов ii = 
^ і2 =  і =  22. Д ля  удобства построения 
графика по оси абсцисс отложено не 

11д, а величина

Рис. 2. Зависимость к. п. д. 
колесного движителя, учи
тывающего потери мощно
сти на буксование, от пере
даточного числа межосевого 

ди(})ференциала:
Л — движение по дороге с твер
дым покрытием; Б — движение 

по грунту средней плотности.

1 +  *̂д
Из Приведенного анализа и графика (рис. 2) следует, что наи

меньшие потери мощности на буксование, а следовательно, и наи
меньший расход топлива будут при одйнакоівой тяговой нагрузке 
на обоих мостах, если при этом одинаковы и колеса. При неоди
наковых колесах переднего и заднего мостов тяговая нагрузка 
должна быть пропорциональной весовым нагрузкам на оси. Эти 
условия обеспечиваются только диффep^eнцlиaльным межосевым 
приводом.

Из анализа также следует, что при дифференциальном меж
осевом приводе с целью сохранения высокого к. п. д. движителя 
нецелесообразно отключать части ведущих мостов в случае дви
жения по твердым дорогам. В противоположность дифференциаль
ному приводу, блокированный не обеспечивает постоянства тре
буемого распределения тяговых нагрузок по мостам, что и приво
дит к повышенному расходу топлива.
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ПОТЕРИ МОЩНОСТИ НА БУКСОВАНИЕ КОЛЕСНОГО 
ТРАКТОРА 4X2

Потери мощности на буксование оцениваются к. п. д. тіб ,* ко
торый определяется по формуле

łl5 — 1 — S. ( 1)

В этой формуле б — без'разміерная івелйчй'на, отражает долю бук
сования ведущих колес и представляет собой отношение разности 
теоретической и действительной скоростей движения трактора к 
теоретической. Для данного трактора и конкретного почвенного 
фона б зависит от величины касательной силы тяги. Эіз. зависи
мость в диапазоне эксплуатационных нагрузок близка к линейной 
[1]. Поэтому для практических расчетов можно пользоваться сле
дующим выражением:

(2)
где Рк — суммарная касательная сила тяги двух колес; К — 
коэффициент пропорциональности, устанавливающий зависимость 
тяги и буксования для одного колеса, имеет размерность я. Вели
чина К для данных условий постоянна и отражает сцепные усло
вия колеса с почвой. -

Известно, что при определении б опытным путем два ведущих 
колеса рассматривают как единый ведущий аппарат с одинаковы
ми сцепными условиями, равными /С. Это в большинстве случаев 
и соответствуіет действительности. Однако на некоторых техноло
гических операциях (пахота, работа на склонах и др.) сцепные 
условия колес разные, т. е. разные К. В этих случаях потери мощ
ности на буксование каждого колеса неодинаковы, а при диффе
ренциальном межколесном приводе неодинаковы и величины бук
сования. Отношение этих буксований может достигать величин 
2—3 [2]. Многочисленные опытные данные о буксовании б, полу
ченные в таких условиях для трактора в целом, носят условный 
характер и не отражают фактического буксования каждого из 
коліес.

При выполнении тягового расчета трактора для указанных 
условий возникает необходимость расчетного определения Ць и
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условного значения б лто величинам буксования каждого колеса. 
Однако тео'ретичеоких обобщений и рекомендаций по расчету этих 
величин мало [3]. Ниже приводится один из путей решения этой 
задачи.

Во всех случаях

3>

где V и Vj — действительная и теоретическая (без учета буксо-  ̂
ваиия) скорости.

Теоретическая может быть выражена через угловую скорость 
корпуса дифференциала Wq (при отсутствии колесных передач) и 
радиус качения колеса в ведо'мом режиме :

(4)

При неодинаковых оборотах ведущих колес за счет разного 
их буксования теоретические скорости трактора по забегающему 
v'̂  и отстающему колесам будут:

к  =  +  Д “))

=  к  — Д w) >'Ь
5)

где Aw — разность угловых скоростей корпуса дифференциала 
и одной из полуосей.

Выражение для действительной скорости будет иметь вид:

п;(1 - б ')  =  о;(1 - б '0, (6)

где б' и б" — буксование забегающего и отстающего колес.
ПодставиЕ 1в уравнение (6) значения v'̂  и о” из выражений 

(5) и рещнв его относительно Aw, получим:

Aw—Wn
8' -  Ь"

2 -  (б '+ б") (7)

Для определения ті§ необходимо в уравнение (3) подставить зна
чения Ут и V. V j представлено вьфажением (4), v  отражено в урав
нении (6), откуда следует использовать одно, напріймер левое его 
выражение. Затем следует заменить его значением (5), а Аш — 
выражением (7). После необходимого преобразования получим:

щ  1
— 26̂ 6̂  ̂+  6^̂ 

2 - ( 6' +  S")
(8)
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Далее на асноваиии зависимости (2) заіпйшем выражения для 
буксования каждого из ведущих колес:

Рк
2К'

б" = Рк
2К"

(9)

Коэффициенты К' и К" отражают разные сцепные условия забе
гающего и отстающего колес. После подстановки значений (9) в 
уравнение (8) получим в окончательном виде:

Т]6 =  1
Рк{К'+ К " ) -Р 1  

4К'К" -  РкіК' +  К")
( 10)

При блокированном приводе, когда буксования одинаковы, 
т. е. б' =  б" = б, а касательные силы тяги колес разные {К'ФК"), 
суммарная касательная сила тяги определится из выражения;

Р. = Р ' + Р ’ ^ Ь {К ' +К"). (И )

Подставив значения б, найденные из выражения (И),  в уравне
ние ( 1), получим:

щ =  \ ----------. ( 12)
К ' +  К"

при одинаковых сцепных условиях ведущих колес
Рк1
2К

(13)

Анализ формул (10), (12) и (13) показывает, что для данных 
почвенных условий с ростом тяговой нагрузки во всех случаях 
Т1§ падает. Эта зависимость линейна по выражениям (12) и (13) 
и близка к линейной по выражению (10). По формулам (10) и 
(12) построены кривые (рис. 1) зависимости к. п. д. буксования 

т]§ от тяговой нагрузки прйменійтельно к трактору с парамет
рами, близкими к трактору Т-40. График носгроен из условия ра
боты на пахоте, поюкольку для этой операции разное по величине 
буксование колес наиболее характерно. Для бороздового колеса 
принят коэффициент К" = 8-10  ̂н, что соответствует сцеплению с 
грунтом относительно высокоц (Прочности. Для полевого колеса 
условно приняты три значения коэффициента:

К[ = 5,35.10V, -= 3,55. ЮЫ и 2 ,00-104

что примерно соответствует сцепным свойствам колеса на стерне 
различной влажности (от состояния сразу после дождя до отно
сительно сухой и прочной стерни).



12 В. И. Кабанов, Л. X. Лефаров

Принятые значения К' при дифферен
циальном приводе отражают отношение 
б' и б'' соответственно: 1,5 для 1,5̂  
для К'2 и 1,5̂  для /С"з.

На графике прямая 1 соответствует 
случаю, когда К'~К '-=К = 8Л0^ н.

Кривые 2 и 3 для блокированного и 
дифференциального приводов соответ
ствуют значениям К \  и кривые 4 и 6— 
значениям К \  и К'' и кривые 5 и 7 — 
значениям К'ъ и

Как видно из графика, во всех случаях 
при блокированном приводе к. п. д. выше, 
чем при дифференциальном. При этом чем 
больше разница между и К \  тем зна
чительней отличие к. п. д. При блокиро
ванном приводе с уменьшением К' темп 
падения к. п. д. уменьшается, а при диф
ференциальном возрастает.

Из проведенного анализа следует, что 
при значительной разнице в сцепных условиях двух колес в целях 
снижения потерь мощности на буксование необходимо применять 
блокированный привод или устанавливать в ведущих, мостах само- 
блокирующиеся дифференциалы. Предложенная методика может 
быть использована для тяговых расчетов тракторов.

Рис. 1. Зависимость к. п. д. 
буксования от тяговой на

грузки трактора 4X2: 
сплошная линия — блокирован
ный привод ведущих колес; 
штриховая — дифференциаль- 

н̂ ый привод ведущих колес.
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ВЛИЯНИЕ РАСПРЕДЕЛЕНИЯ ТЯГОВЫХ УСИЛИЙ 
ПО ВЕДУЩИМ ОСЯМ ТРАКТОРА 4 x 4  

НА ЕГО УПРАВЛЯЕМОСТЬ

На болыцинстве отечественных и зарубежных тіракторов с ко
лесной формулой 4X4 нір'йменяется блокированный межосевой 
привод с принудительным или автоматичеоким отключением пе
редней ведущей оси. Автоматическое отключение применено на 
тракторе МТЗ-52, где для этой цели в раздаточной коробке уста- 
новлена роликовая муфта свободного хода одностороннего дей
ствия.

В случае применения межосевой муфты свободного хода пе
редаточные числа в приводе к ведущим осям подбираются так, 
чтобы окружная скорость колес задней оси была больше окруж
ной скорости колес передней оси, т. е. в межосевой привод вво
дится конструктивное кинематическое несоответствие. Если теоре
тические окружные скорости колес передней и задней оси обозна
чить через Ут1 и то кинематическое несоответствие vi можно 
определить по формуле [1]:

m =  1 — Uji
( 1)t/T2

Эта величина обычно находится в пределах

т  =  0,04 4-0,08.

При блокированном межосевом приводе величины буксова
ния передних и задних колес характеризуют распределение тяго
вого усилия по ведущим осям, поскольку при данных сцепных 
качествах буксование колес зависит от развиваемой ими каса
тельной силы тяги. Как показывают экспериментальные исследо
вания, эта зависимость на эксплуатационных режимах работы 
близка к линейной, особенно на твердых дорогах и плотных грун
тах [2]. Под величиной буксования колеса б понимается отноше
ние разности теоретической и действительной скоростей к теоре
тической:

5 = - ^ ^ = ^
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Некоторая потеря скорости под действием силы тяги есть ре
зультат тангенциальной деформации шины или шины и грунта 
на участках их взаимодействия.

Принимая линейную зависимость между силой тяги ведущей 
оси и буксованием, можно записать:

Рк = К8, (2)

где К — коэффициент тангенциальной жесткости для шик оси 
или шин и грунта.

Таблица 1
Значения коэффициентов тангенциальной жесткости

Почвенный фон Передняя ось /Сі, н Задняя ось Ki, н

Асфальт (0 ,90— 0,92)105 (3,40— 3,43)105
Стерня (0 ,50— 0,55)105 (1 ,85— 1,90)105
Слежавшаяся пахота (0 ,16— 0,22)105 (0,75— 0,82)105

На
редней
фонах

основании экспериментов получены данные по К для пе- 
и задней оси трактора МТЗ-52 на различных почвенных 

(табл. 1).
Рассмотрим динамику пово

рота трактора 4X4 с блокиро
ванным межосевым приводом 
без крюковой нагрузки. По
лагая межколесные приводы 
мостов дифференциальными, 
заменим четырехколеспую схе
му машины условной схемой 
из двух колес: одним задним 
ведущим и одним передним ве
дущим и управляемым (рис. 1). 
Линейная скорость передней 
оси на повороте больше, чем 
задней, но проекции этих ско
ростей на продольную ось трак
тора равны:

задней 
фі и ф2

ViCOS {а — фі) =  V2,cos фз» (3)

где Vi и V2 — действительные 
линейные скорости передней и 

оси; а — средний угол поворота управляемых колес; 
— углы увода передней и задней осей.

на повороте.
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Выражая в уравнении (3) действительные скорости осей че
рез теоретические и буксование и учитывая выражение ( 1), можно 
получить зависимость между бі и 62:

(1 — 62) cos ̂ 2
(1 — ni) cos (а — 'll?!) (4)

Чтобы найти буксование осей, воспользуемся уравнениями 
проекций сил, действующих в плоскости дороги, на оси коорди
нат. Совместное решение этих уравнений с учетом выражения (4) 
после ряда преобразований приводит к системе двух уравнений с 
двумя неизвестными:

где =  ( cos а + К г
К

— C l

^2^1 "Н Вф^ — Cj 

sin а  tg а  I (1 —m);

(5)

yi
A ,  =  К г\

Б, =  /(«cos a;

Cl =  ( cos a  + sin a  tg a  I (1 — m) — 1;fG i 

К уг

— f  (Cl 4" Gj cos a);

f — коэффициент сопротивления качению; Kyi — коэффициент 
сопротивления уводу передней оси; Ci и G2 — вес, приходящийся 
на переднюю и заднюю оси.

Решая эту систему, находим бі и 62, а затем силы тяги перед
ней Р„1 и задней Ркг осей по выражению (2). При прямолиней
ном движении буксование осей можно определить, полагая в си
стеме уравнений (5) а = О, тогда

б і =
fG — тКг

( l -m ) /( ,  +  /Ci

/G (l — /п) 4- tnKi
( l - m ) / C , - f /Сі

(6)

Известно, что изменение радиуса поворота (расстояние от 
центра поворота до' продольной оси машины или ее продолжения) 
относительно теоретического (радиус поворота без учета бокового
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увода) связано с появлением боковых сил, вызывающих увод ко
лес. Если пренебречь центробежными силами, что допустимо при 
движении на повороте с малыми скоростями, то, как показывают 
исследования, у задней оси боковой силы нет. Боковая сила, воз
никающая у передней оси Рбі> зависит от распределения тяги 
между ведущими мостами. Эту силу, независимо от межосевого 
привода, можно определить по выражению, полученному из урав
нения проекций сил на ось у:

Рб\ — {Pfi ^кі) ос, (7)

где Pfi — сила сопротивления качению передней оси.
Зная боковую силу и коэффициент сопротивления уводу пе

редней оси, находим величину действительного радиуса поворота, 
а затем и приращение этого радиуса А/? относительно теоретиче
ского в зависимости от угла поворота управляемых колес.

AR--
R  — R t

tg(a — ifi)

tg а
R t tg(a — atga) 1, (8)

где L — продольная база машины;

Р п  -
к у1

приращение радиуса при а, стремящемся к нулю  ̂ не равно 
нулю, а имеет конечное значение:

lim A R  = —- —
а-»0 1 --й

(9)

Предел выражения (9) равен нулю только в том случае, если 
при прямолинейном движении мащины сила сопротивления каче
нию передней оси равна ее силе тяги. Для блокированного меж
осевого привода это условие не всегда выполняется, особенно при 
наличии конструктивного кинематического несоответствия в при
воде ведущих осей.

По полученным формулам произведем расчет тяговых сил ве
дущих осей и величины изменения радиуса AR в зависимости от 
угла поворота управляемых колес (рис. 2) для трактора МТЗ-52 
с параметрами:

Gi =  11 600 н
L=  2,45 м

Ga= 21 050 н 
т -  5,3 7о
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ДЛЯ а с ф а л ь т а

/ =  0,018 
91 000 я

Кух = 32 000 нірад 
7(2= 341 000 н

для слежавшейся пахоты
/=  0,15 

7Сі= 20 000 н 
/Су1= 10 500 нірад 
7^2= 80 000 я

Сплошные кривые на графиках (рис. 2) соответствуют криво
линейному движению трактора с кинематическим несоответ
ствием в приводе, равным 5,3%, пунктирные — движению без ки
нематического несоответствия.

Из графиков следует, что при блокированном приводе с уве
личением угла поворота управляемых колес сила тяги задней оси 
растет, а передней оси уменьшается, а с некоторого значения ста
новится отрицательной. Кинематическое несоответствие значитель
но уменьшает угол поворота управляемых колес, при котором си
ла тяги передней оси становится равной нулю. Так, на асфальте 
( т  = 5,3%) сила тяги передней оси имеет отрицательный знак во 
всем диапазоне изменения а; соответственно при т  = 0 а = 3,6°. В 
процессе движения по пахоте а=10° для т  =  5,3% и а = 26° при 
т  = 0. При Прямолинейном движении по пахоте ( т  = 5,3% и т  = 0), 
а также при движении по асфальту (т^О ) сила тяги передней 
оси положительна, а при движении по асфальту при т  = 5,3% она 
отрицательна.

Из графиков видно, что для малых значений углов поворота 
управляемых колес приращение радиуса поворота больше на па
хоте, а для больших значений а  — при движении на асфальте.
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При Прямолинейном движении приращение радиуса поворота рав
но нулю только на асфальте, когда отсутствует кинематическое 
несоответствие. Наличие кинематического несоответствия дает при
ращение радиуса, равное 16%. При прямолинейном движении по 
пахоте для т  = 0 Д/? = 7,86%, а для т  = 5,3% А^?=17,9%.

Таким образом, изменение радиуса поворота и положение 
центра поворота определяются углом увода передней оси, который 
в свою очередь зависит от величины и знака касательной силы 
тяги этой оси. Центр поворота находится во всех случаях движе
ния (без учета центробежных сил) на продолжении оси задних 
колес, удаляясь или приближаясь к центру заднего моста в за
висимости от направления увода передней оси. При прямолиней
ном движении соотношение силы тяги и силы сопротивления пе
редней оси определяют АТ? для нулевого значения а.

Исследования поворота с учетом центробежных сил показы
вают, что в большинстве случаев эти силы не влияют на величину 
радиуса поворота, а вызывают смещение центра поворота вперед 
(величина Е на рис. 1).
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К ВОПРОСУ ОПРЕДЕЛЕНИЯ СТАТИЧЕСКИХ 
И ДИНАМИЧЕСКИХ ХАРАКТЕРИСТИК ПРИВОДОВ 

ТОРМОЗНЫХ СИСТЕМ ТРАКТОРНОГО ПОЕЗДА

Чтобы обеспечить наибольшую безопасность движения много
звенного транспортного агрегата, каким является тракторный 
поезд, необходимо иметь такую тормозную систему, которая по
зволяет останавливать движущийся агрегат на минимальном от
резке пути без нарушения устойчивости движения и управляемо
сти. Минимальный тормозной путь может быть получен при усло
вии, что тормозные силы, подводимые к колесам, соответствуют 
силам, которые можно передать через колесо с учетом приходя
щегося на него веса и коэффициента сцепления с дорогой. С целью 
сохранения устойчивости тракторного поезда при торможении на
до, чтобы срабатывание тормозов трактора и прицепов происходи
ло в определенной последовательности и чтобы нарастание тор
мозных сил каждого звена поезда протекало по заданным 
кривым.

Выполнение указанных условий возможно при соответствую
щем подборе характеристик привода тормозной системы.

Наиболее распространенными типами приводов к тормозам 
тракторного поезда в настоящее время являются: гидравлический, 
пневматический и пневмогидравлический. На некоторых моделях 
отечественных тракторов еще применяется механический привод. 
Сам по себе механический привод не представляет интереса для 
исследований, но поскольку такой привод применяется, вопросы 
взаимодействия его с другими приводами не утратили своей ак
туальности.

Ниже рассматриваются характеристики первых трех типов 
приводов.

Время торможения транспортного агрегата можно разделить 
на два периода: 1) период неустановившегося режима торможе
ния; 2) период установившегося режима.

В первый период срабатывают тормоза и нарастают тормоз
ные силы. На протяжении второго периода тормозные силы 
остаются постоянным^, величина их пропорциональна усилию, при
ложенному к педали.

Соответственно двум периодам торможения выбираются два 
вида характеристик привода — динамическая и статическая. Ди-
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намическая характеристика представляет собой зависимость изме
нения давления воздуха или жидкости в агрегатах привода по 
времени. Она показывает время холостого хода, т. е. период от 
начала хода тормозной педали до начала подъема давления в ра
бочих аппаратах, и время нарастания давления. При статической 
характеристике факторы, влияющие на изменение давления в си
стеме по времени, наоборот, не учитываются. Статическая харак
теристика представляет собой зависимость давления в агрегатах 
привода от усилия, приложенного к педали тормоза, или от пере
мещения педали.

Работа отдельных агрегатов привода определяется их дина
мическими и статическими характеристиками.

В литературе [1, 2] излагаются методы расчета некоторых ха
рактеристик привода. Однако эти методы носят дрнближенный ха
рактер, так как сложно учесть влияние всех факторов. Это можно 
сделать только на основе экспериментальных данных.

Как показывают исследования [1], характеристики привода 
тормозной системы, полученные при неподвижном транспортном 
агрегате и торможении с различных скоростей движения, идентич
ны. Следовательно, снимать характеристики можно в стационар
ных (лабораторных) условиях. При этом возможны два способа. 
Можно проводить исследования либо на натурных образцах трак
тора и прицепов, либо на специальном стенде, оборудованном все
ми элементами тормозной системы. Второй способ наиболее ра
ционален. На стенде можно с меньшими затратами исследовать 
различные варианты приводов и их возможные комбинации, вклю
чая и экспериментальные образцы.

Один из стендов для снятия характеристик тормозного приво
да описан в работе [1]. Он представляет собой раму автомобиля, 
на которой смонтированы узлы и агрегаты тормозной системы. 
Расположение всех элементов сохранено таким же, как и на авто
мобиле. Но этот стенд получается слишком громоздким. Он зани
мает почти такую же плошадь, как и автопоезд.

Анализ конструкций тормозных систем тракторов и прицепов 
показывает, что большинство агрегатов тормозного привода ском
поновано на сравнительно небольшом участке, а увеличение га
баритов получается за счет далекого расположения рабочих аппа
ратов привода. Габариты стенда можно существенно уменьшить, 
если расположить рабочие аппараты привода ближе к остальным 
агрегатам, заменив при этом длинные прямые трубопроводы изо
гнутыми по большому радиусу.

Нами разработан стенд для снятия статических и динамиче
ских характеристик приводов тормозных систем тракторного поез
да применительно к трактору кл. 1,4 т. Стенд обеспечивает воз
можность исследования пневматического (одно- и двухпроводная 
схема), гидравлического и пневмогидравлического приводов, а 
также механического привода к тормозам трактора в комбинации
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С названными приводами тормозов прицепа. На рис. 1 представ
лен общий вид стенда с установленным на нем пневматическим 
приводом тормозов трактора и прицепов. Стенд состоит из трех 
передвижных оснований. Первое основание имитирует трактор, 
второе и третье — прицепы. Таким образом, на стенде можно ис
следовать привод к тормозам тракторного поезда, имеющего в. 
своем составе один или два прицепа.

Рис. 1. Стенд для снятия характеристик приводов тормозных систем
тракторного поезда:

i  — пульт управления; 2 компрессор; 5 — тормозная система трактора; 4, 5 — тор
мозные системы прицепов; 6, 7 — соединительные головки.

На первом основании в передней части установлены компрес
сор и масляный насос с приводом от электродвигателя. Компрес
сор обеспечивает сжатым воздухом пневматический привод, а мас
ляный насос создает давление жидкости для гидравлического 
привода. На правой и левой боковых стойках первого основания 
устанавливаются тормоза трактора. Привод к тормозам можно 
установить механический, гидравлический, пневматический и ком
бинированный в зависимости от того, какой выбран для исследо
ваний.

На первом основании установлены пульт управления, сиденье 
оператора и рулевая колонка. Взаимное расположение сиденья,, 
рулевой колонки и педалей принято таким, как на тракторе 
МТЗ-80, что дает, возможность приблизить условия испытаний к 
условиям эксплуатации. На пульте управления смонтированы при
боры для измерения и регистрации исследуемых параметров.

На втором и третьем основаниях, аналогичных по устройству,, 
устанавливаются тормозные системы прицепов. Конструкция осно
ваний обеспечивает возможность установки пневматического, гид
равлического и пневмогидравлического приводов.

Приводы тормозов, установленные на трех основаниях, соеди
няются между собой при помощи гибких шлангов и соединитель
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ных ГОЛОВОК. Электрическое соединение измерительной аппарату
ры осуществляется при помощи штепсельных разъемов.

Изменение динамических характеристик в большой степени 
зависит от темпа нажатия на тормозную педаль. Время переме
щения педали из одного крайнего положения в другое, по данным 
исследований [3], составляет в эксплуатации 0,15—0,8 сек. При 
различных темпах нажатия на педаль необходимо, чтобы харак

теристики всех агрегатов приво
да изменялись в равной степени. 
Это — важный показатель рабо
ты привода.

С целью имитации различных 
темпов и усилий нажатия на пе
даль на стенде предусмотрено 
специальное устройство для уп
равления приводом тормозов 
(рис. 2). На правой боковой стой
ке первого основания установлен 
пневматический цилиндр. Шток 
цилиндра шарнирно соединен со 
стержнем педали тормоза. Сжа
тый воздух подается в цилиндр 
через трехходовой кран, регуля
тор давления и регулируемый 
дроссель с обратным клапаном. 

Изменяя проходное сечение дросселя, можно изменять скорость на
полнения цилиндра воздухом, тем самым задается различный темп 
нажатия на педаль.

При снятии статических характеристик привода необходимо 
создавать различное усилие на педали или различное перемеще
ние педали. Это усилие на педаль будет пропорциональным дав
лению воздуха в цилиндре управляющего устройства.

С помощью регулятора давления можно изменять давление 
воздуха, поступающего в цилиндр, и создавать, таким образом, 
различное усилие на педали. Перемещение педали можно ограни
чивать при помощи регулируемого по высоте упора.

Статические характеристики снимаются в двух направлениях: 
при торможении и оттормаживании. ‘ Это позволяет определить 
степень чувствительности агрегатов привода.

При снятии характеристик приводов все исследуемые пара
метры регистрируются на ленту осциллографа с отметкой времени. 
Давление воздуха или жидкости в агрегатах привода измеряется 
с помощью датчиков давления. Перемеищние педали тормоза и 
отдельных элементов агрегатов приводов фиксируется реохорд- 
ными датчиками.

Трехходовой кран, регулятор давления и дроссель смонтиро

Рис. 2. Схема управления приво
дом тормозов:

1 — пневматический цилиндр; 2 — регу
лируемый упор; 3 — рычаг педали тор
моза; 4 — дроссель; 5 — регулятор дав 
ления; 6 — манометр; 7 — трехходовой  

кран.
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ваны на пульте управления, что позволяет управлять работой при
вода с рабочего места оператора.

Полученные в результате экспериментальных исследований 
данные позволят уточнить методику расчета характеристик при
водов тормозных систем, дать сравнительную оценку различных 
вариантов привода с точки зрения их быстродействия и согласо
ванности работы, а также могут быть использованы при решении 
задач динамики торможения тракторного поезда на ЭВМ.
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НЕКОТОРЫЕ ВОПРОСЫ ТОРМОЖЕНИЯ 
ТРАКТОРНОГО ПОЕЗДА НА БАЗЕ ТРАКТОРА КЛ. 1,4 т

Широкое использование колесных тракторов на транспортных 
работах в сельском хозяйстве (до 60—70% времени от полной за
грузки колесного трактора кл. 0,9—1,4 г), тенденция к повышению 
энергонасыщенности трактора до 25 л. cJ t и  соответственно повы
шение транспортных скоростей до 35 км1ч, а в перспективе до 
40 КМІЧ и выше, увеличение грузоподъемности тракторного агре
гата, а также необходимость обеспечения безопасности движения 
в сложных условиях эксплуатации выдвигают проблему оснаще
ния тракторного поезда эффективными системами торможения. 
•Это в свою очередь требует изучения динамики торможения трак
торного поезда.

В общем случае дифференциальное уравнение движения трак
торного агрегата при торможении имеет вид:

Sm  =  2 P (0 , ■ (I)
d f

где -^2----замедление движения агрегата при торможении; 2 /п-
масса агрегата; — сумма проекций на направление движе
ния внешних сил, действующих на агрегат.

Уравнение (1) является нелинейным, и решение его в общем 
виде невозможно.

В качестве примера рассмотрим тракторный поезд, расчетная 
схема которого представлена на рис. I. При этом примем следую
щие допущения:

1) замедление поезда происходит только в результате дей
ствия тормозных сил;

2) торможение происходит без блокировки колес, т. е. тор
мозные силы, подведенные к колесу, в любой момент времени 
реализуются полностью.

Сумма проекций всех сил на направление движения, дей
ствующих на двухосный прицеп 5;

d^x
' I F

trio — РzZ ' Р\2. 3’ (2)
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для одноосного прицепа 2

djX
dP . “h -̂ 2, 3 2>

ДЛЯ трактора 1

mi =  Р,1 +  Pi 2.dt  ̂ 1 1. 2.

(3>

(4>

где Рті, Ptj, Рхз — тормозные силы; Pi, 2. ^г, з — усилия в. 
сцепках; /Пі, т̂ , — массы соответствующих звеньев агрегата.

/

Из уравнения (2)

из уравнения (4)

ГЧ Г> doX
3 ~  ■̂■'3 ^з’.dr

\  «1 -  P.i.1 . 2 1

(5>

(6)

Подставив в уравнение (3) значения выражений (5) и (6), по
лучим:

d^x
d f

или окончательно

d,x ^  . dgX
^  ^  Щ =  +  Р̂ 2 +  РхЗ,dP

jM — Р-zl Р■z2 РтЗ> (7>

где М =  т і + т 2 +  /Пз — общая масса агрегата; / =  
замедление.

d»x ,-----общее-
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Усилия в сцепках отсутствуют при условии если

Р.З

ГПо

или /з = у. где /з — парциальное замедление звена 5. 
И /^12 ^  О, если

Р%\ _ d<2X
ГПл dP

или /1 = /, где /і — парциальное замедление звена 1. 
Предположим, Р2, 2= 0, тогда

т2
т .

d^x

или /2 = /, где /2 — парциальное замедление звена 2,
Следовательно, условием отсутствия усилий в сцепках являет

ся равенство парциальных замедлений всех звеньев поезда: /і =  
=  /2 =  /з  =  /-

Определим условия наличия в сцепках растягивающих (по
ложительных) усилий: /^2, если

гЗ-
d .x   ̂ ^

— —  Шо >  о ,

или / з > / .

и  Pi 2> 0  ̂ ^сли

dĉ x̂
т . ■ Р х 1 > 0 ,

или /і< /.
Таким образом, величина и знак усилий в сцепках зависят 

от соотношения парциальных замедлений звеньев поезда.
В реальных условиях может иметь место асинхронность сра

батывания тормозов осей тракторного поезда, причем тормозные 
силы достигают заданной величины в течение некоторого проме
жутка времени. Вследствие этого в начальный пе)риод торможения 
будет неустановившийся режим, на протяжении которого соотно
шение парциальных замедлений может быть различным и лишь 
при достижении заданного значения последних всеми звеньями 
поезда установится их постоянное соотношение.

В работах ряда исследователей [1, 2] при решении уравнения 
торможения транспортного средства принимается нарастание за
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медления по закону прямой. Это в значительной мере облегчает 
решение с достаточной точностью.

Однако, пользуясь аналитическими методами, сложно учесть 
влияния асинхронности срабатывания тормозов и проследить ха
рактер процесса торможения во времени.

Нами было проведено совместное решение уравнений (5), (6) 
и (7) на аналоговой вычислительной машине МНБ-1 при следую
щих исходных данных: начальная скорость торможения с̂нач =  
= 30 км1ч\ нарастание парциальных замедлений по закону пря
мой; время нарастания замедления от нуля до максимальной ве
личины 1̂ = 0,5 сек.

Геометрические и весовые показатели исследуемого трактор
ного поезда приведены в табл. 1.

Т а б л и ц а  1
Геометрические и весовые показатели исследуемого трактора

.Gi, кГ Gg, кГ Go, кГ Ьз, м кз, м Li, м hi, м tti, м Ьг, М

3000 6300 5300 1,35 1,3 2,37 0,783 0,788 1,582

Cl, м / і і ,2 ,  М Lo, м м Cg, м ^2, м ^2’3» Lg, М Gg, М

0,35 0,43 3,55 0,55 1,3 0,6 2 ,7  1,35

В качестве переменных величин при решении задавались:
1. Соотношение максимальных парциальных замедлений, опре

деляемое по выражению

/з

7*2

h
=  9 -

Очевидно, что при q> l  усилия в сцепках должны быть рас
тягивающие, а при ^<1 — сжимающие.

2. Время асинхронности срабатывания тормозов At, Причем 
At считается положительным, если торможение поезда начинается 
с прицепа 3 и затем через равные промежутки времени тормозят
ся соответственно прицеп 2 и трактор 1.

В процессе решения на ленту осциллографа записывались
следующие величины: замедление х; скорость ..v; путь х; усилия б 
сцепках Рі^ 2 и Pg, з*

На рис. 2 представлен типичный фрагмент осциллограммы 
для случая, когда q> l  и Аг>0, по которому можно проанализи
ровать характер изменения исследуемых величин в течение всего 
времени торможения. Время торможения можно условно разде-
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ЛИТЬ на два периода: 1) период неустановившегося режима тор
можения; 2) период установившегося режима.

В первый период замедление и усилия в сцепках возрастают, 
причем последние к концу периода начинают уменьшаться, имея 
при этом ярко выраженные максимумы. К началу второго перио
да замедление достигает максимальной величины, а усилия в 
сцепках достигают своего номинального значения. В течение вто

рого периода замедление и усилия 
в сцепках остаются постоянными, 
скорость падает до 0.

Анализ результатов решений 
при различных вариантах соотно
шений и А/ показывает, что:

1. Максимальные значения уси
лий в сцепках зависят главным 
образом от величины At причем 
при положительных значениях 
А̂  максимальные усилия в сцеп
ках будут растягивающие, при 
отрицательных сжимающие. В то 
же время номинальные значения 
усилий в сцепках зависят от отно
шения парциальных замедлений 
и не зависят от At При синхрон-

Рис. 2. Фрагмент осциллограммы 
при q > \  и А />0; S  — величина 

тормозного пути.

ном торможении (А/ = 0) максимальные значения усилий в сцепках 
равны номинальным.

2. Величина тормозного пути зависит от асинхронности сра
батывания тормозов At Типичная зависимость тормозного пути

12

10 ^

8

Рис. 3. Зависимость тормозного пути от асин
хронности срабатывания тормозов (/зтах =  

=  5,5 місек^, q = l,2 ).

ОТ At представлена на графике (рис. 3). Как видно из графика, 
при отрицательных значениях At тормозной путь возрастает быст
рее, чем при положительных.

Общеизвестно, что тормозной путь уменьшается с увеличе
нием максимального замедления, но максимальное замедление 
ограничено условием сцепления колес с дорогой. Предельно воз
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можные тормозные силы, а следовательно, и парциальные замед
ления определяются из выражений:

max ~  ^ і / і  max ~  -^іф» 

max ~  ^ 2/2 max “

‘̂ т:3 max “  ^ з / з  max “  ^зФ>

(8)

(9)

( 10)

где Riy Rz — опорные реакции, ф — коэффициент сцепления 
с дорогой.

Из рис. 1

R,-~=

где

Gi 6̂1 — d̂ x . Jh.
dt^ g

Р — ^

d̂ x /12

gС̂Ц 

2̂ ^̂ 2
diX
d f g

+  і?сц +  Гі) +  Р 12 ^1,

+^2 “ ^ 2,3 (^2, 3 — ^1, 2)

и

Р т 2 ^ 1 , 2 ^ 2 ,  3 (^ 2, 3 ^ 1 , 2)

doX /ІО
+  З̂ 1 +  ^ 2. З̂ і2, 3'*̂ 2, 3

(11>

(12)

(13)

(14)

Используя выражения (8), (9), (10), (11), (12), (13) и (14), по
лучим:

Г. a,{L^ +  c , )^
2̂

L + h-^n  ^2(^1 + Cl)
[ 2̂ J

Ф
где

І2 max 

/з  max

• G i

■̂ 2 "Ь ^2®

ЯзЯФ
■йзФ
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Общее максимальное замедление поезда можно определить 
по формуле, приведенной в работе [1],

/max
/ і  max ~1~ /2  max ^ 2  ~1~ /з  max

м
Усилия в сцепках определяем по формулам (4) и (5).

По полученным результатам 
строим совмещенный график за
висимостей замедлений и усилий 
в сцепках от коэффициента сцеп
ления колеса с дорогой ср (рис. 4).

По графику можно определить 
максимальное замедление агрега
та, 'а также величины парциаль
ных замедлений, необходимых 
для 100-процентного использова
ния сцепного веса в различных 
дорожных условиях.

Как видно из графика, закон 
изменения парциального замедле
ния для каждого звена агрегата 
должен быть различным, что 
можно достичь применением спе
циальных регуляторов.

Из графика следует, что при 
100-процентном использовании 
сцепного веса тракторного поезда 
усилия в сцепках будут сжимаю

щие (отрицательные) даже при одновременном срабатывании тор
мозов, что менее всего желательно.

Регулировать величины усилий в сцепках можно за счет из
менения конструктивных и весовых показателей звеньев поезда, 
при этом будут соответственно изменяться парциальные замедле
ния, а общее замедление необходимо иметь такой величины, что
бы обеспечить тормозной путь (при известном времени срабаты
вания тормозов) допустимой величины.

Рис. 4. Зависимость максималь
ных замедлений и усилий в сцеп
ках от коэффициента сцепления 

колеса с дорогой.
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К ВОПРОСУ СОЗДАНИЯ СЕМЕЙСТВА ТРАКТОРОВ 
КЛ. 1,4 г, ВКЛЮЧАЮЩЕГО КОЛЕСНЫЕ 

И ГУСЕНИЧНЫЕ МОДИФИКАЦИИ

Одно из основных требований к вновь создаваемым тракто
рам — высокая степень унификации узлов и деталей внутри от
расли. Унификация дает большие преимущества при разработке 
и производстве машин — значительно сокращаются сроки проек
тирования опытных образцов, их испытаний, упрощается ремонт, 
обслуживание, а -также снабжение запасными частями. Поэтому 
создание семейств тракторов в настоящее время завоевывает 
прочные позиции как в отечественном, так и в зарубежном трак
торостроении. При этом возможны два основных направления: 
I) установка на унифицированных тракторах двигателей различ
ной мощности; 2) разработка семейств, включающих унифициро
ванные колесные и гусеничные модификации с двигателями одной 
мощности.

В нашей стране на основе второго направления создано семей
ство на базе колесного трактора «Беларусь». Проектирование се
мейств тракторов по второму направлению требует рационального 
подхода к выбору базовой модели, причем необходимо конструк
тивное разрешение у этой модели и ее модификации несоответ
ствий по ряду параметров: 1) по мощности и скорости; 2) по ве
совым показателям; 3) по колее; 4) в положении центров тя
жести.

Остановимся на четвертом пункте — несоответствии в поло
жении центров тяжести. Известно, что при переоборудовании ко
лесного трактора в гусеничный конструктивным изменениям под
вергается в основном система управления и ходовая часть. Но 
при этом возникает необходимость решать вопрос развесовки гу
сеничного трактора, так как у трактора с колесной формулой 4X2 
в общем случае 7з его веса приходится на передние и /̂з — на 
задние колеса. У гусеничного трактора средней мощности, как по
казали экспериментальные исследования, центр тяжести в зави
симости от характера выполняемой работы должен быть вынесен 
вперед относительно середины опорной поверхности гусениц [1]. 
Рассмотрим зависимость показателя прямых эксплуатационных 
затрат на единицу выполненной работы от положения центра тя
жести гусеничного трактора.
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На Прямые эксплуатационные затраты на единицу выполнен
ной работы влияет производительность агрегата, затраты труда 
и энергии. В свою очередь эти факторы зависят от конструктив
ных параметров трактора.

Прямые эксплуатационные затраты на единицу обработанной 
площади, как известно, выражаются зависимостью:

Сэ I га =  рубіга, (1)
Vv I,

где Cq — прямые эксплуатационные затраты за 1 ч работы агре
гатов, руб.; W^i— производительность агрегата за 1 ч сменного 
времени, га.

Производительность мобильных агрегатов определяется по 
формуле

W ^^O A B vx га/ч, (2)

где В — ширина захвата плуга, м; v — скорость движения, км1ч; 
X — коэффициент использования времени.

Прямые эксплуатационные затраты устанавливают по фор
муле

Сэ =  Сп +  Са Ср̂  т. X +  С’т. м рубіч, (3)

где Сп, Са, Ср, т. X» Ст. м — затраты соответственно на оплату 
персонала, на амортизационные отчисления, на ремонт, техниче
ское обслуживание и хранение, на топливо и смазочные материа
лы в рублях на 1 ч работы агрегата.

Чтобы выбрать оптимальные параметры агрегата, а затем и 
параметры трактора, исходя из критерия прямых эксплуатацион
ных затрат на единицу обработанной площади, необходимо, во- 
первых, найти функциональные зависимости изменения основных 
величин, входящих в выражение прямых эксплуатационных затрат 
и производительности (при этом функциональные зависимости дол
жны отображать связи искомых параметров трактора с другими 
величинами, характеризующими, например, процесс взаимодей
ствия ходовых органов трактора с почвой, условия работы и т. д.); 
во-вторых, найти оптимальные параметры трактора из условия, 
что Сэ I га mm.

В случае выбора оптимального смещения центра тяжести Д 
относительно середины опорной поверхности гусениц, исходя из 
критерия прямых эксплуатационных затрат на единицу обрабо
танной площади и используя метод математического анализа, ре
шают систему уравнений:

дА
где А — искомая величина.

дСэ i га _Q. бСэ 1 га
dv

=  0;
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Решаем эту задачу графо-аналитическим методом.
Для расчета производительности агрегата за 1 ч сменного 

времени в гектарах воспользуемся формулой докт. техн. наук 
Ю. К. Киртбая [2], согласно которой

27N̂ r\̂ x
W ^= ------- Лт.

k>r,
(4)

где — потребная мощность двигателя, л. с.\ т|з — коэффи
циент загрузки двигателя; т — коэффициент использования вре
мени; % — к. п. д. трактора; k^— удельное тяговое сопротивле
ние плуга, кг!м, в зависимости от скорости движения.

Потребную мощность двигателя для гусеничного трактора кл. 
2 т примем равной 75 л. с.

Задаваясь скоростями движения на различных передачах 
(табл. 1), можно определить коэффициенты использования вре
мени.

Т а б л и ц а
Зависимость х и от скорости движения

V, к м / ч т к г / м
■ 27iV , 7J3 X

W г а / ч ,  
27N q т]з

k

3,25 0,738 1088 0,74 0,532
4 ,72 0,705 1140 0,98 0,725
5 ,4 0,691 1170 1,06 0,800
6 ,7 0,668 1210 1,13 0,873
8 ,0 0,640 1260 1,04 0,800

Величина коэффициента использования времени зависит от 
кинематических параметров и скорости движения агрегата и мо
жет быть выражена

т = ‘'Пр

+
1 (5)

Тдв (у) Тту (у)
+ Тт(и)

где ‘'пр коэффициент, учитывающий подготовительно-заключи
тельное время, а также простой по метеорологическим и органи
зационным причинам.

Коэффициент использования времени движения в общем виде 
выражается зависимостью:

Тдв (и) —
1

Тр+П 1 + vBk^ (6)
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где ip 
ния; /Сх

время чистой работы; Ту. — время холостого движе-

В кинематическая характеристика или средняя дли
на холостого хода приходящаяся на один средний рабочий 
ход L, выраженная в единицах ширины захвата В.

Затраты времени на техническое и технологическое обслужи
вание пропорциональны пути, проходимому агрегатом. Коэффи
циент времени технического обслуживания выражается формулой:

Тту (о)
1

1 +
vt (7)

ту

■̂ ту

и аналогично коэффициент времени технологического обслужива
ния — формулой:

1
Тту {V) — vL ( 8)

Lr

где и средняя затрата времени на одно внутрисменное
соответственно техническое и технологическое обслуживание, ч;
'ту и средний путь, проходимый агрегатом соответственно

между смежными техническими уходами и смежными остановка
ми, связанными с техническим обслуживанием, км; v — скорость 
движения, КМІЧ.

Для упрощения расчета применим величину коэффициента 
использования времени т для принятых скоростей движения по нор
мативам ГОСНИТИ [3].

Удельное тяговое сопротивление плуга выражается формулой:

В
(9)

где Р — сила тяги плуга; В — ширина захвата.
Согласно формуле докт. техн. наук В. В. Кацыгина, сила тяги 

плугов
644В +  91,4Вп 

0.67
(10)

где V — скорость движения агрегата.
Подставляя выражение Р в формулу (9), получим:

к., 633 +  91,4п 
0,67

(11)
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Значения для принятых скоростей движения гусеничного трак
тора кл, 2 г с трехкорпусным плугом приведены в табл. 2.

Для расчета производительности 
агрегата за 1 ч сменного времени 

на различных передачах оста
лось определить тяговый к. п. д. 
трактора в зависимости от ско
рости движения и от смещения цент
ра тяжести трактора.

На рис. 1 показано влияние ско- 
ния на тяговый к. п. д. гусенич- рости движения на ТЯГОВЫЙ к. п. д.

минеральная). гусеничного трактора кл. 2 т [4], а
на рис. 2 приведены результаты рас

чета r\j в зависимости от смещения центра тяжести при работе 
на различных передачах.

Для упрощения расчета прямые эксплуатационные затраты 
с рубіч для всех передач приняты постоянными (Сэ =2,29 рубіч).

Рис. 2. Изменение тягового к. п. д. трактора кл. 2 т в зависи
мости от смещения центра тяжести на различных передачах.

В табл. 2 и на рис. 3 и 4 даны результаты решения урав
нений

б С э  I га __ О и  ^

д ^ dv
О

расчетно-графическим путем для гусеничного трактора кл. 2 т.
Из графика (рис. 3) видно, что для гусеничного трактора 

кл. 2 т в агрегате с трехкорпусным плугом оптимальная скорость



Т а б л и ц а  2

Зависимость прямых эксплуатационных затрат на единицу обработанной 
площади от смещения центра тяжести трактора

t>=2,25 км/ч и - 4,72 км/ч

Д, см ТГ)т 2 T N q т)з
V, га/ч

% , \ га * РУб^
27 N q т]з т

W, га/ч 1 га • РУ^-
ftp руб/ч ftp руб/ч

— 10 0,67 0,74 0,495 2,29 4,62 0,69 0 ,98 0,675 2,29 3,39

0 0,70 0,74 0,520 2,29 4,40 0,72 0,98 0,705 2,29 3,25

— 10 0 ,72 0,74 0,532 2,29 4,30 0,74 0,98 0,725 2,29 3,15

—20 0,71 0 ,74 0,585 2,29 4,36 0,735 0 ,98 0,720 2,29 3,18

—30 0,69 0,74 0,510 2,29 4,50 0,71 0,98 0,695 2,29 3,29

t;=x6,75 КМІЧ ц = 8  КМІЧ

— 10 0,715 1,13 0,808 2,29 2,84 0,72 1,04 0,75 2,29 3,05

0 0,74 1,13 0,846 2,29 2,71 0,742 1,04 0,772 2,29 2,97

— 10 0,773 1,13 0,873 2,29 2,62 0,758 1,04 0,80 2,29 2,86

—20 0,75 1,13 0,848 2,29 2,70 0,752 1,04 0,782 2,29 2,93

—30 0,73 1,13 0,825 2,29 2,78 0,735 1,04 8,765 2,29 3,00
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движения по лщнимуму эксплуатационных затрат на единицу вы
полненной работы находится в диапазоне 7—8 км1ч.

Из анализа графика (рис. 4) можно сделать выводы о том, 
что минимум прямых эксплуатационных затрат для гусеничных 
модификаций трактора «Беларусь» на всех передачах имеет место 
при —Д, т. е. при смещенном вперед центре тяжести трактора от
носительно середины опорной поверхности гусениц.

Рис. 3. Изменение прямых экс
плуатационных затрат I 2а  ̂

рубіга в зависимости от скорости 
движения V.

Рис. 4. Изменение прямых эксплуа
тационных затрат Сэ I га в руб!га в 

зависимости от смещения центра тя
жести трактора Д.

На рис. 4 видно, что работу гусеничных модификаций трак
тора «Беларусь» по минимуму прямых эксплуатационных затрат 
при различных нагрузках на крюке можно обеспечить при смеще
ниях центра тяжести вперед в интервале 100—150 мм.

При разработке гусеничных модификаций трактора «Бела
русь» несоответствие в положении центра тяжести по отношению 
к базовой модели было разрешено смещением гусеничных движи
телей относительно остова трактора назад посредством примене
ния трехвального бортового редуктора с шестернями, расположен
ными в одной плоскости [5].

Л и т е р  а т у р а «
[I] Гуськов В. В., Комиссарчук А. М. О рациональном распределении веса 

гусеничного трактора. — «Механизация и электрификация социалистического 
сельского хозяйства», 1969, № 10. [2] Киртбая Ю. К. Элементы теории оптималь
ных параметров мобильных сельскохозяйственных агрегатов. — «Тракторы и 
сельхозмашины», 1966, № 12. [3] Техническое нормировацие механизированных 
полевых работ. М., 1961 (ГОСНИТИ). [4] Гуськов В, В. Экспериментально-тео
ретические основания оптимизации параметров сельскохозяйственных тракторов. 
Докт. дисс. Минск, 1969. [5] Комиссарчук А. М. Развесовка трактора смещением 
движителя. — «Промышленность Белоруссии», 1970, № 2.
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УНИФИКАЦИЯ НА ПРЕДПРИЯТИЯХ АВТОТРАКТОРНОЙ 
ПРОМЫШЛЕННОСТИ БЕЛОРУССИИ

Большое значение в снижении себестоимости выпускаемых 
машин, увеличении их долговечности и надежности, а также улуч
шении их эксплуатационных качеств имеет унификация узлов и 
деталей. При унификации устраняется излишнее разнообразие ти
пов и типоразмеров изделий, а также уменьшаются затраты в 
сферах производства и эксплуатации.

На предприятиях автотракторной промышленности Белорус
сии проделана значительная работа по заводской унификации вы
пускаемых и подготавливаемых к производству машин. Каждый 
головной завод этой отрасли разработал и выпускает базовую мо
дель и различные модификации машин, которые созданы путем 
широкого заимствования узлов и деталей базовой модели. На
пример, при разработке базовой модеди семейства тракторов «Бе
ларусь» — трактора МТЗ-50 — было уделено большее внимание 
вопросам стандартизации, унификации и заимствованию узлов и 
деталей из ранее выпускавшихся моделей тракторов. В результа
те коэффициент применяемости, определенный по рекомендации 
ВНИИНМАШ Р2-62, без учета крепежных деталей составил 51 7о, 
в том числе по стандартизованным деталям 11,5%, по заимство
ванным 16,7%, по покупным деталям и узлам 22,8%. Таким обра
зом, оригинальные детали трактора МТЗ-50, коренным образом 
отличающегося от ранее выпускавшихся моделей, составляют все
го 49%.

Коэффициент применяемости узлов и деталей базовой модели 
двигателя Д-50 Минского моторного завода составляет 44%.

Уровень унификации различных модификаций машин, выпус
каемых головными заводами автотракторной промышленности Бе
лоруссии, приведен в табл. 1.

Заводская унификация обеспечивает значительное сокращение 
сроков проектирования и снижение затрат на конструкторскую 
разработку различных модификаций машин, проектирование тех
нологических процессов, а также на изготовление технологической 
оснастки. Так, в хлопковой модификации трактора МТЗ-50Х при
мерно 7% оригинальных деталей, сроки на его проектирование и
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Таблица 1
Унификация автомобилей и тракторов

Завод Базовая модель машин Модификация машин
Коэффи

циент 
унифика

ции, %

мтз

БелАЗ

МАЗ

МоАЗ,
Могилев

Моторный 
завод, 
Минск •

МТЗ-50 — универсаль
ный, колесный трак
тор кл. 1,4 т

БелАЗ-540—автомо
биль-самосвал грузо
подъемностью 27 т

МАЗ-500—грузовой ав
томобиль грузоподъем
ностью 7,5 m

МоАЗ-542-
осный

-тягач двух-

Д-50—дизельный дви
гатель мощностью 55 
л. с. с электропуском

МТЗ-52—трактор универсальный с 
четырьмя ведущими колесами 
МТЗ-54—гусеничный трактор для 
виноградников
МТЗ-50Х—трактор хлопковой моди
фикации

БелАЗ-548—автомобиль-самосвал 
грузоподъемностью 40 т 
БелАЗ-531—одноосный тягач

МАЗ-503Б—автомобиль-самосвал 
МАЗ-504—тягач двухосный 
МАЗ-509П—лесовозный автомобиль

МоАЗ-546—одноосный тягач 
МоАЗ-522—автомобиль-самосвал 
грузоподъемностью 18 т

Д-50Л—дизель с запуском от пу
скового двигателя
Д-260—шестицилиндровый дизель
мощностью 90 л. с.
Д-бО—дизель мощностью 60 л. с. с 
непосредственным впрыском топлива

95

70

93

86.3
83.3

83
93,6
88,5

80

90

98

75

95

испытание составили 31,8% от сроков разработки и испытания ба
зовой модели, затраты на проектирование трактора составили все
го лишь 5,7% затрат на создание базовой модели, в результате 
экономия только по затратам на проектно-конструкторские рабо
ты и изготовление технологической оснастки для организации про
изводства трактора МТЗ-50Х составляет 6,1 млн. руб.

Унификация автомобилей семейства БелАЗ обеспечивает го
довой экономический эффект 1,3 млн. руб.

На подготовку производства унифицированного двигателя 
Д-50Л на Минском моторном заводе потребовалось менее двух 
лет, в то время как обычно при отсутствии унификации требуется 
5—6 лет.

Однако заводская унификация проводится в пределах пред
приятия и не позволяет полностью использовать все преимущества 
унификации. Поэтому наряду с проведением заводской требуется 
также межзаводская и межотраслевая унификация, которая в ре
зультате охвата продукции нескольких предприятий или отраслей 
более эффективна. Так, унификация пускового двигателя на трак
торных двигателях Д-50 Минского моторного завода и двигателях
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СМД-14 харьковского завода «Серп и молот» обеспечила возмож
ность создать специализированный завод — Гомельский завод пус
ковых двигателей. В результате выпуск унифицированного пуско
вого двигателя ПД-10У в 1969 г. по сравнению с 1961 возрос в 
2,1 раза, кроме того, значительно снизилась его себестоимость.

На Минском, Белорусском и Могилевском автозаводах в вы
пускаемых машинах, а также в подготавливаемых к выпуску 
применяется большое количество деталей и узлов, которые незна
чительно отличаются друг от друга и с успехом могут быть унифи
цированы. С этой целью пересмотрена вся номенклатура приме
няемых деталей и узлов и разработана межзаводская ограничи
тельная нормаль, которая охватывает 60 наименований деталей 
и узлов электрооборудования, топливной аппаратуры, автокомпрес
сор, тормоза, кабины и др.

Внедрение только 12 наименований деталей и узлов, преду
смотренных межзаводской ограничительной нормалью, на заво
дах МАЗ, БелАЗ и МоАЗ обеспечило годовой экономический эф
фект в сумме 806 тыс. руб. Кроме того, на заводах автотракторной 
промышленности Белоруссии применяются 43 наименования гид
роцилиндров. Проведена работа по их унификации, создана меж
отраслевая нормаль, ограничивающая применяемость их типораз
меров. Экономическая эффективность от внедрения этого меро
приятия составит около 400 тыс. руб.

Однако вопрос специализированного изготовления этих дета
лей и узлов до настоящего времени не решен.

На МАЗе проводится работа по унификации гидрооборудова
ния самосвальных механизмов, применяемых также на заводах 
БелАЗ и МоАЗ.

Перспективными являются вопросы унификации общемашино
строительных деталей: резинотехнических изделий, прокладок, 
асботехнических изделий, стеклоизделий и др. Так, например, на 
заводах автотракторной промышленности Белоруссии применяется 
около 700 наименований резинотехнических изделий. Между тем 
анализ показывает, что в однотипных узлах устанавливаются раз
личные резинотехнические изделия и выбор типоразмеров во мно
гих случаях ничем не обосновывается. Большое разнообразие ти
пов и типоразмеров резинотехнических изделий не оправдано, и 
необходимость их унификации очевидна.

Проводимая автотракторными предприятиями республики ра
бота по унификации выпускаемых машин была направлена в ос
новном на уменьшение затрат в сфере производства. Между тем 
унификация должна обеспечивать решение двух зад^ч: снижение 
затрат в сфере производства и снижение затрат в сфере эксплуа
тации.

Снижение затрат в сфере производства решается путем уни
фикации трудоемких и металлоемких деталей, таких, как корпус 
заднего моста, корпус коробки передач, блок цилиндров, головка
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блока и других аналогичных базовых узлов и деталей, В унифи
кации же мелких быстроизнашиваемых деталей предприятия не 
заинтересованы. А между тем снижение затрат в сфере эксплуа
тации в первую очередь требует унификации быстроизнашиваемых 
деталей.

В настоящее время автотракторный парк Белоруссии имеет 
большое количество моделей автомобилей и тракторов и как след
ствие — большое разнообразие быстроизнашиваемых деталей. 
Например, гильзы цилиндров отличаются длиной, толщиной сте
нок и конструкцией нижнего уплотнения с картером; поршни — 
конструкцией, наружной поверхностью, числом и расположением 
маслоотводящих отверстий; впускные и выпускные клапаны — 
размерами и конструкцией; вкладыши коренных и шатунных под
шипников отличаются по внутреннему диаметру, толщине и кон
струкции устройств, предупреждающих смещение.

Большое разнообразие быстроизнашиваемых деталей авто
тракторного парка требует значительных мощностей и средств для 
их производства, обширной номенклатуры и большого количества 
в виде запасов в хозяйствах, эксплуатирующих автомобили и трак
торы, а также значительных площадей складских помещений.

Снижение затрат в сфере эксплуатации приобретает перво
степенное значение, так как на техническое обслуживание и ре
монт автотракторного парка в нашей стране затрачиваются огром
ные средства. Так, соотношение затрат на изготовление и ремонт 
за 8 лет эксплуатации трактора составляет: на изготовление — 
26%, на техническое обслуживание и эксплуатационные ремон
ты — 43%, на капитальные ремонты — 31%, а соотношение затрат 
на изготовление и ремонт за 10 лет эксплуатации автомобиля: на 
изготовление — 13%, на техническое обслуживание и эксплуата
ционные ремонты — 75%, на капитальный ремонт — 12%.

Таким образом, затраты на техническое обслуживание и ре
монты за срок службы трактора примерно в три раза превышают 
стоимость нового трактора, а грузового автомобиля в семь раз.

Из всех мощностей, используемых на производство и ремонт 
тракторов, на заводы, выпускающие новые тракторы, приходится 
только 22% мощностей, а на заводы, изготавливающие запчасти — 
34% и на ремонтные предприятия — 44%. Очень велики и затра
ты металла на ремонт и техническое обслуживание. Так, на ре
монт и техническое обслуживание грузового автомобиля ежегодно 
расходуется 600 кг, а за срок службы около 7 т металла.

Номенклатура запасных частей, необходимых для ремонта, на
столько велика, что очень часто практически невозможно иметь 
все их в наличии. В результате отдельные отсутствующие детали 
изготавливают в ремонтных цехах и мастерских, в которых отсут
ствуют производственные возможности обеспечить должное качест
во, а себестоимость их изготовления в отдельных случаях в 10 раз 
выше, чем на специализированных машиностроительных заводах.
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Причинами создавшегося положения, на наш взгляд, явля
ются:

1) отсутствие методических разработок по определению коэф
фициентов ремонтной унификации и ее экономической эффектив
ности;

2) отсутствие материальной заинтересованности проектиров
щиков и заводов-изготовителей в ремонтной унификации, так как 
экономия получается на предприятиях, эксплуатирующих автомо
били и тракторы;

3) отсутствие планирования коэффициентов ремонтной унифи
кации при разработке новых конструкций автомобилей и тракто
ров и контроля за выполнением задания со стороны планирующих 
организаций или потребителей («Союзсельхозтехника»);

4) недостаточное количество государственных и отраслевых 
стандартов, определяющих конструкцию и размеры быстроизнаши- 
вающихся деталей. Из 78 государственных стандартов, действую
щих в тракторостроении,'только 16 определяют конструкцию и все 
размеры деталей.

Таким образом, на предприятиях автотракторной промышлен
ности Белоруссии проделана значительная работа по заводской и 
межзаводской унификации. Однако унификации быстроизнашиваю- 
щихся деталей уделялось недостаточно внимания. Между тем ре
шение этой проблемы позволив сократить номенклатуру быстро- 
изнашивающихся деталей автомобилей и тракторов, снизить себе
стоимость их изготовления и получить значительный экономиче
ский эффект в сфере эксплуатации.
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ПО КОЛЕСАМ БЛОКИРОВАННОЙ ОСИ

М'
Q

При разработке ведущих мостов автомобилей и тракторов не 
всегда удается установить ведомую коническую шестерню (или 
дифференциал колесных маш,ин) посередине. При ее несимметрич
ном расположении жесткости приводов к правому и левому коле
сам неодинаковы, что в случае бездифференциальной связи при
водит к более тяжелому нагрузочному режиму привода с большей 
жесткостью.

В одной из гусеничных машин чаще выходил из строя при
вод, имеющий большую жесткость. В лесовозном тягаче МАЗ-501, 
редуктор переднего моста которого по условиям компоновки ма
шины смещен влево, также наблюдались случаи поломок короткой 
полуоси. На тракторах «Беларусь» 
с целью выравнивания весовых на
грузок на колеса во время пахоты 
иногда применяют больший вынос 
бороздового колеса за счет удлине
ния рабочей части полуоси. При на
личии блокирующегося дифферен
циала это также приводит к разным 
нагрузочным режимам правой и ле
вой полуоси.

Указанные обстоятельства тре
буют соответствующего исследова
ния особенностей нагрузочного ре
жима несимметричного привода к 
колесам.

Рассмотрим распределение крутящих моментов между коле
сами бездифференциальной оси (рис. 1). Колеса эластичные, опор
ная поверхность недеформируемая. Радиусы качения колес в ве
домом режиме Гв равны, коэффициенты тангенциальной жесткости 
колес также одинаковы:

Мп

а 7"

С'

V

Рис. 1. Расчетная схема блокиро
ванной оси.

^  ^  =  '■в‘>
г  =  Я' =  я.
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Окружные зазоры в 'tlpивoдe к колесам отсутствуют. Жест
кость левой стороны с" не равна жесткости правой стороны с' (за 
счет разной длины полуосей), т. е.

Поскольку жесткости приводов различны, то очевидно, что в 
начале движения под действием тягового момента Mq моменты на 
колесах не будут равны между собой, так как углы закручивания 
полуосей будут одинаковы. Можно записать:

м:
Фі =  Фь=

м\
Ć' (1)

где ф 1 и ф 1 — углы закручивания правой и левой полуосей пе
ред началом движения; с', с” — жесткости правой и левой полу- 
осей> М \,  — моменты на колесах перед началом движения.

Так как моменты не равны, то не будут равны и радиусы ка
чения колес:

г; =Ге — ям ;; (2)

'■к. =  '•в я м :

При прямолинейном движении оба колеса проходят один и 
тот же путь S. Поскольку радиусы качения колес различны, то 
будет иметь место относительное проворачивание колес. Обозна
чим текущую разность поворота колес через ф:

ф == ф' — ф" (3)
Из-за относительного поворота колес в системе возникает 

упругий текущий момент Му, который разгружает полуось, имею
щую большую жесткость, и догружает полуось с меньшей жест
костью:

М. сф. (4)

г де с жесткость привода на участке между двумя колесами:

(5)с =

Тогда можно записать, что текущее значение моментов на ко
леса^ будет равно:

м' =  м; +  м-
М' м; -  Му.

Кроме того, можно записать
М' +  М" =  Мо-

(б>

(7>
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Определим значение Му в установившемся движении, для 
чего воспользуемся следующим методом: остановим движущуюся 
систему и, не давая вращаться колесам, уменьшим Mq настолько, 
чтобы выбрать угол закручивания короткой полуоси Тогда 
М" = 0. Отпустим шестерню совсем (Л1о =  0). Вся ось между двумя 
колесами окажется закрученной на угол (ф'—ф"), а момент Му, 
соответствующий этому углу закручивания, будет:

Му =  (ф' — ф") с. (8)
При установившемся движении моменты на колесах будут 

равны [1]:

М '-М "= М,
(9)

тогда можно определить углы закручивания колес относительно 
ведомой шестерни главной передачи при установившемся дви
жении:

Ф

Ф =

М Мп

(5), получим:

М у-

с'

М'

2с' ’ 

М,
(10)

d' 2d'

(8) значения углов закручивания по- 
и величину жесткости с из выражения

м„ d' — d
(И)2 с" +  с'

Таким образом, величина упругого момента, возникающего в 
системе блокированной оси, зависит от подведенного к оси момен
та и жесткостей приводов к колесам.

Из выражений (1) и (7) находим:

М\=М,-

м:=м.

с' +  С'

с"
с '+  cf'

(12)

Для того чтобы получить характер изменения моментов на 
полуосях, надо знать характер изменения упругого момента. Для 
рассматриваемой нами оси можно составить дифференциальное 
уравнение, если учесть, что при прохождении одного и того же
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элементарного участка пути dS колеса провернутся на различные 
углы, разность между которыми и будет элементарным углом за
кручивания системы:

dy^—dS 1 1 (13)

Подстановка текущих значений радиусов качения усложняет 
решение уравнения [1]. Вместо текущих значений радиусов каче
ния подставим следующие выражения:

г" -  +  я Му.

Дифференциальное уравнение примет вид:
1 1d^p=dS ■ХМ,к. ----у

Результат интегрирования будет;

S =
Хс

Ф ^ - - Ц г - ^ ^  +
(''к, +  ' 'к .) '

8Хс X

(14)

X 1п ■
г., — г .

(15)

Заменив в уравнении (15) значения г" , через
исходные данные, получим:

4с
с" — с' (2 r^ -M A f

м„
X In -

d' + с'
г" _Г

У И „ 4 ^ - 2 Л 4 у
с" + с'

Это трансцендентное уравнение можно решить только приближен
ными методами. Влиянием первых двух членов за малостью мож
но пренебречь [1]. Тогда приближенное решение будет иметь вид:

С' — с 8SXc
— {1—е (2"в-̂ оХ)̂ ). (16)2 с" +  с

Таким образом, упругий момент изменяется по экспоненциаль
ной кривой, а величины моментов на колесах асимптотически бу-
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дут приближаться к М о /2 . На рис. 2 ,а представлены расчетные 
кривые изменения моментов на колесах для блокированной перед
ней ведущей оси трактора М Т З - 5 2  с параметрами: = 4 5 0  мм,
А- = 2,2*10~  ̂ кГ~^, разность в длине левой и правой полуосей со
ставляет 1 3 0  мм, М о  = 2 5  кГ^м.

Рис. 2. Изменение крутящих моментов на колесах блокиро
ванной оси в начале движения: 

а — при неодинаковой жесткости приводов к колесам; б — при неоди
наковых радиусах качения колес в ведомом режиме.

Как видно, характерной особенностью рассмотренного случая 
является неравенство моментов на колесах при трогании и ра
венство их при установившемся движении.

Если после выравнивания моментов на колесах машину оста
новить (М о  = 0), то в системе привода останется упругий момент 
Му, При повторном трогании с тем же моментом с самого начала 
движения моменты на колесах будут одинаковы, т. е. будет иметь 
место равенство

М
M" = M\-My^M\Ą-My^ — ^  .

При повторном движении с большим или меньшим тяговым 
моментом, чем Мо, соответственно будет возрастать или умень
шаться упругий момент до величин, приводящих к равенству мо
ментов на колесах при установившемся движении.

Рассмотрим второй случай движения блокированной оси, ког
да равны жесткости полуосей, а радиусы качения в ведомом ре
жиме и коэффициенты тангенциальной жесткости шин правого и 
левого колес не равны:

с '= Со; 
>  ''в'-

Г  >  V.
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Тогда общая жесткость системы

(17)

Как и в первом случае, запишем;

М' +  М' =  Мо . (18)

Так как жесткости полуосей равны, то в начальный момент дви
жения будут равны и моменты на колесах;

м[ = м;-- М. (19)

Между текущими значениями крутящих моментов и их зна
чениями в начальный момент устанавливается связь с учетом то
го, что упругий момент нагружает оба колеса, но колесо большего 
радиуса нагружает положительным упругим моментом, а колесо 
меньшего радиуса — отрицательным [1].

М' ^ М [ — Му

М"

М[ — с "ф; 

M\Ą- Му ^  M\Ą- с^.
(20)

Угол закручивания системы, как и в первом случае, будет 
равен:

-\[) =  ф" — ф'.

В то же время углы закручивания полуосей равны:

М ' , . М ' ,ф"=: Ф

(21)

(22)

Упругий момент можно представить как

Му=(ф" -  фО . (23)

Подставив в формулу (23) значения углов закручивания по
луосей (22) и используя зависимость (18), а также условия ра
венства текущих значений радиусов качения [2], находим, что

К'М ■ГМ";
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после некоторого преобразования получим выражение’ для опре
деления величины упругого момента в установившемся движении:

М = —__ —У Я' +  Г +
Я'-
Я' +  Я"

(24)

Как видно из формулы (24), величина упругого момента во 
втором случае зависит от разности величин радиусов качения в ве
домом режиме, тангенциальной жесткости шин и момента, подве
денного к оси.

Аналогично первому случаю для данной системы .можно со
ставить дифференциальное уравнение, решая которое описанным 
выше способом, получим:

2 { г : - 0 - М , ( Х '  - Г )  
2 ( Г +  Г ) { 1 - І

S

где

В--
{r"Jk'+ryy +  X' Г" Мо -2Х'Х"Ма(г'у+г1Х') 

0,5 Со (Г +  Х у

(25)

(26)

Как видно из формулы (25), упругий момент во втором слу
чае также изменяется по экспоненциальному закону, а величины 
моментов на колесах асимптотически приближаются к величинам:

М'-- Ліу;

М" = м . Му.

На рис. 2,6 представлены расчетные кривые изменения мо
ментов на колесах блокированной передней ведущей оси трактора 
МТЗ-52 при следующих параметрах:

г! =  450 лш; г' =  447 лш; Г  =  2,0-10~* /cf-i; Г  =  2,2-10“ * кГ~^.

Как видно из графика (рис. 2,6), в данном случае в отличие 
от первого моменты на ведущих колесах равны при трогании и 
не равны при установившемся движении.

Рассматривая третий, наиболее общий случай, когда не равны 
жесткости полуосей, радиусы качения колес в ведомом режиме 
и коэффициенты тангенциальной жесткости шин блокированной 
оси, можно получить следующую формулу для определения вели
чины упругого момента в установивщемся движении:

г. — г.М =  — ___ -
У X '  +  Я" -м, X"d' -  Х'с'

« (Х'-ЬГ)(с' +с") (27)
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Составляя и решая дифференциальное уравнение для этого 
наиболее общего случая, получим

г — г^  к,

где

5 -

X' +  к

с{к' +  х у

(1 -е  У , ( 2 8 )

( 2 9 )

ИЛИ раскрывая выражения ( 2 8 )  и ( 2 9 )  через исходные данные, 
получаем

где

В

М(г — О -------—  (Гс" -  Х'с̂ ) .
в в/ г '  Л - г"   ̂ ^

М ==_________ в \
у X' +  Х" ^

(r'Jk' +  r'Ĵy +  Ml- 2Х'Х”М, {г'У+гу) 
с{Х' +  Х'У

( 3 0 )

(31)

в рассмотренном общем случае, в отличие от первых двух, 
моменты на колесах будут не равны как при трогании, так и при 
установившемся движении.

Л и т е р  а т у р а

[1] Бочаров Н. Ф., Макаров С. Г. Особенности работы блокированной 
трансмиссии автомобиля с колесной формулой 4X 4. — «Автомобильная промыш
ленность», 1970, № 2. [2] Чудаков Е. А. Циркуляция паразитной мощности, в 
механизмах бездифференциального автомобиля. Избр. труды. Т. 1. М., 1961.



АВТОМОБИЛЕ- И ТРАКТОРОСТРОЕНИЕ. ВЫП. 5
МИНСК 1974

А. Ф. А н д р е е в

ВЗАИМОДЕЙСТВИЕ КОЛЕСА С ОПОРНОЙ ПОВЕРХНОСТЬЮ

Основные факторы, определяющие проходимость колесной 
машины по деформируемым грунтам, — сцепление и сопротивле* 
ние качению, которые в свою очередь зависят от площади контак
та шины с почвой и глубины колеи. Поэтому для решения вопроса 
эффективного использования колесных машин на деформируемых 
поверхностях необходимо иметь теорию взаимодействия колеса с 
грунтом.

Прежде чем перейти к выводу теоретйческих зависимостей, 
необходимо коротко остановиться на механически}^ свойствах ши
ны и грунта. Вначале полагали, что деформация грунта прямо 
пропорциональна нагрузке. Это допущение, высказанное в 1813 г. 
чешским ученым Герстнером [1], до сих пор часто применяется как 
основа для расчетов взаимодействия колеса с почвой.

Первые работы по измерению сопротивления грунтов нагруз
кам были вызваны появлением тракторной тяги.

В 1913 г. Р. Бернштейн пришел к выводу, что сопротивление 
грунта вдавливанию штампа пропорционально корню квадратно
му из глубины погружения и зависит от формы и площади 
штампа:

q ^  {а'и +  a"F) Y T = C V ~ h ,

где F — площадь отпечатка; и — периметр отпечатка; а', а" — 
константы, характеризующие грунт.

В 1929 г. М. Н. Летошнев предложил более общую зависи
мость:

q (а'и +  a''F) — Cĥ  ,

где ц — степень деформируемости грунта.
Рассматривая качение колеса по почве, Летошнев примени

тельно к площадке в 1 см? на ободе колеса выразил коэффициент 
С в виде

С =  {2а' +  a '̂b)dS,
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где Ь — ширина обода колеса, см\ 6S — длина площадки, кото
рая при ширине Ь дает: F = Ь •SS = 1 см.

Если вынести Ь за скобки, то можно записать это выражение 
в том виде, в каком его получил в 1960 г. М. Г. Беккер:

+  fecp

где =  2 а' — коэффициент, характеризующий связность почвы;
=а'" — коэффициент, характеризующий внутреннее трение в 

почве.
М. Н. Летошнев пришел к выводу, что результаты его экспе

риментов по определению силы тяги конных повозок лучше всего 
соответствуют расчетным данным при ц==0,5.

В дейс'твительности, как установлено исследованиями А. К. Би" 
рули [2], показатель степени \х может принимать различные зна> 
чения для одного и того же грунта в зависимости от его влаж
ности. При малых влажностях в связных грунтах, когда деформа
ция подчиняется линейному закону, jji=l; при влажности, близкой 
к пределу текучести, |ш =  0; при влажностях, близких к капилляр
ному насыщению водой, ц=0,5. Имея в виду, что при повышенных 
влажностях сельскохозяйственные и землеройные работы не произ
водятся, многие исследователи принимают линейную зависимость: 
q =  где — коэффициент объемного смятия, кГІсм .̂

Из других зависимостей, применяемых в земледельческой ме
ханике, известны формулы С. С. Корчунова, М. Т. Троицкой и
В. В. Кацыгина [2]. Более общей из них является формула Ка- 
цыгина

9 =  Ро th ■ /і. ( 1)

где Ор — коэффициент объемного смятия грунта, к Г Іс м ^ ;  P q —  
предельная несущая способность, кГІслР.

Значения и Pq для дерново-подзолистых почв нечернозем
ной зоны приведены в работе [3]. Эти результаты получены -в 
ЦНИИМЭСХ при вдавливании в почву штампа плотномера. С уве
личением площади штампа величины и Ро уменьшаются.

Обрабатывая опытные данные, В. В. Гуськов [3] установил 
корреляционную зависимость между коэффициентом объемного 
смятия и размерами колеса:

V  bD ’
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где — коэффициент объемного смятия почвы, полученный
при вдавливании штампа плотномера; D — диаметр колеса, см. 

При суи;ествующих глубинах колеи аргумент гиперболическо
го тангенса л: h мал.

Поэтому можно приближенно считать t h x ^ x .  Тогда форму
ла (1) преобразуется

q Oj,h. (2>

Если аргумент гиперболического тангенса не более 0,3, то̂  
ошибка при таком допущении менее 3%.

При изучении взаимодействия колеса с грунтом необходимо^ 
всегда учитывать деформацию пневматической шины и особенно 
при твердопластичном и твердом состоянии грунта. Исходя из 
опытных данных, полагают, что закон распределения удельных 
давлений по площадке контакта шины с дорогой подчиняется сте
пенной зависимости [2]:

о,и (3>

где Ощ — объемный коэффициент жесткости; и — вертикальная, 
деформация элементов шины; К — степень деформируемости.

Числовые значения Ощ и А, опре
деляются обычно на основании изме
рений удельных давлений в контакте 
колеса с опорной поверхностью, что 
требует сложных экспериментов. Упро
щение методов определения механиче
ских свойств шины облегчит решение 
задачи о взаимодействии шины к 
грунта. Ниже предлагается определять 
механические свойства шины по ее на» 
грузочной характеристике.

Рассмотрим случай взаимодействия 
колеса с пневматической шиной и твер
дой поверхностью.

Допустим, что несдеформированная 
поверхность шины имеет форму ци
линдра с длиной образующей, равной 
ширине шины.

Из рис. 1 следует:

41̂  1
Рис. 1. Схема деформации? 
пневматической шины на жест

ком основании.

1
D (а* -  Л (4>

где D — диаметр шины; а — половина длины контакта.
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Подставляя значенріе и из формулы (4) в уравнение (3), по
лучим закон распределения удельных давлений по длине кон
тактной площадки:

{а̂  — х^)-2\Х __ 1 ~
\ D J  \

Результирующая нормальная реакция опоры на колесо равна:

—а
где Q — нагрузка на колесо; Ь — ширина колеса.

Разложим подынтегральную функцию в ряд Маклорена:

1 - 1 — Я X
/ \ а

Ряд сходится при значениях

Х(к— 1)

<  1.
Ограничимся первыми двумя членами разложения в ряд 

подынтегральной функции.
Тогда

Q i— k- dx—

2а,„6 ■ g2^+'

'Подставляя в это уравнение значение а =  Y  .найдем;

Q =  2 a J ^ Y  D 1 (5)

Таким образом, нагрузочная характеристика шины может 
‘быть построена по формуле (5), если известны постоянные Ощ 
и А,. Указанные коэффициенты находятся следующим способом. 
Логарифмируя равенство (5) и полагая затем

Ig 2 а ^ Ь У  D ( 1— 7 ^  ^ , В =  Я + 1

^  == Ig «о и F =  IgQ, приходим к уравнению
У =  Л +  ВХ. (6)
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Итак, необходимо, чтобы по
лученные результаты измерений 
располагались на логарифмиче
ской сетке вблизи прямой.

На рис. 2 изображены нагру
зочные характеристики шины 
12-38 при различных давлениях 
р воздуха в шине, построенные в 
логарифмических координатах по 
результатам опытных исследо
ваний [4]. Функциональная сетка 
(Ig^o, IgQ) на рис. 2 позволяет 
убедиться, что точки, полученные 
из наблюдений, располагаются 
достаточно близко к прямой ли
нии. Подбор коэффициентов в 
уравнении (6) осуществляется 
по способу наименьших квадратов или способу средней.

Зная коэффициенты Л и В, найдем Я, а затем и Ощ из урав 
нений:

Б = ? 1 + — ;
2

Рис. 2. Нагрузочная характеристи
ка шины 12-38 в логарифмических 
координатах (при различных 

р кГІсм^).

А :=lg 20щЬУ D l l
3 )]

В частном случае можно принять линейную зависимость для 
деформации шины (Я=1):

q =-- (7)

Такое допущение близко к действительности для шин с высо
ким давлением воздуха и жестким, протектором.

Подставляя значение и из формулы (4) в уравнение (7), по
лучим параболический закон распределения удельных давлений 
по длине контактной площадки:

D
(а* — х^.

Непосредственно из формулы (5) при %— 1 шолучим:

4
Q ■ a j)  Y  D

или
«о =

ЧТО соответствует исследованиям П. Ариако [2].
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Нахождение коэффициента в этом случае упрощается:

_  3Q 
А Ь У Щ ~ '

в. Л. Бидерман (5] рассматривает полный прогиб шины как 
сумму прогибов протектора и каркаса:

Щ — Q
Р +  Ро

(8)

тде Cl и Сг — эмпирические коэффициенты; р — давление воз
духа в шине; ро — величина, характеризующая жесткость каркаса 
при нулевом внутреннем давлении.

Справедливость предложенной им формулы подтверждена 
многочисленными опытными данными.

Из характеристики шины (8) по Бидерману следует, что- в 
случае, когда деформацией протектора можно пренебречь (Ci = 0), 
между нагрузкой и деформацией шины существует линейная за- 
Бисимость:

(9)

Легко заметить, что в этом случае степень деформируемости 
шины должна быть Я= V2-

Действительно, из общего уравнения (5) при К=У2 следует:

а^Ь Y  Duq (10)

Решая совместно уравнения (9) и (10) относительно Ощ, на
ходим

3 Р +  Ро

Величину
Р +  Ро

шины. Записав выражение (8) в виде

“ 5 С ф У О  ■

легко найти по нагрузочной характеристике

ui
Q

=Ci+
Р + Po

тюлучим в координатах Uq, 

которой к оси Но будет равен
Q

прямую, тангенс угла наклона

Р +  Ро



Взаимодействие колеса с опорной поверхностью ЪТ

Из анализа нагрузочных характеристик шины 12-38 при раз
личных давлениях воздуха в шине имеем С2 —0,56 см~^\ Р 
=  0,4 кГІслР,

Обзор различных схем взаимодействия пневматического коле
са с почвой приведен в работе В. Ф. Бабкова, А. К- Бирули и 
В. М. Сиденко [1].

Процесс качения колеса с пневматической шиной по почве 
лучше отражает схема, в которой, кроме деформации почвы, учи
тывается форма деформированной 
оболочки. Но принятие шины за 
эластичную оболочку, взаимодейст
вующую с деформируемой поверх
ностью, встречает трудности при 
аналитической разработке вопроса.
Общее решение для обычного колеса 
получено А. К- Бирулей [2] на осно
ве упрощающего предположения о 
цилиндрической форме контакта 
пневматического колеса с почвой.
Это нестрогое в общем случае ре
шение позволяет, однако, произво
дить вычисления^ с меньшей затра
той труда и времени.

При решении задачи о взаимо
действии колеса с деформируемым 
грунтом была использована расчетная схема, изображенная- 
на рис. 3.

Полагаем, что на участке загрузки контакт пневматическога 
колеса с почвой происходит по цилиндрической поверхности, центр 
окружности которой лежит на вертикали, проходящей через центр» 
колеса. Тогда:

Рис. 3. Схема взаимодействия 
пневматической шины с почвой 

при качении колеса.

«1 =  +  мо) =

0̂ щDl = D
К

Не принимаем во внимание обратимую деформацию почвы.. 
Тогда на участке разгрузки контакт колеса с почвой происходит 
по плоской поверхности длиной

^2= Y  DUo-

Зависимость между нагрузкой на колесо и нормальными кон
тактными напряжениями определяется уравнением:

о
Q =  6 [ J  qdx-{- J  qdx]. (12):

о
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Аналитическое выражение q = f{x) для первого интеграла 
можно записать в виде:

q=G^h^ = а, 

для второго интеграла

q==Ĝ â D 1

(13)

(14)

После подстановки в уравнение (12) значений q, определяе
мых для зоны загрузки формулой (13), а для зоны разгрузки 
формулой (14), получаем:

Q=b D 1 - dx —|—

D
1 - dx

В общем случае первообразные подынтегральных функций не 
выражаются через элементарные функции. Используем методы 
приближенного вычисления интегралов с помощью степенных ря
дов, ограничиваясь двумя членами разложения в ряд подынтеграль
ной функции. Принимая во внимание, что

(̂ 0 +  о̂)’»

получим

Q -  Ь У D о М {  1

« 2  =  V  Ощ ; 

0̂ +  0̂
Нл

\^ ] V  ho +  «о +

+  Ош«о 1 Я. I Uq (15)

Для нижней точки контакта участка загрузки справедливо 
равенство



Взаимодействие колеса с опорной поверхностью 59>

отсюда:
(7 \  ̂ ^

—  К  ;
Ош /

К =

Эти выражения могут быть подставлены в формулу (15) для 
исключения ho и Uq.

Рассмотрим частный случай качения колеса по почве нор
мальной влажности, для которой сопротивление вдавливанию про
порционально глубине колеи q =

Считаем, что на мягкой почве влияние почвозацепов на де
формацию шины незначительно и им можно пренебречь. Тогда: 
закон деформации шины будет:

<7 =  У ~ й .

Из уравнения (15) при 1 и Я = 0,5 следует:

Q =  о̂ Ь D 0̂ "Ь 0̂ "Ь

Исключая из этого выражения Uq подстановкой в него соот- 
ношения

, 2/Ua

получим формулу для вычисления глубины колеи:

Q ^ o , b Y D
2
т*"у + ч  +

Для проверки предположения о 
незначительном влиянии почвозаце
пов на деформацию шины на мягкой 
почве сравним расчетную деформа
цию шины 12-38 с результатами 
стендовых испытаний ее, прове
денных в НАТИ [4] на мягкой почве, 
соответствующей почве, подготовлен
ной под посев.

Рис. 4. Схема взаимодействия пневматиче
ской шипы с почвой при вдавливании в 

почву неподвижного колеса.

%
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При ТОМ же упрощающем предположении о цилиндрической 
форме контакта шины с почвой (рис. 4) из условия, что верти
кальная реакция почвы уравновешивается давлением колеса, по
лучим для |х= 1:

Q =  —  ь у ^ а Х  V К +  «о-

Рис. 5. Зависимость между нагрузкой и деформацией шины 
12-38 на мягкой почве (при различных /7, кГІсм̂ .

Заменив в этом выражении ho его значением из равенства

1/«7.h -riQ --

получим уравнение для вычисления деформации шины при вдав
ливании ее в почву:

Q =

На рис. 5 представлены расчетные зависимости для шины 
12-38 при различных давлениях воздуха в шине. Точками на гра
фик нанесены результаты измерений. В расчетах принят коэффи
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циент объемного смятия почвы Ор =0,14 кГІсм^, Значения коэф
фициентов ац, вычислены по формуле (11).

Как видно из рис. 5, результаты расчетов достаточно близко 
соответствуют результатам опыта.
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ВЕРОЯТНОСТНЫЕ РАСЧЕТЫ ДЕТАЛЕЙ ТРАНСМИССИЙ 
ТРАНСПОРТНЫХ И ТЯГОВЫХ МАШИН

Сопоставим кратко так называемые детерминированные мето
ды расчетов валов, зубчатых колес и подшипников качения с но
выми вероятностными методами.

Принципиальное отличие их состоит в следующем. При де
терминированных методах рассчитывается либо время (одно вре
мя) работы детали до выхода из строя (при проверочном расче
те), либо размер детали (при проектировочном расчете).

При вероятностных методах определяется либо кривая рас
пределения пробегов машин до выхода из строя рассчитываемой 
детали (при проверочном расчете), либо кривая распределения 
размеров деталей для обеспечения заданного пробега в заданных 
условиях эксплуатации.

Вероятностный расчет валов. По предельным состояниям валы 
рассчитываются: а) на статическую прочность; б) на выносли
вость; в) на крутильные и изгибные вибрации и т. д.

Д е т е р м и н и р о в а н н ы й  р а с ч е т  на с т а т и ч е с к у ю  
п р о ч н о с т ь  состоит в определении максимального динамическо
го момента, действующего на вал, и напряжения кручения, соот
ветствующего этому моменту. Затем полученное напряжение сопо
ставляется с пределом текучести. Отношение предела текучести к 
максимальному напряжению называется у с л о в н ы м  к о э ф 
ф и ц и е н т о м  з а п а с а .  Для автомобильных валов транс
миссий

k, = 0 ,9 -f- 1,5 . (1)

Вероятностный расчет на статическую прочность заключается в 
определении гарантии неразрушимости '[1]. Если напряжения под
чинены кривым усеченного нормального распределения, то гаран
тия неразрушимости находится по формуле:

Г - ^1^2 f{ Ф
^т.ср

4 - Ф
"*̂ т.ср ^ср

2 1 . V 2 ( D ,  +  D ) J L ] / 2 ( D ,  +  D ) J
(2)
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где Ф (а) — функция Лапласа от величины в скобках; и 
ср — среднее действующее напряжение и средний предел те

кучести; D и — дисперсия действующего напряжения и дис
персия предела текучести; Ci я С2 — коэффициенты, дающие пере
ход от нормального распределения к усеченному нормальному.

На рис. 1 графически представлены некоторые из указанных 
величин.

. Статистический коэффициент запаса в данном случае опреде
ляется зависимостью:

 ̂ _ "̂ т.ср Т'ср
(3)

ден-

При детерминированном расчете на выносливость определяет
ся один коэффициент запаса или один пробег до усталостной по
ломки вала.

Вероятностный расчет состоит в определении кривой распре
деления пробегов до усталостной поломки вала.

Детерминированный и вероятно
стный расчеты могут вестись на ос
новании исходного материала, раз
личным образом подготовленного и 
обработанного.

В случае проверочного расчета 
первый метод подготовки исходного 
материала заключается в замене 
случайного процесса систематизиро
ванным регулярным. Нагрузки, за
меренные с помощью осциллографа, 
классифицируются по десяти уровням средних напряжений и деся
ти уровням амплитуд на каждом из средних напряжений.

Второй метод, более правильный, состоит в построении кор
реляционной функции и спектральной плотности дисперсий по 
осциллограммам.

Описанный в настоящее время в технической литературе ве
роятностный расчет на выносливость по сути дела является комби
нированным — вероятностно-детерминированным, так как нагруз
ки принимаются заданными по кривой распределения, а кривая 
усталости принимается в виде единой ломаной линии. Рассмотрим 
кратко указанный вывод расчетной формулы [1].

Как известно, по линейной теории суммирования повреждений

Рие. 1. Распределения 
ствующнх напряжений и пре

дела текучести.

dN
N

= а. (4)

где dN — элементарное число циклов при напряжении т 
число циклов, необходимое для разрушения от усталости при

уі̂ Nyt -
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dN -  TNJ{i:)dx; (5)

TNq — число выбросов напряжения выше т__і за срок службы де
тали; No — число циклов нагружения в 1 сек выше [1];

N. — i / — ■2я к  D, ■

Я D'̂  — дисперсии действующего напряжения и производной 
от напряжения; /(т) dx — вероятность напряжения в интервале 
от Туг до Tyj +  dT;

Nyi = N _ , - ^ .  (6)

Напряжение Ту̂  определяется по кривой усталости для дан
ного материала (рис. 2).

Подставляя выражения (5) и (6) в формулу (4)-, получаем

Т =
aN_jX'^.
г̂ тах

Л/’о \ x^f{x) dx
(7)

Рис. 2. Детерминированная за
висимость предельного напря
жения от числа циклов до раз

рушения.

Г =

Так как в действительности на
грузочная кривая не стабильна, а 
имеются вариации кривых распреде
ления нагрузок и, кроме того, про
изведение также подчи
нено кривой распределения, то, если 
в последнюю зависимость ввести 
указанные уточнения, получим кри
вую распределения времени работы 
вала до усталостной поломки:

л max
Nq\' т'^Дт) dx

Здесь величины с двумя линиями сверху являются не постоянны
ми, а заданными кривыми распределения.

Вероятностный расчет зубчатых колес. На практике применяют
ся четыре основных вида расчетов зубчатых колес: а) на вынос
ливость по изгибу; б) на выносливость по контактным напряже
ниям; в) на прочность по изгибу зубьев; г) на смятие рабочих 
поверхностей.
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Все указанные расчеты детерминированные, т. е. в результате 
получаются либо размер детали (зуба), либо пробег автомобиля 
до выхода из строя рассчитываемого зубчатого колеса.

В действительности же все колеса не выходят из строя одно
временно, также и размер не должен определяться однозначно, 
а должен зависеть от допускаемого процента выхода из строя де
талей через определенный пробег.

Кроме того, вероятностные расчеты на выносливость и проч
ность принципиально отличаются друг от друга. Поэтому после
довательно рассмотрим расчеты на выносливость и прочность.

Вероятностные расчеты на выносливость могут выполняться 
двумя методами:

1) вероятностным заданием основных исходных величин;
2) вероятностным заданием коэффициентов пробега.
Во многих работах по раЫету зубчатых колес [2] рекомен

дуется вначале определять номинальные напряжения по макси
мальному длительно действующему крутящему моменту (расчет
ному), а затем номинальные напряжения умножать на ряд коэф
фициентов и определять действительные напряжения. В числе 
коэффициентов есть такой, который учитывает внешние и внутрен
ние динамические нагрузки, вернее влияние кратковременных на
грузок на работоспособность по поломке зубьев и по контактной 
сопротивляемости. При переходе к вероятностным расчетам целе
сообразно коэффициент внешних динамических нагрузок отнести 
к усилию и, следовательно, при определении номинальных напря
жений рассматривать полную кривую распределения нагрузок, 
действующих на валу рассчитываемого зубчатого колеса.

В этом случае номинальные напряжения подчиняются кривым 
распределения и рассчитываются по аналогичным формулам:

Р G1и

Ьт  ̂срФ
и П„-=

Ь'Аь Ф' (8)

где Он — номинальное напряжение изгиба, кГ1мяР\ Р — окруж
ное усилие,/сГ; Оій— единичное изгибное напряжение (безразмер
ное); Ь — ширина зубчатого колеса у основания зуба, мм\ —
нормальный модуль в среднем сечении венца, мм\ Ф — коэффи
циент вида зуба, учитывающий отличие в напряжениях прямозу
бых колес и колес с косыми, спиральными и другими зубьями; 
Пн — номинальное контактное напряжение, кГ1мм^\ П\ — еди
ничное контактное напряжение (безразмерное); Ь' — контактная 
ширина пары зацепляющихся зубчатых колес, мм\ кь — расчет
ное межцентровое расстояние, мм.

Величины с двумя черточками сверху подчиняются опреде
ленным кривым распределения. Причем окружное усилие в от
дельные расчеты должно входить с различными ограничениями,
3 Заказ 537
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так как на контактную прочность влияют напряжения, которые 
действуют подряд более 5—10 раз, а на изгибную прочность более 
2—5 раз. Все расчетные коэффициенты также следует считать 
подчиненными кривыми распределения, поэтому [2]:

0д -- 0н̂ ДЗ̂ К̂ Тр̂ О̂ Р̂ Т> (9)

С̂ИМ

п  =  Uj,k' k  k'^ k' k' k'A H ДЗ тр 0 P

где 0Д — действительное изгибное напряжение; Осим — знако
переменное симметричное изгибное напряжение, эквивалентное 
действительному асимметричному; Пд — действительное контакт
ное напряжение; йдз, k 'Дз

коэффициенты внутренней динами
ческой нагрузки; и k ’̂ — коэффициенты крепления, учиты
вающие влияние перекосов колес на изгибную и контактную проч
ности колес; и — коэффициенты трения, учитывающие
материалы контактирующих колес и смазку в контакте; ko и k'o — 
коэффициенты обработки, учитывающие обработку соответственно 
выкружки зуба и рабочих профилей; и k'̂  — коэффициенты 
режима, учитывающие длительность нагружения большими крутя
щими моментами; и k'̂  — коэффициенты, учитывающие изме
нение условий работы и свойств металлов при высоких темпера
турах.

Таким образом, симметричное напряжение изгиба и действи
тельное контактное напряжение переменны и подчинены опреде
ленным кривым распределения.

Кривая усталости, как известно, также подчинена вероятност
ной закономерности.

Откладывая на кривой усталости кривую распределения на
пряжений и производя суммирование вероятностей для элемен
тарных площадок, получаем кривую распределения пробегов 
(рис. 3).

Вероятностные расчеты на выносливость можно производить 
и другим методом. Вначале определяется расчетный крутящий 
момент по двигателю и ограничивается моментом сцепления колес 
с дорогой. Затем находятся номинальные напряжения в зубьях 
на расчетном моменте, действительные и эквивалентные напряже
ния при детерминированных коэффициентах.

По этим детерминированным напряжениям из вероятностных 
полей усталости (рис. 3) определяется число циклов и пробег до 
выхода рассчитываемого зубчатого колеса из строя. Получается 
кривая распределения эквивалентных пробегов на расчетном мо
менте. .
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При умножении вероятностных эквивалентных пробегов на 
вероятностные коэффициенты пробега и получим кривую распре
деления действительных пробегов.

Следовательно, вся сложность данного метода состоит в опре
делении кривой распределения коэффициентов пробега. Необходи
мо отметить, что коэффициент про
бега подчинен кривой распределения 
при совершенно одинаковых услови
ях эксплуатации. Но так как условия 
эксплуатации значительно меняют
ся, то необходимо знать коэффици
енты пробега для различных экс
плуатационных условий и при про
ектировании общетранспортных ав
томобилей выбирать диапазон коэф
фициентов пробега, задаваясь усло
виями эксплуатации.

Экспериментально коэффициент- 
ты пробега определяются сле
дующим образом. Вначале строится корреляционная таблица про
бега автомобиля при различных скоростях движения и мощностях 
двигателя (табл. 1).

Таблица 1
Использование мощности двигателя при различных скоростях 

движения автомобиля

Рис. 3. Поля усталости и кри
вая распределения действую

щих напряжений.

Скорость
автомобиля.

Мощность двигателя, %

0— 10 10—20 20—30 30-40 40-50 50—60 60—70 70—80 80—90 90-1.00

0—10
10—20
20—30
30—40
40—50
50—60
60—70
70—80
80—90
90— 100

Для каждого значения F и находят крутящий момент, но
минальное окружное усилие, номинальное напряжение и опреде-* 
ляют кривые распределения отдельных коэффициентов, а затем 
кривые распределения действительных напряжений (для каждой 
клетки корреляционной таблицы в отдельности). По действитель
ным напряжениям строят вариации суммарных кривых распреде
ления. По каждой кривдй определяют коэффициент пробега. На
3*
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личие многих вариаций дает возможность построить кривую рас
пределения коэффициентов пробега.

Для отдельных кривых коэффициент пробега рассчитывают 
по формуле:

и _«П — Zn •

Причем для различных напряженных состояний (т. е. для из- 
гибных и контактных напряжений) будут свои коэффициенты 
пробега.

Р а с ч е т  на  п р о ч н о с т ь  и на  с т о й к о с т ь  по с м я 
тию ведут по статистической гарантии неразрушимости и гаран
тии стойкости смятию.

Чтобы выполнить расчет на прочность, необходимо знать кри
вые распределения: а) напряжений на изгиб; б) предела теку
чести.

Если действующие напряжения и предел текучести подчинены 
усеченным кривым нормального распределения, то гарантия не
разрушимости определяется по формуле:

Г = 1̂̂ 2 |ф Оср От. ср -4-ф От. ср Оср

2 1 [V 2 {D  +  D ,)\ [ у  2{D +  D,) J (10)

где С\ я С2 — коэффициенты, дающие переход от нормального рас
пределения к усеченному нормальному; а̂ р и 0̂ .. ср — средние 
напряжения на изгиб зубьев, соответственно действующие и пре
дельные по пределу текучести; D я Dj — дисперсии действующих 
напряжений и предела текучести; Ф [а] — функция Лапласа от 
величины а.

Для выполнения расчета на смятие необходимо знать кривые 
распределения контактных напряжений и предельно допускаемых 
контактных напряжений.

Расчет ведется по аналогичной формуле, только взамен Оср 
и ср необходимо подставить среднее действующее контактное 
напряжение Пер и среднее предельное n„^cp и соответственно 
заменить дисперсии.

Вероятностный расчет подшипников качения. Чтобы произ
вести вероятностный расчет подшипников качения на выносли
вость по длительным нагрузкам, рекомендуется вначале опреде
лить кривую распределения требующейся кинематической грузо
подъемности Qk. тр или кривую распределения требующегося 
коэффициента работоспособности Стр-

При детерминированном расчете Qk. тр определяется по фор
муле [3]:

i=k
Q k . тр"

60
10«-0,377 Гк Vi (Qnp 5д kn /к (И)
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где — радиус ведущих колес автомобиля; 5д — действитель
ный пробег автомобиля на /-й передаче; kn— коэффициент про
бега на /-Й передаче; /кп — передаточное число от ведущих колес 
автомобиля до вала, на котором сидит рассчитываемый подшип
ник; Qnp> т̂> — соответственно приведенная нагрузка,
коэффициенты безопасности, температурный и материалов.

Далее вычисляется коэффициент работоспособности:

/ 10®
Q p- Q k. tp( — = 18,4(?к.тр.

При переходе к вероятностному расчету необходимо найти кривые 
распределения коэффициентов пробега на отдельных передачах, а 
затем произвести суммирование и определить параметры кривой 
распределения требующейся кинематической грузоподъемности. 
Наконец, в каталогах подшипников для каждого типоразмера дол
жны указываться не только коэффициенты работоспособности или 
«кинематические грузоподъемности», но и параметры кривых рас
пределения этих величин. Если считать, что в каталогах приведе
ны цифры, соответствующие «10%-му выходу из строя», то многие 
современные расчеты машин неправильны, так как они предпола
гают отсутствие выхода из строя подшипников в сроки, рассчитан
ные по С или Q к*

Кривая распределения пробегов определяется по формуле:

— лз.зз
о  __ '^кр̂асч —

03,33
тр

'Д» (12)

т. е. при делении вероятностной кривой кинематической грузо
подъемности на вероятностную кривую требующейся грузоподъ
емности и умножении на расчетный пробег (по которому опреде
лялась требующаяся грузоподъемность).

Выводы

1. Разработку вероятностных методов необходимо вести дву
мя путями:

а) методом задания вероятностных характеристик всех ве
личин;

б) методом анализа и исследования коэффициентов пробега 
и задания вероятностных характеристик металлов.

2. При проверочных и доводочных расчетах необходимо за
мерять нагрузки, действующие на валу. Последующую обработку 
следует вести двумя методами: строить кривую распределения на
грузки (усилия или крутящего момента) по пробегу (или времени) 
и корреляционную функцию.
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3. При проектировочных расчетах необходимо задаваться 
спектральными плотностями дисперсий нагрузок на различных 
входах [4], а затем по передаточным функциям и взаимно корре
ляционным функциям определять спектральную плотность нагру
зок на требующемся звене трансмиссии.

В первую очередь необходимо учитывать нагрузки в транс
миссии от дороги, от вибраций двигателя, от работы органов уп
равления и т. д.

4. Выполненные вероятностные расчеты показывают, что во 
многих случаях более ценны не высокие средние величины меха
нических характеристик, а малая дисперсия этих характеристик.

5. Только вероятностные расчеты позволяют определять пе- 
ресчетные коэффициенты (для отдельных деталей и их напряжен
ных состояний), позволяющие переходить от работоспособности 
при стендовых испытаниях к эксплуатационной работоспособ
ности.

6. Необходимо в справочниках приводить кривые распределе
ния механических свойств для материалов (металлов), применяе
мых в машиностроении.
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ЗАВИСИМОСТЬ МЕЖДУ УГЛОВЫМИ КОЛЕБАНИЯМИ 
АГРЕГАТОВ И КРУТИЛЬНЫМИ КОЛЕБАНИЯМИ 

ТРАНСМИССИИ АВТОМОБИЛЯ

При движении автомобиля по различным дорогам происходят 
колебания его агрегатов (кузова, мостов, двигателя и т. д.). Ин
тенсивность этих колебаний зависит от многих факторов, в том 
числе от параметров автомобиля, его подвески, состояния дороги, 
скорости поступательного движения и т. д. Одновременно с вер
тикальными колебаниями происходят угловые [1].

Для установления зависимости между крутильными колеба
ниями в трансмиссии автомобиля и угловыми смещениями агре
гатов с реактивной подвеской в проблемной лаборатории автомо
билей Белорусского политехнического института проведены испы
тания на автомобиле МАЗ-500 [2]. Замеры делались при трогании 
с места резким включением сцепления груженого автомобиля.при 
переезде через единичную неровность, а также при движении по 
дорогам с различным покрытием (асфальт, б}^лыжник).

При испытаниях с помощью тензометрической аппаратуры ре
гистрировались следующие процессы:

1) крутящий момент на кожуха правой полуоси М\
2) угловые перемещения корпуса заднего моста вокруг оси 

полуосей фм;
3) угловые перемещения двигателя вокруг продольной оси

<Рдв;
4) угловые перемещения подрессоренной массы автомобиля в 

вертикальной плоскости (галопирование) фа;
5) обороты переднего колеса;
6) отметка времени.
На рис. 1 приведены осциллограммы изменений регистрируе

мых процессов.
Опыты показали, что при переезде через единичные неровно

сти возникают колебания крутящего момента в трансмиссии, а 
также угловые перемещения корпуса заднего моста, двигателя и 
кузова. Примем при проезде неровности на низших передачах в 
трансмиссии автомобиля возникают колебания двух видов: низко
частотные при проезде неровности передними колесами; при проез-
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Рис. 1. Колебания агрегатов и момента на кожухе полуоси:

а — переезд неровности на 1-й передаче; б — переезд неровности на 
2-й передаче; в  — движение по булыжнику на прямой передаче.

де неровности ведущими колесами частота колебаний близка к 
частоте, определяемой по формуле:

2л Уат =  — — ^  ,
L
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где Уа — поступательная скорость автомобиля; L — длина не
ровности.

Из приведенных осциллограмм видно, что перемещение кар
тера заднего моста отстает по времени от нарастания момента на 
полуоси, а перемещение кузова автомобиля отстает от перемеще
ния картера. Это объясняется наличием зазоров в соединениях 
рессоры с картером заднего моста и кузова.

Особенно чувствительным к неровности является кузов авто
мобиля. Наибольшее отклонение кузова происходит при проезде 
неровности передними колесами. Частоты колебаний кузова, вы
званные переездом через неровности передними и задними коле
сами, различные.

Угловые колебания силового агрегата вокруг продольной оси 
при движении автомобиля представляют собой сложный колеба
тельный процесс, состоящий из низко- и высокочастотных коле
баний.

Для установления связи крутильных колебаний трансмиссии 
с колебаниями агрегатов записи процессов при движении на пря
мой передаче обработаны методами математической статистики. 
Записи каждого из вышеуказанных процессов принимаем за реа
лизацию случайной функции.

В связи с тем что различие между случайными процессами 
нельзя установить с помощью математического ожидания и дис
персии, была использована корреляционная функция, характери
зующая степень зависимости между сечениями случайной функ
ции, относящейся к различным значениям времени t.

Корреляционная функция определяется по формуле:

K(f)
г—т

1 Г е о
=  ^7 3  ̂ J  x(^)x(^-i-r) di.

где

x{f) = x{ł) — trijc-

При расчете использовали формулу для нахождения нормирован
ной корреляционной функции

1

Чтобы сгладить незакономерные колебания функции р (0 , за
меняем ее функцией вида р.(т) Пзраметр а  определялся
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ПО методу наименьших квадратов. Для полученных а  рассчиты
ваем нормированную спектральную плотность:

S^(co)= а
я (а  ̂— (0̂ )

На основании графиков нормированной спектральной плотности 
регистрируемых процессов (рис. 2) приходим к выводу, что коле-

SfuJ

Рис. 2. Спектральные плотности колебаний:
М — момента на кожухе заднего моста; — подрессоренной 
массы; — картера заднего моста; tp̂ g двигателя вокруг 

продольной оси.

бания крутящего момента на кожухе полуоси и угловые колеба
ния кузова (галопирование), а также угловые колебания ведуще
го моста и силового агрегата находятся в определенной связи.

Чтобы установить связь между колебаниями момента на полу
оси и колебаниями агрегатов, строим корреляционную таблицу,, 
которая наглядно показывает распределение моментов М для 
каждого интервала угловых отклонений заднего моста МАЗ-500 
Фм или угловых отклонений подрессоренной массы (табл. 1 и 2).

Для установления связи между угловыми колебаниями веду
щего моста и подрессоренной массы автомобиля приводим табл. 3.

По данным таблиц определены линейные коэффициенты кор
реляции и уравнения связи.

Из табл. 1 имеем линейный коэффициент корреляции ^
= 0,758, показывающий на довольно тесную связь, определяемую 
уравнением регрессии М = 68Ч0“ ® фм +117,769. (*)

Согласно табл. 2, глі/<Рд = —0,4, показывающей на более сла
бую линейную связь, чем в предыдущем случае, определяемую 
уравнением регрессии М =  —40340"^® Фа +134,38. (**) (Для полу-
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Корреляционная таблица распределений момента и угловых отклонений фа

'Ра* рад 

М

(-17.5)-
(-И.9)

(-11.9)-
(-6.3)

(-6 .3 )-
(-0,7)

(-0 .7 )-
4,9

4.9—
10,5

. 10,5- 
16,1

16,1-
21,7

21,7—
27,3

27,3—
32,9

32.9—
38,5 «м

(—232)—(— 171,6) — — — — — — — 2 1 1 4

<— 1 7 1 ,6 )-(— 1И ,2) — — — — 2 2 3 — — — —

(-«111,2)—(—50,8) — — — — 1 2 — -г 1 1 5

(—5 0 ,8 )-9 ,6 — — — 1 2 3 5 1 1 — 13

9 ,6 - 7 0 — — — — 1 1 1 2 1 — 6

70— 130,4 — — — — 1 — 1 2 1 — 5

130,4— 190,8 1 — 3 1 3 5 3 1 2 — 19

190,8—251,2 1 2 2 3 6 4 1 — — — 19

251,2—311,6 — — 3 5 1 2 3 — ' 2 1 17

311,6—372,0 — — 1 — — 1 3 — — — 5

2 2 9 10 17 20 20 8 9 9 100
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чения крутящего момента в нм нужно значения М в выражениях 
(*) и (**) умножить на 9,81.)

Из табл. 3 имеем гфа/фм=—0,506 и уравнение связи Фа ™ 
=  —0,428 фм+0,0193.

Таким образом, наиболее тесная линейная корреляционная 
связь существует между колебаниями крутящего момента на по
луоси и угловыми колебаниями кожуха ведущего моста.

Линейная корреляционная 
связь между угловыми колеба
ниями кузова и колебаниями 
момента на полуоси, а также 
между углорыми колебаниями 
кузова и картера ведущего мо
ста более слабая. Однако такая 
связь имеется, так как линей
ные коэффициенты значительно 
отличаются от нуля.

Учитывая вышеизложенное,

Рис. 3. Расчетная динамическая схе
ма машинного агрегата автомобиля 

(4X 2).

ДЛЯ расчетов рекомендуем заменять машинный агрегат автомобиля 
эквивалентной динамической схемой, приведенной на рис. 3, 
где 1\ — момент инерции маховика; 1\ — момент инерции ве
домого диска сцепления;
/з — момент инерции ведущих колес;

І2 — момент инерции ведущего моста;
/4 — момент инерции мас

сы всего автомобиля; /р — момент инерции картера ведущего 
моста; /„ — момент инерции подрессоренной массы автомобиля; 
/р1 — момент инерции двигателя; 1̂2 — податливость валов ко
робки передач и карданного вала; 2̂3 — податливость полуосей; 
3̂4 — податливость шин тангенциальная; — податливость рес

сор на скручивание; — податливость подвески двигателя; 
Кт:— коэффициенты неупругого сопротивления.

Система дифференциальных уравнений, описывающих движе
ние динамической системы, имеет вид (см. стр. 78).
Здесь S — оператор дифференцирования.

Расчеты собственных частот, проведенные по вышеуказанной 
системе, оказались ближе к опытным на 30—35%, чем частоты, 
рассчитанные по системе без учета угловых колебаний агрегатов 
[1], [2]. Это указывает на удовлетворительное совпадение расчет
ных данных с опытными.

Выводы

1. Между крутильными колебаниями в трансмиссии автомо
биля и угловыми колебаниями заднего моста и подрессоренной 
массы существует зависимость, которая приближенно выражается 
в виде линейной зависимости.

2. При расчетах следует пользоваться эквивалентной расчет-
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НОЙ динамической системой с реактивными звеньями с учетом мо
ментов инерции корпуса заднего моста, подрессоренной массы 
автомобиля и силового агрегата.
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ПРОЕКТИРОВАНИЕ ГИДРОСИСТЕМ УПРАВЛЕНИЯ 
МНОГОСТУПЕНЧАТЫМИ ПЕРЕДАЧАМИ С ПОМОЩЬЮ 

МЕТОДОВ СИНТЕЗА РЕЛЕЙНЫХ УСТРОЙСТВ

Как известно, трудами советских ученых созданы совершен
ные методы синтеза планетарных механических и гидромеханиче
ских передач. Преимущества регулярных методов синтеза настоль
ко очевидны, что они начинают разрабатываться и для передач 
с неподвижными осями валов (вальных передач).

Подавляющее большинство планетарных и вальных автомо
бильных передач с фрикционным переключением имеет гидравли
ческие системы управления. Однако единых методов построения 
таких систем до настояіцего времени нет. Существующие интуи
тивные приемы в общем случае не могут обеспечить отыскание 
наивыгоднейших схем, тем более учет всех факторов, влияющих 
на их работу. Таким образом, назрела необходимость в создании 
единой методики построения гидросистем управления для различ
ных многоступенчатых передач (МП). Эта методика должна со
держать определенную последовательность приемов получения схе
мы системы управления, обладающей наперед заданными свой
ствами, и тем самым служить продолжением синтеза самих пе
редач.

В данной работе предлагается способ построения гидроси
стем управления, основанный на методах синтеза релейных уст
ройств.

Известно, что в общем случае систему управления МП можно 
рассматривать как релейную систему управления скоростью авто
мобиля с переменной настройкой. Теория релейных устройств охва
тывает поэтому весь круг вопросов, связанных с управлением та
кой передачей: динамику и структуру системы. Здесь рассматри
вается только ее структура. Для этой цели гидросистема управле
ния может быть изображена схемой, показанной на рис. 1.

Входами схемы являются напорная и сливная магистрали, а 
выходами — магистрали включения гидроцилиндров. Задача схе
м ы — включение определенной комбинации гидроцилиндров в за
висимости от комбинации управляющих сигналов. Такое представ
ление системы удобно тем, что оно совпадает как для командного, 
так и автоматического управления. В первом случае управляющие
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сигналы подаются водителем (они могут быть механическими, 
электрическими и др.), во втором — автоматическим устройством,, 
которое может быть отдельным узлом либо конструктивно объ
единено известным образом со схемой 1;. Если давления на
выходах и управляющих входах обозначить через 1 и О, то они 
будут изображать собой двоичные числа с разным числом раз
рядов. Устройства такого рода известны в теории релейных уст
ройств как логические (комбинацисщные, переключательные) 
схемы.

На первый взгляд задача построения системы управления 
(рис. 1) элементарна: достаточно установить по одному клапану,

например с электромагнитным

от на СОСО
ч

Упра(^ляю ш ,ие сигнал ы

слиЗ Логическая
гидросхема §

Рис. 1. Логическая схема гидроси
стемы.

управлением, на каждый гидро
цилиндр МП, не связывая эти 
клапаны между собой. Подоб
ная схема показана в работе 
[1] для трансмиссии ZF-Hydro- 
media. Но для сложных МП 
такая схема неэкономична. 

\Например, при восьми гидро
цилиндрах может оказаться достаточно только трех-четырех элект
ромагнитов. Кроме того, схемой такого вида трудно обеспечить спе
цифические требования к системе управления, предъявляемые МП 
как объектом управления.

Важнейшим среди этих требований является недопущение од
новременного включения числа гидроцилиндров (фрикционов) 
большего, чем Я—1, где Я — число степеней свободы передачи. 
Это ограничение обеспечивается либо принудительным гидравли
ческим выключением с помощью двусторонних гидроцилиндров, 
либо надлежащей структурой гидросистемы, которая в этом слу
чае напоминает устройства блокировки в обычных механических 
КПП.

К современным системам управления тяжелых МП предъяв
ляется также ряд требований, регламентирующих их поведение в 
случае отказов.

Перечисленные ограничения существенно усложняют структу
ру системы управления по сравнению с элементарной. Задача 
заключается в построении регулярного аппарата для нахождения 
такой структуры по заранее выбранным условиям. Его существо
вание будет оправдано лишь в том случае, если вероятное коли
чество различных схем достаточно велико. Очевидно, что оно 
определяется количеством различных МП, а также возможностью 
использования одной и той же схемы управления для различных 
передач. Следовательно, чтобы решить эти вопросы, необходимо 
найти количественные характеристики связи между структурой 
системы управления и параметрами управляемой ею передачи.

Будем считать две многоступенчатые передачи эквивалент-
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ными, если в них для переключения ступеней можно применить 
одну и ту же систему управления с соблюдением основных тре
бований.

Очевидно, что для одной передачи^ возможны различные ва
рианты системы управления, отличающиеся принципом работы 
(командная, автоматическая), конструктивным исполнением и др. 
Но все они будут обладать некоторыми общими свойствами, обу
словленными связью с данной передачей. Поскольку нас интере
суют только эти свойства, будем условно считать, что каждой 
передаче соответствует только одна система управления (рис. 1).

Для разработки такой системы достаточно иметь об управляе
мой ею передаче следующие сведения: число степеней свободы Я, 
число элементов управления (гидроцилиндров) т ,  число ступе
ней Пу порядок работы элементов на всех ступенях (рабочие ком
бинации гидроцилиндров), тип гидроцилиндров. Известно, что 
этих данных также достаточно, чтобы различать несхожие кинема
тические схемы передач. Поэтому будем характеризовать много
ступенчатые передачи сочетанием параметров Я, т ,  п, которые на
зовем кинематической формулой передачи. Например, формулой 
передачи, имеющей Х=3, т  = 6, п = 5, будет 3—6—5.

Нетрудно заметить, что хотя перечисленные данные характе
ризуют кинематическую схему, они формально касаются только 
элементов ее управления. Следовательно, анализ самих кинемати
ческих схем можно заменить рассмотрением разновидностей гра
фиков работы элементов управления для различных кинематиче
ских формул.

Число реально возможных кинематических формул невели
ко — около 5000, из них широко применяются 30—50.

Но для одной кинематической формулы возможно большое 
количество различных механизмов. Оно определяется различной 
степенью использования элементов управления, характеризуемой 
отношением максимально возможного числа ступеней а передачи 
к действительному числу п,

Известно, что

(I)

Если а>п, то для одной кинематической формулы можно в 
принципе получить р механизмов:

р =  С« =  С " _ . (2)
Подсчеты, выполненные по этой формуле, дают огромное коли

чество механизмов. Например, для распространенной передачи 
3—6—6 имеем р^5000' а для передачи 4—6—9 р ^  168 000.

Обозначим элементы управления (гидроцилиндры) буквами а, 
в, с, ... или А, Б, В, ... Обозначение гидроцилиндров, включаемых
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на какой-либо ступени, будем называть комбинацией гидроцилинд
ров, или просто комбинацией. Совокупность комбинаций, соответ
ствующих всем ступеням, назовем набором комбинаций, или про
сто набором.

Число р можно рассматривать как оценку верхней границы 
числа наборов. Действительное их количество меньше, так как в- 
Р вошли «пустые» наборы, не соответствующие исходным данным,, 
и равносильные наборы, которые следует учитывать только по* 
одному от каждого класса равносильности (равносильные наборы 
рассматриваются в работе [2] при синтезе планетарных МП).

Пустыми следует считать наборы, в которых: а) не содер
жится одного (или более) из т исходных символов; б) один (или; 
более) символ входит во все наборы.

Были определены условия и границы существования пустых, 
наборов обоих типов и сделана попытка подсчитать их количество 
с целью уточнения действительного числа их. Оказалось, что от 
отбраковки пустых наборов нельзя ожидать существенного умень
шения числа р. Например, для формулы 4—6—7 было найдено* 
Р«:77 500, а суммарное число пустых наборов — всего лишь 1440. 
Оставшееся количество превышает действительное число в основ
ном за счет равносильных наборов. Их можно в принципе оты
скать поочередным переименованием всех элементов управления, 
как это делается при синтезе планетарных передач [2]. Но такая 
работа нереальна.

Таким образом, анализ числа различных наборов показывает, 
что возможное количество схем систем управления весьма велико 
и не поддается перебору. В связи с этим необходимо найти спе
циальные приемы для распознавания отличных друг от друга на
боров (или систем управления и самих МП), не прибегая к ана
лизу схем и конструкций. Такие приемы позволили бы решить 
ряд практических вопросов, в частности интересную задачу, назы
ваемую «задачей стыковки». Она заключается в следующем. Даны 
произвольная МП и система управления, имеющие одинаковые 
кинематические формулы, а наборы для них заданы в разных ал
фавитах. Нужно определить, пригодна ли система управления для 
данной МП, и при положительном ответе найти правильное соеди
нение выходов системы с гидроцилиндрами МП.

В принципе задачу можно решить путем перебора всех воз
можных переименований символов обоих наборов. Но эту работу 
приходится выполнять вслепую, что приводит к большому числу 
операций. Она существенно упрощается, если использовать неко
торые свойства наборов.

Если символы набора изобразить точками, произвольно рас
положенными на чертеже, а затем соединить линиями те символы, 
которые входят в общие комбинации, то получим граф, изобра
жающий набор (т. е. представляющий порядок работы элементов 
управления) и подобный графам, применяемым при синтезе МП.
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Двухстепенным МП соответствует нуль-граф. При большем числе 
степеней свободы каждая комбинация набора будет изображаться 
на графе путем, длина которого на единицу меньше числа степе
ней. На рис. 2, а показан граф для формул 3—6—15 и 4—6—15.

Очевидно, что эквивалентным набором будут соответствовать 
изоморфные графы. Но при наличии в графе циклов условие изо- 
морфности становится недостаточным, так как в каждом из них 
могут использоваться различные пути. Вероятно, эти задачи мож
но решить с помощью теории графов и комбинаторики. Нами ис-

а S 6

а — полный граф для кинематических формул 3—6т-15 и 4—6—15; 
б , в  — графы наборов № 1 и 2.

пользован более простой путь, подобный некоторым приемам из- 
теории релейных устройств и основанный на понятии числа вхож
дений каждого символа в набор, или просто вхождения.

Каждый из т символов а, Ь, с, ... используется в наборе опре
деленное число раз. Это число вхождений, или просто вхожде
ние. Оно показывает, на скольких ступенях МП включается дан
ный элемент, управления. Выписав все вхождения в порядке алфа
витного расположения соответствующих символов, получим фор
мулу набора.* На рис. 2, б, в показаны графы наборов, соответ
ствующих одной кинематической формуле 4— 5—5: 

набор № 1: аЬс—acd—асе—Ьсе—bde; 
набор № 2: АБВ— АГД— БВГ— БВД— АВД.
Формулы наборов будут иметь вид: для набора № 1 3— 3—  

4— 2— 3; для набора № 2 3— 3— 4— 2— 3, т. е. формулы одина
ковы.

Очевидно, что для эквивалентности наборов необходимо сов
падение их формул. Но можно показать, что и это условие недо
статочно. Оно характеризует степени использования элементов 
управления, но не отражает связи между ними. Эти связи можно» 
выразить, заменив символы в каждой комбинации набора числа
ми их вхождений. Если полученные комбинации вхождений у  
сравниваемых наборов одинаковы (порядок расположения цифр 
безразличен), то наборы эквивалентны.

' Следует отметить, что вхождение совпадает с понятием степени графа 
набора в соответствующей вершине, т, е, показывает число инцидентных ей 
ребер.
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Описанные операции удобно проделать с помощью таблиц, 
полученных из обычных таблиц задания графиков работы эле
ментов управления. К ним добавляется снизу еще одна строка. 
Записав в ней числа единиц каждого столбца, получаем вхож
дения. После этого не представляет труда в добавленном справа 
столбце получить комбинации вхождений. Эта процедура для на
бора № 1 и 2 показана в табл. 1.

Та б л ица !
Нахождение формул наборов и комбинаций вхождений

Номер 
жомби на

ци и

Комби
нации

вхождений

Комбина
ции

вхождений

1
2
3
4
5

Вхожде
ния

3—3—4
3—4—2
3—4—3
3—4—3
3—2—3

3—3—4
3—2—3
3—4—2
3—4—3
3 - 4 —3

Видно, ЧТО комбинации вхождений совпадают, и наборы экви
валентны. Остается найти соответствие между их символами. Из 
сравнения вхождений следует, что обязательно с = В и d = r. Да
лее, сравнивая комбинации вхождений, находим, что а = Б. Для 
оставшихся символов возможно е — А и Ь = Д либо Ь = А и в =  Д, 
что равносильно. Заменив символы по этим равенствам, получим 
из одного набора другой, что и требовалось. Соответствующее ре
шение задачи стыковки для этого примера изображено на рис. 3.

Система 
управления 

(формула h-5-5)

а А
S \ 6с ва \ Г
е : л

Многоступен
чатая передо 
чаІформулоу-5'5)

Рис. 3. Стыковка системы управления и многоступен
чатой передачи.

Формула набора обладает некоторыми интересными свойства
ми, с помощью которых можно, не прибегая к анализу самих на
боров, указать их возможные формулы для любой многоступен
чатой передачи, зная только ее кинематическую формулу, т. е. 
синтезировать формулы наборов по кинематическим формулам. 
Одним из практических результатов, связанных с этим понятием, 
является определение области существования схем управления,
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имеющих вид, известный в теории графов и релейных устройств 
под названием деревьев, или пирамид. Ценное свойство этих 
схем — простота и легкость построения, но они полностью при
годны только для определенных типов МП. Нами были найдены 
формулы наборов для таких МП, а по формулам наборов — и 
кинематические формулы МП. Результаты даны в табл. 2, где 
применяе]>10сть деревьев отмечена знаком «плюс». В принципе 
можно считать, что эти МП ввиду простоты выпадают из области 
синтеза схем управления. Но следует отметить, что в общем слу
чае (при учете отказов) даже для таких МП нахождение схем 
требует применения методов синтеза.

Таблица 2
Область применения схем управления в виде деревьев

4 5 6 7 8

4
5
6
7
8 
9

10
11
12
13
14
15
16

+
+

+
+

+
__ 1I
~  -

: Ż ±
-  +

+  ~

-  +

+

Существующие в теории релейных устройств методы синтеза 
логических схем, к которым относятся и рассматриваемые здесь 
системы, основаны на законах булевой алгебры. Они обычно дают 
результаты в виде системы булевых функций, которые затем по 
определенным правилам реализуются схемой искомой системы. 
Применительно к гидросхемам такой метод описан в работе [3]. 
Для сложных МП алгебраический метод слишком громоздок.

В литературе [4] предложен более удобный метод синтеза 
пневмосистем, пригодный и для гидросистем. Но он также дает 
результат в виде системы булевых функций, переход от которой 
к схеме требует определенных навыков. В связи со спецификой 
рассматриваемых систем в данном случае более удобен метод,, 
который позволял бы по исходным данным получить готовую прин
ципиальную схему, минуя составление и обработку булевых функ- 
цйй. В качестве такового нами использован канонический метод 
синтеза переключательных схем [5].
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Для гидросистем канонический метод сводится к следующе
му. Число золотников в схеме принимается равным числу дей
ствующих на них управляющих сигналов К («контактная» реали
зация схемы). Включенное состояние золотника (возвратная пру
жина сжата) и наличие соответствующего сигнала обозначается 
единицей, выключенное — нулем. Сигналы могут быть гидравли
ческими, механическими, пневматическими. Число возможных ва
риантов взаимного расположения золотников (состояний), а так
же комбинаций управляющих сигналов будет равно 2^. Эти ва
рианты представляются таблицей состояний, содержащей 2К строк,

- , заполненных двоичными
л ( ' I X

X
’О

‘в

Р и а  4. Куст канонической таблицы и его гид
равлическая реализация:

а  - -  куст, б  •— соответствующий кусту золотник.

К-разрядными числами в 
порядке возрастания их 
величины. К таблице до
бавлено т столбцов (по 
числу выходов и числу 
гидроцилиндров МП), в 
которых указаны значе
ния выходов. По таблице 
состояний строится кано
ническая таблица, графи

чески совпадающая с известной схемой дерева. Все вершины кано
нической таблицы определенным образом нумеруются [5]j одина
ковые номера объединяются. Каждая вершина с двумя исходящими 
из нее отрезками образует «куст» (рис. 4, а), реализующий булеву 
функцию

- с =  aXVbX.

Ту же функцию дает трехлинейный золотник с пружинным 
возвратом (рис. 4 ,6 ). Если каждую вершину канонической таб
лицы заменить шейкой такого золотника, то получим принципиаль
ную золотниковую схему с К золотниками, каждый из которых 
имеет число шеек, равное числу номеров в соответствующем 
столбце таблицы. При гидравлических управляющих сигналах к 
каждому золотнику добавляется еще по одной шейке.

Таким образом, составив таблицу состояний, можно считать, 
что искомая схема определена (предполагая, что таблице соот
ветствует только одна схема). Однако при составлении таблицы 
возникают определенные трудности.

Поскольку схема имеет п-И рабочих состояний (по числу 
ступеней МП плюс нейтраль), а схема —2  ̂ состояний, то для

п +  1 <  2^ (3)

выбрать рабочие состояния можно следующим числом способов:

N •>П+\
'2К • (4)
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Чтобы найти среди них подходящий вариант, нужно опреде
лить критерии и способы отбраковки. В качестве основного крите
рия можно принять поведение схемы при отказах. Оно полностью 
определяется использованием 2^ —п—1 нерабочих состояний.. 
Можно показать, что для гидравлических систём пригодные в от
ношении отказов схемы должны в каждом рабочем состоянии 
иметь одинаковое число г управляющих сигналов; причем жела
тельно, чтобы оно было не меньше двух. В нейтральном состоя
нии сигналы должны отсутствовать или их должно быть меньше,, 
чем в рабочих. При таком построении требуемое число сигналов 
(и соответственно — золотников) К* будет определяться фор
мулой

(5>п ^

и число N уменьшается во много раз. С помощью некоторых сооб
ражений оно может быть сведено к нескольким равноценным ва
риантам, из которых можно выбрать любой.

Описанная процедура представляет собой синтез таблицы со
стояний и относится к общему случаю синтеза схем. Для других 
случаев, например для систем автоматического управления, вход
ные комбинации сигналов могут быть заданы заранее (конструк
тивно) , и построение таблицы упрощается.

Таким образом, в общем случае синтез схемы управления МП 
осуществляется в следующем порядке.

1. Определяется число золотников К по формулам (3) или 
(5) (оно может также быть задано в исходных условиях).

2. Синтезируется таблица состояний, состоящая из 2^ строк 
и ¥^+т столбцов. В качестве рабочих выбираются п строк из

строк, отвечающих условию (5), и первая строка — для ней
трали.

Рабочие состояния можно размещать в выбранных строках, 
произвольно либо по конструктивным соображениям.

3. По таблице состояний строится каноническая таблица.
4. Каноническая таблица упрощается, и строится структур

ная схема. При этом единичный вход принимается за напорный 
вход схемы. Нулевые ветви не отбрасываются (как при синтезе 
электрических схем), а образуют сливную сеть схемы.

5. По структурной схеме строится конструктивная золот
никовая схема, для чего вершины заменяются изображениями 
шеек золотников, а ветви принимаются за магистрали гидроси
стемы.

В качестве примера возможностей предлагаемой методики на 
рис. 5 показан синтез командной системы управления для слож
ной планетарной передачи 3—4—6 с полным использованием эле
ментов управления, схема которой получена в работе [6]. Принято,, 
что сигналы управления будут гидравлическими, и схема должна



Рис. 5. Синтез схемы для МП 3—4—6: 
а — каноническая таблица; 6 структурная схема; в — конструктивная 

схема.

быть максимально защищена от опасных отказов. В табл. 3 дана 
полученная для этого случая таблица состояний. На рис. 5, а, б, в 
приведены соответственно исходная каноническая таблица, струк-
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Т а б л и ц а  3
Таблица состояний для системы управления трансмиссией 3—6—4

Номер
состояния 4̂

1
2
3
4
5
6
7
8 
9

10
11
12
13
14
15
16

о
о
о
0
1 
1 
1 
1 
о 
о 
о
0
1 
1 
1 
1

о
0
1 
1 
о
0
1 
1 
о
0
1 
1 
о
0
1 
1

0
1
0
1
0
1
0
1
0
1
0
1
0
1
0
1

1
о
о
о
0
1 
1 
о 
о 
о 
о
0
1 
о 
о 
о

о
о
о
о
о
о
о
о
0
1 
1
0
1 
о 
о 
о

о
о
0
1
0
1 
о 
о
0
1 
о 
о 
о 
о 
о 
о

о
о
0
1
о
0
1
о
0
а
1 
о 
о 
о 
о 
о

турная и конструктивная схемы. Из рис. 5 видно, что она доста* 
точно сложна. За счет ослабления требований в отношении отка
зов схему можно упростить.

Для синтеза сложных схем (в особенности для анализа встре
чающихся при этом вариантов) при использовании теории релей
ных устройств можно применить цифровые вычислительные ма
шины, так как соответствующие машинные методы интенсивно» 
развиваются для электрических устройств.

Л и т е р а т у р а

[1] Лапидус В. И., Петров В. А. Гидромеханические передачи автомобилей. 
М., 1961. [2] Крюков А. Д ., Харченко А. П. Выбор трансмиссий гусеничных и 
колесных машин. М., 1963. [3] Перекрестов А. В. Построение релейных схем  
гйдроавтоіматйкй. М., 1965. [4] Герц Е. В. и др. Синтез пневматических приво
дов. М., 1966. [5] Блох А. Ш. Синтез переключательных схем. Минск, 1966. 
[6] Крайнее М. А., Розовский М. С. Зубчатые механизмы. М., 1965.



АВТОМОБИЛЕ- И ТРАКТОРОСТРОЕНИЕ. ВЫП. 5
А1ИНСК 1974

В, П. Т а р а с и к

К ВОПРОСУ ИССЛЕДОВАНИЯ ПРОЦЕССА ВКЛЮЧЕНИЯ 
ФРИКЦИОННЫХ МУФТ ГИДРОМЕХАНИЧЕСКИХ ПЕРЕДАЧ

Большое влияние на параметры работы фрикционных муфт, 
г также на динамические нагрузки в трансмиссии при переключе
нии передач оказывает принцип действия гидравлических испол
нительных цилиндров и закон нарастания давления в них в про
цессе сжатия дисков муфты. Изменение момента трения при бук
совании фрикционной муфты можно выразить формулой:

( 1 )

тде т — постоянная данной фрикционной муфты; (х(/) — коэф
фициент трения, изменяющийся в процессе буксования; с̂ж (О 
усилие сжатия дисков, переменное во времени.

Величина р зависит от многих параметров, характеризующих 
процесс трения дисков. В результате экспериментальных исследо
ваний фрикционных муфт ГМП Бел АЗ-546 установлено [1], что 
изменение коэффициента трения при буксовании муфты может 
быть описано эмпирической формулой:

р М'о +  в  {Nу (2)
где ро — начальное значение коэффициента трения; 
юсредненное значение поверхностной температуры стального диска;

мощность трения дисков с металлокерамиче-^уд^к УДе*̂ ьная

жения дисков муфты; А, В, Е, Д  vl k — коэффициенты.
В вальных коробках передач применяются фрикционные муф

ты с вращающимися гидравлическими исполнительными цилинд
рами. Усилие сжатия дисков в этом случае определяется по фор
муле:

Рсж (О =  -Snpn (О +  ^цп (О — ^пр {Н) — Р-тр» (3)

где 5п — площадь поршня исполнительного цилиндра; Рп(0 — 
статическое давление масла в цилиндре, изменяемое во времени 
в процессе буксования муфты; (/) — усилие на поршень от
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действия центробежного давления масла, переменное во времени 
в связи с изменением скорости вращения муфты при переключе
нии передач и отставанием скорости вращения масла в цилиндре;

— усилие отжимных пружин поршня после выбора зазора 
между дисками (при полном ходе поршня Я); Др — суммарная 
сила трения поршня и дисков муфты.

При отсутствии устройств для плавного включения фрикцион
ных муфт для определения зависимости pn=pn{t) в работе [2] 
предложена формула:

Рп(0 =  Рл
Рл —

^пр (Н) 
S n

/2‘iv
{ h v - t f , (4)

тае Рл — давление масла в магистрали подвода к цилиндру; 
iiv — время нарастания давления в цилиндре до значения Рл 
в процессе сжатия дисков.

Проведя расчеты на электронных аналоговых вычислитель
ных машинах, удобно применять другую формулу, которая при 
малых значениях îv дает достаточно близкое совпадение кривой 
изменения Рп(0» определяемой по формуле (4):

рп(0 =.Рл(1 (5)

где ki — коэффициент, характеризующий время, при котором
Рп(0 =  0,95рл*

Для определения (О можно воспользоваться формулами, 
приведенными, например, в |[3]. Усилие отжимных пружин опреде-' 
ляется исходя из конструктивного исполнения по известным зави
симостям.

Однако отсутствие устройств для плавного включения фрик
ционных муфт при переключении передач в трансмиссии автомо
биля приводит к большим динамическим нагрузка'м и преждевре
менному разрушению отдельных деталей и узлов. При этом диски 
муфты перегреваются и коробятся из-за большого градиента тем
пературы по их толщине, обусловленного образованием значи
тельной величины теплового потока в процессе буксования в связи 
с резким уменьшением относительной скорости дисков. Поэтому 
все современные ГМП снабжаются механизмами плавного вклю
чения фрикционных муфт.

На Белорусском автозаводе разработано и исследовано не
сколько таких механизмов. Схемы некоторых из них показаны на 
рис. 1. Рассмотрим принцип действия их и приведем математиче
ское описание закономерностей регулирования давления в кана
лах подвода или в исполнительных цилиндрах фрикционных муфт.
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На рис. 1, а приведена схема механизма плавного включения дрос
сельного типа, который работает следующим образом. При вклю
чении муфты давление в канале 7 подвода к цилиндру падает, в 
связи с чем плунжер 3 под действием пружины 2 отходит вправо,,

£7 сГ

Рис. 1. Схемы устройств плавного включения фрикционных муфт: 
а и б —^механизмы плавного включения дроссельного типа; в — механизм  
плавного включения, регулирующий давление за счет слива масла; г — 

расчетная схема исполнительного цилиндра с двумя полостями.

выталкивая масло из полости 5 через обратный клапан 6 в ка
нал 7. Золотник 1 отходит влево, обеспечивая свободный проход 
масла из канала 9 в канал 7. В конце хода поршня исполнитель
ного цилиндра, когда зазоры между дисками муфты выбраны, 
давление в канале 7 начинает возрастать, в результате чего золот
ник, преодолевая усилие пружины 2 / прикроет отверстие 9. Масло 
из канала 7 через дроссель 8 начнет поступать в полость 5. Плун
жер под действием давления в полости 5, усилия пружины 4, а 
также благодаря разности площадей торцевых поверхностей плун
жера и золотника начнет медленно перемещаться влево, посте
пенно сжимая пружину 2, в соответствии с чем и будет увеличи
ваться давление в канале 7, обеспечивая плавное нарастание уси
лия сжатия дисков муфты.

Опишем процесс регулирования давления в канале 7 при сжа
тии дисков, принимая условия неразрывности потока и равнове-
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СИ Я. Силами инерции деталей и жидкости, а также силами трения 
пренебрегаем. Тогда можно записать систему дифференциальных 
уравнений:

: S2,dhQdt 
S^dp =  c^dh (6)

где Si и ^2 — плондади торцевых поверхностей соответственно 
золотника и плунжера; Q — расход масла через дроссель 8\ С\ — 
жесткость пружины 2.

После соответствующих преобразований и интегрирования по
лучим выражение зависимости изменения давления р\ в канале 7 
в функции времени t\

Pi

*"2
Cl

1 . 5 ' /  ■ I П р . ■ —^̂ про -̂ про
Si

4SiS3

про

Si
(7)

где C2 — жесткость пружины 4\ Fnp̂  и — соответственно
усилия пружин 2 и 4 в крайнем правом положении плунжера (хо
дом золотника пренебрегаем);

Д l/" ’l= C S

где С — коэффициент расхода дросселя 8; 5д — площадь отвер
стия дросселя; у — плотность жидкости.

При Si = Ś2 выражение (7) получает вид:

Pi 454 +
Про

5і • (8)

\  Если в механизме не устанавливать пружину 4, выражение 
(7) примет вид;

Р1 =
S3/np. ( I j - —  1

4SiS| + Про

Si
. (9)

Полное время перемещения плунжера п̂л» в течение которого 
происходит регулирование давления, определяется по формуле:
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/ ^пр„+ Sx про" пРо

5 , - S i Sx
( 10)

где h — полный ход плунжера.
На основании формулы (8) на рис. 2 построен график, на ко-” 

тором приведены кривые изменения давления p\ = p\{t) при раз
личных диаметрах отверстия дросселя <ід. При расчете принято: 
5 і= ,52 = 3,14 см \̂ Fnpo =6,92 кГ\ =2,3 кГ\ Ci =  11,55 кГІсм; 
С2 =  0,655 кГ/см.

В результате испытаний клапана (J)hc. 1,а) на гидромехани
ческой передаче установлено, что если при переключении передач

давление в канале 7 падает не-

Рис. 2. графики изменения регу
лируемого давления во времени 
Хоплошные линии — для меха
низмов, приведенных на рис. 1, а 
и б\ штриховые — для механизма, 
примененного в ГМП БелАЗ-540).

значительно, то плунжер отхо
дит вправо на небольшую вели
чину, после чего механизм 
плавного включения оказывает 
влияние на процесс включения 
только на режимах нагрузки в 
трансмиссии автомобиля, близ
ких к номинальному, когда 
буксование фрикционной муф
ты оканчивается при давлении, 
регулируемом золотником. Та
кое положение создается в свя
зи с тем, что в вальных короб

ках передач с вращающимися фрикционными муфтами механизм 
плавного включения расположен слишком далеко от исполнитель
ного цилиндра и каналы подачи масла в цилиндры имеют большое 
гидравлическое сопротивление.

С учетом этого недостатка разработан механизм 4, схема ко
торого приведена на рис. 1,6. Он отличается от описанного тем, 
что во время выбора зазоров между дисками полость плунжера 5 
соединена со сливом, а левый торец золотника 1 дроссельными 
отверстиями 10 и 11 соединен с каналом 7 и одновременно со 
сливом, в результате чего на него действует в соответствующее 
число раз меньшее давление, чем в канале 7. В конце хода плун
жера (обычно он немного не доходит до правого крайнего поло
жения) усилие на золотник от давления масла начинает превы
шать усилие пружины 2, вследствие чего он перемещается вправо 
и перекрывает слив из полости плунжера 5, соединяя ее дрос
сельным отверстием с каналом 7. Плунжер начинает перемещаться
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влево, сжимая пружину и обеспечивая плавное нарастание давле
ния в канале 7. В процессе сжатия дисков этот механизм рабо
тает так же, как и описанный выше. Закон нарастания давления 
в канале 7 соответствует приведенным формулам (7—9). .

При применении одного такого механизма на всех передачах 
необходимо, чтобы время заполнения цилиндров всех фрикцион
ных муфт было примерно одинаково и мало зависело от режима 
работы ГМП. Время отхода плунжера в правое положение
можно определить по формулам, выведенным из условий нераз
рывности потока и равновесия плунжера (силами инерции и тре
ния пренебрегаем):

Qdt =  S^h
S^dpi =  (Сі +  Css)

После интегрирования находим время отхода плунжера;

+Сг) +  п̂ро —,  ̂ 252 ^1̂ /~ hjci- ПРо -V пре ■ пр»

(И)

(12)

Для механизма, показанного на рис. \,а, время отхода плун
жера определяется по формуле:

25|
I (Сі Cj) (/■ : (̂ і+Сг) +-Р пр,—  Р„пр.

- P i

^пр, — f~np, р Г). (13)

где p'l — давление в канале 7 в процессе выбора зазоров между 
дисками муфты; h' — ход плунжера, определяемый из выра
жения:

h'=h- Р\^2 “̂про пр»

”Ь 2̂
Если давление р'\ значительно превышает давление в цилинд

ре в конце хода поршня, определяемое усилием отжимных пружин 
поршня и сил трения, то произойдет жесткое включение муфты. 
Это обусловлено тем, что давление в цилиндре резко возрастает 
до величины оор\, и только после этого будет медленно возрастать 
в соответствии с затяжкой пружины 2 золотника. Таким образом, 
механизм, показанный на рис. U а, можно применять лишь в том 
случае, если его установить в непосредственной близости от испол
нительного цилиндра, что возможно только в планетарных ко
робках.
4 Здкэз 537
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В ГМП Torgmatic серий 5960—6060 с планетарной коробкой 
передач применен механизм плавного включения, показанный на 
рис. и в. Этот механизм может быть использован в вальных ко
робках передач с вращающимися фрикционными муфтами. Одна
ко для получения положительного эффекта он должен устанавли
ваться непосредственно в исполнительном цилиндре таким обра
зом, чтобы давление масла в нем воздействовало на золотник 4.

Работает этот механизм следующим образом. В конце хода 
поршня давление в цилиндре возрастает до значения, при котором 
золотник механизма 4, двигаясь влево вместе с плунжером 2, от
кроет отверстие слива 7. После этого под действием давления 
масла в полости 5, а также усилия пружины 3 плунжер отрывает
ся от золотника и начинает перемещаться влево, сжимая пружи
ну 1. Давление в цилиндре, а также в полости 5 нарастает соот
ветственно увеличению усилия пружины 1. Скорость перемещения 
плунжера определяется разностью давлений в цилиндре перед 
дроссельным отверстием б и в  полости 5, получаемой за счет уси
лия пружины 3. После достижения плунжером крайнего левого 
положения давление масла слева и справа на золотник 4 начи
нает выравниваться, и он под действием пружины 3 перекрывает 
отверстие слива 7. В результате этого давление в цилиндре воз
растает до максимального значения, соответствующего давлению 
в канале подвода. После выключения фрикционной муфты плун
жер 2 под действием пружины U преодолевая усилие более слабой 
пружины 3, возвращается в крайнее правое положение до сопри
косновения с золотником 4,

Пренебрегая силами инерции и трения и обозначив площади 
торцов золотника Si и плунжера S2, можно написать систему диф
ференциальных уравнений для этого механизма:

S^dpii'

S^dh

S. Сл dh
(14)

После интегрирования и преобразования получим выражение 
для определения изменения давления в цилиндре:

4^5^ Fnp,„S? ̂ -cJ(c,Si+c,S2) y f

+

iS^Sl +  j
Fnplo (^2 *5i) ~h n̂p2ô l

SiS,
(15)

где fnpio — усилие пружины 3 в исходном положении плунже
ра, когда он соприкасается с золотником; fnp2o — усилие пру-
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жины 1 в положении, когда плунжер и золотник, двигаясь вместе 
влево, открывают отверстие слива 7.

Полное время перемещения плунжера в течение кото
рого происходит регулирование давления, определяется по фор
муле:

2 q + ^ 2 —
П̂Л--

Si
V s \

 ̂ (^2Sl îS )̂ (l^^npio V̂ n̂pio ’ (15a)

При S \= S 2, что обычно выполняется в реальных механизмах, 
в частности в механизме плавного включения ГМП Torgmatic, 
выражения (15) и (15а) принимают вид:

Рп
Л1 ф ^ - с ^ )  1/Fnp,„531 -  с, [(Сз -  Cl) I

4сз5^ +
пр2»

Si

П̂Л -- ■
2 c ,y s \

gCl(C2-Ci) ( V  - ^ п р іо  — y ^ - ^ n p l o  —  Cih).

(16)

(16a)

В ГМП БелАЗ-540 применен механизм плавного включения 
фрикционных муфт, который отличается от приведенного на 
рис. 1,6 тем, что пружина 3 опирается на неподвижный упор. Вы
ражение для определения изменения давления в цилиндре в этом 
случае получается из формулы (15), как для частного случая:

_  -̂ nploS2 +  -f̂ np2oSi .
SI t. (17)

Это уравнение прямой линии. Первое слагаемое правой части 
определяет значение давления в цилиндре, с которого механизм 
вступает в работу и начинает регулировать давление.

Выражение для определения полного времени срабатывания 
механизма /пл имеет вид:

п̂л
"1 [V Si

(17а)

На рис. 2 штриховыми линиями показаны кривые изменения 
давления в цилиндре, построенные в соответствии с формулой 
(17). Две наклонные линии соответствуют различной степени от
крытия сливного отверстия 7 (рис. 1,в), определяемой разным 
значением производительности маслонасоса при малой и боль
шой скорости вращения входного вала ГМП.
4*
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Следует отметить, что применение только рассмотренных ме
ханизмов плавного включения без наличия системы регулирова
ния давления масла в цилиндрах в зависимости от скоростного

Рис. 3. Характеристики перспективной гидромеханической пе
редачи БелАЗ с регулируемым давлением масла в магистрали 

включения фрикционных муфт:
а — изменение давления масла (сплошная линия) и скорость вра
щения вала двигателя (штриховая) в функции скорости вращения 
турбины п^\ б ■— крутящий момент на турбинном колесе (сплош
ная линия) и момент трения фрикционной муфты Мф (штриховая); 

— кривые, соответствующие различным скоростным режимам дви-

режима и нагрузки ГМП, а также без устройств для сокращения 
времени разрыва потока мощности при переключении передач не 
может дать желаемого э(|)(|)екта по снижению динамических на
грузок и повышению плавности.
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Уменьшение времени нахождения ГМП в нейтрали решается 
различными способами. Большинство из них значительно услож
няет конструкцию системы управления и не обеспечивает требуе
мой надежности. Наиболее простым следует признать способ, обе
спечивающий ' сокращение времени включения исполнительного 
цилиндра за счет применения ступенчатого поршня, образующего 
с барабаном муфты две полости цилиндра — малую и большую. 
Малая полость служит для быстрого перемещения поршня и обе
спечения предварительного сжатия дисков. Большая полость за
полняется несколько позже и окончательно дожимает диски.

В перспективных ГМП Белорусского автозавода вопрос плав
ного включения фрикционных муфт решается применением испол
нительных цилиндров с двумя полостями при одновременном ре
гулировании давления масла в зависимости от скоростного режи
ма и нагрузки.

На рис. 3, а показаны кривые изменения давления масла и 
кривые (штриховые) изменения скорости вращения вала двигате
ля в функции изменения скорости вращения турбины, а на рис. 3, б 
соответствующие им кривые выходной характеристики турбины и 
момента трения фрикционной муфты (штриховые линии) при коэф
фициенте трения |1 = 0,1 и усилии сжатия, развиваемом обеими 
полостями исполнительного цилиндра. Верхняя линия соответ
ствует приращению момента муфты с, учетом центробежного дав
ления масла.

В результате испытаний ГМП установлено, что время разрыва 
потока мощности при переключении передач под нагрузкой со
ставляет около 0,1—0,2 сек, что можно считать вполне прием
лемым.

Постепенное нарастание давления в большой полости цилинд
ра обеспечивается сжатием находящегося в ней воздуха за счет 
подачи масла через дроссельное отверстие. Расчетная схема для 
определения закономерности изменения давления в большой по
лости цилиндра представлена на рис. 1,г. Из условия неразрыв
ности потока имеем:

dW(,=^ądt = i Y p ' ^ - p ^  dt, (18)

где Р'д Рс — абсолютные давления в линии подвода и в боль
шой полости цилиндра; dW^ — изменение объема цилиндра, заня
того воздухом.

Принимаем процесс сжатия воздуха изотермическим, т. е.

=  Р'б̂ б- (19)

Считая, что большая полость цилиндра полностью заполнена 
воздухом (W6o) и избыточное давление в ней составляет вели
чину Рбо=0, после интегрирования и соответствующих преобра-
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зовании получим выражение зависимости времени нарастания 
избыточного давления Рб от параметра цилиндра и давления в 
системе:

l V i P . +  1)®
У И Ж + Т ) -  +

Р6 1

+  In V  р б 4 ~  t  {V  рл-\гУ  р л Ч ~  t ,

Р — Рб +  V  Рл +  1
(20)

На рис. 4 приведены графики изменения давления в большой 
полости цилиндра муфты в функции времени при различном дав
лении масла в магистрали рл- При вращении цилиндра значение 
Рл необходимо увеличивать на величину центробежного давления 
масла у дросселя.

ления в большой полости цилиндра 
во времени от величины давления в 
магистрали подвода масла к фрик

ционной муфте.

ЛИЯ сжатия дисков Рсж во вре
мени (сплошные линии — для 
гидравлического исполнительного 
цилиндра с двумя полостями; 
штриховые — для механизма, при

мененного в ГМП БелАЗ-540).

Усилие сжатия дисков в этом случае определяется по фор
муле:

с̂ж (0 — Рм (0 ‘Sm +  Рб (0 ц̂м (0 ( 0  ^пр > (21)
где Рм (t) — давление масла в малой полости цилиндра, опреде
ляемое по формуле (4) или (5); *̂ 6— площади поршня,
на которые действует давление в малой и большой полостях; 
Рцм (0 — усилие центробежного давления масла в малой полости, 
определяемое по формулам, приведенным в [3]; (/) — усилие



Об исследовании процесса включения фрикционных муфт 103

центробежного давления масла в большой полости, определяемое 
по формуле:

(і)= [Щ -  (/)]^ (22)

где co{t) — угловая скорость вращения цилиндра, переменная в 
процессе буксования; а — коэффициент отставания скорости вра
щения масла в цилиндре; r{t) — внутренний радиус масляного 
кольца, изменяемый в процессе заполнения большой полости ци
линдра и определяемый по формуле:

rifh V -
Щ +  гууд)

Рб(0 +  1
(23)

Следует отметить, что в конце процесса заполнения большой 
полости вращающегося цилиндра в связи с большей плотностью 
масла по сравнению с воздухом последний начинает вытесняться 
из большой полости в малую и далее в магистраль подвода масла, 
в результате чего скачкообразно увеличивается высота столба 
вращающейся жидкости, и сила центробежного давления прини
мает значение:

f  „ .+ f  U. -  I)?; -  с  -  2rj -г 2  )1. (24)

На рис. 5 приведены кривые изменения усилия сжатия дис
ков фрикционной муфты перспективной ГМП БелАЗ, определен
ные по формуле (21) без учета сил центробежного давления мас
ла. Этим графиком можно пользоваться для расчета процесса 
включения фрикционной муфты при трогании. Здесь же штрихов 
выми линиями показано изменение усилия сжатия дисков муфты 
ГМП БелАЗ-540. По оси ординат справа отложены значения мо
мента трения муфт при динамическом коэффициенте трения р =  
= 0,05, что соответствует среднему значению его в процессе бук
сования при трогании автомобиля с начальной скоростью враще
ния вала двигателя около ГООО обімйн.

Из рассмотренных графиков (рис. 3 и 5) видно, что приме
нение регулируемого давления в зависимости от скоростного ре
жима и нагрузки при одновременном обеспечении плавного нара
стания давления в исполнительном цилиндре позволяет в боль
шей степени удовлетворить требованиям достижения оптималь
ных условий процесса включения фрикционных муфт гидромеха
нических передач.

Предложенные формулы позволяют производить расчетное 
исследование различных гидравлических устройств, предназначен
ных для регулирования процесса сжатия дисков муфты.
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О. с. Р у к т е ш е л ь

ЭЛЕКТРОННЫЕ МОДЕЛИ ПРОЦЕССОВ ТРОГАНИЯ 
С МЕСТА И ПЕРЕКЛЮЧЕНИЯ ПЕРЕДАЧ НА ХОДУ 

КОЛЕСНОГО ТРАКТОРА

Основное отличие трансмиссий, позволяющих переключать пе
редачи на ходу трактора, от обычных механических трансмиссий 
связано с наличием в коробках передачи (КП) первых гидравли
ческих или пневматически управляемых фрикционных элементов, 
которые обеспечивают безостановочное движение машинно-трак
торного агрегата (МТА) при переключении передач на ходу. В 
связи с этим динамические нагрузки, возникающие в трансмиссиях 
данного типа на переходных режимах работы трактора, зависят 
не только от момента трения главной муфты сцепления, темпа ее 
включения, сцепления ведущих колес с дорогой, параметров ма
шинного агрегата и зазора в сцепке, но и от факторов, связанных 
с работой, конструкцией и приводом управления многодисковых 
фрикционов КП. Поэтому при исследовании тракторов МТЗ-Э60 
и МТЗ-Э80 с трансмиссиями с переключением передач на ходу 
в первую очередь представляли интерес процессы, связанные с ра
ботой фрикционов КП, т. е. процесс трогания с места и разгона 
МТА и процесс переключения передач под, нагрузкой. Во время 
этих процессов в силовой передаче трактора возникают значитель
ные по амплитуде колебания крутящего момента, максимальные 
величины которого должны быть учтены при расчете деталей 
трансмиссии на прочность.

Силовая передача трактора МТЗ-Э60 включает в себя дви
гатель Д-60 мощностью 44,2 кет при 188,5 рад/сек, однодисковую 
муфту сцепления и двухдиапазонную 12-ступенчатую КП, состоя
щую из планетарного повышающего редуктора, собственно короб
ки и редуктора переключения диапазонов (рабочего и транспорт
ного). Трансмиссия обеспечивает движение трактора со скоростя
ми от 1,14 до 9,32 м/сек. Привод насоса гидросистемы управления 
фрикционными элементами КП осуществляется непосредственно 
от двигателя.

Трактор МТЗ-Э80 оборудован двигателем СМД-14 мощностью 
55 кет при 178 рад/сек, двухдисковой муфтой сцепления и трех
диапазонной 12-ступенчатой КП, обеспечивающей движение трак
тора со скоростью в пределах 1,58—8,78 м/сек. Масляный насос
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V̂ C

Рис. 1. Динамическая система (Л) и блок-схема (Б) исследования процесса трогания с
места и разгона трактора МТЗ-Э60.'

Риг 2. Динамическая система (Л) и блок-схема (Б) исследования процесса переключе
ния на смежную высшую передачу на ходу колесного трактора.
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гидросистемы управления фрикционами КП получает привод от 
первичного вала коробки. Переключение передач внутри диапазо
нов КП обоих тракторов осуществляется на ходу с помощью фрик
ционных элементов, а переключение диапазонов — с помощью 
скользящих шестерен при остановленном тракторе.

С целью теоретического исследования процессов трогания с 
места и переключения передач на ходу под нагрузкой были со
ставлены расчетные динамические схемы машинных агрегатов 
тракторов МТЗ-Э60 и МТЗ-Э80 и разработаны электронные мо
дели рассматриваемых процессов (рис. Ги 2).

Параметры динамических систем определялись частично рас
четным, частично опытным путем. При расчетном определении по
датливости системы, кроме податливостей валопроводов на кру
чение, учитывалась также крутильная податливость соединений 
вала — ступицы и податливость зубьев шестерен, что значительно 
приближает расчетные значения податливости к опытным.

Для удобства расчета на аналоговых вычислительных маши
нах (АВМ) при исследовании процесса трогания с места парамет
ры динамической системы трактора МТЗ-Э60 приводились к ко
ленчатому валу двигателя, а при исследовании процесса пере
ключения передач на ходу тракторов МТЗ-Э60 и М.ТЗ-Э80 — ко 
вторичному валу КП.

В расчетных динамических системах (рис. 1, Л и 2, А) приве
денные моменты инерции масс подвижных деталей двигателя и 
ведущих элементов муфты сцепления обозначены через /і, ведомых 
деталей сцепления и первичного вала КП — / 2, промежуточного 
и вторичного валов КП, части дифференциала и шестерен конеч
ной передачи — / 3 ,  оставшейся части дифференциала, шестерен ко
нечной передачи и ведущих колес трактора — / 4, ведомых колес 
и поступательно движущейся массы трактора — / 5, массы при
цепа или сельскохозяйственные орудия — /е. Приведенная подат
ливость трансмиссии изображена в системах упругим звеном ^34, 
шин ведущих колес — звеном ^45, сцепки — звеном cse.

Сцепление Ci соответствует муфте сцепления, С2 — сцепле
нию ведущих колес с дорогой, Ф — фрикционному элементу в КП.

При трогании с места и разгоне МТА на базе трактора 
МТЗ-Э60 в исходном положении все массы (рис. 1, А) неподвиж
ны, за исключением мДховика двигателя, вращающегося с угло
вой скоростью Ki; сцепление Ci выключено. При включении ука
занного сцепления вся система разгоняется под действием момен
та трения Мм {f)y закон нарастания которого с достаточной сте
пенью точности описывается уравнением

__ е-%

где М̂ . — статический момент трения муфты сцепления; k 
раметр, зависящий от времени включения сцепления.

па-
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Уравнения движения масс динамической системы при этом 
могут иметь вид:

а )  /іУі =  Л1дз(Уі)-Д1„(0
б) ih +  /3) V ,3= (0 -  У34; ^34 =  - b i n Z i

®) -̂ 4̂ 4 ~  ^34 ^45
Г) hV , =  Y^ , - M/ ,
Д) /бП =  о

Пб =
К.

4̂5

I)

В случае наличия пробуксовки фрикциона КП уравнение (б) 
будет заменено следующими;

/,У, = уИ „(0-М ф; V 1"з-^4
4 34 ■“  •

ІзЎз = М ф-У^-, 3̂4

После выравнивания угловых скоростей ведущей и ведомой 
частей муфты сцепления Ci уравнения (а) и (б) системы (1) за
меняются одним

( / l +  / 3 +  /3) V133 =  ^̂ ДB (F l) -  F34; ^ 4  =
■̂34

При пробуксовке ведущих колес трактора уравнения (в) и (г) 
принимают вид:

hV, =  Г34 - м , ;  M, = f {V, -  П);

Гз4 =  ^ 4  =
*̂34

После выбора зазора в сцепке уравнения (г) и (д) заменяются 
уравнениями:

^45 =

h V , =  Г.56 ■iW. 56

4̂5
V5-t^6

5̂6
Каждое изменение состояния сцепления или зазора вызывает 

необходимость изменения уравнений движения. Всего можно на
писать 2^ систем уравнений, где т — количество элементов, рас
членяющих динамическую систему (сцепления, зазоры).
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В вышеприведенных системах уравнений: Vi и Vi — угло
вые скорости и ускорения t-ii .массы; и Vî  і+2"~
общие угловые скорости и ускорения масс / +  1 и I 2; 
Yi  ̂ i+i — упругий момент в звене, соединяющем i и i +  1 
массы (где/= 1 , 2, 6); Л1дв (Fi) — крутящий момент дви
гателя в функции скорости вращения маховика; Мф — статиче
ский момент трения фрикциона КП; — приведенный момент 
по сцеплению шин ведущих колес с грунтом в функции скорости 
буксования колес; Mf и Mc — приведенный момент сопротивле^ 
ния передвижению сельскохозяйственного орудия.

Процесс переключения с низшей передачи К на смежную 
высшую передачу К+1 на ходу тракторов МТЗ-Э60 и МТЗ-Э80 
начинается одновременным включением фрикциона высшей пере
дачи Ф/с+1 и выключением фрикциона Фк. низшей передачи. 
Осциллографирование реальных процессов (1] показывает, что мо
мент трения в выключаемом фрикционе изменяется по закону, 
близкому к экспоненциальному, т. е. Мф̂  =  М̂ . а момент
трения во включаемом фрикционе возрастает по квадратичной 
параболе где М^ — статический момент трения
фрикциона; п я а — параметры, характеризующие время измене
ния момента трения фрикционов.

Дифференциальные уравнения движения масс /2 и /з 
(рис. 2, Л) при переключении на смежную высшую передачу в 
общем случае имеют вид:

sign (Ка — sign — V3)

^зЎsЛ^=ф^^sign (Va— Vз)+Mф^^,^,sign(^/г— Уз)— Г34, ^34= У3- У 4 . (2)

Для расчетного определения параметров переходных, процес
сов, в частности для определения динамических нагрузок, возни
кающих при трогании с места и переключении передач на ходу, 
целесообразно использовать АВМ, так как решение уравнений 
движения масс динамической системы машинного агрегата трак
тора аналитическими методами практически невозможно из-за 
большого объема вычислительных работ, обусловленного высоким 
порядком и нелинейным характером рассматриваемых систем 
уравнений (1) и (2).

Поставленная задача решалась на электронной нелинейной 
моделирующей установке типа МНБ-1.

Модель процесса трогания с места и разгона МТА, блок-схе
ма которой приведена на рис. 1, Б, работает следующим образом.

В исходном положении на выход интегратора 1 (маховик дви
гателя) подано напряжение в соответствии с начальными оборо
тами двигателя, напряжение на выходах остальных интеграторов.
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имитирующих массы, отсутствует; система находится в по^ое, кон
такты реле Pi и ? 2  — в исходном положении.

После пуска машины система начинает разгоняться за счет 
действия напряжения, соответствующего моменту трения сцепле
ния, на вход интегратора 2 (ведомая часть муфты сцепления). 
Многодисковый фрикцион КП в данном случае выполняет роль 
предохранительной муфты, что обеспечивается нелинейным уст
ройством типа «ограничение координат» [2], набранным в обратной 
связи интегратора 7.

В начале движения момент сил сопротивления самопередви
жению трактора Mĵ  нарастает от нуля до конечной величины, 
определяемой звеном «ограничение координат», набранным в 
обратной связи усилителя 11. После выполнения' условия 5̂45̂  
^  Mf, т. е. с началом движения массы / 5, реле Р\ обеспечивает 
постоянство М

Зазор в сцепке б или ее провисание моделируется с помощью 
схемы «зона нечувствительности» [2].

Моделирование момента сопротивления сельскохозяйственного 
орудия или прицепа осуществляется аналогично моделированию 
момента сопротивления самопередвижению трактора и обеспечи
вается усилителем 12 с ограничением координат.

В переходном процессе сила буксования ведущих колес яв
ляется функцией скорости буксования; данная зависимость может 
быть найдена экспериментально [3].

Аппроксимированные кривые регуляторной характеристики 
двигателя и характеристики буксования ведущих колес трактора 
набраны соответственно на нелинейных блоках БН-ЗА № 1 и 2.

При подготовке к работе модели процесса переключения пе
редач на ходу, блок-схема которой изображена на рис. 2, Б, на 
интеграторы 1—6, заменяющие моменты инерции масс расчетной 
системы, задаются начальные напряжения, пропорциональные 
угловым скоростям масс при установившемся движении МТА на 
низшей передаче К, а на интеграторы 8—10, заменяющие упругие 
звенья системы, — напряжения, пропорциональные крутящим мо
ментам.

Нарастание момента трения во включаемом фрикционе КП 
обеспечивается интеграторами 12 и 13, а падение момента трения 
в выключаемом фрикционе — интегратором 11.

Возможная в период переключения передач пробуксовка глав
ной муфты сцепления обеспечивается звеном «ограничение коор
динат», набранным в обратной связи интегратора 7.

За условиями перехода между отдельными этапами процесса 
переключения передач следят устройства а, б и в.

Назначение и работа остальных элементов блок-схемы иден
тичны описанному для случая трогания с места и разгона МТА.

Критерием достоверности электронной модели может служить 
совпадение результатов моделирования и записи реального про-
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Рис. 3. Образцы осциллограмм процессов трогания с 
места трактора МТЗ-Э60 (а, б) и процессов переключе

ния передач на ходу трактора МТЗ-Э80 (в, г): 
а, в — расчет на модели; 6, г  ~  натурные испытания; I, 3, 4, 
5, 6, 7 — угловые скорости соответственно коленчатого вала 
двигателя, ведомой части муфты сцепления, массы трактора, 
промежуточного вала КП, а также приведенные ко вторичному 
валу угловые скорости ведущей и ведомой части фрикциона 
КП; 2 — крутящий момент на полуоси трактора; 8 и 9 — дав
ление масла в магистрали включения фрикционов соответствен

но II и III передач.
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цесса. В этом случае проверяется как правильность матёматиче- 
ской модели, так и точность ее решения на вычйслйтелі[ной ма
шине. Поэтому наряду с теоретическими расчетами были прове
дены эксплуатационные испытания тракторов МТр-ЭбО и 
МТЗ-Э80.

Как при расчетах, так и в натужных условиях трактор 
МТЗ-Э60 рассматривался на передачах рабочего диапазона в агре
гате с плугом ПН-3-35 на вспашке залежи, на передачах транс
портного диапазона — с прицепом весом 7,5 т на грунтовой доро
ге; трактор МТЗ-Э80 рассматривался на передачах технологиче
ского и рабочего диапазонов в агрегате с плугом ПН-3-35 на 
вспашке залежи, на передачах рабочего и транспортного диапа
зонов — в агрегате с прицепом весом 10 т на асфальтированной 
дороге.

С целью сравнения характера протекания динамических про
цессов при моделировании на АВМ и в натурных условиях на 
рис. 3 приведены образцы осциллограмм процесса трогания с мес
та и разгона трактора МТЗ-Э60 в агрегате с прицепом на III пе
редаче транспортного диапазона и процесса переключения с I на 
II передачу рабочего диапазона при транспортировке прицепа 
трактором МТЗ-Э80, полученные соответственно на электронной 
модели (а я в) и при натурных испытаниях (б и г).

Сопоставление результатов моделирования и натурных испы
таний показывает, что характер протекания основных параметров 
процессов идентичен, а численные значения последних расходят
ся в отдельных точках не более чем на 10—15%. Средние откло
нения расчетных значений частот колебаний крутящего момента 
в трансмиссиях тракторов МТЗ-Э60 и МТЗ-Э80 от опытных нахо
дятся в пределах 5,5—12%.

Выводы

Предлагаемая электронная модель процесса трогания с места 
и разгона МТА позволяет исследовать как факторы, влияющие 
на динамические нагрузки при трогании с места (начальные обо
роты двигателя, время включения муфты сцепления, момент тре
ния сцепления, сцепляемость шин с грунтом, величина зазора в 
сцепке и др.), так и факторы, определяющие динамику разгона 
МТА.

Электронная модель процесса переключения на смежную выс
шую передачу на ходу трактора позволяет определить влияние 
времени разрыва потока мощности, закона изменения и величины 
момента трения многодисковых фрикционов КП, времени их вклю
чения и выключения на динамические нагрузки и динамику трак
тора при переключении передач на ходу.

Сравнение расчетных и опытных данных показывает, что пред
лагаемые электронные модели позволяют с достаточной для про
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ектировочных и проверочных расчетов точностью определить па
раметры процессов трогания с места и переключения передач на 
ходу и пригодны для использования в инженерной практике.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОПТИМАЛЬНЫХ ЗНАЧЕНИЙ 
ТЯГОВЫХ УСИЛИЙ И УДЕЛЬНОЙ МОЩНОСТИ 
ГУСЕНИЧНЫХ ТРАКТОРОВ ПРОМЫШЛЕННОГО 

НАЗНАЧЕНИЯ

Как известно, определение оптимального (номинального) зна
чения тягового усилия для сельскохозяйственных тракторов, у ко
торых рабочий ход занимает превалирующую долю в рабочем 
цикле агрегата, производится исходя из того, что значение коэф
фициента полезного действия трактора (rî p) при этом усилии 
близко к максимальному значению. Для гусеничных тракторов 
отвечает этому условию номинальное значение удельной силы тя
ги на крюке фкр =0,55—0,65 при работе трактора на стерне нор
мальной влажности [1, 2]. Значения тяговых усилий на других ра
бочих передачах, как правило, располагаются ниже значения но
минальной силы тяги.

Работа землеройного агрегата отличается тем, что процесс 
обработки грунта во время рабочего хода требует реализации зна
чительных тяговых усилий, при этом в общем цикле работы су
щественное значение имеют транспортный и холостой ходы агре
гата. Естественно, что оптимальные тяговые усилия для землерой
ного агрегата, работающего в циклическом режиме, должны на- 
значаті»ся с учетом этих характерных особенностей рабочего про
цесса. Важнейшим условием для определения оптимальных тяго
вых усилий является обеспечение максимальной производительно
сти агрегата.

В работе {3], исходя из рассмотрения тягового баланса буль
дозерного агрегата, показано, что объем призмы грунта (в плот
ном теле), набранный бульдозером в течение цикла, равен:

Фа̂ а
(1 " ). (I)

где Фа — удельная сила тяги агрегата, равная Pk̂ IĜ ', Ĝ  — 
вес агрегата, кГ; L — длина забоя, м; е — основание натуральных 
логарифмов; у — объемный вес грунта в плотном теле, кГ!м^\ 
k — коэффициент сопротивления грунта резанию, кГ1м^\ р, — коэф
фициент пропорциональности, учитывающий свойства грунта и 
параметры отвала.
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Как показали исследований А. И. Брусенцева [4], возникаю
щая при рабочем ходе трактора вертикальная составляющая, ко
торая действует на отвал бульдозера, приводит к изменению коэф
фициента сопротивления передвижению агрегата в связи с пере
распределением нагрузок по длине опорной поверхности трактора. 
Согласно [4], средневзвешенное значение'дополнительного коэффи
циента сопротивления движению /доп =0,1—0,12. С учетом этого 
величина призмы волочения;

9ц
(ф а /доп)

т ( 1- * )Ga (2)

Анализ этих выражений показывает, что объем призмы растет с 
увеличением удельной силы тяги. Этим может быть объяснена 
имеющаяся устойчивая тенденция в развитии тракторов промыш
ленного назначения, которая заключается в постоянном росте 
удельной силы тяги. Так, у тракторов американской фирмы «Ca
terpillar» удельная сила тяги с 1930 г. по настоящее время воз
росла в 1,5—1,66 раза.

Очевидно, что беспредельный рост удельной силы тяги не мо
жет быть достигнут из-за ограничений, которые определяются 
целым рядом параметров тракторов и в первую очередь сцепле
нием гусеничного движителя с грунтом. Получение же значений 
оптимальной величины тягового усилия позволило бы использо
вать землеройный агрегат с максимальной эффективностью.

Техническая производительность бульдозерного агрегата мо
жет быть выражена формулой:

П -  3600 9ц
ТIT

М̂ ІЧ, (3)

где i ц — время цикла, сек.
Для ступенчатой механической трансмиссии (без учета вре

мени, затрачиваемого на переключение передач);

Iтр

Wp(l— б)Сі Ир (1 — б) Cl

где 4 — длина набора грунта, м.\ 4р — путь транспортировки 
грунта, м\ L= 4  +  4р — длина забоя, м\ — скорость рабо
чего хода, м!сек\ С\ — коэффициент потери скорости на рабочем 
ходе, учитывающий работу двигателя на перегрузочных режимах 
(выключение муфты сцепления при резком снижении оборотов 
и т. п.), Cl =  0,85—0,90; Сх, х — скорость отката, м!сек\ — коэф
фициент потери скорости движения при откате трактора из-за не- 
установившегося режима работы и неровностей профиля пути.

(4)
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Для трактора с полужесткой подвеской и механической трансмис
сией при

х̂. X 9,5 км1ч\ =  0,92 — 0,97; 

б — коэффициент буксования, %.
Проведя некоторые преобразования выражения (4), получим:

Т =i ц --
1

^̂x. X
Тогда производительность агрегата

1 —  6 (5>

L hy
X ‘^2 1 — а

(6)

Выделив из формулы (6) члены, зависящие от конструкции и ос
новных параметров трактора, получаем;

К\ =  (фа — /доп) KGa. кГм!сеК\

—

(7)

(8)
+'̂x. x*'l 1

Выражение (7) при сохранении параметров бульдозерного 
оборудования, длины забоя и при одинаковых грунтовых условиях 
является коэффициентом пропорциональности, полностью харак
теризующим производительность агрегата.

Значение коэффициента k,, определяет производительность 
агрегата в зависимости от скоростей рабочего и холостого ходов. 
Назовем этот показатель скоростным коэффициентом производи
тельности.

Удельная производительность агрегата ? Пуд =  П/Од опреде
ляется коэффициентом удельной производительности:

kn\ —
(фа — /доп) fpCi

I (9)

1 - 6

Формула (9) позволяет определить оптимальное значение 
удельной силы тяги фа при известных показателях по сцеплению 
гусеничного движителя с грунтом и заданных значениях скоро
стей рабочего хода и отката.
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На рис. 1 построены зависимо
сти коэффициента удельной произ
водительности бульдозерного агре
гата П̂х на базе промышленного 
трактора кл. тяги 10 г с полужесткой 
подвеской при использовании его 
на различных грунтах.

Как видно из графиков, опти
мальное значение удельной силы 
тяги агрегата сра (при максимальных 
значениях коэффициента удельной 
производительности) различно для 
разных грунтов и находится в пре
делах 0,575—0,825.

Поскольку обычно при проекти
ровании задаются тяговыми усилия
ми трактора, его оптимальная удель
ная сила тяги может быть определе
на из выражения:

Рис. 1. Зависимость коэффи
циента удельной производи
тельности для бульдозерного 

агрегата.

фт (фа +  /а) —  /т (10>

где к Ga
G.

коэффициент конструктивного веса трактора;.

Gt — конструктивный вес трактора, кг\ Яд ^  1,03 Ĝ  — коэф
фициент эксплуатационного веса трактора; /т, /а — соответствен
но коэффициенты сопротивления передвижению трактора и агре
гата.

Диапазон оптимальных тяговых усилий на рабочих переда
чах (без учеда Яд)

фт max (опт) 

фт min (опт)

: (фа max f al) fт

а̂ min (фа min "ł" /аг) /т
(11).

Если принять в качестве наиболее тяжелого агрегата трак
тор, укомплектованный бульдозером и рыхлителем (̂ ашах =1,35, 

== /  ̂ =0,1), а наиболее легкого — бульдозер (̂ а „ш =1.24, 
=0,15) и подставить соответствующие значения в выражения 

(10) и (И ), то оптимальные значения удельной силы тяги трак
тора будут иметь величину фттах (опт) = 1,15 и фт min (опт) =̂ 0,80, а 
диапазон оптимальных тяговых усилий бр = 1,43. Естественно, чта 
полученные значения тягового и скоростного диапазонов,, 
а также оптимальных величин удельной силы тяги и соответ
ствующих им скоростей движения охватывают лишь зону рабочих 
передач на основных видах землеройных работ. Полный же диа
пазон скоростей и тяговых усилий назначается обычно шире, исхо
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дя ИЗ необходимости обеспечения возможно более широкой уни
версальности трактора и использования его на других видах работ 
(с сельхозорудиями, на транспорте и др.). Обычно максимальная 
скорость движения для трактора с полужесткой подвеской нахо
дится в пределах 10—12 км1ч, а для тракторов, оборудованных 
эластичной подвеской — в пределах 20—25 км!ч.

Поскольку фт max (опт) =1,1 — 1,20, ТО

min (опт)
0,270 Л̂yд̂ f̂ -(0,187^0,203)Л^уд,

л.где Л̂уд =
фт max (опт)“Ь  /т

удельная мощность трактора, л. cJ t\ т)

( 12)

коэф

фициент полезного действия трансмиссии.
Так как в настоящее время рабочая скорость при максималь

ной величине тягового усилия установилась в пределах 2,5— 
3,0 КМІЧ [5], оптимальное значение удельной мощности при 
^ т  max (опт) =  1, 1 5

iV.уд  (опт)
Vp{̂ , +  fr) (2,5 ^ 3,0) ( 1, 15+  0, 1)

0,270 т]

=  12,8

0,270-0,9 

15,4 л. с./т. (13)

Рис. 2. Зависимость скоростного 
коэффициента производительности 
Kv от соотношения скоростей ра

бочего хода Ux.x и отката Vp,

Дальнейшее повышение 
производительности агрегата 
при реализации оптимального 
значения максимальной силы 
тяги может быть достигнуто за 
счет увеличения скорости рабо
чего хода. При этом, как видно 
из выражения (9) и рис. 2, для 
наиболее эффективного влия
ния на производительность 
увеличения скорости рабочего 
хода необходимо стремиться 
к сохранению (или увеличе
нию) диапазона фактических 
скоростей рабочего хода и 
отката.

Выводы

При известных тягово-сцепных показателях гусеничного трак
тора и заданных скоростях движения землеройного агрегата на 
рабочем и холостом ходах максимальная его производительность
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достигается при определенном значении удельной силы тяги, раз
личной для разных грунтов. Для наиболее распространенных 
грунтов максимальная производительность бульдозерного агрегата 
на тракторе с полужесткой подвеской будет иметь место при 
удельной силе тяги трактора на рабочих передачах фт =0,80— 
1,15. Рабочие передачи должны обеспечить получение этих зна
чений удельной силы тяги.

При установившемся в настоящее время значении низшей 
рабочей скорости =2,5—3,0 кміч оптимальная величина удель
ной мощности трактора, оснащенного ступенчатой механической 
трансмиссией и предназначенного для использования в агрегате с 
землеройными орудиями, находится в пределах 12,8—15,4 л, с.1т.

Наиболее эффективное повышение производительности земле
ройного агрегата за счет увеличения скорости рабочего хода мо
жет быть достигнуто в случае сохранения (или увеличения) отно
шения скорости отката к скорости рабочего хода. В противном 
случае рост производительности отстает от роста рабочей скорости 
и мощности трактора.
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ЭФФЕКТИВНОСТЬ ПРИМЕНЕНИЯ ПАРАЛЛЕЛЬНОЙ 
РАБОТЫ ГИДРОАППАРАТОВ В ТРАНСМИССИЯХ 

ТРАСПОРТНЫХ МАШИН

Принятые обозначения

Ці; lin; 711+11 — к. п. д. соответственно I ГТР, II ГТР и 
при совместной работе I - f ll  ГТР;

1/г, l/ii ; l/іц — передаточное отнопіенйе ГТР;
ЗА*вх. р’» ІДвх. рь ІА’вх. рп— передаточное отношение входного редук

тора передачи;
Лвх. р — к. п. д. входного редуктора;
^д. н — эффективная мощность теплового двигате

ля на любом и номинальном режиме;
М; — приведенный к валу теплового двигателя 

момент на любом и номинальном режиме;
Пу Яа — скорость вращения вала теплового двига

теля на любом и номинальном режиме;
Nu — выходная мощность передачи; 

уЯ; Л; y \ ;  Лц — коэффициенты момента насосного колеса 
ГТР при совмещении с любым и номи
нальным режимом двигателя; 

а — коэффициент наклона внешней характери
стики двигателя;

а  — коэффициент приспособляемости двигате
ля; 

нР =  — -̂-----скоростной коэффициент внешней характе-
ристики двигателя;

А /= - отношение передаточных отношений I ГТР 
и II ГТР.

Индекс I относится к I ГТР; индекс II — ко II ГТР; индекс I-f 
+  11 — к совместной работе I и II ГТР.

Многоциркуляционные- гидропередачи (ГП) широко приме
няются в транспортных машинах. Недостаток такой передачи — 
наличие обратной связи между гидроаппаратами каждой ступени 
скорости, причем в большинстве случаев эта связь является уско
ряющей (коэффициент ускорения — 1,0<^<2,4).
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Переключение ступеней скорости в передаче осуществляется 
опорожнением и наполнением гидроаппарата. Однако опорожне
ние гидроаппарата полностью произвести не удается, и в его по
лости остается смесь воздуха, брызг и паров масла. Нагружаемая 
способность такого «опорожненного» аппарата по данным 
ЛИИЖТ:

Ŷ onop
1 1

30 50

После отключения этот аппарат работает или в зоне низкого 
к. п. д. или в зоне обгонного режима (гидромуфта). Как в пер
вом, так и во втором случае происходит снижение экономичности 
передачи. По исследованиям ЛИИЖТ, к. п. д. падает на 3—8% в. 
зависимости от скорости выходного вала передачи.

В последнее время появились 
зарубежные гидропередачи, в кото
рых уменьшено неблагоприятное 
влияние обратной связи за счет при
менения гидротрансформаторов 
(ГТР) с различной внешней харак
теристикой. В этом случае оба ГТР 
имеют одинаковое передаточное от
ношение на выходной вал. Преиму
щество этой передачи — в сниже
нии коэффициента ускорения обрат
ной связи до 1, что значительно 
уменьшает вентиляционные потери 
в опорожненном гидроаппарате [1].

Очевидно, что оптимальным ва
риантом многоциркуляционной пере
дачи явилась бы схема с отключе
нием обратной связи при переключе
нии ступеней скорости. Такая схема 
с двумя комплексными ГТР изображена на рис. 1. На первой сту
пени скорости заполнены оба ГТР. При переходе на вторую ступень 
муфта свободного хода отключает обратную связь к I ГТР и работа 
передачи продолжается на II ГТР.

Представленная схема имеет два главных недостатка:
1. Увеличение суммарной энергоемкости передачи на I сту

пени скорости вызывает снижение скорости вращения и мощности 
приводного двигателя.

2. Снижение общего к. п. д. передачи, так как II ГТР рабо-, 
тает в зоне I передачи при низких передаточных отношениях.

Эти недостатки могут быть значительно уменьшены за счет 
рационального совмещения характеристик гидроаппаратов, дизеля 
и экипажа. Таким образом, задача сводится к определению пара

Рис. 1. Схема гидропередач 
тепловозов:

1—5 —* шестерни; 6 — выходной вал  
ГП; 7 — входной вал ГП; 8 м уф
та свободного хода; 9 — 1 гидро
трансформатор; 10 — II гидротранс

форматор.
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метров совмещения, при которых бы тяговые и экономические 
показатели установки не снижались по сравнению с раздельной 
работой гидроаппаратов.

Произведем сравнение двух вариантов схем гидропередачи:
1. Раздельная работа I ГТР на первой ступени скорости и 

II ГТР на второй ступени скорости и совмещение каждого ГТР 
€ номинальным режимом работы теплового двигателя

1А*ВХ. р 1  “  1 А*ВХ. р II “  ! •

2. Параллельная работа I и II ГТР на первой ступени ско
рости с совмещением I ГТР и теплового двигателя по оптималь
ному варианту

1А*вх. р I ~

И раздельная работа на второй скорости II ГТР с совмещением 
его с номинальным режимом работы теплового двигателя

I А вх. Р II —  1 •

принятые допущения и основные соотношения между парамет
рами передачи. В качестве критерия для экономических и мощ- 
ностных показателей двух вариантов схем передач используется 
площадь под кривой т] =  /(1А’) в заданных пределах 1А-

Рис. 2. Линеаризованные и действительные графики внешней ха
рактеристики ГТР (а) и теплового двигателя (б):

S i— S 5 — участки площадей м еж ду линеаризованной и действительной 
криЁой; AS — приращение площади, соответствующее приращению Дт] 

при «просадке» скорости вращения вала.

Внешняя характеристика> ГТР ri =  /(lA') линеаризуется на 
условии равенства площадей под действительным и линеаризуе
мым графиком т] = /(1А)- Такое условие соответствует выбранно
му критерию оценки экономических показателей передачи. На 
рис. 2, а представлен линеаризуемый график r\ = f{l/i).

На участке О—1 зависимость г] =  /(1А) аппроксимируется ли
нейным уравнением 'r\ = k (l/i). Величина к выбирается из условия 
равенства площадей под кривой т] =  /(1А) и t\ = k{\li) на участке



О—1. На участке 1—2 зависимость аппроксимируется уравнением 
Л = 'По = соп5І, где т]о выбирается также из условия равенства пло
щадей под действительной и аппроксимированной зависимостью 
•n=f(i/t).

На участке 2—3 аппроксимация не требуется, так как зави
симость т]=/(1Л‘) для муфты линейна: т| =/г^ (1/0-

Выбранные критерии линеаризации обеспечивают необходи
мые для дальнейших расчетов условия: равенство суммарного- 
приращения ц при одинаковых приращениях l/i на участке 0<  

по действительному или линеаризуемому графику т] =
= /(1 /0-

Внешняя характеристика теплового двигателя аппроксими
руется прямой линией (рис. 2,6), уравнение которой имеет вид:

Эффективность применения параллельной работы гидроаппаратов 12^

М=М„ 1+ 6L\ I —
П

(1>

Коэффициент для определенного теплового двигателя при за

данном значении а=-

нению:

и Па

а — 1
1 - р

подсчитывается по урав-

(2>

Нагрузочная характеристика FTP =--f{n) на участке сопря
жения с внешней характеристикой теплового двигателя Мдз =  
= f{n) аппроксимируется прямой, уравнение которой имеет вид:

(3>

Для непрозрачного FTP имеет место соотношение =уЯ. Окон
чательное уравнение

М=М, А, ' ‘) • (4>

Из условия М=М\  получаем выражение для определения 
«просадки» скорости теплового двигателя:

Д п= а +  2

а +  2
(5>
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Для двух параллельно включенных ГТР, имеющих ІА'вх.рі = 
--т, 1/г'вх.рн =1, выражение для «просадки» скорости вращения

Д п=

Из условия равенства

а +  2
а +  1
Tl— в уравнениях (1) и (4) получим:

(6)

Д7И =
м

м„
1+  а- 2 V  А

1 +
а /

t V
А.

При параллельной работе двух ГТР в принятой схеме пере
дачи (1Авх. р1 =  1Авх. рП “  1)

AM:
1 + 1

(7)

т® +  1

Распределение мощности между двумя параллельно работаю
щими ГТР может быть определено из уравнений:

N'

К г -

Ni (1Авх. pi)®
N i +  Nil (ІАвх.рі)®-)-(1Авх.рп)® 

Ni _  (ІАвх, p II)®
iVlI +  iVl (1Авх.рі)®+(1Авх.рн)® 

Для принятой передачи;

/п® 1N' =
/п® +  1 > ^ і г m® -j- 1 (8)

Мощностные и экономические показатели передач при парал
лельной схеме включения ГТР. Участки О—1 и 2—3. Общий к. п. д. 
передач при параллельной работе двух ГТР может быть найден 
из уравнения:

'Пі+п “Ь (9)

где т)' — к. п. д. I ГТР с учетом «просадки» скорости вращения 
двигателя и изменения передаточного отнощения входного редук
тора;



Эффективность применения параллельной работы гидроаппаратов 125

1 1TJ == ТІІ -----------------  =ТІІ ------
Ап(1/івх.р) Anm

(10)

T)'j — к. п. д, II ГТР с учетом «просадки» скорости вращения 
двигателя и передаточного отношения выходного редуктора;

М
Ли == ЛІ - г ----- •Ап

Приращение к. п. д. Аг] показано на рис. 3.

(И)

ЛИЧНЫХ значениях т:
1—4 — изменение мощности и к. п. д . при параллель
ной работе ГТР соответственно при 1 — ( А /=0,55; 
а= 0); 2 — (Ді=0,5; а==0); 3 — (А і=0,5; а= 0,5); 4 —
(At—0,5; а = 1 ); 5 — приращение к. п. д . при одиноч

ной работе гидроаппарата с условием, что 
при параллельной работе Atij_f_jj =  Atij при оди
ночной работе; 5 и 7 — приращение к. п. д . при оди
ночной работе гидроаппарата, когда совмещение 

проведено с условием ІД'вх, р1 ~  '̂̂ ’вх. рП.

Мощность на выходном валу передачи определяется по фор
муле:

Л̂ п(1+П )=  iVgi+iiTii+n = ------- „ ; v ~------- Лі+п =

Ml A Мпі A n
716,2

111+11 =  іЛі АЛг+п A M. (12)
716,2

Подставляя в выражение (12) уравнения (6) — (9) и произ 
водя несложные преобразования, получим:

а-1-2ф^т®+1 ^*Пі+іі =  fli -

Nn (І + П ) =  Nn^

а +  2 

1
m® 1

m® +  1-(/n^+AO ; (13)

1-f- cr
(m^+Ai)

1 +

V -

- l / — !—  2 У  m® 1

m® +  1
• (14)
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Выражения для ц и N значительно упрощаются при а= 1, 
так как в этом случае а = 0. Уравнения (13) и (14) приобретают 
вид:

1
(15)ТІІ + П =  Лі

(1 ± П ) =  Л^п I

1/ т® +  1 

1
/п® +  1

(т® +  А г);

■ (т® +  А І). (16)

Участок 1—2 (лі+іі =  const). Графики изменения Лн-п и 
А̂ п(1+п) для различных вариантов совмещения (изменения т) 
представлены на рис. 3.

На графике нанесены также кривые изменения к. п. д. одиноч
ного ГТР, который имеет совмещение с дизелем при условиях:

Д Ді+іі =  А П; — Лі'- Д Ді+іі ф А Пі Лі

Согласно ранее принятым допущениям, приращение к. п. д. 
можно вычислить для случая а =  0 по уравнениям:

Ал; V /п®+ 1
^  т® 1

Алі = т

На основе полученных зависимостей можно исследовать эф
фективность применения параллельной работы ГТР в передачах 
транспортных машин.

Из графиков на рис. 3 видно, что мощностные и экономические 
показатели передачи при параллельной работе ГТР не уступают, 
а по к. п. д. превосходят такие же показатели при раздельной 
работе с двигателями, имеющими а=1 при /п>1,5 и соответствен
но Дп^0,5.

Удовлетворяют таким требованиям карбюраторные двигатели 
(а=1,4, р = 0,5—0,6).

Дизельные двигатели имеют более низкий коэффициент а ^0,5 
(а=1,4); р =  0,5—0,6).

Поэтому имея удовлетворительные экономические показатели 
(Ат]і+п =  1,2т]і), дизельные двигатели при параллельной работе 
ГТР (Л̂ 1+п =  0,7 — 0,8 Ni)  загружаются не полностью. Дизель
ные двигатели имеют также низкий скоростной коэффициент, что 
делает нерациональным применение наиболее экономически вы
годных /п.

Поэтому у экипажей с дизельными двигателями параллельное 
включение ГТР эффективно может быть использовано в случаях:

1) при наличии ограничения силы тяги по сцеплению при ма
лых скоростях движения экипажа (использование полной мощно
сти двигателя невозможно);



2) С двигателем, специально приспособленным к работе по 
заданной регуляторной характеристике (с запасом мощности) с 
целью получения максимального экономического эффекта от ди
зеля и передач.

Из графика на рис. 2 и приведенного исследования видно, что 
приращение Аг)і+п зависит от диапазона наклонных участков 
О—1 и 2—3 характеристики r] =  f(l/t). Очевидно, оптимальным ва
риантом характеристики 'П =  /(1/0 является такой, при котором 
участок О—1 занимает весь диапазон 1/i от О до 1 (0<1Д‘< 1).

Такой характеристикой обладает гидромуфта /С=1. Однако 
применение одних гидромуфт в передаче неприемлемо. В предло
женной передаче целесообразно использовать комплексные ГТР с 
невысоким коэффициентом трансформации (/(<2,5—3). При тро- 
гании с места передача обеспечивает более высокий коэффициент 
трансформации, так как в этом режиме при параллельной рабо
те ГТР

/(i+ii = Ki + Кц.
Поэтому для рассматриваемой передачи наиболее эффективно 

применение простейших трехколесных комплексных ГТР.
Полученные результаты аналитического исследования были 

проверены на стендовой установке в тепловозной лаборатории 
ЛИИЖТ и показали хорошее совпадение с результатами экспе
риментального исследования.

Было установлено также, что переход с I на II ступень ско
рости происходит плавно, без разрыва силового потока и провала 
силы тяги. Это осуществляется при помощи муфты свободного 
хода без дополнительного автоматического устройства [2].
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ИССЛЕДОВАНИЕ КИНЕМАТИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ 
РАЗЛИЧНЫХ ШИН

Одна из особенностей работы эластичного колеса заключается 
в том, что геометрические размеры и кинематические параметры 
колеса не остаются постоянными и зависят от таких эксплуата
ционных факторов, как внутреннее давление воздуха в шине, вер
тикальная нагрузка, величина передаваемого крутящего момента 
и т. д.

Указанная особенность вызывает в трансмиссии полнопривод
ных машин с блокированным приводом кинематическое рассогла
сование между колесами (мостами) и приводит как к дополни
тельным нагрузкам на отдельные элементы силовой передачи, так 
и к увеличению силы сопротивления качению автомобиля.

Так, теоретические исследования показывают, что при движе
нии по ровной твердой поверхности распределение моментов по 
осям (колесам) автомобиля с блокированным приводом опреде
ляется зависимостью:

( 1)

где Ml — текущий момент на /-й оси (на колесе); R f — радиус 
качения оси (колеса) в ведомом режиме; — текущий радиус 
качения движителя автомобиля |1]; %і — коэффициент танген
циальной эластичности і-й оси (колеса).

Несмотря на то что зависимость (1) получена для условий 
движения, близких к статическим, исследования показывают, что 
определяемый теоретический момент Mi является математическим 
ожиданием — центром группирования возможных реальных ве
личин Ml,

Дополнительная сила сопротивления качению эластичного ко
леса также связана с его кинематическими параметрами и равна:

АР/ = f\.lIYli
(2)



Исследование кинематических параметров различных шин 129

Из приведенных примеров ясно, что исследованию параметров 
эластичного колеса необходимо уделять большее внимание, так 
как отечественная автомобильная наука практически не распола
гает данными, характеризующими кинематику колесного движи
теля.

В данной работе описаны результаты исследования зависимо
сти некоторых параметров эластичного колеса от вертикальной 
нагрузки, внутреннего давления и конструктивных особенностей 
движителя. В работе по возможности сохранены и используются 
обозначения и определения, предложенные Е. А. Чудаковым для 
оценки работы колесного движителя [2].

Для исследования были выбраны колесные движители, имею
щие значительные конструктивные отличия друг от друга: щины с 
регулируемым давлением воздуха размером 12.00-18, 13.00-18 и 
14.00-20; стандартные шины 6.50-16 и пневмокатки И-245 размером 
1000X1000X250. Кроме того, для определения влияния отдельных 
конструктивных параметров в пределах одной группы движителей 
исследовались: две шины 12.00-18 модели И-111 (новая и после 
пробега 20 000 км) \ три шины 13.00-18 И-112 с высотой протектора 
ft=15 (новые), А=12 мм (пробег 1500 км) и без протектора (есте
ственный износ); две модели Я-Ю1 и Я-13 стандартных шин 
6.50-16, имеющих разный рисунок и высоту протектора; несколько 
вариантов шин размером 14.00-20 модели ОИ-25, отличающихся 
друг от друга различным числом слоев каркаса, и пневмокатки 
модели И-245

В табл. 1 приведена краткая техническая характеристика 
шин.

Таблица 1
Техническая характеристика шин

Размер шин Модрль Число слоев 
каркаса

Угол наклона 
корда, град Насыщенность 

рисунка, %
Глубина 
рисунка 

(по короне), мм.

6.50-16 Я-101 6 48 16
я-13 — 52 — 12

12.00-18 и-111 8 50—53 40,5 15
13.00-18 и-112 8 50—53 40 14

И-112 8 50—53 ■ _ 0
10 54 39 28
8 54 39 28

14.00-20 ОИ-25 6 54 39 28
4 54 39 28

1000X 1000X И-245 4 58 15 13
Х250

Рассмотрим изменение геометрических размеров эластичного 
колеса в зависимости от внутреннего давления воздуха. На
5 Зак. 537
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рис. 1,а и б представлены графики изменения свободных радиусов 
шин 6.50-16 ( / ) ,  12.00-18 (2), 13.00-18 (3) и пневмокатков разме
ром 1000X1000X245 от внутреннего давления воздуха. Свободные 
радиусы получены по результатам измерения внешнего периметра 
шины при различных внутренних давлениях воздуха

Рис. 1. Зависимость свободного радиуса шины от внутреннего 
давления воздуха:

гг — 6.50-16 модель Я-Ю1 (1); 12.00-18 модель И-111 (2); 13.00-18 модель 
И-112 (3); б — пневмокаток модели И-245.

Несмотря на то что величина Го, как правило, не используется 
в инженерных расчетах, необходимость изучения зависимости сво
бодного радиуса шины от внутреннего давления вызвана тем, что 
она рассматривается как радиус качения колеса в ведомом ре
жиме и определяет ординату экспериментальной кривой:

''к =  /(Gk) при >  0.
Следует отметить, что как для стандартных шин, так и для 

шин с регулируемым давлением воздуха абсолютная величина из
менения свободного радиуса незначительна и равна 2—3 мм. Ис
ключение составляют пневмокатки, для которых изменение сво
бодного радиуса равно 40 мм.

Изменение вертикальной нагрузки эластичного колеса приво
дит к дальнейшему изменению его геометрических размеров. Рас
смотрим изменение радиуса качения шины в зависимости от вер
тикальной нагрузки при работе колеса в ведомом режиме.

На рис. 2 показаны экспериментальные значения г® для 
стандартных шин 6.50-16 (штрих-двухпунктирная линия), шин с 
регулируемым давлением воздуха 13.00-18 (штриховая линия), 
14.00-20 (сплошная линия) и пневмокатков И-245 (штрихпунктир- 
ная линия), полученные методом меловых отметок по результатам 
протягивания автомобиля с колесной формулой 4 x 2  в ведомом 
режиме.
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Представленные зависимости 
могут быть описаны аналитиче
ски [1] и использоваться при рас
четах.

По результатам эксперимен
тов можно отметить, что измене
ние радиуса г® от вертикальной 
нагрузки для всех исследованных 
шин составляет величину одного 
порядка и значительно превос
ходит по абсолютной величине 
изменение свободного радиуса 
от внутреннего давления. К наи
большим изменениям радиуса ка
чения приводит снижение внут
реннего давления воздуха в шине.
Изменение высоты рисунка про
тектора (шины 13.00-18) или слой- 
ности (шины 14.00-20) практически не дает ни качественных, ни 
количественных изменений зависимости г® =  f{G^.

Изменение радиуса качения в зависимости от крутящего мо
мента, подведенного к колесу, характеризуется, как известно, сле
дующим уравнением:

Рис. 2. Зависимость радиуса 
качения шины от вертикальной 
нагрузки при работе колеса в 

ведомом режиме.

Гк =  П (3)

справедливость которого подтверждается многочисленными экспе
риментальными данными как отечественных, так и зарубежных 
исследователей. Установлено, что изменение радиуса качения ха
рактеризуется коэффициентом тангенциальной эластичности и свя
зано с деформацией резинокордной оболочки шины в зоне контак
та. Однако ввиду сложного характера деформации резинокордной 
оболочки Ш ИНЫ  в зоне контакта до сих пор не существует анали
тических зависимостей, характеризующих закон изменения коэф
фициента X от вертикальной нагрузки Х = / ((/к) или от внутрен
него давления воздуха в шине.

На рис. 3, а, б, в показаны результаты экспериментального 
определения зависимости коэффициента тангенциальной эластич
ности шин 6.50-16, 13.00-18 и пневмокатков от вертикальной на
грузки на колесо. Представленные данные одновременно характе
ризуют и зависимость коэффициента тангенциальной-эластичности 
от внутреннего давления воздуха в шине. Характер изменения 
коэффициента X близок к гиперболическому и может быть опре
делен следующей эмпирической зависимостью:

X =  RGl, (4)
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где к, п — постоянные для данного внутреннего давления кон
станты, определяемые по результатам эксперимента.

Предварительный анализ полученных результатов показывает, 
что параметр Л зависит от целого ряда факторов, определяющих 
конструкцию или характер эксплуатации колесного движителя.

Рис. 3. Зависимость коэффициента тангенциальной эла
стичности шины от вертикальной нагрузки и внутреннего 

давления воздуха:
а — 6.50-16 модель Я-13; 6 -1 3 .0 0 -1 8  модель И-112 (/t**14 мм — 
сплошные и Д = 0  — пунктирные); в — пневмокаток модели И-245.

Во-первых, коэффициент тангенциальной эластичности зави
сит от конструкции колесного движителя: коэффициент Я для 
стандартных шин примерно 1,5—2 — выше, чем для шин с регу
лируемым давлением воздуха и пневмокатков. Очевидно, особен
ностями конструкций движителя объясняется и сложный характер 
зависимости коэффициента Я от внутреннего давления воздуха в 
шине. Так, для шин 6.50-16 модели Я-Ю1, 13.00-18 модели И-112 
с рисунком и без рисунка протектора коэффициент тангенциаль
ной эластичности возрастает при снижении внутреннего давления, 
а для шин 6.50-16 модели Я-13, 12.00-18 модели И-111, 14.00-20 
модели ОИ-25 и пневмокатков, наоборот, падает при снижении 
внутреннего давления. Снижение слойности каркаса, как показы
вают результаты испытаний шин модели ОИ-25, приводит при 
малых вертикальных нагрузках на колесо к снижению коэффи
циента Я.

Во-вторых, по результатам испытания шин модели И-112 с 
рисунком и без рисунка протектора можно сказать, что коэффи
циент тангенциальной эластичности шины в процессе эксплуата
ции постоянно падает.
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В заключение отметим, что по результатам данной работы 
трудно установить однозначную связь между параметрами 
и Gj
дополнительных данных

к, так как определение механических свойств резины требует

Л и т е р а т у р а

[1] Петрушов В. Л., Леонов В. И. Определение констант связи между сво
бодным радиусом колеса, внутренним давлением воздуха в шине, радиусом 
качения в ведомом режиме и нормальной нагрузкой. — Труды НАМИ. М., 
1964, вып. 69. [2] Чудаков Е. А. Качение автомобильного колеса. М.—Л., 1948.
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ВЛИЯНИЕ НЕКОТОРЫХ ПАРАМЕТРОВ ТРАСМИССИИ 
НА ИНТЕНСИВНОСТЬ РАЗГОНА И МАКСИМАЛЬНУЮ 

СКОРОСТЬ ЛЕГКОВОГО АВТОМОБИЛЯ

При конструировании автомобиля возникает вопрос о том, как 
при заданных полном весе и максимальной мощности двигателя 
обеспечить наилучшие скоростные свойства. К числу оценочных 
показателей скоростных свойств автомобилей относятся интенсив
ность разгона и максимальная скорость, которые зависят: 1) от 
конструкции автомобиля в целом; 2) от конструкции и характе
ристик двигателя; 3) от конструкции трансмиссии и ходовой 
части; 4) от внешних условий движения.

Известные положения теории автомобиля дают представле
ние о качественной стороне влияния различных факторов на ин
тенсивность разгона и максимальную скорость |1], [2], [3]. Совре
менные методы исследования с использованием быстродействую
щих ЭВМ позволяют изучить также и количественную сторону 
рассматриваемого вопроса.

В работе приведены результаты исследования влияния вели
чины потерь холостого хода в трансмиссии, числа ступеней и спо
соба выбора передаточных чисел промежуточных передач, пере
даточного числа главной передачи, моментов инерции колес и мо
ментов переключения передач на интенсивность разгона и макси
мальную скорость легковых автомобилей с механической ступен
чатой трансмиссией. Исследован процесс разгона с переключением 
передач при резком и полном открытии дроссельной заслонки.

В лаборатории стендовых исследований автомобилей НАМИ 
разработана методика расчетного воспроизведения процесса раз
гона автомобиля, учитывающая влияние на интенсивность разгона 
и максимальную скорость перечисленных групп факторов [4]. На 
основе этой методики создана программа расчета на ЭВМ 
«Минск-22» процесса разгона.

Моменты переключения передач, обеспечивающие разгон авто
мобиля с максимальной интенсивностью, соответствуют точкам 
пересечения кривых ускорений автомобиля на смежных переда
чах. Программа расчета в каждом случае обеспечивает опреде
ление оптимальных моментов переключения передач и выполне
ние переключений в эти моменты; предусмотрена также возмож
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ность переключения и в другие, заранее заданные моменты. Про
должительность процесса переключения передач принималась по
стоянной и равной 0,5 сек.

Для исследования был принят легковой автомобиль, имеющий 
двигатель с максимальной мощностью 80 л. с. и полный вес 
1340 кГ; при этом удельная мощность была близка к 60 л. с./т 
(в дальнейшем именуется автомобиль А). Показатели скорост
ных свойств этого автомобиля, а также исходные данные для рас
четов на ЭВМ были определены в результате лабораторно-дорож
ных испытаний.

Предполагалось, что степень влияния изменения различных 
факторов на интенсивность разгона и максимальную скорость не
одинакова для автомобилей с различной удельной мощностью 
вследствие различного процентного соотношения запасов и затрат 
мощности на преодоление сопротивлений движению. В связи с этим 
исследование было проведено также и для автомобиля с удельной 
мощностью около 2 0  л. c .Jt  ( в  дальнейшем именуется автомобиль 
Б). Уменьшенная удельная мощность была получена использова
нием в расчетах процесса разгона того же автомобиля и двигателя 
с максимальной мощностью 30 л. с., имеющего одинаковую с реаль
ным двигателем степень технического совершенства (т. е. такие же 
относительную скоростную характеристику, номинальное число 
оборотов, степень изменения мощности при работе на неустановив- 
шемся режиме и т. п.).

Момент инерции вращающихся масс двигателя автомобиля А 
был определен экспериментально по методике, изложенной в работе 
[5]. Момент инерции вращающихся масс двигателя автомобиля Б 
рассчитывался по следующей формуле [6]:

f м

где Af̂ max — крутящий момент двигателя при максимальной мощ
ности (на моторном стенде); — число оборотов коленчатого 
вала при максимальной мощности; W — коэффициент пропорцио
нальности.

Коэффициент был определен по известным /м, tnax и пм 
для двигателя автомобиля А и принят таким же по величине для 
двигателя автомобиля Б.

Передаточные числа главных передач исходных вариантов авто
мобилей были выбраны таким образом, чтобы коэффициент с выс
шей передачи [4] был близок к единице, т. е. чтобы максимальная 
скорость достигалась при номинальном эксплуатационном числе 
оборотов двигателя.1 При этом для исходных вариантов автомоби-

 ̂ Под номинальным эксплуатационным числом оборотов подразумевается 
число оборотов двигателя при максимальной эксплуатационной мощности, 
т. е. максимальной мощности, развиваемой двигателем при его работе непосред
ственно на автомобиле.
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лей А и Б передаточные числа главных передач были приняты рав
ными соответственно 4,22 и 5,6.

Сопоставление результатов расчета на ЭВМ процесса разгона 
автомобиля А с экспериментальными данными представлено на 
рис. 1, из которого следует достаточно близкое их совпадение. Это 
позволяет рассматривать приведенные ниже результаты, получен
ные расчетным путем, как достоверные.

Потери холостого хода в трансмис
сиях автомобилей А и Б были приня
ты одинаковыми и равными потерям 
автомобиля А, определенным экспери
ментально. Был проведен расчет про
цесса разгона автомобилей с увеличен
ными до 300% и уменьшенными до 
30% потерями холостого хода в транс
миссии.

Результаты расчета приведены в 
табл. 1 и 2, в которых за 100% принято 
время разгона исходных вариантов 
автомобилей.

Из табл. 1 и 2 следует, что потери 
холостого хода в трансмиссии оказыва
ют весьма незначительное влияние на 
интенсивность разгона и максимальную 
скорость легковых автомобилей.

Рис. 1. Сопоставление рас
чета на ЭВМ процесса раз
гона автомобиля А с экспе

риментальными данными:
1 — данные, полученные на 
ЭВМ; 2 — экспериментальные 

данные.

Т а б л и ц а  1

Зависимость интенсивности разгона автомобиля 
от величины потерь холостого хода в трансмиссии

Условия разгона
оS
« и< ё

Время разгона при потерях холостого 
хода в трансмиссии

30 11 100 !1 300

Д о 60 КМ̂Ч А 9,6 /100 9,6/100 9 ,6 /100
Б 25,0/100 25,0/100 26,0/104

» 80 » А 14,2/100 14,2/100 14,2/100
Б 43 ,9 /9 7 ,5 45/100 47,7/106

» 110 » А
Б

26 ,1 /9 9 ,5 26,2/100 26,7/102

» 120 » А
Б

3 3 ,2 /9 9 ,5 33,4/100 35/105

На пути 1000 м А 41/99 41,5/100 42,5/102
Б 60 ,5 /9 8 ,5 61,5/100 6 2 ,0 /100 ,5

П р и м е ч а н и е .  В числителе дроби — секунды, в знаменателе — проценты.
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Т а б л и ц а  2

Зависимость максимальной скорости автомобиля 
от величины потерь холостого хода в трансмиссии

Автомобиль
Максимальная скорость при потерях холостого хода в трансмиссии

30 100 300

А 143/100,5 142/100 139,5 /98 ,3
Б 102/102 100/100 96/96

П р  и м е ч а н и е .  В числителе дроби — км1н, в знаменателе — проценты.

Учитывая незначительное влияние потерь холостого хода в 
трансмиссии на интенсивность разгона и максимальную скорость 
легковых автомобилей, в дальнейшем при изменении числа ступе
ней и передаточных чисел потери 
принимались’Неизменными и рав
ными потерям холостого хода 
трансмиссии исходных вариантов 
лвтомобилей.

Исследование влияния числа 
ступеней трансмиссии на рассмат
риваемые показатели скоростных 
свойств проводилось для коробок 
передач с числом ступеней от 2 до 
6, имеющих одинаковый диапа
зон, равный 3̂ 49. Передаточные 
числа первой и высшей передач во 
всех случаях были неизменными.
Чтобы исключить влияние способа 
выбора передаточных чисел про
межуточных передач, последние во 
всех случаях выбирались по гео
метрической прогрессии. Посколь
ку передаточные числа главной пе
редачи и высшей передачи в ко
робке при варьировании числа 
ступеней оставались неизменны
ми, то и максимальная скорость 
при этом оставалась постоянной.
Для иллюстрации на рис. 2 пред
ставлена зависимость интенсивно
сти разгона от числа ступеней 
трансмиссии для автомобиля А.

Результаты исследования влияния числа ступеней трансмиссии 
на интенсивность разгона автомобилей А и Б представлены в 
табл. 3, в которой за 100% принято время разгона автомобилей с 
«четырехступенчатой трансмиссией.

1ZO

too

80

60

40
20 40 60 V, сен

Рис. 2. Влияние числа ступе
ней трансмиссии на интенсив

ность разгона автомобиля А;
1, 2, 3 — шестиступенчатая КП;
tjj = 2 ,7 ; і ц і  =  2,1; ijy  5= 1,65; 

ty = 1.28; q = 1,28; пятиступенча
тая КП: t'lx =  2,56; і ц і  = 1 ,8 7 ,
4 v  =  1.37; q =  1,37; четырехсту

пенчатая КП: і ц  == 2,3; П ц  =  1,52; 
q = 1,52; 4 — трехступенчатая КП:
/ ц =  1,87; q = 1,87; 5 — двухступен

чатая КП: q — 3,49.
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Из табл. 3 следует, что уменьшение числа ступеней трансмис
сии до 2—3 приводит к значительному снижению интенсивности 
разгона по сравнению с автомобилем с четырехступенчатой транс
миссией, увеличение числа ступеней до 5—6 повышает интенсив
ность разгона лишь в малой степени. Интенсивность разгона до ско
рости 60 КМІЧ при изменении числа ступеней от 3 до 6 изменяется 
в очень малой степени.

Т а б л и ц а  3

Зависимость интенсивности разгона автомобиля от числа 
ступеней трансмиссии

Условия
разгона

оSо л 

<  \о

Время разгона при следующих числах ступеней трансмиссии

До 60 КМІЧ

» 80 »

» 110

)> 120

На пути 
1000 м

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

13/136,0
43,2/170

22/151
72,5/154

37,6/138

45/130

46,4/112
71,8/117

9,7/101
25,5/100,1

14 ,3 /98 ,0
52,5/112

29,2/107

35,9/104

41 ,6 /100 ,5
62,5/102

9,6 /100
25,4/100

14,6/100
47,0/100

27,2/100

34,5/100

41,5/100
61,6/100

9 ,8 /102
25/98,5

14,3/98
44/94

26/96

3 3 ,4 /9 7 ,0

41 ,2 /9 9 ,0
61,6/100

9,7/101
2 5 /9 8 ,5

14,9/102
4 3 ,8 /9 3 ,5

2 6 ,6 /9 8 ,0

3 3 ,2 /9 6 ,0

4 1 ,2 /9 9 ,0
61 ,6 /100

П р и м е ч а н и е .  В числителе дроби — секунды, в знаменателе — проценты.

Исследование влияния способа выбора передаточных чисел про
межуточных ступеней трансмиссии на интенсивность разгона авто
мобиля было проведено на четырехступенчатой коробке передач, во 
всех случаях имеющей передаточные числа первой и четвертой пере
дачи, равные соответственно 3,49 и 1,0. Рассматривалось три спо
соба выбора передаточных чисел: геометрический ряд (по геометри
ческой прогрессии с показателем (7=1,52), арифметический ряд (по 
арифметической прогрессии с разностью (i = 0,83) и гармонический 
ряд (постоянная величина — разность обратных величин переда
точных чисел смежных передач, равная 0,23). Влияние способа вы
бора передаточных чисел промежуточных передач на интенсивность 
разгона автомобиля А можно оценить по рис. 3.

Зависимость интенсивности разгона автомобилей А и Б от спо
соба выбора передаточных чисел приведена в табл. 4, где за 100% 
принято время разгона автомобилей, передаточные числа трансмис
сии которых составляют гармонический ряд.
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Согласно табл. 4, интенсивность разгона автомобилей, переда
точные числа трансмиссий которых составляют гармонический и 
геометрический ряды, отличается незначительно. При использова
нии- арифметического ряда интенсивность разгона до высоких ско
ростей заметно снижается.

j z n

80

40

n —

Er

/

г

/
f

i

:
i

f

Рис. 3. Влияние способа Рис. 4. Влияние передаточ*
выбора передаточных чи- ного числа главной переда-
сел промежуточных не- чи на интенсивность разгона
редач трансмиссии на ин- автомобиля А.
тенсивность разгона ав

томобиля А:
I —' арифметический ряд 
0*11 ~  2,66; Й П ~  Г63); 2 —
гармонический ряд ( іц  =
=  1,94; q j j  =  1,32); 3 — г е о 
метрический ряд (ІЦ =  2,3;

ЧП = Ь52).

Интенсивность разгона автомобилей до скорости 60 /сж/ч в ма
лой степени зависит от способа выбора передаточных чисел проме
жуточных передач.

При исследовании влияния передаточного числа главной пе
редачи на рассматриваемые показатели скоростных свойств был 
проведен расчет процесса разгона при изменении передаточного 
числа главной передачи для автомобиля А в пределах от 3,4 до 
5,4 и для автомобиля Б в пределах от 4,8 до 7,2. Изменение ско
рости по времени в процессе разгона автомобиля А при изменении 
передаточного числа главной передачи представлено на рис. 4. 
Аналогичная картина была получена и для автомобиля Б.

Изменение передаточного числа главной передачи влечет за 
собой изменение максимальной скорости автомобиля, причем сте
пень этого изменения возрастает с уменьшением удельной мощ
ности автомобиля. При изменении передаточного числа главной 
передачи в пределах ±5% по отношению к его значению, соответ
ствующему коэффициенту с высшей передачи, равному единице, 
максимальная скорость автомобиля практически остается неиз
менной.

Влияние радиуса качения ведущих колес на интенсивность 
разгона и максимальную скорость по своей физической сущности
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Т а б л и ц а  4

Зависимость интенсивности разгона автомобиля от способа 
выбора передаточных чисел промежуточных передач

Условия разгона

Время разгона при следующих способах 
выбора передаточных чисел

Гармониче
ский ряд

Г еометриче- 
ский ряд

Арифметиче
ский ряд

До ,̂60 КМІЧ 

» 80 »

» 110 »

1 120 »

На пути 1000 м

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

9,6 /100
25/100

14,2/100
45/100

26,2/100

33,4/100

41,5/100
61,5/100

9 ,6 /100
25 ,4 /101 ,5

14,6/103
47,0/104

27,2/104

34 ,5 /103 ,0

41 ,5 /100 ,0
61 ,6 /100 ,5

10/104
25/100

14,6/103
52,5 /117

28 ,7 /109

35 ,8 /107

43/104 
63/102,5

П р и м е ч а н и е .  В числителе дроби — секунды; в знаменателе — процентьь

одинаково с влиянием передаточного числа главной передачи. 
Если принять, что при варьировании радиуса качения ведущих ко
лес сопротивление качению шин и моменты инерции колес остают
ся без изменения, то уменьшение радиуса равноценно увеличению 
передаточного числа главной передачи и наоборот.

Момент инерции колеса автомобиля А был определен экспе-  ̂
риментально [5]. Анализ результатов расчета интенсивности раз
гона автомобилей А и Б с уменьшенными и увеличенными вдвое 
суммарными моментами инерции колес показал, что рассматри
ваемый фактор практически не влияет на интенсивность разгона. 
Максимальная скорость также не зависит от моментов инерции 
колес, поскольку при достижении последней ускорение автомоби
ля и, следовательно, инерционные сопротивления становятся рав
ными нулю.

Исследование влияния выбора моментов переключения пере
дач на интенсивность разгона проводилось при использовании че- 
тырехступенчатой коробки передач, передаточные числа которой 
составляли гармонический ряд. Оптимальными с точки зрения; 
максимальной интенсивности разгона моментами переключения на 
II, III и IV передачи для обоих рассматриваемых автомобилей 
были моменты, соответствующие 1,14 пмэ 1,15 п^э и 1,1 пмэ обо
ротам двигателя {пмэ— эксплуатационные номинальные оборо
ты, соответствующие максимальной эксплуатационной мощности)..
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Интенсивность разгона исследовалась при переключении передач 
в моменты, соответствующие: 0,8 0,9 пмэ\ п^э и 1,2 пмэ\
причем для всех передач переключение производилось при оди
наковых числах оборотов двигателя.

Сравнение интенсивности разгона в зависимости от моментов 
переключения передач приведено в табл. 5, где за 100% принята 
интенсивность разгона при оптимальных моментах переключения 
передач.

Т а б л и ц а  5

Зависимость интенсивности разгона автомобиля 
от моментов переключения передач

Условия
разгона

z3 л ft ^ « к <q>0

Время разгона при следующих моментах переключения передач

Оптимальные 0,8 0,9 /гд/-э 1,0 1,2

До 60 КМІЧ 

» 80 »

» НО »

» 120 »

На пути 
1000 м

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

А
Б

9,6 /100
25/100

14,2/100
45/100

26,2/100

33,4/100

41,5/100
61,5/100

11/114
31,3/125

16,8/119
60,5/134

32,4/124

39,2/117

44.0/106
66/107

9 ,6 /100
28,8/115

15,5/109
55/122

29,8/114

37/111

42,3/102
64,5/105

9 ,6 /100
27,5/110

15/106
49,3/110

27,7/106

35/104

41,5/100
62,5/101

9 ,6 /100
25/100

13,9/98
45,5/101

26,2/100

33,4/100

41,5/100
61,5/100

П р и м е ч а н и е .  В числителе дроби — секунды; в знаменателе — проценты.

Из табл. 5 следует, что интенсивность разгона автомобиля в 
значительной степени зависит от выбора моментов переключения 
передач.

Выводы

1. При изменении в достаточно широких пределах потерь хо
лостого хода в трансмиссии, передаточного числа главной переда
чи, радиуса качения ведущих колес и моментов инерции колес ин
тенсивность разгона автомобиля изменяется весьма незначи
тельно.

2. При изменении числа ступеней трансмиссии от 3 до 6 ин
тенсивность разгона до скорости 60 км1ч изхменяется мало.

С точки зрения максимальной интенсивности разгона опти
мальной является четырехступенчатая трансмиссия. При умень
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шении числа ступеней до 2—3 интенсивность разгона до высоких 
скоростей заметно снижается; увеличение числа ступеней до 5— 
6 приводит лишь к весьма незначительному увеличению интенсив
ности разгона.

3. Интенсивность разгона до скорости 60 kmJh при различных 
способах выбора передаточных чисел промежуточных передач 
трансмиссии изменяется весьма мало.

При разгоне до более высоких скоростей наибольшая интен
сивность разгона имеет место в случае использования гармони
ческого ряда. Для геометрического ряда интенсивность разгона 
снижается незначительно; арифметический ряд приводит к замет
ному снижению интенсивности разгона.

4. Выбор моментов переключения передач оказывает сущест
венное влияние на интенсивность разгона автомобиля. Интенсив
ность разгона снижается в большей степени в случае переключе
ния передач при оборотах двигателя меньше оптимальных, чем в 
случае переключения с превышением этих оборотов.

Перед проведением контрольных заездов по определению ин
тенсивности разгона автомобиля оптимальные моменты переклю
чения передач должны быть выбраны заранее расчетом и прове
дением пробных заездов. Ориентировочно можно считать, что 
оптимальные моменты переключения передач соответствуют обо
ротам, превышающим на 10—15% эксплуатационное номинальное 
число.

5. Из всех рассмотренных факторов на максимальную ско
рость автомобиля может существенно повлиять лишь изменение 
передаточного числа главной передачи и радиуса качения ведущих 
колес.

6. Степень влияния различных факторов на интенсивность 
разгона и максимальную скорость уменьшается по мере возраста
ния удельной мощности автомобиля.

7. Изменение различных факторов оказывает большее влия
ние на время разгона до заданных конечных скоростей, чем на 
время прохождения заданного участка пути.
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С. А. Ф е д о р о в

О ВЛИЯНИИ ПАРАМЕТРОВ ПОДРЕССОРИВАНИЯ 
НА НАГРУЖЕННОСТЬ ТРАНСМИССИИ ГРУЗОВОГО 

АВТОМОБИЛЯ

При движении автомобиля типа 4X2 по плохой дороге в его 
подвесках и трансмиссии возникают большие динамические на
грузки.

Момент сопротивления на ведущем колесе от нагрузок зад
ней части автомобиля на дорогу

= М а+ Mq , ( 1)
где Mg — момент сопротивления на колесе от статической на
грузки Gk, M q — момент сопротивления на колесе от динамиче
ской нагрузки Q, действующей от дороги на колесо.

Статический момент сопротивления может быть принят по
стоянным, так как он не зависит от размеров дорожных неров
ностей.

Динамический момент сопротивления на колесе

Щ  =  rJQ

зависит в основном от динамической нагрузки Q. так как измене
ния радиуса колеса г„ и коэффициента качения f при изменении 
радиальной нагрузки взаимно компенсируются. В результате про
изведение

І =  r j
для дорог со стационарными неровностями можно считать постоян
ным (с точностью до 4%) [1].

Таким образом, для определения момента сопротивления Mq , 
который нагружает трансмиссию автомобиля от дорожных сил 
сопротивления, необходимо найти динамическую составляющую 
вертикальной реакции дорожной поверхности.

Определение статистических характеристик динамических на
грузок и момента сопротивления. Как динамические нагрузки, дей
ствующие на подвески автомобиля, так и динамические опорные 
реакции определяются по вертикальным колебаниям автомобиля.
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Для большинства грузовых автомобилей типа 4X 2  распреде
ление масс таково, что между колебаниями передней и задней 
частей машины очень слабая связь. Это позволяет рассматривать 
колебания подрессоренных частей автомобиля над передней и 
задней осями независимо друг от друга. Кроме того, допустимо 
считать статистические характеристики неровностей продольного 
профиля дороги под правым и левым колесами одинаковыми. 
Тогда эквивалентная передней или задней части автомобиля ко
лебательная система может быть представлена двухмассовой си
стемой (рис. 1), дифференциальные уравнения которой имеют 
вид [2]:

МпХ +  2fe (х — ф) 4- 2с (х — ф) =  О

Шпф — 2fe (х — ф) — 2с (х — ф) +  2̂ шФ +  2Сшф

=  2k^h 4“ 2c^h

(2)

где М п— приведенная подрессоренная масса (кузов); Шп— 
масса неподрессоренных частей; — коэффициенты сопротив
ления подвесок и шин; с, — жесткость упругих элементов под
весок и шин.

Изменение неровностей продольного микропрофиля дорог под 
колесами движущегося автомобиля в общем случае может иметь

нестационарный случайный характер. 
Однако при рассмотрении определенных 
участков дорог с однотипными покрыти
ями их профиль, как правило, имеет од
нородный характер; тогда его можно рас
сматривать как стационарную случайную 
функцию [3].

При прямолинейном и равномерном 
движении автомобиля и неравномерном 
движении автомобиля по этим участкам 
дорог его колебания и соответственно 
изменения вертикальных динамических 
нагрузок будут носить тоже стационарный 
характер.

Рассматривая подвеску автомобиля (рис. 1) как разомкнутую 
систему автоматического регулирования с линейными параметра
ми, связь между статистическими характеристиками воздействия 
и выходными параметрами на основании теории случайных функ
ций можно представить в виде:

S q((dH  ІФсг(і <0)1* (о). (3)

где (со) — спектральная плотность воздействия продольного
микропрофиля дороги на колесо автомобиля — вход динамической

Рис. 1. Колебательная 
система с двумя степе

нями свободы.
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системы; S q (co) — спектральная плотность вертикальной дина
мической опорной реакции — выход динамической системы; 
Oq(/(o) — амплитудная частотная характеристика (АЧХ) верти
кальных динамических опорных реакций.

Спектральная плотность динамического момента сопротивле
ния на колесе

Saiq ((о) — (со). (4)
Определение спектральной плотности воздействия дороги мож

но произвести по выражениям (2), (4):
„ , 2D*a*(a| +  p2 +  (o2)

(« 2 + р2)2 + 2 (« 2 -  р2) со2 + (5)

S,((0) = а2+о)2 [(а^;)2+р2]2 _|_ 2 [(а )̂2 _  р2] (0«+ #  ’

где D* =  D„ — дисперсия воздействия неровностей продольного 
микропрофиля дороги; а^, а^, рд — корреляционные коэффи
циенты воздействия неровностей дорог; =  анПа; %  =  Р* =  
=  Рн̂ а̂! Va — скорость ДВИЖеНИЯ ЗВТОМОбИЛЯ.

Дисперсия Д, и коэффициенты Ль Лг, ос„, а^, р„ неровно
стей продольного микропрофиля дорог определяются по резуль
татам экспериментального обмера дорожных неровностей непо
средственным или косвенным способом [3, 4].

АЧХ вертикальных реакций могут быть получены экспери
ментально (например, на барабанном стенде [5]) или теоретиче
ски — путем выполнения преобразования по Лапласу дифферен
циальных уравнений вертикальных колебаний автомобиля.

Определим предварительно АЧХ вертикального прогиба рес
сор и динамических нагрузок в подвеске Фп(ісо).

Рассматривая колебания правой и левой подвески самостоя
тельно и заменяя в уравнении (2)

получим;

ф — X =  Хо,

Щ  + Мер — — СХ0 =  О

/пф -f fexo 4- схо +  ш̂'Ф +  +  c j i  .

(6)

(7)

где М, m — массы подрессоренных и неподрессоренных частей 
автомобиля, приходящиеся на одну подвеску (колесо); Xq — про
гиб рессоры.
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Применяя преобразование Лапласа к системе уравнений (7)^ 
получим передаточную функцию прогиба рессор:

Ф.о(5) =

где
СІ2

=  Cc^j

bi ”  -f- kiĵ c'y

'2 =— Afc -j- А1Сщ -}— /72С -f- hkm\К
— IVlk -\- А1̂ щ -f- tnk\ 

bą = Mm,

Заменив комплексную переменную s = ico и произведя необхо
димые преобразования, получим квадрат АЧХ

ah)* +  а?(о*
фо — +  b̂ (o*f +  (&iw — b̂ aŷ f

Вертикальная динамическая нагрузка в подвеске

П =  Мх.

Преобразование Лапласа от П (()

П(з) = Ms^x(s).

Передаточная функция вертикальных нагрузок в подвеске 

<E>n(s) =  yWŝ Ô (s),

где Фд. (5) — передаточная функция вертикальных перемещений 
кузова X.

С учетом выражения (6) преобразование Лапласа функции
x(t)

X (s) =  Ф (s) —  Хо (s).

Из предыдущих вычислений известно, что

(8)

тогда

ф(«) = Ms^ ks + с
Xo{s), (9)

Ф^(5) =
X. (s) ks -f- с 
H{s) M ł

(10)

Фп(5) =  (ks +  с) Фх,(з).
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Заменяя s = io), получим значение квадрата АЧХ

( И )

Из уравнений (6) и (7) динамическая опорная реакция на 
одном колесе

Q =z Мх т'^.

Преобразование Лапласа от Q{t)

Рис. 2. Барабанный стенд с синусоидальными 
неровностями для определения амплитудных ча

стотных характеристик подвесок.

Передаточная функция

Фе(5)=
Q(s)

=  Ml Ф (̂«) +  /П5̂ Фф (s),
H{s)

с учетом выражений (9) и (10)

фд(8)= ikS-\-C-\-tn^-\----—  ks-\----—  с  ̂ Фд;» (s)V  М М }

Заменяя s = ico, получим квадрат АЧХ

1Ф<з{ісо)Р =
М

ttuif +
М

где
tTt •

Экспериментальное определение АЧХ производилось на бара
банном стенде с синусоидальными неровностями (рис. 2). На ра
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му 1 стенда установлен задний мост грузового автомобиля с бло
кированным дифференциалом 2. К ступицам моста крепятся два 
барабана 3, на наружных ободах которых смонтированы синусои
дальные неровности высотой 20 мм.

При движении автомобиля по барабанам на его колеса на
правлено воздействие

к{щ) =  Я аЮ  sin (Oftf,

где Яа(с0ц)— амплитуда воздействия.
После окончания переходного процесса в подвеске устанавли

ваются вынужденные колебания с частичной (Ок* Колебания на вы
ходе динамической системы будут также синусоидальными, отли
чающимися от входных по амплитуде и фазе,

ДГо (щ) =  Ха (ю*) sin +  ф ((Oft)].

Амплитуда прогиба рессор измерялась потенциометрическими 
датчиками.

АЧХ прогиба рессор

â(cOft)

Аналогичным способом определялись и АЧХ динамических 
нагрузок.

Зависимость момента сопротивления и динамических нагрузок 
от сопротивления амортизатора и жесткости рессоры. Рассмотрим 
влияние параметров подрессоривания на примере подвески задне
го моста автомобиля 4X2 грузоподъемностью 4 г. Такие автомо
били многоцелевого назначения (ЗИЛ-130, ГАЗ-51, ГАЗ-53 и др.) 
выпускаются в нашей стране в больших количествах и эксплуати
руются в различных дорожных условиях.

Отсутствие в задней подвеске указанных автомобилей амор
тизаторов вызывает при движении в плохих дорожных условиях 
большие динамические нагрузки в подвеске и трансмиссии (рис. 3, 
кривая 1, без учета межлистового трения).

При увеличении сопротивления амортизатора (кривые 2 и 5) 
ординаты спектральной плотности динамического момента сопро
тивления интенсивно снижаются в области низкочастотного и не
сколько умереннее — в области высокочастотного резонанса. В 
межрезонансной области наблюдается небольшой подъем этих 
кривых.

С понижением жесткости рессоры (кривые 4 я 5) и сохране
нием относительного коэ(|)(])ициента затухания на постоянном уров
не (tJ)o=0,3) ординаты спектральной плотности динамического мо
мента сопротивления в области низкочастотного резонанса быстро
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снижаются, а в остальном диапазоне частот несколько повы
шаются.

Эти изменения спектральной плотности определяют зависи
мость среднеквадратических отклонений динамического момента 
сопротивления от сопротивления амортизатора и жесткости рес
соры.

Рис. 3. Спектральные плотности динамического момента 
сопротивления на колесе заднего моста грузового автомо- 

I биля 4X 2 грузоподъемностью 4000 кГ при движении по
грунтовой дороге:

Ga =  4000 кГ, Vŝ  =  30 КМІЧ,
/  — с=400 кГІсм, ^==0; 2 — с = Ш  кГjcM, кГ.сек[см’, 3 — с=
=400 кГІсм, /г=20 кГ.секІсм; 4 — с=200 кГІсм, ^ =  14 кГ.секІсм;

5 — с=100 кГІсм, k — lO кГ.секІсм.

Среднеквадратическое отклонение динамического момента со
противления определялось по выражению:

ctmq

оо

[4 -1 S mq (со) d  (О

На рис. 4 представлена зависимость среднеквадратических от-' 
клонений момента сопротивления от сопротивления амортизатора 
для груженого автомобиля при движении с постоянной скоростью* 
по дорогам с различными неровностями. Для сопоставления пока
зано изменение среднеквадратических отклонений вертикальных: 
динамических нагрузок в подвеске Ои и прогиба рессоры Ох̂ .

Из рисунка видно, что снижение как динамического момента 
сопротивления, так и динамических нагрузок в подвеске происхо
дит до определенного увеличения сопротивления амортизатора.
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При дальнейшем увеличении сопротивления амортизатора эти на
грузки несколько увеличиваются. Оптимальное значение коэффи
циента сопротивления амортизатора, при котором наблюдается 
наименьший момент сопротивления, соответствует относительному

Ю

О ю 20 К,/<Гсек/см

Рис. 4. Зависимость среднеквадратических от
клонений динамического момента сопротивле
ния на колесе, динамических нагрузок в под
веске и прогиба рессоры от сопротивления 

амортизатора*
Gg =4000 кГ; =30 Kuju; Ц — цементобетонное 
шоссе в хорошем состоянии; Г — грунтовая дорога; 
Б — булыжное шоссе с буграми и впадинами;
сплошная линия - штриховая — штрих-

пунктирная — аMQ  *

коэффициенту затухания ф о  = 0,3. При этом среднеквадратическое 
отклонение динамического момента сопротивления по сравнению 
с работой подвески без амортизатора уменьшается примерно на 
40% для всех трех типов дорожных неровностей.

Зависимость момента сопротивления от жесткости рессоры 
близка к линейной (рис. 5). Наиболее интенсивно снижается мо
мент сопротивления при движении автомобиля по булыжной доро
ге. Так, при снижении жесткости рессоры в 2 раза (до с = 
=  200 кГІсм) и сохранении оптимального значения коэффициента 
сопротивления амортизатора момент сопротивления на колесе для 
булыжной дороги уменьшается на 25%, а для грунтовой и цемен
тобетонной дороги — на 87о. Это объясняется особенностями до
рожных неровностей.

Расчет делался исходя из определенных характеристик дорож
ных неровностей [2] (табл. 1).
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Т а б л и ц а  I

Статистические характеристики дорожных неровностей

Тип дорожного покрытия
со
X а>и яО S

Статистические коэффициенты

Лг Лз “н < Рн

ц 0 ,7 9 2 0 ,0 8 0 ,1 4 3
Б 10,7 0 ,8 0 ,2 0 ,3 2 0 ,2 1,74
Г 40 — — 0 ,0 4 — 0 ,0 9 3

Цементобетон 
Булыжник с буграми 
Грунтовая дорога

Таким образом, снижение 
жесткости рессоры заднего мос
та автомобилей типа ЗИЛ-130 
примерно в два раза и поста
новка на подвеску амортизато
ра позволит не только умень
шить динамические нагрузки, 
действующие на подвеску и хо
довую часть, но и значительно 
понизить динамический момент, 
действующий от дорожных не
ровностей на трансмиссию. В 
этом случае динамический мо
мент сопротивления на колесе 
при движении автомобиля по 
булыжной дороге уменьшится в 
1,8 раза, а по цементобетонной 
и грунтовой — в 1,6 раза при 
одновременном уменьшении ди
намического прогиба рессоры 
в 1,7 раза.

Экспериментальная про
верка, проведенная при движе
нии автомобиля ЗИЛ-164А как 
с жесткой (стандартной), так и 
с мягкой (длинноходовой) подвоской заднего моста, подтвердила 
изложенные расчеты.

Рис. 5. Зависимость среднеквадратиче
ских отклонений динамического момента 
сопротивления на колесе, динамических 
нагрузок в подвеске и прогиба рессоры 

от ее жесткости:
сплошная линия — о, 
штрихпунктирная —

п’
'mq;

штриховая —
О — =̂0*
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А. В. К а р п О В, Л. Е. Т а у б е с

ИССЛЕДОВАНИЕ ПЕРЕХОДНЫХ РЕЖИМОВ 
ГИДРОТРАНСФОРМАТОРА

Существующие методы расчета переходных процессов (трога- 
ние с места, разгон, торможение, передача крутильных колебаний 
и т. д.) в гидромеханических трансмиссиях основаны на приме
нении либо статических характеристик гидродинамической пере
дачи, либо линеаризованных уравнений движения [1].

Для исследования области применения обоих методов в на
стоящей работе проведен расчет амплитудно-фазовых характери
стик гидротрансформатора (ГТ) по нелинеаризованным уравне
ниям и по статической характеристике.

Для вывода уравнений движения ГТ в общем случае движе
ния воспользуемся основными положениями струйной теории ло
пастных мащин. Рассмотрим движение элементарного объема 
•ЖИДКОСТИ в межлопаточном канале (рис. 1).

Момент количества движения этого элементарного объема 
жидкости равен:

AL =  9fj)uR, ( 1)

где р — плотность жидкости; — площадь канала в меридио
нальном сечении; проекция абсолютной скорости средней
струйки на направление окружной скорости.

Из треугольника скоростей находим:

v„ = u — v^ctg^,

тде р — угол между относительной скоростью w средней струй
ки и направлением, обратным окружной скорости.

Подставляя в выражение (1) вместо его значение, получим

AL = p f^M ^{u  — o,„ctgр) R. (2)
Умножая обе части уравнения на число каналов г, а затем пе

рейдя к пределу при и проинтегрировав от входа до вы-
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хода, определим момент количества движения лопастного колеса 
от неравномерного вращения

In
^ =  Р J  fm^R{U-V^ctgęi) di^.

^ті

Рис. 1. Схема движения жидкости в межлопаточном 
канале.

(з>

Так как

уравнение (3) получает вид

L =  p (o / '- p Q /" ,  (4)

где
 ̂/Я2

/ '=  I  F^R4l^, Г =  I
^ті ^ті

Продифференцировав выражение (4) по времени, определим 
крутящий момент лопастного i-ro колеса

■ dl~t М? = ---------- р
‘ df

d(Oi j f dQ j If 
h  — P —7T~ ' i  •dt dt (5)
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Известно, что для статических режимов уравнение крутящего 
момента /-го лопастного колеса с учетом отклонения потока на 
выходе колеса и стеснения потока имеет вид

- Q

=  Qp (Ог_і)

-  1)
(6)

Сложив уравнения (5) и (6), получим крутящий момент лопаст
ного колеса в общем случае движения

= M f  +  M f . (7)

Уравнение (7) позволяет определить крутящий момент ло
пастного колеса при известных законах изменения угловой ско
рости 0)̂  и расхода Q в круге циркуляции. Связь между перемен
ными величинами и Q можно определить из уравнения балан
са удельных энергий ГТ для общего случая движения

п п п п п

i=\ i~\ /=1 f=l /=1
Н.Ь (8)

где — напор потока на входе в /-е колесо; — теоре
тический напор колеса; Як2г — напор потока на выходе из /-го 
колеса; Яин/ — инерционный напор, затрачиваемый на ускорение 
жидкости в /-М колесе; Яп/ — потери напора в /-м колесе; п — 
число рабочих колес ГТ. Поскольку для ГТ всегда имеет место 
соотношение Як2г—Які (і+і> , уравнение (8) принимает вид

Яин г +

г=1 i=\

п

i=\
(9)

Определим величину инерционного напора Яи„£. Мощность, за
трачиваемая на разгон элементарного кольцевого объема жидко
сти, равна

АЯин=Ат- dv
9Рт^К

dv V.
dt dt

Из треугольника скоростей (рис. 1) получим

= v l +  û  ^  2«y^ctgP +  ctg^p.

(10)

( 11)
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Продифференцируем по времени выражение (11):

Так как

dv =v„

—

dVn
dt

du

du
dt

ctgp +v„ dVm
dt

ctg^p.

du D ^ ®=  A
dt dt

dVm
dt

dQ
dt

( 12)

TO выражение (12) принимает вид

dv
dt

«f»
dt

QR d(o

dt
io R dQ
Frr,

ctgP —

dt ctgP +  ctĝ P-dt
(13)

dvПодставив вместо v ---- его значение, полученное из уравнения
dt

(10), а затем перейдя к пределу и проинтегрировав от входа да 
выхода колеса, определим мощность, затрачиваемую на разгон 
жидкости лопастным колесом:

I

1
tml

In 1 +"ctg^P
dim +

j I'ni j  _ tmi
d^i C Dip Л1 dQ+  P®i J R ^ F ^ d l^  -  p&i -J J R c t g ^ d l ^ .

^тЛ Iml

(14)

Разделив полученное уравнение на расход Q, определим инерцион
ный напор г-го колеса

firn i
Q

p

CO,

dQ
dt

dQ

<3

d(0;

dt

Q
/ ; - p

dt ‘ dt
(15)
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Теоретический напор лопастного колеса найдем из соотношения
T THri =  =®ip

(■

Q

+  P

” тЧі̂ 2і 
Щ d (dl / : - p

PmW—\)X̂ (i-\)
(Al dQ

■)J +

(16)
Q dt ‘ Q dt

Подставив выражения для H„„i ^ H^i в уравнение баланса 
напоров, получим

п
^2iPiCtgp2i^  j(Dj Щ (,_,)(йг_іРг_і) -  Q  ̂ ^  ^

/? 2 р -1 )  P i - l C t g p 2 ( f - l )  

Рт2{1—\) Х2(і-1)
Р Нп i d(Ai

(17)
Аналогичные уравнения движения гидротрансформатора (7) 

и (16) впервые вывел другим методом Ю. В. Прокофьев [2].
Уравнение баланса удельных энергий ГТ позволяет при из

вестных законах изменения угловой скорости рабочих колес опре
делить изменение расхода Q в круге циркуляции ГТ.

При исследовании переходных процессов в ГТ принимаем, чтоП
потери напора ^  Нщ находятся теми же соотношениями, что и 

1=1
ДЛЯ статических режимов.

Точность расчетов по формулам (7) , (16) так же, как и в слу
чае расчета статических характеристик ГТ, определяется правиль
ностью выбора опытных коэффициентов, входящих в уравнения 
для установления различного вида потерь напора.

В тех случаях, когда для исследуемого ГТ, помимо его гео
метрии, известна статическая характеристика, гидравлические по
тери можно найти более точным методом.

Из уравнений, определяющих потери на трение, на поворот, 
диффузорные потери и потери на удар, следует, что все виды 
потерь пропорциональны квадрату расхода в круге циркуля
ции ГТ: п

‘ H„i = KnQ\ (18)§
где
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Найдем зависимость коэффициента потерь Кп от режима i™- Для 
этого воспользуемся выражением для т)„:

'Пгт---
Hr

я„
Подставим в это выражение значения напоров насосного колеса 
Яц и турбинного колеса Ях для статических режимов:

Ян = со,

Ях = СОт

ё

g

(С  со,

" (fi(0„-QD), 

г — Всон — QE),

где

Ctgp,
В — ■̂ІнЙ'н’» я

с 2̂тЦт otg Pax

2н

т  2а̂ 2а
2̂HM-HCtgp2

т 2т̂ 2т т  2н'̂ 2н

*Пгт
в  о̂н +  QE — С 05т

Определим отсюда расход Q:

п  ^  (1 +  ^гт) +  С  (От

DKrr +  Е

(19

(20)

Из уравнения (19) для каждого значения передаточного отношения 
ГТ может быть получено соответствующее значение расхода по 
заданному коэффициенту трансформации Кп- Затем определяют
ся напоры насосного и турбинного колес, напор потерь и коэффи
циент потерь для данного режима:

/Сп = Я„ +  Ях

По изложенной выше методике был проведен расчет частот
ных характеристик комплексного ГТ с активным диаметром 
340 мм, экспериментальная статическая характеристика которого 
приведена на рис. 2. При снятии частотных характеристик прини
малось, что турбинное колесо вращается равномерно (это соот
ветствует случаю, когда к турбинному колесу присоединен очень
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большой маховик), а на насосное колесо, момент инерции кото
рого принят равным нулю, воздействует момент двигателя

Мд =  Мст +  Л sin V ty (21)

где М„ — момент двигателя, определенный из уравнений статики 
для, данной угловой скорости насосного колеса при данном сред
нем i’™; а  — амплитуда возмущающего колебания; у — частота 
возмущения.

После подстановки числовых данных в уравнения (6), (7), 
(16) и элементарных преобразований получаем:

Q =
1 [со„(0,0247гл)„ — 14.89Q) -f (0,(0,0108(0^ —

20,693

— 0,0247 (0„ -  5,76 Q)] — 0,007741 ®„ -  KnQ̂ . (22)

Коэ(|)фициент потерь Кп определяется из графика на рис. 2.

1
0)„

0,000041
[0,011541 Мд -  Q (0,0247 (о„ — 14,89Q) -Ь 0,007741 Q].

(23)

М, =  86,64[Q(0,0108( О , - 0,0247(о„ — 5,76Q) -Ь 0,004172Q]. (24)

По уравнениям (20), (21), (22) и (23) была составлена блок- 
схема модели динамической системы ГТ (рис. 3).
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Эта модель с непринципиальными изменениями может быть 
использована как составная часть модели трансмиссии автомоби
ля и трактора с целью исследования, например, динамических на
грузок в трансмиссии с прозрачным гидротрансформатором, ра
боты буксования фрикционов и т. д.

Задача решалась на АВМ типа МНБ-1 в масштабе време
ни 500.

Частота колебаний и сдвиг фаз кобеланий момента на тур
бинном колесе по отношению к возмущающим колебаниям замеря-

Рис. 3. Блок-схема модели гидротрансформатора.

лись при помощи инфрачастотомера — фазохметра типа НФ-ЗМ. 
Амплитуды колебаний замерялись непосредственно при помощи 
стрелочных приборов.

Для проверки точности решения этой задачи на АВМ было 
выполнено контрольное решение для точек Цн =0 и Цн =0,4 на 
ЭЦВМ «Проминь-М» по методу Эйлера.

Полученные амплитудно-частотные и фазочастотные характе
ристики представлены на рис. 4 (сплошные линии).

Для выяснения влияния колебаний расхода на амплитудно- 
частотную характеристику была решена система уравнений, не 
учитывающих инерцию потока жидкости в круге циркуляции, с 
учетом только вращающегося жидкостного маховика:

сОн (0,0247 — 14,89 Q) +  (оД0,0108сОт — 0,0247 (Он —

5,76 Q) -  0,007741 сОн — KuQ̂  = 0. (22')

(0„ 1
0,000041

[0,011541 Мд — Q (0,0247 (о „ - 14,89 Q)]. (23')
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=  86,64 Q (0,0108 0)̂  — 0,0247 (Он — 5,76 Q). (24')

Результаты решения представлены на рис. 4 (штриховые линии).
При исследовании частотных характеристик для каждого зна

чения передаточного отношения /тн предварительно устанавли
валась область линейности. Для этого вначале задавались возму
щающие колебания с малой амплитудой крутящего момента, но 
постепенно амплитуда колебаний увеличивалась до тех пор, пока 
выходные колебания крутящего момента (на валу турбины) не

Рис. 4. Частотные характеристики гидротрансформатора:
штриховая линия — статическая модель; сплошная — динамическая мо

дель.

принимали форму, значительно отличающуюся от гармонической. 
Оказалось, что для режима «стоп» (t„, =0) линейность соблю
дается вплоть до значений амплитуд колебаний, равных величине 
0,5 Л4„. Для остальных режимов область линейности ограничи
вается значениями амплитуд 0,1—0,2 причем нижний предел
относится к большим передаточным отношениям.

Сопоставление результатов расчета на АВМ и ЦВМ показы
вает, что погрешность АВМ для амплитуды не превышает 7%, а 
для фазы — 8%.

Сравнение результатов, полученных по статической и динами
ческой характеристике показывает, что в области колебаний с ча
стотами 10—200 ІІсек оба метода расчета дают близкие значе
ния: для отношения амплитуд моментов на выходе и входе раз
ница составляет не более 8%, а для угла сдвига фаз — не более 
15%. По мере увеличения частоты колебаний это различие уве
личивается: для частоты колебаний 1000 ІІсек расчет по стати
ческой характеристике дает отношение амплитуд в 2 раза больше, 
а угол сдвига на 20% меньше по сравнению с расчетом по урав
нениям динамики.
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По результатам расчета можно сделать вывод о том, что при 
моделировании разгонных режимов можно ограничиваться исполь
зованием статической характеристики, а для уточненных расчетов 
демпфирующих свойств ГТ в сложной динамической системе авто
мобиля или трактора и для определения работы буксования фрик
ционных муфт следует пользоваться более сложными уравнениями 
динамики.
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РЕЖИМЫ ДЛЯ РАСЧЕТА СИЛОВЫХ ПЕРЕДАЧ 
ТРАНСПОРТНЫХ ГУСЕНИЧНЫХ МАШИН

Надежность транспортных гусеничных машин во многом опре
деляется работоспособностью циклически нагруженных деталей си
ловых передач, таких, как зубчатые колеса и подшипники качения. 
Расчет зубчатых колес и подшипников качения, согласно сущест
вующим методикам, ведется или по максимальному крутящему 
моменту двигателя, или по наибольшему моменту, определяемому 
сцеплением гусениц с грунтом. В качестве расчетного принимает
ся меньший из указанных моментов.

Методики расчета, принятые в настоящее время, основаны на 
сравнении напряженного состояния деталей проектируемой сило
вой передачи с данными проверочных расчетов, выполненных для 
конструкций, хорошо зарекомендовавших себя в эксплуатации. 
Такая методика расчета не отражает действительного напрял^ен- 
ного состояния и носит условный характер. Если рассчитываемая 
транспортная гусеничная машина имеет увеличенный технический 
ресурс и, кроме того, предназначена для работы в иных условиях 
эксплуатации, чем те машины, по которым уже накоплен обшир
ный расчетный материал, то по сравнительным методам расчета 
не представляется возможным установить достаточность установ
ленных размеров деталей силовой передачи.

Методика расчета по максимальному крутящему моменту 
двигателя не учитывает всех нагрузок, действующих на детали 
силовой передачи в эксплуатации. Как известно, на силовую пе
редачу в эксплуатации действуют нагрузки, величины которых 
значительно отличаются от нагрузок, принятых в качестве расчет
ных (режим максимального крутящего мохмента). Одни из них 
(максимально кратковременные) возникают эпизодически и могут 
иметь место в любой момент работы машины, например при ава
рийном торможении без выключения передачи и фрикционов, при 
резком включении главного фрикциона, при преодолении препят
ствий и т. д. Эти нагрузки могут превосходить в несколько раз 
расчетные и вызывают статические разрушения деталей при пре
вышении предела текучести материала. Другие нагрузки (длитель
но действующие) не превосходят расчетных и могут привести к
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накоплению усталостных повреждении и разрушению конструкции 
до наступления заданного технического ресурса. Учет длительно 
действующих нагрузок и расчеты на долговечность для транспорт
ных гусеничных машин становятся в настоящее время необходи
мостью и вызываются увеличением технического ресурса для новых 
машин, повышением мощностей двигателей, а также требования
ми снижения металлоемкости силовых передач. Это приводит к 
повышению напряженного состояния силовых передач и возра
станию вероятности усталостного разрушения деталей.

В настоящей работе ставится задача разработать методику 
определения режимов для расчета на выносливость циклически 
нагруженных деталей силовых передач транспортных гусеничных 
машин.

Установление режимов для расчета деталей силовой передачи 
должно базироваться на результатах экспериментальных исследо
ваний длительно действующих нагрузок в силовых передачах 
транспортных гусеничных машин. Определение этих режимов за
труднительно вследствие многообразия и, главное, случайного ха
рактера воздействия комплекса транспортных, дорожных и клима
тических факторов.

Проведенные в автомобилестроении [1], тракторостроении [2], 
а также в самолетостроении [3] исследования показали, что наи
более полное отражение режимов работы машины может быть по
лучено при применении для их изучения методов теории вероят
ностей и математической статистики.

Сущность этих методов заключается в трактовке процесса 
движения машины как случайного в экспериментальном опреде
лении статистических законов распределения исследуемых пара
метров.

Проведенными ранее исследованиями нагрузочных режимов 
силовой передачи транспортных гусеничных машин [4] установле
но, что экспериментальные распределения крутящего момента с 
достаточной точностью могут быть представлены законом нормаль
ного распределения. Обобщение результатов позволило установить 
экспериментальную зависимость коэффициента вариации (отно
шения среднего квадратического отклонения к математическому 
ожиданию) от математического ожидания коэффициента нагруз
ки, которая может быть выражена

к 0,25 X >

где х = М математическое ожидание коэффициента па г ру з

ки; М — математическое ожидание крутящего момента; Мини 
максимальный крутящий момент двигателя; Ох — cpcvuice кіпі/і 
ратическое отклонение коэффициента нагрузки.
6*
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Эта зависимость позволяет при определении нагрузочного ре
жима силовой передачи ограничиться измерением среднего ариф
метического значения крутящего момента, упростить аппаратуру 
и методы обработки информации.

1 2  3 ^

/Ж Ж Ж Ж Ж -

/r̂ -я генератора
Рис. 1. Электрическая схема прибора для опреде
ления режимов работы коробок передач транс

портных гусеничных машин:
Д і — датчик включения передач; Дг — датчик выключе
ния главного фрикциона; Дз — датчик расхода топлива;
Д 4 — датчик включения механизма поворота; Дз, Д^ —- 
датчики оборотов левого и правого ведущих колес;
М4—62 — датчик времени; С — счетчики регистрирующе

го прибора.

Режим ДЛЯ расчета циклически нагруженных деталей силовой 
передачи на выносливость включает в себя следующие пока
затели:

а) среднее арифметическое значение коэффициента нагрузки 
(нагрузочный режим);

б) среднее квадратическое отклонение коэффициента на
грузки;

в) среднее арифметическое значение числа оборотов двигате
ля (скоростной режим);

г) продолжительность работы по времени или по пути на 
отдельных передачах.

Для экспериментального определения коэффициента нагрузки, 
числа оборотов двигателя и продолжительности работы на пере
дачах была спроектирована аппаратура, состоящая из датчиков 
расхода топлива, числа оборотов ведущих колес, включения пере
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дачи, времени, регистрирующего прибора со счетчиками. Электри
ческая схема прибора показана на рис. 1.

Испытаниям подвергались транспортные гусеничные машины, 
имеющие одинаковую удельную мощность (18,75 л. с./т), но раз
личные максимальные скорости — 40 и 50 км1ч. Запись режимов 
осуществлялась на трех основных режимах работы: движение с 
полной нагрузкой на платформе без прицепа, с полной нагрузкой 
на платформе и с прицепом, на землеройных работах. При испы
таниях машины двигались на трассах грунтовых дорог — зимней 
тяжелой, грязной и сухой. Общий пробег составил около 2500 км.

Определение нагрузочного режима производилось по методу 
«оборотной» характеристики, основанному на том, что от расхода 
топлива и оборотов двигателя величина крутящего момента или 
мощности двигателя зависит однозначно. Для двигателя, установ
ленного на тягаче, «оборотная» характеристика, построенная по 
результатам стендовых испытаний, имеет вид:

^ =  0,1 +  0,0031 Л4,

где q — оборотный расход топлива, г/об; М — крутящий момент 
двигателя, кГ • м.

В основу настоящей методики положена возможность опреде
ления режимов для расчета в зависимости от тягово-скоростных 
качеств и условий эксплуатации проекти
руемой транспортной гусеничной машины.
Путь на отдельных передачах будет за
висеть от нагрузки, трассы движения и 
тягово-скоростных характеристик. Воз
можность движения на той или иной пе
редаче определяется соотношением сил 
тяги и сил сопротивления движению. Для 
установления соответствия между нагру- 
женностью двигателя и внешними сопро
тивлениями воспользуемся графиком ко
эффициента использования мощности 
двигателя, предложенным докт. техн. на
ук Е. И. Магидовичем [5]. Эта модель 
движения транспортной гусеничной ма
шины отражает длительные режимы ра
боты двигателя, определяющие одну из 
основных характеристик — среднюю скорость. График коэффици
ента использования мощности, показанный на рис. 2, представляет 
зависимость динамического фактора от коэффициента использова
ния мощности при постоянных оборотах двигателя. Коэффициент 
использования мощности

N■** г п я х

Рис. 2. График работы 
транспортной гусеничной 

машины.
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где N — мощность двигателя, фактически используемая для дви
жения; Л̂ тах — максимальная мощность.

Динамический фактор на данной передаче при работе по ре
гуляторной характеристике изменяется от нуля до значения

N
А  =  rić.

GVfi
где G — вес тягача; Vp i — расчетная скорость на і-й передаче; 
т|̂  — коэффициент полезного действия на t-й передаче.

Согласно графику ко
эффициента использования 
мощности для получения на
ибольшей средней скорости 
переключение передач долж
но производиться в те мо
менты, когда динамический 
фактор на низшей передаче 
станет равным динамическо
му фактору на следующей 
высшей передаче. Таким об
разом, можно определить 
пределы по сопротивлениям 
для длительной работы на 
каждой передаче. Если из
вестны пути движения ма
шины на передачах в раз
личных условиях движения, 
то представляется возмож
ным построить график функ
ции распределения динами
ческого фактора. Совместив 
графики функций распреде
ления и коэффициента ис
пользования мощности дви
гателя, получим график ра
боты гусеничной транспорт
ной машины (рис. 3).

Для построения прону
меруем передачи таким об
разом, чтобы величина но
мера передачи возрастала 
с увеличением динамическо
го фактора:

Рис. 3. График для определения отно
сительного пробега на передачах транс
портной гусеничной машины по трассам 

грунтовых дорог:
/  — заснеженная тяжелая (с  прицепом); 2 — 
грязная (с прицепом); 5 — сухая (с  прице
пом);  ̂— заснеженная тяжелая (без прице

па); 5 — сухая (без прицепа).

І = {п 1 fe), 
где І — номер передачи на графике; п — 
ке; k — номер передачи в коробке.

число передач в короб-
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Как следует из графика коэффициента использования мощно
сти, на t-й передаче возможно движение, если внешние сопротив
ления ф будут меньше, чем динамический фактор на данной пере
даче

1]) <  д..

функция распределения Дф) показывает вероятность работы 
машины для условий ф<-Од

f  (ij)) =  р (г]) <  Д ).

Исходя из этих положений, представляется возможным по
строить функцию распределения по экспериментальным данным 
продолжительности работы по передачам. Если известны пути 

движения по передачам и определены D̂-, то график функции 
распределения построим по данным ряда распределения:

1) при ф <  Ą  =  CCS/,

2) при ф <  ^2 f  (ф) as, +  as;,

fil-

т) при ij) <  ^  asi\

n) при ф < ^ ,  Е(ф) == 1.

Так как функция распределения сопротивления движению яв
ляется непрерывной, то полученные точки соединяем плавной кри
вой. Построив на основании экспериментальных данных функции 
распределения коэффициента сопротивления движению для раз
личных условий эксплуатации, получим возможность определить 
режим работы машины для комплекса дорог и нагрузок.

Вероятность попадания случайной величины на заданный уча
сток равна приращению функции распределения на этом участке:

р (Ą <  гр <  Д  +  \ )  = F  ( Д + і )  —  F  (Ą).

Для удобства графического определения пробега машины на 
передачах график (рис. 3) построен в логарифмических коорди
натах и перевернут таким образом, что возрастание функции рас
пределения идет с уменьшением коэффициента сопротивления дви
жению. Такое перестроение сделано с целью унификации графи
ков для определения пробегов на передачах для транспортных гу
сеничных машин и для автомобилей, предложенной И. С. Цито- 
вичем [6].

Для нахождения относительного пути движения на ^-й пере
даче необходимо определить значения динамического фактора на
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А-й и й+1 передачах и, отложив их значения по оси абсцисс, про
вести вертикальные прямые до пересечения с линией графика 
функции распределения для данных условий эксплуатации. Раз
ность ординат точек пересечения и составит долю пути движения 
транспортной гусеничной машины на й-й передаче. В случае, когда 
машина эксплуатируется в различных условиях, относительный 
путь на данной передаче определяется:

п
dsk = dskj Р;,

/=1
где Ру — относительный пробег в /-х условиях эксплуатации, за
дается при проектировании; азщ — относительный пробег на 
fe-й передаче в /-х условиях эксплуатации, определяется по гра
фику.

Чтобы определить математическое ожидание коэффициента 
нагрузки на передачах, построен график зависимости коэффи
циента нагрузки от динамического фактора для различных усло
вий эксплуатации (рис. 4).

Рис. 4. График для определе
ния коэффициента нагрузки 
двигателя на передачах для 
транспортной гусеничной ма
шины при движении по трас

сам грунтовых дорог:
/  — заснеженная тяжелая (с  при
цепом); 2 — грязная (с  прицепом); 
3 — сухая (с прицепом); 4 — засне
женная тяжелая (без прицепа); 5 — 

сухая (без прицепа).

Для комплекса условий эксплуатации математическое ожида
ние коэффициента нагрузки может быть найдено по формуле:

ср — 2  ^ k lh

где 'Hkj — математическое ожидание коэффициента нагрузки на 
fe-й передаче в /-х условиях эксплуатации (находится по гра
фику).

Число оборотов двигателя колеблется в пределах 1150— 
1490 обімйн для различных условий эксплуатации. Учитывая, что 
среднее число оборотов двигателя колеблется в незначительных 
пределах, в качестве расчетного можно принять среднее значение 
числа оборотов из всех условий: Пр =0,806 Птах-
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Выводы

1. Разработана методика определения режимов работы для 
расчета циклически нагруженных деталей силовых передач транс
портных гусеничных машин.

2. Спроектирована аппаратура для записи режимов работы 
и проведено экспериментальное определение режимов работы 
транспортных гусеничных машин в различных условиях эксплуа
тации.

3. Построены графики для определения относительного пути 
движения и математического ожидания коэффициента нагрузки 
двигателя на передачах для различных условий движения транс
портных гусеничных машин.

4. Полученные значения относительного пути, математическо
го ожидания коэффициента нагрузки и зависимости среднего квад
ратического отклонения коэффициента нагрузки от его математи
ческого ожидания дают возможность определить эквивалентность 
напряжения и провести расчет на выносливость по методам, раз
работанным акад. С. В. Серенсеном, для нестационарного нагру
жения деталей силовых передач транспортных гусеничных машин.
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ИССЛЕДОВАНИЕ СВЯЗИ МЕЖДУ СОБСТВЕННЫМИ 
ЧАСТОТАМИ И ДИНАМИЧЕСКИМИ НАГРУЗКАМИ 

В ТРАНСМИССИЯХ ТРАНСПОРТНЫХ МАШИН

Результаты теоретических и экспериментальных исследований 
ряда авторов [1, 2] показывают, что в трансмиссиях транспортных 
машин могут возникать крутящие моменты, значительно превосхо
дящие моменты, определенные из статического расчета. Это свя
зано с упругими и инерционными свойствами трансмиссии как 
колебательной многомассовой и многозвенной системы.

Для уменьшения этих моментов применяется ряд конструк
тивных мероприятий, в первую очередь обеспечивающих плавное 
включение муфты сцепления и фрикционов коробки передач (для 
гидромеханических передач). Эти мероприятия уменьшают нагруз
ки в трансмиссии машины при трогании с места и переключении 
передач. Однако при резком изменении скоростного режима рабо
ты (торможении, разгоне, переезде через неровности и т. д.) эф
фективность указанных мероприятий резко снижается.

Некоторые исследователи предлагают для снижения нагрузок 
в трансмиссии устанавливать различного рода упругие муфты. 
Практика их применения зачастую приводит к противоположным 
результатам, т. е. к увеличению нагруженности трансмиссии.

Есть еще одна возможность уменьшить нагрузки — направ
ленно изменять моменты инерции и податливости узлов и деталей 
трансмиссии для уменьшения ее динамичности. Под динамич
ностью понимается свойство системы, заключающееся в способ
ности изменять приложенный к ней крутящий момент.

Динамичность системы обычно оценивается соответствующими 
коэффициентами динамичности, равными отношению максималь
ных значений моментов в соответствующих упругих звеньях к наи
большему статическому моменту.

Анализ показывает, что величины максимальных нагрузок 
определяются в основном тремя низшими частотами собственных 
колебаний системы. Это значит, что при определении максималь
ных нагрузок в трансмиссии можно ограничиться рассмотрением 
трехзвенной динамической системы (рис. 1). Для выяснения 
свойств такой системы к первой массе /і мгновенно приложен по
стоянный момент М.
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Если в качестве обобщенных координат принять моменты в 
упругих звеньях, то уравнения движения для рассматриваемой 
системы примут вид:

€іМі 1
І1

 ̂ Ml------ —  М^= - 4 —  М;

----- h М, -Mi- М з= 0 ; (1)

м . М з= 0.

В операторном виде данная система уравнений запишется 
следующим образом:

Лііір)
1 М:

+  -4- +  -4-] 2̂ ІР)---------4- Мгір)- ' “/,
Мз(р)=0; (2)

(бзР® + -І-) М,{Р)
' I .  }  / , М з(р)=0.

Рассматривая уравнения (2) как систему линейных алгебраи
ческих уравнений относительно изображений моментов М^(р) в 
упругих звеньях, можно получить:

МіІР) = 

Щр)=

Мг(р) =

м ^ 2 3  ( Р )

1̂23 (Р)
м Rsip) .

Ri23 (Р)
М 1

(3)

^123 (р)
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Алгебраические полиномы R, входящие в уравнения (3)> 
равны:

Rsip) =  рМ -

^23 (Р) =  Р̂  +  (̂ 2 +  ^з) Р̂  +  2̂3’

R i 23 (Р) =  Р̂  +  (̂ 1 +  2̂ +  ^з) Р̂  +  (̂ 12 +  2̂3 +  1̂з) Р̂  +  1̂23>

(4)

где
Ii +  h  .

+  2̂ +  З̂ .

2̂ +  ^3. л 3̂ +  4̂
3̂/ 3/4

''12-
1̂̂ 2̂ 1̂ 2̂ 3

; 23
2̂ ~Ь З̂ ~f~ Ą

2̂̂ 3̂ 2̂  3̂ 4
» 1̂3 — ^І^З’ (5)

Я ш =  +  =(0Н Ч .
1̂̂ 2̂ 3̂ 1̂ 2̂ 3̂ 4

Переходя от изображений к оригиналам, получаем моменты 
в упругих звеньях:

М [ 0)2—0)2
=  W O  [“1 -  (̂ 2 +  К) +  ?̂231 (1 -  COS (OiO -1̂ 1̂23 i

СО̂— (O'
COS -  [ш̂  — +  >.3) ©2 +  Я23] (I — COS (Й2О +

0)2—0)2
[(0* — (X2 + ks) ©I +  Х,2з] {1 — COS W3O

"̂ 3

Af2 =
M

1̂̂ 2̂ 1̂ 2̂ 123

0)S— 0)S
(C02— Я3) (1 — COS (Oî )0)̂

0)?— 0)? 0)2—’ 0)?
—  (0 4  —  ^3) (1 —  co s M2O +  - ^ — 2----  H  —  ^3) (1 —  COS ©3^)(Oq

(6)

Мз=
M

^1^2^3/1/2/3^2123 (0?
(1 — COSO)î )

to;
0);— tOj

(1 — COS (O2O -1------- 2—(OS
где

2 '^з

^ 1 2 3  =  ІЧ  —  (® 2 ~  К  — (7)
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В формулах (5), (6) и (7) о)и со2 и соз — первая, вторая и 
третья собственные частоты колебаний рассматриваемой динами
ческой системы.

Формулы (6) позволяют определить. для заданной трехзвен
ной динамической системы значения моментов в упругих звеньях 
в любой момент времени.

С точки зрения прочности отдельных деталей и узлов транс
миссии представляют интерес максимально возможные крутящие 
моменты, которые могут возникать в упругих звеньях.

Анализ показывает, что момент в первом звене не превышает 
величины 2М, а в остальных звеньях при отсутствии диссипатив
ных сил моменты могут стремиться к бесконечно большим момен
там при сближении соответствующих собственных частот.^

Этот эффект объясняется следующим образом.
В процессе колебаний между любыми двумя частями проис

ходит обмен энергией, величина которой зависит от расположения 
собственных частот этой системы. При близости любых двух соб
ственных частот динамическая система оказывается состоящей из 
двух частей, колебания которых мало связаны. Малосвязанность 
колебаний может происходить вследствие наличия в системе боль
шой массы или большой податливости, разделяющих систему на 
две части, а также в том случае, если одна часть системы состоит 
из масс с малыми моментами инерции и упругих звеньев с боль
шими податливостями, а вторая часть — из больших масс и жест
ких упругих звеньев.

Для физически реализуемой динамической системы невоз
можно полное совпадение двух собственных частот, но возможны 
случаи, когда разница между ними будет незначительна.

Начальная энергия, сообщенная первой части такой системы 
из-за приложенного к первой массе момента М, перекачивается 
во вторую часть. Частота биений, а также скорость и величина 
перекачиваемой энергии зависят от близости собственных частот. 
Перекачка энергии из одной части системы во вторую происходит 
за полпериода биений, затем начинается ее переход в обратном 
направлении.

При сближении собственных частот величина энергии, пере
качиваемой из одной части системы во вторую, увеличивается, 
однако никогда полностью не передается второй части, поскольку, 
как отмечалось выше, у реальных динамических систем невозмож
но полное совпадение собственных частот.

Это явление, известное под названием «биения», описано в 
литературе достаточно подробно [3, 4, 5].

Если у первой части такой системы податливость упругих 
звеньев будет значительно выше, чем у второй, то в последней 
возможно возникновение значительных по амплитуде крутящих

 ̂ Для двухзвенных динамических систем такая задача решена автором 
совместно с инж. А. А. Рожанским.
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моментов, которые будут тем выше, чем больше отношение этих 
податливостей. Это связано с тем, что энергоемкость упругих 
звеньев второй части системы гораздо ниже, чем первой. Здесь 
под энергоемкостью подразумевается отношение энергии, имею
щейся в упругом звене, к крутящему моменту, вызванному этой 
энергией.

Наличие в реальных системах диссипативных сил, особенно 
сильно сказывающихся на амплитудах колебаний при непосред
ственной близости двух собственных частот, приводит к уменьше
нию биений, однако полностью устранить их не может.

Определим теперь, при каких соотношениях собственных ча
стот системы максимальные значения моментов в упругих звеньях 
будут минимальными. Анализ начнем с момента Мз в третьем 
упругом звене.

Из формул (6) следует, что

М

1̂ 2̂  3̂ 123

(Ą— 0)2 ^  (Ą— (О?
0)2

—  0)2
(8)

Из этого выражения с учетом соотношений (5) и (7) после 
упрощений получим значение коэффициента динамичности для 
третьего звена:

2/4 +
w)кў — ((02-(в2) (С0| — 0)2)

і=1
Анализ формулы (9) показывает, что при изменении второй 

собственной частоты о)2 от о)і до 0)3 коэффициент динамичности кз 
изменяется от бесконечности до бесконечности и имеет минимум 
в указанном интервале.

Принимая собственные частоты ші и юз постоянными, иссле
дуем уравнение (9) на минимум, считая переменной col:

dkg
d(o2

2/4 f t )2 ( (D 2 _ 2 0 ^ - f  (Of)

H - (Of) (0)2 — 0)2)
( 10)

Отсюда
0)2 =

2

0)f+(02
(П )

Таким образом, коэффициент динамичности кз будет мини
мальным, если квадраты частот собственных колебаний системы 
будут представлять арифметическую прогрессию.
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С увеличением разности этой прогрессии

®3 ~  =  “ I —

коэффициент динамичности уменьшается.
Расчеты показывают, что при этих условиях коэффициент 

динамичности 2̂ для второго звена также имеет минимальную ве
личину.

Принимая во внимание, что в любом случае aĄ <С 
из формул (6) получаем максимальный момент во втором упругом 
звене:

2М
М* = _________

СО?
(>1з — 0)2) ( 12)

при 0)| <  Лд и

М:
2М

2тах
О)?— 0)2

0)f
4 -  4

О)? (0)2 — Яд) (13)

при O'l >  Яд.
После упрощения выражений (12) и (13) можно получить 

соответствующие коэффициенты динамичности для второго звена:

h  + h  ®2й)2(Яд — 0)2)

ы

^з(®з —®?)(®| — ’
(14)

V ) ,

0)2 (0̂  (0|
>^з(®з-“?И ® |-® 1)

1 + 0)2о)2
1'"2

(0)2—С02- 0)2)

(15)
Для нахождения пределов изменения коэффициентов k* и k̂ * 

разделим их на йз.

h + h  0 ) | ( Я д - 0 ) 2 )  (Ю2 — 0)2)

и  >“з(<^ — ®?)(®з-®1 +  ®?)
( 16)

Поскольку <̂3 — <»2
0)2 — ой +  0)2 <  1 И
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(^(Яз —(Of) 
Я з(со | — (Of)

1 - Д

0 ) f
<  1, так как

cof

то *2 <
/ 3 + /4 или k’ <

К

/ 3 + /4

>
(Of

^4

k, I, '-г i.

Для системы с защемленной массой U при (о| <  Я3

2̂ 3̂>

(17)

(18)

т. е. динамические нагрузки во втором звене всегда меньше, чем 
в третьем.

/3 +  /4 (0 f(0 |((O | — (Of)

. Яз(й)2 — (Of) ((0 | — (0 | +  (0f) +

+
(ей  —  (of) {(0| —  (Of —  (of) 

®2(‘̂ - ‘"?) (‘̂  — ‘>1 +  “?) .
Так как

С0‘ —  со
 ̂ <  1;

(Of

®3 — ®2

(0| ( ( 0f  —  (of)

(Of (0 )2 - ( O f )

( O f - ( O f  +  (Of <  1;

<  1 и
(Of —  (of —  (Of 

(0|  —  (Of +  (of <  1,

TO

или

kT<

Учитывая, что Я3 = /3 +  /4 
63̂ 3̂ 4

неравенство (21) можно записать в виде

/3 +  /4^ Г <  ( 3̂̂ 3®3+ кў.

(19)

, / 3 + /4
^  h

(20)

h  +  h  1
/4 V i ,  + ' ) (21)

(22)
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Из этих неравенств (21) и (22) следует:

а) если (о] ю|, то

К < 3̂ +  4̂ (О?
ftg ИЛИ k*' <  63/3(02* 3;

б) если (1̂  0)2, то

3̂ +  4̂К < -
(0|

— 1 ) *3 или ***< I h  + h

в) если 0)2 >  0)2 +  0)2, то

к <
/3 + / 4 (о;

^  +  1 j  *3 или *” <  ^63/ 3(02-f

Для системы с защемленной массой /4 при о)2 >  *3

(0Ś
і^2*< — j ----  *3, е с л и  0)2 <  0)2 +  (02;

кГ<
т

1 kg, если 0)2 0)2;

(~Х^---- Ь 1 j ^3> если 0)2 >  0)2 -f  0)2.

(23) 

kg, (24) 

kg. (25)

(26)

(27)

(28)

Анализ неравенств (17), (23) — (25) показывает, что увеличе
ние податливости 63 и момента инерции /3 при прочих равных 
условиях приводит к увеличению коэффициента динамичности *2-

Для уменьшения динамических нагрузок в трансмиссиях 
транспортных машин варьировать величины моментов инерции 
деталей и узлов практически невозможно. Наиболее простой и до
ступный путь — это изменять податливости упругих звеньев.

Как следует из приведенных выше формул, при уменьшении 
податливости 63 максимально возможные динамические нагрузки 
во втором звене уменьшаются по сравнению с нагрузками в тре
тьем звене.

Обобщая сказанное, можно сделать вывод о том, что чем 
меньщей податливостью обладает звено, тем большие динамиче
ские нагрузки могут в нем возникать. Это связано с различной 
энергоемкостью упругих звеньев. Качественная сторона этого яв
ления описана выше.

С целью проверки изложенных выше теоретических выводов 
на аналоговой вычислительной машине было проведено исследо-
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вание трехзвеннои динамическом системы с различным соотноше
нием частот собственных колебаний. На рис. 2 в качестве примера 
показаны некоторые результаты этих исследований, подтверждаю
щие правильность теоретических выводов.

Рис. 2. Изменение моментов в упругих звеньях трех
звенной динамической системы при различных соотно

шениях частот собственных колебаний: 
а — л  =0,15, В=33; б — Л=0,3, В=7,2; б — Л=0,05, 5=7,8. М — 
постоянный момент, приложенный к массе 1\.М\,  М2 и Мз — 
моменты соответственно в первом, втором и третьем упругих 

звеньях.

Для оценки динамичности трехзвенной системы в качестве 
критерия принят коэффициент

k=2 Со| ((о| —  (0 | +  0)2)

К --® ?) И  —0)2) (29)
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соответствующий коэффициенту динамичности для третьего упру
гого звена вз при защемленной четвертой массе / 4.

Значения этих коэффициентов, подсчитанные для различных 
соотношений собственных частот, приведены на рис. 3. Здесь по 
оси абсцисс отложена величина

(Ą — (О?
cof (30)

Рис. 3. Динамичность трехзвенной системы при раз
личных соотношениях частот собственных колебаний.

указывающая относительную ширину зоны расположения соб
ственных частот системы, а по оси ординат отложен коэффициент 
динамичности k для различных значений величины

А=
(Oń — (di
(ОІ — cof (31)

определяющей относительное расположение этих частот в преде
лах указанной зоны.
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Из этого графика следует, что при

ООо
СОі

=  4

динамичность системы мало зависит от относительной ширины 
зоны расположения частот В и определяется в основном соотно
шением собственных частот А, и при

0)2^
0)2 +  0)2

динамичность системы близка к минимальной.
Пользуясь данным графиком, можно быстро провести срав

нительный анализ динамичности различных вариантов трехзвен
ных систем и выбрать оптимальный с точки зрения минимальной 
динамичности.

Таким образом, формулы (9), (14) и (15) позволяют подсчи
тать коэффициенты динамичности для второго и третьего упругих 
звеньев. Для первого упругого звена он не превышает 2. Наи
большими коэффициентами динамичности обладает система с за
щемленной массой / 4. Для такой системы kz можно рассчитать по 
формуле (29) или определить из графика (рис. 3). Коэффициент 
динамичности 2̂ в этом случае при 0)2<Яз всегда меньше kzr 
а при 0)2 >  Яд

К <

В свете всего сказанного выше, становится понятным, почему 
введение в трансмиссию упругой муфты иногда не снижает на
грузки, а в некоторых случаях даже приводит к их увеличению.

Для проведения динамического анализа необходимо в первую 
очередь определить частоты собственных колебаний. Их можно 
найти из уравнения частот

где
со® —  —  а  ̂ =

4" 2̂

CL̂ “  ^̂23 4~ 1̂3»

О, (32)

1̂23*
Коэффициенты X определяются из соотношений (5).
Хотя существуют точные методы для нахождения корней урав

нения третьего порядка, но расчеты по ним громоздки и трудоем-
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ки. Поэтому для решения такого уравнения применяют различ
ные итерационные методы, например итерационный метод О. Кры- 
жановского [6].

Рис. 4. Номограмма для определения безразмерных частот соб
ственных колебаний трехзвенной динамической системы.

Приближенные значения корней можно также определить с 
помош.ью номограммы, показанной на рис. 4.

Для пользования данной номограммой уравнение частот (32) 
приводится к безразмерному виду заменой со̂  на az [7].

2:3 _  ^2 +  =  О,

где
(33)

(34)
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Номограмма, построенная в координатах М—N, позволяет 
быстро и с достаточной для практических расчетов точностью на- 
:ходить корни уравнения (33). Для определения квадратов частот 
найденные значения безразмерных корней и Zz нужно умно
жить на аь

. Таким образом, при проектировании и доводке трансмиссий 
транспортных машин необходимо стремиться к тому, чтобы, с 
одной стороны, квадраты частот ее собственных колебаний пред
ставляли арифметическую прогрессию, а с другой — чтобы третья 
собственная частота превышала первую не меньше чем в четыре 
раза. При соблюдении этих условий система будет обладать дина
мичностью, близкой к минимальной.
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АНАЛИЗ ДИНАМИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ 
МЕХАНИЧЕСКОЙ И ГИДРОМЕХАНИЧЕСКОЙ 

ТРАНСМИССИЙ ТРАКТОРА Т-130

Трансмиссии таких машин, как трактор, автомобиль и т. п., 
содержащие гидротрансформатор, обладают целым рядом поло
жительных качеств, отсутствующих у обычных механических транс
миссий. Среди них — меньшая динамическая нагруженность и бо
лее высокая долговечность.

Упомянутые качества в значительной мере обусловлены за
щитными свойствами гидротрансформатора. Под этими свойства
ми подразумевается способность гидротрансформатора сглаживать 
или даже гасить в значительной мере импульсы нагрузок, прохо
дящих через него. В результате на выходе гидротрансформатора 
колебания нагрузки (крутящего момента) становятся по ампли
туде значительно меньше, чем на его входе, и, следовательно, 
часть трансмиссии, связанная с выходом гидротрансформатора, 
защищается от воздействия значительных колебаний нагрузки.

Существование защитных свойств было подтверждено в ряде 
экспериментальных работ, проведенных на автомобилях и трак
торах в реальных условиях эксплуатации [1, 2, 3, 4].

В настоящей работе сделана попытка оценить влияние гидро
трансформатора на сглаживание динамических нагрузок в транс
миссии путем моделирования процесса нагружения на аналоговой 
вычислительной машине МНБ-1. Моделировалось нагружение- 
обычной механической и гидромеханической трансмиссий трактора 
Т-130 Челябинского тракторного завода,

В основу моделирования был положен процесс, при котором 
на входном звене трансмиссии создавался с некоторой скоростью, 
импульс нагрузки определенной величины, а затем после прохож
дения импульса через промежуточные звенья регистрировалась его̂  
величина на выходном звене.

В гидромеханической трансмиссии в отличие от механической: 
среди промежуточных звеньев находилась и модель гидротранс
форматора.

Для создания импульсов нагружения трансмиссии между мас
сой, имитирующей массу вращательных и поступательно-движу- 
щихся масс двигателя, и остальными звеньями модели трансмис
сии было поставлено фрикционное сцепление. Включением сцеп
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ления с определенным темпом и обеспечивалось получение соот
ветствующей скорости нарастания нагрузки на входе трансмиссии. 
В процессе исследования варьировались числа оборотов вращения 
маховика двигателя, при котором производилось включение сцеп
ления, режим работы гидротрансформатора, скорость включения 
сцепления и скорость движения трактора.

Рис. 1. Динамическая схема и блок-схема для гидромеханической 
трансмиссии трактора Т-І30:

а  — динамическая схема: 1, 2, 3, 4, 5 — массы деталей трансмиссии; С — 
фрикционное сцепление; Т — турбинное колесо гидротрансформатора; Н — 
насосное колесо гидротрансформатора; Р — реакторы гидротрансформатора; 
М — крутящий момент двигателя на входе в трансмиссию; б — блок-схема: 
J, 2, 3, 4, 5, 10 — интеграторы; 6 — сумматор; 7, 8, 9 — инверторы; 11, 13, 14, 
15, 18 — блоки деления-умножения; 12 — блок спецнелинейностей; 16, 17 — бло
ки нелинейностей; Ki—/Си — передаточные коэффициенты; — напряжение, 
соответствующее максимальному моменту в сцеплении; Уз— б — напряжение, 

соответствующее величине крутящего момента на упругом звене 3—5,

При расчетах нагруженности трансмиссии Т-130 с использо
ванием АВМ реальные детали трансмиссии заменялись соответ
ствующими им массами и упругими звеньями. Соединенные опре
деленным образом между собой они образовали динамическую 
схему машинного агрегата.

Исходя из условий исследования (регистрировать нагрузки 
на входе в гидротрансформатор и на упругом звене, связанном с 
турбинным валом гидротрансформатора) и возможностей анало
говой машины МНБ-1 (ограниченное количество решающих бло
ков) были составлены две упрощенные динамические схемы.
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Динамическая схема, соответствующая гидромеханической 
трансмиссии, представлена на рис. 1,а. Она содержит пять масс, 
каждая из которых имеет определенный момент инерции, и одно 
упругое звено с определенной податливостью.

Массы: 1 — маховика, коленчатого вала и движущихся дета
лей двигателя, 2 — насосного колеса гидротрансформатора, 3 — 
турбинного колеса гидротрансформатора и деталей коробки пере
дач, приведенных к турбинному валу, 4 — деталей главной пере
дачи, приведенных к турбинному валу гидротрансформатора, 5 — 
маховика, заменяющего массу поступательно-движущегося трак
тора.

Податливость упругого звена между массами «3 и 5 соответ
ствует суммарной податливости деталей коробки передач и валов 
на участках от ведомого колеса главной передачи до левого и 
правого фрикционов в приведении к турбинному валу гидротранс
форматора. Приведение моментов инерции масс и податливостей 
выполнялось для первой передачи переднего хода в коробке пере
дач Т-130.

Динамическая схема для механической трансмиссии построена 
подобно схеме для гидромеханической. Однако для большей сопо
ставимости результатов расчетов в ней масса 3 объединена с мас
сой насосного колеса гидротрансформатора.

На основе упрощенных динамических схем составляются блок- 
схемы. Блок-схема для гидромеханической трансмиссии представ
лена на рис. 1, б. Соединение решающих устройств аналоговой 
вычислительной машины в одну блок-схему производилось по ме
тоду динамических аналогий и с использованием частных блок- 
схем [5, 6].

При использовании упомянутого метода блок-схема изобра
жается под расчетной динамической схемой и каждый элемент ее 
моделируется отдельно. Причем масса моделируется интегратором, 
а упругое звено сочетанием интегратора и инвертора. Для дина
мической схемы (рис. 1) массам 1, 2, 3 и 5 соответствуют интегра
торы I, 2, 3 я 5, а упругому звену 3—5 — интегратор 4 и инвер
тор 8.

Так как в динамической схеме содержатся фрикционное сцеп
ление и гидротрансформатор, то из решающих блоков АВМ на
бирают, используя частные блок-схемы, модели этих устройств. 
После соединения их с соответствующими массами (интегратора
ми) образуется полная блок-схема.

Частная блок-схема для фрикционного сцепления моделирует 
нарастание момента трения в нем по экспоненциальному закону. 
Этот закон обеспечивается совместной работой интегратора 10, 
суммирующего усилителя 6, блока перемножения 11 я блока не
линейности 12.

Блоки 11 я 12 моделируют процесс буксования сцепления до 
выравнивания угловых скоростей масс 1 я2.
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Величина максимального момента трения, на передачу кото
рого рассчитывается сцепление, устанавливается заданием напря
жения Усо-

Темп включения сцепления задается изменением коэффициен
та передачи Кь Значения К\ рассчитываются по формуле

LM, ( 1)

где іц — время нарастания момента трения в сцеплении до мак
симального значения, сек; — масштаб времени.

Число оборотов маховика двигателя перед включением сцепле
ния задается величиной напряжения t/д, подаваемого на выход 
интегратора 1.

Модель гидротрансформатора составляется из блоков АВМ 
13—18,9. Назначение и работа отдельных блоков состоит в сле
дующем.

С выходов интеграторов 2 и 3 снимаются напряжения U2 и 
£ /3 , соответствующие угловым скоростям насосного и турбинного 
колес гидротрансформатора со„ и

Введение этих напряжений в блок деления 15 дает на его вы
ходе

и . (S)r =  10 i'
со„

где i' — передаточное отношение между турбинным и насосным 
колесами гидротрансформатора.

Модель гидротрансформатора построена на основе формулы

М, =  км„ (2)

где — крутящий момент на турбинном колесе; К — коэффи
циент трансформации; — крутящий момент на насосном коле
се; X — коэффициент входного момента; сОц — угловая скорость 
вращения насосного колеса; у — объемный вес рабочей жидкости; 
D — активный диаметр гидротрансформатора.

Напряжение, соответствующее после масштабного усилите
ля 7 вводится в блоки нелинейностей 16 и 17, формирующие 
функции K=f{i') и Я =/(і').

Напряжение с выхода интегратора 2 U2 проходит через блок 
умножения 13 и образует на его выходе напряжение 0,01 Щ. За
тем оно поступает в блок умножения 14, перемножается с напря
жением K=f {i')y и на выходе блока получаем напряжение, соот
ветствующее Мн- Последнее вводится в интегратор 2,
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Напряжение, соответствующее K=f{i')y подается на блок 
умножения 18. В нем перемножается с напряжением, соответ
ствующим-Л1н, что дает напряжение, соответствующее и вво
дится в интегратор 3 через масштабный усилитель 9.

Для обеспечения работы усилителей аналоговой машины бев 
перегрузок производился выбор масштабов угловой скорости и 
крутящего момента, а соответственно им расчет масштаба времени 
и коэффициентов передач Ki—/Си-

Рис. 2. График зависимости величины крутящего момента на 
упругом звене 3—5 от длительности процесса включения сцеп

ления:
J — для трансмиссии без гидротрансформатора; 2 — для трансмиссии с 
гидротрансформатором; — величина в к Г . м крутящего момента
на упругом звене <3—5; — продолжительность процесса включения сцеп

ления, сек.

В блок-схеме для механической трансмиссии отсутствуют бло
ки АВМ, моделирующие гидротрансформатор. В остальном пояс
нения, сделанные для блок-схемы, содержащей гидротрансформа
тор, сохраняют свой смысл и для блок-схемы механической транс
миссии.

При работе блок-схем на модели упругого звена 3—5 возни
кают напряжения, соответствующие в определенном масштабе ве
личине крутящего момента, нагружающего это звено. Напряже
ния снимаются с выхода интегратора 4 и пересчитываются в зна
чения крутящего момента. На основе сопоставления этих величин 
делаются выводы о динамической нагруженности трансмиссии.

Для большей сопоставимости величин крутящих моментов, на
гружающих упругое звено 3—5, в динамических системах, соот
ветствующих гидромеханической и механической трансмиссиям 
трактора, были приняты одинаковые режимы работы систем:

1. Трактор неподвижен (массы 3 и 5 имеют угловую скорость, 
равную нулю. Масса 5 может быть заменена закреплением конца 
упругого звена 3—5 в заделке).

2. Обороты маховика двигателя (масса 1) перед включением 
сцепления максимальные (по внешней скоростной характеристике 
двигателя трактора Т-130).



3. Продолжительность включения сцепления варьировалась в 
пределах О—0,8 сек.

Значения крутящих моментов, возникавших на упругом звене 
3—5, для механической и гидромеханической трансмиссии тракто
ра Т-130 в зависимости от продолжительности включения сцепле
ния, представлены на рис. 2.

Выводы

1. Наибольшие значения крутящего момента на выходе транс
миссии (звено 3—5 на рис. 1, а) возникают при мгновенном соз
дании нагрузки на входе в трансмиссию. При этом величина кру
тящего момента, нагружающего гидромеханическую трансмиссию, 
примерно в два раза меньше момента, нагружающего механиче
скую трансмиссию.

2. С ростом продолжительности включения сцепления проис
ходит снижение величин крутящих моментов, нагружающих транс
миссии; при =0,4 сек и более они становятся примерно рав
ными.

3. Результаты моделирования согласуются с эксперименталь
ными данными [I, 2, 3, 4] и подтверждают существование защит
ных свойств гидротрансформатора.

4. Результаты могут быть использованы для первичной оцен
ки величины снижения динамической нагруженности гидромеха
нической трансмиссии трактора Т-130 по сравнению с механиче
ской трансмиссией.
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ВЛИЯНИЕ ПРИВОДА К УПРАВЛЯЕМЫМ ВЕДУЩИМ 
КОЛЕСАМ НА НАГРУЗОЧНЫЕ РЕЖИМЫ ТРАНСМИССИИ 

И УПРАВЛЯЕМОСТЬ АВТОМОБИЛЯ

За последнее время широкое распространение получили лег
ковые автомобили с передним расположением двигателя и приво
дом на передние колеса. В настоящее время свыше половины всех 
легковых автомобилей, выпускаемых во Франции, имеют такую 
компоновочную схему.

Наряду с существенными преимуществами, присущими авто
мобилям данной компоновки, они имеют и ряд недостатков, основ
ной из которых — сложность привода к управляемым ведущим 
колесам.

Автомобили с такой компоновкой, выпускаемые зарубежными 
фирмами, обычно имеют в приводах к управляемым ведущим ко
лесам карданы равных угловых скоростей Вейса, Рцеппа, Бир- 
фильда, сдвоенные карданы Гука, карданы Тракта и другие, обе
спечивающие передачу равномерного крутящего момента. Такие 
же карданы устанавливаются и на отечественных автомобилях 
повышенной проходимости, однако эти карданы сложны в изго
товлении и более дорогие, чем простой кардан Гука. Поэтому на 
Запорожском автомобильном заводе сделана попытка установить 
простой кардан Гука на автомобиле повышенной проходимости 
ЗАЗ-969 («Волынь») и на легковом автомобиле с передним рас
положением двигателя и приводом на передние колеса.

На кафедре «Автомобили» Запорожского машиностроительное 
го института были проведены исследования по определению воз
можностей установки приводов к управляемым ведущим колесам 
с простым карданом Гука.

Известно, что при передаче крутящего момента через валы, 
взаимно расположенные под некоторым углом и соединенные про
стым карданом Гука, возникает кинематическая неравномерность 
вращения ведущего вала, которая выражается:

через углы поворота tgP =  tg а  cos 0

COS0
и угловые скорости о>2 =  со̂  ’



190 А. М. Голонидов

где а — угол поворота ведущего вала, град; р — угол поворота 
ведомого вала, град; 0  — угол между осями валов (угол пово
рота управляемых колес), град; соь сог.— угловые скорости соот
ветственно ведущего и ведомого валов, 1!сек.

При абсолютно жесткой трансмиссии кинематическая нерав
номерность вращения управляемого ведущего колеса вызвала бы 
неравномерность поступательного движения. Последняя в свою 
очередь вызвала бы силовую неравномерность в трансмиссии ав
томобиля, численно равную

Д М =  /ĵ  Е,

где ДМ — амплитуда колебания крутящего момента, кГ • м; /« — 
приведенный момент инерции колеса и поступательно движущейся 
массы, кГ»м-сек^; е — угловое ускорение ведущего управляемого 
колеса, IjceK.

Однако в действительности трансмиссия автомобиля обладает 
определенной упругостью, и частично или полностью кинематиче
ская неравномерность поглощается закручиванием трансмиссии. 
При этом силовая неравномерность выразится:

ДМ' =  с ( а - Р ) ,  (1)
где с — угловая жесткость трансмиссии, кГ-м!град.

Очевидно, если АМ>АМ', то скорость вращения колеса ста
новится постоянной, т. е. автомобиль движется с установившейся 
скоростью (без подергиваний) ес
ли же ДМ<ДМ', то скорость враще
ния колеса не будет оставаться по
стоянной, т. е. будет иметь место как 
кинематическая, так и силовая не
равномерность.

На рис. 1 представлены расчет
ные зависимости Д іЙ  =  / ( 0 )  д л я  раз
личных скоростей движения автомо
биля. Здесь же нанесены зависимо
сти ДЛ1' = ф(0). Расчеты проведены 
применительно к автомобилю «За
порожец», при этом принято J =
=4,6 кГ-м»сек^  ̂ с = 2 и 5 кГ>м1град 
(для автомобиля «Волынь» с = 5 кГ- 
•м/град) .

Анализ результатов показывает,
что даже при малых скоростях движения сохраняется неравенство 
ДМ>ДМ' и дальнейшие исследования следует вести по уравнению 
(1),Т. е. автомобильные колеса вращаются с установившейся ско
ростью, а вся кинематическая неравномерность от карданного со
членения поглощается упругостью трансмиссии и в частности упру
гостью полуоси.

Рис. 1. Зависимости A M = f(0 )  
и АЛ4'=ф(0):

сплошная линия —' зависимость 
Д М =  /  (6): ; — v^=  40 кміч; 2 — 

=30 кміч; 3 — 1>а =20 кміч; 4 ^  
=10 кміч; 5 — = 5  км/ч; штри

ховая л и н и я за в и с и м о с т ь  Д Л1' =  
== 9 (6): б — при с = 5  к Г .  м/град; 

7 _  с=2 кГ • м/град.
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При движении автомобиля по некоторой кривой (при движе
нии по прямой влияние кардана Гука исключается) с радиусом 
траектории центра передней оси R внутреннее и наружное управ
ляемые ведущие колеса будут двигаться по кривым с радиусами:

R

Rh — R

в
2

В

(2)

Здесь В — колея передних колес автомобиля.
Путь, проходимый внутренним и наружным колесами за один 

круг, совершенный автомобилем:

S bh “  2 я  і?вн» (3

S„ =  2я/?„,

или, выражая через радиусы колес и их обороты п,

В̂Н ~  2я К̂̂ВН> (4)
Sjj =  2я

После совместного решения уравнений (2), (3), (4) получим:
В

Таким образом, разность оборотов наружного и внутреннего 
колес за один оборот автомобиля зависит не от угла поворота 
управляемых колес (при отсутствии буксования), а только от кон
структивных параметров, т. е. ширины колеи и радиуса качения 
колес.

Эти величины обычно изменяются в узких пределах (табл. 1), 
поэтому ориентировочно может быть принято — = 4 ,  т. е. за один

Таблица 1
Колея и радиусы колес легковых автомобилей

Марка автомобиля Bi, мм . мм в

«Запорожец» ЗАЗ-965 1144 290 3,94
«Москвич» 407 1220 320 3,81
«Москвич» 408 1237 320 3,87
«Победа» М-20 1355 355 3,82
«Волга» М-21 1410 360 3 ,9
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Круг, совершенный автомобилем, внутреннее колесо его сделает на 
четыре оборота меньше, чем наружное.

Иными словами, за один круг независимо от радиуса поворо
та восемь раз произойдет совпадение максимальных или мини
мальных крутяыхих моментов на внутренней и наружной полуосях 
и восемь раз — совпадение максимального момента на внутренней 
полуоси с минимальным моментом на внешней полуоси.

При совпадении максимальных крутящих моментов на транс
миссию автомобиля будет передаваться момент, выражаемый

М„ м  +  Ам;„ +

или

^^тах =  iW +  2С (а — Р).

Для определения влияния этих величин на работу трансмис
сии были проведены исследования в лабораторных и дорожных 
условиях. В лабораторных условиях исследования проводились

прокручиванием отдельного колеса на беговом барабане, положе
ние привода относительно плоскости колеса изменялось от О до 
30°. В дорожных условиях исследования проводились на асфаль
тированной горизонтальной площадке при движении автомобиля 
по кругу. В том и другом случаях для определения абсолютных 
значений крутящих моментов проволочные датчики сопротивления 
наклеивались на полуосях и на ведомом валу сцепления. В ка
честве измерительной аппаратуры использовались усилитель ТА-5 
и осциллограф Н-700. В процессе испытаний достигалось измене
ние жесткости трансмиссии за счет установки резиновых упругих 
элементов и полуоси переменной жесткости.

Полуось переменной жесткости (рис. 2 ) состоит из упругого 
торсиона 2, закрепленного одним концом в вилке кардана Гука 1, 
а другим концом — в наконечнике, имеющем винтовой упор 4 
и сухарный универсальный шарнир 5, устанавливаемый в полу
осях серийного автомобиля. Торсион помещается в защитной на
ружной трубе 3, которая одним концом с помощью винтовой резь
бы соединяется с наконечником, а другим с помощью шлицев с 
вилкой кардана. Малый крутящий момент (испытания на хорошей



о  приводе к управляемым ведущим колесам 193

дороге) передается через торсион с малой угловой жесткостью. 
С увеличением крутящего момента торсион закручивается, и при 
достижении некоторого угла закрутки винтовое сочленение закли
нивается, а крутящий момент передается через защитную трубу, 
что предотвращает поломки торсиона при транспортировке авто
мобиля по различным дорогам.

Изменения амплитуд крутящих моментов на полуосях в зави
симости от угла поворота управляемых ведущих колес для полу
осей различной угловой жесткости представлены на рис. 3.

Рис. 4. Осциллограмма записи 
крутящего момента на полу

оси:
1 — кривая крутящего момента на 
правой полуоси; 2 — кривая крутя
щего момента на левой полуоси; 
3 — силы, действующие на попе

речную тягу рулевой трапеции.

Рис. 3. Изменение амплитуд 
крутящих моментов в полу
осях автомобиля в зависи
мости от угла поворота и 

жесткости трансмиссии:
1 серийная полуось; (с-=
*=5,0 кГ.мІград); 2 — серийная 
полуось с  резинометаллическим  

' упругим элементом (с= 1 ,5  
кГ'М/град)‘, 3 — торсион 0  Н мм 
(с =  1,25 кГ‘м1град); 4 — торсион 
0  12,5 мм (с=0,75 кГ.мІград)',
5 —-торсион 011 мм (с =  .

= 0 ,5 4  кГ^мІград).

Результаты исследований подтверждают проведенный выше 
анализ. Кроме этого, результаты исследований показали, что на 
дорогах с малым коэффициентом сопротивления движения при ма
лых значениях моментов на полуосях) крутящий момент до
стигает нулевых, а иногда и отрицательных значений (рис. 4) 
даже при сравнительно небольших углах поворота управляемых 
колес, что вызывает нарушение контакта между зубьями ведущих 
и ведомых шестерен, а значит, и уменьшает долговечность этих 
шестерен.

При совпадении максимального крутящего момента на внут
ренней полуоси с минимальным крутящим моментом на внешней 
полуоси неравномерность крутящего момента на трансмиссию пе
редаваться не будет, т. е.

д л і;„= -А л і„ .

Однако в этом случае больший крутящий момент на внутрен
ней полуоси будет стремиться вывести автомобиль из криволиней-
7 Заказ 537
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ного положения, а через четверть поворота колеса соотношение 
моментов изменится на обратное и автомобиль будет стремиться 
еш,е больше повернуться. Наличие кинематической связи через ру
левой механизм препятствует такому зигзагообразному движению 
автомобиля, однако указанные усилия приходится воспринимать 
водителю через рулевое колесо, т. е. возникают толчки, аналогич
ные тем, которые возникают при переезде препятствия.

Несмотря на то что эти силы, будучи подведенными к руле
вому колесу, по абсолютному значению небольшие, однако часто
ты воздействия этих сил изменяются в широких пределах и, как 
показывает анализ, могут совпадать с частотой собственных коле
баний рулевого механизма, при этом наступают резонансные коле
бания и водитель теряет уверенность в управлении автомобилем.

Все другие положения взаимного расположения внутреннего 
и наружного колес являются промежуточцыми и оказывают мень
шее влияние как на нагрузочные режимы трансмиссии, так и на 
управляемость автомобиля.

Выводы

1. Установка простого кардана Гука в приводах на передние 
ведущие колеса автомобиля значительно увеличивает нагрузки в 
трансмиссии автомобиля и в деталях рулевого механизма. При 
движении по хорошей дороге на повороте возникают обратные 
удары на зубья шестерен, что ухудшает условия их работы.

2. Введение в трансмиссию упругих элементов (резиновые 
муфты, полуоси переменной жесткости и т. п.) усложняет привод 
и исключает фактор простоты и дешевизны перед карданами рав
ных угловых скоростей. Кроме того, при этом не устраняются 
полностью колебания крутящего момента.

3. На автомобилях с приводом на передние колеса следует 
устанавливать карданы равных угловых скоростей. При этом ка
жущаяся дороговизна этих карданов окупится за счет увеличения 
долговечности деталей трансмиссии и рулевого механизма.
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К РАСЧЕТУ ДОЛГОВЕЧНОСТИ КАРДАННЫХ 
ПОДШИПНИКОВ

Существующие методы расчета дают заниженные значения 
контактных напряжений в карданных подшипниках, вследствие 
чего расхождение между расчетной и действительной долговечно
стями достаточно велико. В расчетах не учитываются конструк
тивные особенности несущих деталей, их жесткость и радиальные 
зазоры. Возвратно-качательное движение роликов создает особые 
условия работы контактирующих поверхностей. Долговечность кар
данных подшипников, лимитируемая естественным для такого ро
да узлов усталостным выкрашиванием, определяют расчетами 
деталей на контактную прочность, подобно тому как это делается 
для других подшипников качения. Проведенный ниже краткий 
анализ некоторых методов расчета показывает, что они недоста
точно полно отражают физическую сущность явлений, имеющих 
место в карданных подшипниках.

Общепринятые методы расчета карданных подшипников
Метод, применяемый зарубежными фирмами. На основании 

экспериментальных работ, проведенных рядом зарубежных фирм, 
установлена следующая зависимость между долговечностью под
шипника, его конструктивными особенностями и нагрузкой при 
линейном контакте:

L = (1)

где L — долговечность в миллионах оборотов для 90% партии 
подшипников; Сд — коэффициент динамической грузоподъемно
сти; Рэ — радиальная эквивалентная нагрузка.

Рекомендацией JSO-278 зависимость (1) объявлена обязатель
ной для расчетов подшипников.

При постоянном числе оборотов долговечность может быть 
выражена в часах:

J  _  L*rt60
10«

где — долговечность, ч; п — число оборотов в минуту. 
7*

(2 )
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В странах Европы для сопоставления долговечностей подшип
ников качения, имеющих различные числа оборотов, за основу 
принимается долговечность в 500 часов при числе оборотов 
ЗЗУз в минуту, что составляет 10® обор,ртов. Введем это значение 
в уравнение (2), приравняем к уравнению (1) и получим:

10
1,667-10*

п т -
(3)

Формула (3) пригодна для подшипников с вращательным дви
жением. Приведение качательного движения карданного подшип
ника к эквивалентному вращательному движению производят по 
скоростному режиму. С этой целью принимают, что за один обо
рот карданного вала шип крестовины поворачивается на угол 4у, 
где Y — угол наклона карданного вала. Тогда эквивалентная ско
рость вращения равна:

" "  (4)Э̂КВ -- ■
90

После подстановки этого значения в формулу (3) получают 
долговечность карданного подшипника:

10

, 1,5.10« / С \ 3
пу Ь )

г. (5)

Для расчета динамической грузоподъемности игольчатого ро
ликоподшипника западногерманская фирма «Gelenkwellenbau» ре
комендует следующую формулу:

C„ =  4 '/ l ^ d p /p i  кЛ (6)

где z  — число роликов; 1р — рабочая длина ролика, мм; dp — 
диаметр ролика, мм; i — количество рядов роликов.

Формула (6) справедлива при следующих условиях: суммар
ный межигольный зазор не более 0,5 мм; равномерность роликов 
в одном подшипнике не превышает ±0,001 ліж; твердость .рабочей 
поверхности шипа крестовины — HRC 62 ±2. Если твердость шипа 
меньше HRC 60, то коэффициент динамической грузоподъемности 
умножают на коэффициент, определяемый по графику, приведен
ному в справочниках, например (1].

Метод, применяемый ВНИИМЕТМАШ. Расчетная долговеч
ность игольчатого роликового подшипника определяется по гра
фику в зависимости от величины коэффициента k^, который рас
считывают по формуле

^  ■ Q’l l i g g -  , (7)
* M hkn-iK



к  расчету долговечности карданных подшипников 197

где С — коэффициент работоспособности подшипника; R — рас
стояние от центра шарнира до центра крестовины, м\ М — крутя
щий момент, кГ-м\ къ — динамический коэффициент; к^  — коэф
фициент, зависящий от произведения — коэффициент, учи
тывающий влияние температурного режима на долговечность под
шипника.

Для игольчатых роликовых подшипников коэффициент рабо
тоспособности определяют по известнЬй формуле

С =  250do.7/p. (8)
Метод, предложенный в работе [2]. Долговечность подшипников 

при качательном движении внутреннего кольца относительно на
ружного определяется по формуле

10
0,12 {Dq -f- йЛ

Т/?о/ікач Ш ’ (9 )

где £>о — диаметр подшипника по окружности центров роликов, 
мм\ dp — диаметр ролика, мм; — количество периодов ка
чаний подшипника в минуту, считая за период время переме
щения внутреннего кольца подшипника из крайнего его положе
ния в другое крайнее и обратно; Г — вспомогательная величина, 
определяемая по таблице в зависимости от 0/т; 6 — угол откло
нения подшипника из его среднего положения в крайнее; т — ми
нимальный угол качения, при котором будет иметь место двукрат
ное контактирование с телами качения.

т = 360 2Рр

 ̂(^0 "Ь

С целью сопоставления отдельных методов расчета построен 
график зависимости долговечности карданов МАЗ (штриховая ли
ния) и КрАЗ (сплошная линия) от угла наклона карданной пере
дачи (рис. 1) при постоянном крутящем моменте М =  310 кГ*м и 
числе оборотов п =  250 обIмин, при которых производились стен
довые испытания.

Обращают на себя внимание значительные расхождения в ве
личинах долговечностей карданных подшипников, рассчитанных 
различными методами. Так, например, при углах наклона у = 4̂  
долговечности отличаются в 7—8 раз, при углах у==16° в 1,5— 
2 раза. Кроме того, расчетные данные существенно отличаются от 
результатов эксперимента. На наш взгляд, причину следует искать 
в несовершенстве применяемых методов расчета.

По первой методике (рис. 1) кривая долговечности изобра
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жает обратную зависимость от угла наклона карданной пере
дачи Y

—

. 1,5 . 10« / Сд \
10
3

для условии стендовых испытании — величина постоянная.
Приведение качательного движения карданного подшипника 

к эквивалентному движению по формуле (4) в принципе ошибоч
но, потому что в карданном шарни
ре на протяжении всего срока служ
бы в контакте находятся одни и 
те же поверхности и значение имеет 
не угол поворота, а число полных 
циклов напряжений, испытываемых 
наиболее нагруженной точкой кон
такта за один оборот карданного 
вала. Как было указано выше, чис
ло циклов нагружений и, следова
тельно, долговечность шарниров в 
зависимости от угла наклона кар
данного вала изменяются дискретно. 
Теоретически, например, долговеч
ность шарниров МАЗ при углах от 
Y = 0°30' до 8°44' должна быть оди
наковой, так как имеет место дву
кратное контактирование за один 
оборот вала. Однако опыт показы
вает некоторое уменьшение долго
вечности с увеличением угла на
клона в указанном интервале, что  ̂
по нашему мнению, следует отнести 
к влиянию скорости изменения кон
тактных напряжений, местного на
грева и, как следствие, дезориен

тации молекул адсорбированной пленки смазки. Количественное 
влйян^іе этих факторов на долговечность при качательном движении 
так же, как и влияние гидродинамического эффекта, ни в одной из 
расчетных формул не отражается, так как износные процессы при 
качательном движении изучены недостаточно.

В расчете по методике ВНИИМЕТМАШ предполагается пред
варительный подбор коэффициентов на основании эксперименталь
ных работ, учитывающих влияние смазки, условий эксплуатации

Рис. 1. Расчетные зависи
мости между углом накло
на карданной передачи и 
долговечностью шарниров 
при М =310 и п=  

=250 об!мин:
7 — по рекомендации /5 0 ;  2 — 
по методу ВНИИМЕТМАШ; 3— 

по методу работы [21.
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И т. п. Область применения этого расчета — стационарные уста
новки с карданными передачами, работаюндими в постоянных 
условиях по оборотам, нагрузке, температуре, смазке. Здесь также 
качательное движение приводится к эквивалентному вращательно
му (с помощью коэффициента кроме того, неизбежно влия
ние субъективного фактора при подборе остальных коэффи
циентов.

По третьему методу (рис. 1) долговечность подшипников ка- 
чательного движения определяют исходя из условий смазки зоны 
контакта.

Результаты расчета по этому методу не согласуются с экспе
риментальными данными, так как минимальная долговечность 
согласно такому расчету будет почти одинаковой при у = 0° и 
Y=16°, т. е. в интервале, охватывающем все возможные углы на
клона карданных передач на грузовых автомобилях. Долговечно
сти карданных шарниров МАЗ и КрАЗ, рассчитанные по различ
ным методикам, отличаются в 4—5 раз (для углов наклона кар
данной передачи 2°<у<6°), т. е. значительно больше, чем это 
имеет место в эксплуатации и при стендовых испытаниях. Кон
структивно карданные подшипники этих типов отличаются только 
рабочей длиной игольчатых роликов. Поэтому ориентация на фор
мулы (5), (6), (7), (8), (9) приводит к ошибочному выводу о том, 
что незначительным увеличением длины роликов можно сущест
венно повысить долговечность карданных подшипников. В действи
тельности, увеличение /р приводит к резкому увеличению нерав
номерности распределения нагрузки по длине шарнира, особенно 
при недостаточной жесткости карданных вилок.

Расчеты по формулам (5) и (6) дают долговечность L^-^oo 
при Поскольку это противоречит опыту эксплуатации, в пер
вом методе предусмотрено принимать в расчет у = 3° при всех 
углах наклона карданной передачи

Такой прием практически оправдан тем, что для всех автомо
бильных карданных шарниров в интервале 0°30'<у<3° имеет 
место двукратное контактирование. Однако при у =  и М̂ р = const 
напряжение в точках контакта не изменяется и долговечность 
карданных шарниров теоретически должна быть бесконечной.

В практике же карданный шарнир испытывает переменную 
нагрузку, что приводит к износу даже при постоянном угле у = 0° 
из-за пульсации контактных напряжений или осевых перемещений 
контактирующих деталей. Пульсация напряжений неизбежна, по
скольку трансмиссия автомобиля испытывает крутильные колеба
ния, осевые же перемещения деталей и вызываемый этим износ 
возможны при недостаточной жесткости вилок и наличии крутиль
ных колебаний.

Влияние пульсации контактных напряжений и осевых микро
перемещений деталей на износ пока не может быть отражено в 
оасчетах карданных шарниров на долговечность из-за недостаточ-
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КОГО исследования этих вопросов, отсутствия количественных за-v 
кономерностей и теоретических разработок в этой области.

Кроме указанных выше, общим недостатком применяемых ме
тодов расчета является идеализация расчетных условий работы и 
отсутствие учета таких решающих факторов, как действительное 
распределение нагрузок в карданном шарнире, жесткость несу
щих деталей кардана, зависимость числа циклов нагружений от 
угла наклона кардана и величины площадки контакта, влияние 
крутильных колебаний и переменных нагрузочных режимов.

Расчетная долговечность для стендовых испытаний 
при постоянной нагрузке

Наиболее просто расчет долговечности карданных подшипни
ков производится для условий стендовых испытаний в тех случаях, 
когда построены кривые усталости для данных карданов, состав
лены корреляционные уравнения и имеются графики а =  / (М, е, с) 
либо произведен расчет величины а с учетом жесткости карданных 
вилок, величины радиального зазора и действительного распреде
ления нагрузки по длине шарнира. Тогда, задавшись величиной 
ЛІкр, определяют напряжения о и по ним находят число циклов 
нагружения Мц.̂  Такие расчеты делают с целью определения ре
жимов работы стенда для ускоренных испытаний при напряже
ниях выше предела выносливости, для сравнительных испытаний 
при отработке конструкции и т. п.

При отсутствии кривых усталости расчет долговечности кар
данных подшипников может быть произведен по формуле

L - L  l — ^ ^ Y - 1 -^Окач-^о| Сз ) ,• ’\ / *̂кач
(10)

где ^Окач— долговечность карданного подшипника, работающего 
при качательном движении при нулевом радиальном зазоре, ч; 
Lo — долговечность такого же подшипника, но работающего при 
вращательном движении под действием той же радиальной на
грузки с числом рборотов, равным числу периодов качания под
шипника в минуту; Оэ — эквивалентное контактное напряжение 
при вращательном движении; — эквивалентное контакт
ное напряжение, испытываемое наиболее нагруженной точкой кон
такта при качательном движении; i — количество повторных кон
тактных напряжений, испытываемое подшипником при одном обо
роте вокруг своей оси; /кач — количество повторных контактных 
напряжений, испытываемых наиболее нагруженной точкой кон
такта за один период качания; т показатель степейи.

Расчетом установлено, что при наклоне карданной передачи
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(/кач =4) эквивалентное напряжение почти не отличается 
от максимального, а именно:

Оо =  0,977 Oq.

На отечественных грузовых автомобилях углы наклона значи
тельно меньше, чем у=  16°, поэтому с достаточной точностью мо
жет быть принято условие

»̂кач ~  ^0’
где оо — максимальное контактное напряжение, испытываемое 
наиболее нагруженной точкой шипа крестовины при нулевом ра
диальном зазоре.

Для определения воспользуемся выводами работы [3];

У \  \  Фо /
(12)

где <ро — половина угла зоны контакта, рад\ — центральный 
угол между направлением нагрузки и осью тела качения.

Подставив выражения (II) и (12) в формулу (10), получим:

Z.p i
(13)

Фо̂ р̂  *'кач

при q>o = Ji/2 формула (13) приобретает вид

— ^0 0>91 (14)

где

£-0 = (15)

Коэффициент С для игольчатых подшипников определяют по 
формуле (8), а радиальную нагрузку — уточненными способами 
по методу, описанному в работе [4], или упрощенным способом по 
формуле

Q =
м

{Н — 1р) cosy
(16)

где угол Y учитывают для карданных передач, имеющих наклон 
более 8°.
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Используя известную зависимость
т \щ-'max ł '

’V " /  ’
где L̂ aq — долговечность карданного подшипника при радиаль
ном зазоре 8>0 и неравномерном распределении нагрузки, ч; 
<̂ тах — максимальное контактное напряжение, испытываемое наи
более нагруженной точкой шипа крестовины при радиальном за
зоре 8>0, получим

(17)

Подставив сюда значения 
лучим

( ^ Г '
L q из формул (14), (15), ПО-

0,91 С (Я — /р) cos у 
М

10
3

(1S)

В этой формуле величина i определяется на основании извест
ных кинематических соотношений враш,ающегося подшипника:

(Рр -I- dp) гфо 
2РрЯ (19)

где фо — половина угла зоны контакта.
( О— =&,  получим формулу для расчета дол- 

(Уо /
говечности карданных подшипников при постоянных оборотах ш 
нагрузке:

10

0,145гфо(Ро +  dp) С (Я—/о) cosy] ^
М

(20)

В этой формуле значение необходимое для расчета ве
личины k, определяют описанным в работе [5] методом с учетом 
радиального зазора и конструктивных особенностей кардана. Для 
упрощения расчетов следует пользоваться графиками a^ax = f 
8, с), откуда можно одновременно от угла получить а^ах и ао> 
Величину /кач принимают в зависимости от угла у наклона кар
данной передачи.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПРЕДЕЛЬНО ДОПУСТИМЫХ ИЗНОСОВ 
ШЛИЦЕВЫХ СОЕДИНЕНИЙ ТРАНСМИССИИ 

АВТОМОБИЛЕЙ

В настоящее время, когда большое внимание уделяется изу* 
чению и повышению надежности и долговечности машин, особо 
важное значение приобретает вопрос о предельных износах.

Предельным принято называть такой износ деталей, при кото
ром отдельные узлы или агрегаты автомобиля не могут работать 
нормально, т. е. некоторые их показатели ухудшаются настолько,, 
что выходят за допустимые пределы. При этом задача определе
ния величин предельных износов сводится к выявлению значений 
износа деталей, при которых тот или иной показатель работоспо
собности узла или агрегата достиг предельно допустимого откло
нения. Такими показателями могут быть, например, падение мощ
ности двигателя, увеличение удельного расхода топлива, снижение 
давления масла в системе смазки, появление стуков в отдельных 
сочленениях и т. д.
 ̂ Шлицевые соединения — важнейшая неотъемлемая часть лю

бой трансмиссии автомобиля. Поэтому износ шлицевых соединений 
влияет на техническое состояние всей трансмиссии.

В технических условиях на капитальный ремонт автомобилей 
указываются максимально допустимые размеры деталей, в том 
числе и шлицевых соединений, при которых они могут быть ис
пользованы без ремонта. Зная номинальные размерь! деталей,, 
можно определить максимально допустимые без ремонта износы 
отдельных деталей. Значения предельно допустимых износов шли
цевых соединений в технических условиях не приводятся, и спосо
бов определения их в литературе пока не имеется.

В настоящей работе предлагается методика определения ве
личины предельно допустимых износов шлицевых соединений 
трансмиссий автомобилей.

Техническое состояние агрегатов трансмиссии автомобиля мо
жет быть оценено по суммарному угловому зазору и по парамет
рам вибрации [1]. При превышении суммарного углового зазора 
отдельными агрегатами трансмиссии определенной величины на
ступает аварийное состояние агрегата. Методика диагностирова
ния технического состояния агрегатов трансмиссии автомобиля по 
суммарному угловому зазору и по параметрам вибрации разра
ботана в Харьковском автомобильно-дорожном институте [2].
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В настоящей методике суммарный угловой зазор принят за 
показатель работоспособности агрегата. Методика ХАДИ дает воз
можность определить оптимальное предельно допустимое значе
ние суммарного углового зазора для агрегатов трансмиссии авто
мобиля. На основании изучения износов шлицевых соединений 
агрегатов, поступающих в капитальный ремонт, можно определить 
долю суммарного углового зазора, приходящуюся на шлицевые 
соединения, и соотношение интенсивностей износа всех шлицевых 
соединений внутри агрегата. Имея все эти данные, т. е. оптималь
ный предельно допустимый суммарный угловой зазор, долю сум
марного углового зазора, приходящуюся на шлицевые соединения, 
и соотношение интенсивностей износа шлицевых соединений, мож
но определить предельно допустимые значения износа шлицевых 
соединений агрегатов.

Применение предлагаемой методики для определения пре
дельно допустимых величин износов шлицевых соединений иллю
стрируется на примере коробки передач автомобиля ЗИЛ-130.

На кинематической схеме коробки передач автомобиля 
ЗИЛ-130 (рис. 1) показаны все шлицевые соединения и зацепле
ния шестерен.

Ниже приведены формулы для определения суммарного угло
вого зазора на ведомом валу коробки передач при застопоренном 
ведомом диске сцепления для всех пяти передач:

^ 9
■ + +

^ 5 ,6  I ^ І Д О
—  +

f i . . -
£ в _ 2 і  ,

t

Г 9 г » А 5 ^ 1 0 ^ 5 Г і г 5 2 і о

С9_
+ + + £ і

+  ■
_£ х 2 ? 2 і

Г в ^  7 ^ 1 0 2 4 Г і 2 4 2 і о
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С в _

+ +
^ І Д О 2 g

+  :A  , 2 а 2 і

Г д г » Г ъ ^ 1 0 2 з Г і 2 з 2 і о

_ L
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+

f i
+

^ 2 ,9  1 ^ І Д О £ і
■ + £ і .  ,. ., _ £ і _

Г с , Г г '*4 R i ^ 1 0 2 г Г і 2 а 2 і о

< 2  =
£ i + S ł +

f i
+

C l  ^

Г 9 Г 3 ' '2 Г і  '

(I)

В формулах: z — число зубьев шестерен; R — радиус делитель
ной окружности шестерни; г — средний радиус шлицевого соеди
нения.

Для определения суммарного углового зазора на ведомом 
диске сцепления при застопоренном ведомом вале пользуемся фор
мулой

Фо1 ~  Фо2 *̂КП> (2)
где i КП— передаточное число коробки передач.
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Пользуясь рабочими чертежами деталей коробки передач 
ЗЙЛ-ІіЗО и [3], определяем номинальные и максимально допусти
мые без ремонта зазоры в шлицевых соединениях и в зацеплении 
шестерен (табл. 1).

ć;\fo2

Рис. 1. Кинематическая схема коробки передач автомобиля ЗИЛ-130:
9 — номера шлицевых соединений; Zi — 2 ю — номера шестерен; с\—с% — 

боковые зазоры в шлицевых соединениях; ю  —- б"“ в зацепле
нии шестерен; <Poi — суммарный угловой зазор на ведомом диске сцепления 
при застопоренном ведомом вале; '902 — суммарный угловой зазор на ведо

мом валу при застопоренном ведомом диске сцепления.

При определении зазоров в эвольвентных шлицевых соедине
ниях изменение толщины зуба и ширины впадины вычислялось 
по размеру между измерительными роликами и диаметру измери
тельного ролика [4].

Таблица 1
Зазоры в шлицевых соединениях и в зацеплении шестерен, мм

Зазоры Cl С2 С4 ^̂6 Се с?

Номинальный min 0,025 0,065 0,05 0,065 0,055 0,06 0,065
max 0,125 0,235 0,15 0,235 0»235 0,18 0,235

Максимально допустимый без 
ремонта 0,24 0,31 0,27 0 ,44 0,47 0,30 0 ,42

Зазоры Се с» ^1.10 ^2,9 Сз,8 С4»7 Сб,е

Номинальный min 0,06 0,01 0,21 0,22 0,22 0 ,22 0 ,22
max 0,18 0,11 0,29 0,30 0,30 0 ,30 0,31

Максимально допустимый без 
ремонта 0,35 0,19 0,705 0,695 0,695 0,74 0 ,72
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Пользуясь формулами (1), по найденным зазорам (табл. 1) 
и параметрам шестерен и шлицевых соединений (табл. 2 и 3), 
определяем суммарные угловые зазоры^^фог и фоі (табл. 4).

Т а б л и ц а  2

Параметры шестерен

Номер шестер
ни на схеме 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

г 20 26 33 42 45 13 22 31 38 43
R, мм 3 8 ,5 50,1 6 3 ,5 8 0 ,9 9 5 ,6 27 ,6 4 2 ,3 5 9 ,7 7 3 ,2 8 2 ,8

Т а б л и ц а  3

Параметры шлицевых соединений

Номер шлицевого 
соединения на схеме 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Г, мм 17,2 30 ,6 2 0 ,8 3 3 ,3 4 0 ,6
.

2 8 ,0 4 0 ,6 3 2 ,5 2 0 ,0

Т а б л и ц а  4

Суммарные угловые зазоры, град

Передача
угловые зазоры

I H HI IV 1 V

min 0 ,3 0 ,5 0 ,5 0 , 8 0 ,3

Номинальный
max 0 ,6 1,1 1 ,3 1,7 1,3

min 2 ,2 1,9 1,2 1,1 0 , 3
max 4 ,6 4 ,6 2 ,9 2 ,6 1,3

Максимально допу ?02 1,3 2 ,2 2 ,7 3 ,6 2,1
стимый без ремонта

?01 9 ,7 9 ,0 6 ,2 5 ,3 2,1

Оптимальный предельно допу
стимый <ро2 [2] 2 ,0 3 ,7 1 4 , 8 6 ,6 6 ,0

Угол фо2 замеряется непосредственно на автомобиле без сня
тия агрегата, если же имеются отдельные агрегаты, то лучше за
мерять угол фоь который больше угла фо̂2, вследствие чего точность 
замеров выше.

Данные табл. 4 могут быть использованы для контроля новых 
и отремонтированных коробок передач автомобиля ЗИЛ-130. В
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нижней строке табл. 4 приведены величины оптимального предель
но допустимого углового зазора на ведомом вале коробки пере
дач ЗИЛ-130 по данным [2].

На основании исследований, проведенных на Минском авто
ремонтном заводе, установлено, что на долю шлицевых соединений 
на I—IV передачах коробки передач ЗИЛ-130 приходится 55— 
70% суммарного углового зазора. При расчетах для I—IV пере
дач принята цифра 60%, для V передачи — 100%.

В результате исследований, проведенных на Минском авто
ремонтном заводе, установлено следующее соотношение интенсив
ностей нарастания зазоров в шлицевых соединениях коробок пе
редач автомобиля ЗИЛ-130: С\ : С2 : Cz: : с̂  : Се: С7 : = А : Ь : 3 :
:4 :3 ,5 : 1 ,5 :3 : 1.

По этим данным и величинам оптимальных предельно допу
стимых зазоров (табл. 4) определяем величины предельно допу
стимых зазоров в шлицевых соединениях на каждой передаче в 
отдельности. За окончательную величину предельного зазора для 
каждого шлицевого соединения принимаем меньшее из значений, 
полученных для разных передач. Результаты расчета сведены в 
табл. 5.

Т а б л и ц а  5

Предельно допустимые зазоры сп  в шлицевых 
соединениях коробки передач автомобиля 3 ИЛ-130, мм

Передача Cl С2 С л С4 С & Се с? с»

I 1,15 0,39
II 0,71 — — — — 0,36 0,63 —

III 0,75 — — — 0,74 0 ,38 — —
IV 0,63 — • 0,51 0,70 — — — —
V 0,75 1,01 10,60 — — •— — •—

С п 0,63 1,01 0,51 0,70 0,74 0,36 0,63 0,39

Выводы

1. Предлагается методика определения предельно допустимых 
износов шлицевых соединений трансмиссий автомобилей.

2. 'Методика может быть применена для определения предель
но допустимых износов и других деталей (шестерен, отдельных под
шипников и т. д.), которые влияют на величину суммарного угло
вого зазора в агрегате.

3. Данные исследования могут быть использованы для разра
ботки методик контроля качества изготовления и ремонта агрега
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тов трансмиссии автомобилей на заводах-изготовителях и авторе
монтных предприятиях по величине суммарного углового зазора.
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К ВОПРОСУ О СТАБИЛИЗАЦИИ УПРАВЛЯЕМЫХ КОЛЕС
АВТОМОБИЛЯ

Рост скоростей движения и увеличение грузоподъемности ав
томобилей и автопоездов предъявляют высокие требования к обе
спечению безопасности движения.

Узловым вопросом безопасности является управляемость и 
устойчивость. Управляемость и устойчивость в значительной сте
пени определяются способностью управляемых колес возвращаться 
в нейтральное или заданное водителем направление после прекра
щения действия возмущения.

Всю совокупность возмущений, вызывающих изменение поло
жения управляемых колес, можно разделить на две группы: 1) воз
мущения, поступающие от водителя, вызванные коррекцией режи
ма движения или совершением маневра в зависимости от дорож
ных условий; 2) возмущения, идущие от неровностей дороги и 
других внешних сил.

Возмущения, поступающие от водителя, носят детерминиро
ванный характер, обусловленный заданной траекторией (профиль 
дороги в плане построен по определенным зависимостям), а так
же случайный, вызванный необходимостью коррекции траек
тории.

Возмущения, поступающие со стороны дорожного полотна, 
носят случайный характер с частотой, зависящей от скорости дви
жения.

В зависимости от действующих возмущений к стабилизации 
управляемых колес предъявляются различные требования:

во-первых, после прекращения действия возмущения (води
тель отпустил рулевое колесо) управляемые колеса должны воз
вращаться в нейтральное положение по определенному закону;

во-вторых, управляемые колеса не должны отклоняться от 
заданного направления или иметь отклонения, не влияющие на 
режим движения, т. е. не требующие коррекции со стороны во
дителя.

В современных конструкциях перечисленные противоречивые 
требования к стабилизации обеспечиваются выбором усилителей, 
установочных углов, стабилизирующих устройств, к. п. д. системы.
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характеристиками шин и подвески. Оптимальный выбор соотно
шения и величин перечисленных параметров автомобиля и его 
систем требует всестороннего теоретического и эксперименталь
ного исследований и выработки объективных критериев оценки.

Движение управляемых колес состоит из переносного (дви
жение остова автомобиля) и относительного (относительно рамы). 
Вследствие соизмеримых величин переносного и относительного 
движений система отсчета, автомобиль, является неинерциальной.

Если исключить из рассмотрения неинерциальную систему от
счета, как принято в работах (1, 2], то это приведет к ошибочным 
результатам. Так, в работе [2] утверждается, что управляемые 
колеса при выходе из поворота разгоняются стабилизирующим 
моментом, в действительности же на выходе они гасят эту ско
рость, т. е. тормозятся.

Рассмотрим движение управляемых колес автомобиля обыч
ной компоновки (с передними управляемыми колесами). В общем 
случае процесс поворота состоит из трех этапов: входа в поворот, 
кругового движения на повороте и выходе из поворота.

Для упрощения выводов предположим, что скорости передних 
и задних колес равны между собой и постоянны, тогда для входа 
в поворот

siny +  у. ( 1 )

где а  — курсовой угол управляемых колес; ^ = j i s i n v  - кур

совой угол продольной оси автомобиля; у — относительный угол 
поворота управляемых колес; v — скорость движения автомобиля; 
L — база автомобиля.

Выход из поворота характеризуется различными знаками 
угловых скоростей переносного и относительного движений, т. е.

sin (Yo — Y) — Y- (2)

При исследовании автоматического выхода из поворота пред
полагается, что водитель из положения установившегося кругового 
движения отпускает рулевое колесо, при этом возможны три слу
чая движения (рис. 1):

^вых>0 при Я >  у — выход из поворота невозможен;

б) «вых < 0  при X <  у — управляемые колеса входят в про
тивоположный поворот, а рама авто
мобиля выходит из поворота;
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в) «вых =0 при =  управляемые колеса катятся прямо-
линейно.

В первых двух случаях при автоматическом выходе из пово
рота на заданное направление необходима дополнительная кор
рекция со стороны водителя. Случай «в» является оптимальным.

Рис. 1. Схема движения автомобиля при автоматиче
ском выходе из поворота.

Разделив переменные и интегрируя уравнение (2) для случая 
«в», получим закон изменения угла поворота в относительном дви
жении:

Увых —  Yo 2 arc tg Tł Yo "tg -75-

При движении с малыми углами поворота:
_ t

Увых — Yo (t  ̂ " )•
Для уравнений (3), (4) величина т — постоянная времени:

LX =  ------ .

(3)

(4)

(5)

Согласно формулам (3), (4), угол поворота у̂ ых прибли
жается к значению уо асимптотически, т. е. у —уо только при t — oo, 
однако практически за время ^=3т процесс возврата оканчи
вается.

Постоянная времени (5) зависит от базы автомобиля и ско
рости поступательного движения, тем самым определяет опти
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мальные динамические качества автомобиля на выходе из пово
рота.

Рекомендуемые в методике [3] испытания «стабилизация» не 
позволяют объективно оценить способности автомобиля к выходу 
из поворота. Субъективны также рекомендации об увеличении ско
рости возврата управляемых колес при автоматическом выходе 
из поворота и ограничении скорости рулевого колеса, «неудобной 
водителю» и в работе [4].

Полученные зависимости и критерий оценки (постоянная вре
мени выхода из поворота) для автоматического выхода'из ново-

Рис. 2. Схема прямолинейного движения автомобиля с единич
ным отклонением. Заданное направление совпадает с осью X.

рота позволяют проводить анализ управляемости и для системы 
«водитель — автомобиль».

Результаты исследований автомобиля МАЗ-504 показывают^ 
что водитель обеспечивает оптимальный выход из поворота на 
заданное направление при скоростях 8—10 км1ч.

С ростом скорости движения водитель управляет автомоби
лем на выходе из поворота с соблюдением условия у» что при
водит при выходе на заданное направление к дополнительному 
повороту управляемых колес в противоположную сторону.

Рассмотрим процесс возврата управляемых колес при случай
ном отклонении от прямолинейного направления движения. Пред
положим, что после прекращения действия возмущения управляе
мые колеса возвращаются в положение заданного прямолинейного 
направления без колебания (рис. 2), т. е. без перехода через за
данную прямолинейную траекторию.

Весь процесс стабилизации от начала действия возмущения до 
возврата на исходное направление можно разделить на четыре 
основных участка.

В результате действия возмущающегр импульса управляемые 
колеса поворачиваются, например, влево (участок 1—2)„ вызываяі
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поворот автомобиля (вход в поворот). На этом участке поворот 
описывается уравнением (1) .

В точке 2 после остановки управляемых колес в относитель
ном движении начинается возврат колес в нейтральное поло
жение.

Как видно из рис. 2, возврат колес должен проходить при
выполнении условия у >  *̂ В точке 3 участка 2—4 управляемые 
колеса переходят через нейтральное положение и переводят авто
мобиль в противоположный поворот, вправо.

Процесс выхода из поворота описывается уравнением (2) с 
соблюдения условия «б», а вход в правый поворот описывается 
уравнением (1).

В точке 4 вход в правый поворот оканчивается, и из этой точ
ки выход из поворота должен осуществляться с выполнением
условия Y> На участке 4—6 управляемые колеса в точке 5 про
ходят через нейтральное положение и переводят автомобиль в 
противоположный поворот.

При этом поворот должен осуществляться со скоростью, обе
спечивающей выход управляемых колес в точку 6 на заданной 
траектории.

Из точки 6 выход из поворота должен происходить с соблю
дением условия У =  Я.

Из рис. 2 следует, что максимальное отклонение от заданного 
направления состоит из трех величин: уі — отклонение на входе 
в поворот; у2 — отклонение на выходе из поворота; уг — откло
нение на входе в противоположный поворот.

Суммарный угол поворота управляемых колес при макси
мальном отклонении от заданной траектории равен нулю.

По уравнению (1) в предположении малых углов и отсут
ствия участка с круговым движением, что справедливо при ана
лизе устойчивости прямолинейного движения, абсолютный угол 
поворота управляемых колес на входе в поворот

t t
«вх =  J Y (О dt dt+  J Y (О d t ; (6)

учитывая, что

j/j =  J у sin авх(0 dt-, 
о
t

=  j  у cos if) dt,
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получим
t i ł  t

V ^  sin J J ^si\t)dtdt + ^  y(̂ ) dt dt, (7>
o ó ó o

Анализ полученных уравнений показывает, что величина от
клонения зависит от времени действия возмущения, угловой ско
рости относительного движения, базы автомобиля и его поступа
тельной скорости.

Для уменьшения отклонения наиболее целесообразным сле-̂  
дует считать уменьшение скорости относительного поворота уп- 
равляемых колес.

На участке 2—3 с учетом условия «б»
t t łt

d t — (t) d t. (8)
величина отклонения

t. t. i

У г =  У х S in  jtto  BxH-------^  ~  i  i
0 o o

Ha участке 3—4 изменение угла аналогично уравнению (6). 
Из уравнений (8), (9) следует, что для уменьшения откло

нения от заданной траектории необходимо уменьшать скорость 
отклонения управляемых колёс при действии возмущения и мак
симально увеличивать скорость возврата и перехода через ней
тральное положение после прекращения действия возмущения.

Таким образом, с одной стороны, для автоматического выхода 
из поворота необходимо соблюдать условия равенства по модулю 
относительной и переносной скоростей, с другой — для стабилиза
ции прямолинейного движения требуется сложный закон измене
ния угла поворота управляемых колес.

Учитывая, что при прямолинейном движении частотный спектр 
возмущений высок, возможно путем введения специальных стаби
лизирующих устройств, действующих независимо от положения 
рулевого колеса, обеспечить хорошую стабилизацию управляемым 
колесам.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ СИЛ СУХОГО ТРЕНИЯ 
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БОЛЬШЕГРУЗНЫХ АВТОМОБИЛЕЙ

Плавность хода автомобилей в основном определяется пара-; 
метрами системы подрессоривания и во многом зависит от вели-' 
чины сил сухого трения в подвеске. Известно, что сухое трение 
способствует блокировке подвески, вследствие чего колебания ав
томобиля происходят на шинах с повышенной частотой и незна
чительным затуханием, что неблагоприятно сказывается на води
теле и пассажирах [1, 2].Кроме того, при выборе характеристики 
амортизаторов также необходимо знать величину сил сухого тре-; 
ния в подвеске [3].

В настоящее время для определения сил сухого трения в под
веске наибольшее распространение получил метод последователь
ного нагружения и разгрузки подвески непосредственно на авто
мобиле с регистрацией при этом величины нагрузки на подвеску 
и ее прогиба. Однако для большегрузных автомобилей с общим 
весом 100 т и выше такой способ практически трудно осуществим. 
Поэтому для определения сил сухого трения в подвеске опытного 
автомобиля БелАЗ-549 был предложен метод, основанный на за
мере давлений в цилиндрах пневмогидравлической подвески с 
последующей записью их на фотобумагу с помощью осцилло
графа.

Величина трения определялась отдельно для передней и зад
ней подвесок. К рабочей полости цилиндров подвески с помощью 
специально изготовленных переходников присоединялись предва* 
рительно протарированные тензометрические датчики давлений. 
Электрический сигнал от датчиков усиливался с помощью усили
теля ТА-5 и затем подавался на шлейф светолучевого осциллогра
фа К12-22. Запись давлений проводилась во время впуска и вы
пуска воздуха из цилиндров подвески.

Опыты проводились в следующем порядке. Воздух с помощью 
имеющейся на автомобиле системы регулирования подвески пол
ностью выпускался из цилиндров подвески в атмосферу. Через 
3—5 сек после включения аппаратуры на режим записи откры-. 
вались электропневматические клапаны ци.чиндров подвески и 
воздух под давлением одновременно поступал в оба цилиндра под
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вески. Через некоторое время происходил срыв подвески и начи
нался подъем подрессоренной массы относительно неподрессорен- 
ной. После растяжения цилиндров на 100—150 мм выключалась 
подача воздуха в цилиндры подвески на 3—5 сек и затем начи
нался выпуск воздуха в ^атмосферу до полного сжатия цилиндров... 
Вслед за этим выключалась регистрирующая аппаратура. Ана
логичные опыты проводились для передней и задней подвесок.

Результат эксперимента приведен на рис. 1. Линии У и 2 пред
ставляют собой график изменения давлений в левом и правом:

б

Рис. 1. Осциллограмма изменения давлений в пневмо- 
гидравлических цилиндрах на ходе отбоя и сжатия под

вески.

цилиндрах передней подвески при растяжении и сжатии пневмо- 
гидравлического цилиндра, линии 2 и 3 — запись относительного- 
перемещения подрессоренных масс, полученную с помощью рео
хордов, установленных на цилиндрах подвески. По этим линиям 
определялся момент срыва подвески.

Из осциллограммы видно, что давление в цилиндрах подвески 
нарастало примерно синхронно. На линии 1, например, можно* 
выделить следующие характерные участки: ab — нарастание дав
ления от нуля до номинального, при котором происходит срыв  ̂
подвески, Ьс — растяжение цилиндра подвески, de — выпуск воз
духа из подвески, ef — сжатие подвески до упора в буфер и за
тем полный выпуск воздуха из подвески. Для определения сум
марной силы трения движения на ходе сжатия и отбоя необхо
димо знать отрезки hi и /12 и масштабы записи давлений. Тогда 
трение в подвеске определится по формуле

где [XI и [Х2 
подвески.

Р =  {hiHi +  ń#2) F, 

масштабы записи давлений; F площадь поршня
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Трение покоя, т. е. тренияе в подвеске в момент срыва, как 
видно из рисунка, значительно превосходит величину трения дви
жения и определяется разностью ординат точек Ь п е.

Для определения величины сил трения отдельно на ходе сжа
тия подвески и на ходе отбоя необходимо знать точный вес под
рессоренной массы, приходящийся на цилиндр подвески. Тогда 
расчетным путем можно определить давление воздуха в подвеске 
Ро при отсутствии сил трения и отложить его в соответствующем 
масштабе на осциллограмме от линии, соответствующей нулевому 
давлению в цилиндре подвески. Сила трения, например, при рас
тяжении для правого переднего цилиндра (линия 2) определится 
выражением

р̂аст “
Для хода сжатия подвески сила трения будет равна

^сж ~  Ф'2 о̂)
В заключение следует отметить, что, как видно из осцилло

грамм, трение покоя примерно на 40—60% выше, чем трение дви
жения, что необходимо учитывать при проектировании и расчете 
подвески. Например, для задней подвески негруженого автомо
биля БелАЗ-549 сила сухого трения на ходе сжатия составляет 
около 1100 кг, а на ходе отбоя — 900 кг, трение покоя соответ
ственно для хода сжатия и отбоя составляет 1600 и 1300 кг.
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ОЦЕНКА ВЛИЯНИЯ ПРОГИБА ШИН И ДЕЙСТВИЯ 
ПРИ ЭТОМ ГИРОСКОПИЧЕСКИХ МОМЕНТОВ 

ВРАЩАЮЩИХСЯ МАСС МОСТОВ НА ПОПЕРЕЧНЫЙ 
КРЕН БОЛЬШЕГРУЗНЫХ АВТОМОБИЛЕЙ 

ПРИ ПОВОРОТЕ

Своеобразны условия движения большегрузных автомоби
лей — им приходится работать как в условиях бездорожья с 
частыми поворотами, крутыми спусками и подъемами до 15° [1],. 
так и на хороших дорогах в общем транспортном потоке. В связи 
с этим такие автомобили должны обладать эксплуатационными 
свойствами, обеспечивающими устойчивость и управляемость их 
движения в разнообразных дорожных условиях.

Конструктивными особенностями автомобилей большой гру
зоподъемности, и особенно полноприводных, является значитель
ное увеличение веса неподрессоренных масс по отношению к соб
ственному весу автомобиля. В табл. 1 приведены значения этого 
веса — мостов и колес с шинами в сборе (не учтен вес подвесок 
и других мелких деталей). Из таблицы видно, что если для авто
мобилей грузоподъемностью 2—4 т он составляет 24,6—30%, то 
для автомобилей большой грузоподъемности — 35—43,6%. Вес 
вращающихся масс мостов, особенно у полноприводных автомоби
лей, по отношению к неподрессоренным составляет 65—70%.

На рассматриваемых автомобилях чаще всего применяются 
шины больших габаритов низкого давления, имеющие значитель
ные режимы деформации. Так, по данным работы [2], они состав
ляют 15—16%.

Учитывая вышеизложенное, была поставлена задача — оце
нить влияние гироскопических моментов вращающихся масс мо
стов и полного прогиба шин на поперечный крен, а следовательно,, 
и на поперечную устойчивость автомобиля при его поворотах. 
Большинство авторов при рассмотрении устойчивости движения 
автомобилей и при составлении дифференциальных уравнений дви
жения моментами инерции вращающихся масс и прогибами шивг 
пренебрегают, а это может привести к ошибкам.

Для определения величин гироскопических моментов и соот
ветствующего перераспределения вертикальных нагрузок на ко
леса раздельно рассмотрим кинематику управляемого и неуправ
ляемого мостов двухосного автомобиля при его повороте и при 
этом на данном этапе делаем следующие допущения:

1) автомобиль совершает плоскопараллельное движение;



t  а б л и ц  а І

Значений вёса мостов й колёс с шинами для грузовых автомобилей

Марка
автомобиля

Вес в сна
ряженном 
состоянии, 

кг

Полный 
вес, кг

Шина
(размеры)

Вес заднего 
моста, кг

Вес переднего 
моста, кг

Вес колеса 
в сборе с 
шиной на 

количество 
колес

Удельный вес 
переднего 
и заднего 
мостов, %

Удельный 
вес колес 
с шинами,

%

Удельный 
вес неподрес" 

соренных 
масс, %

Грузовые автомобили

У А З-451Д 1500 2450 8 ,4 -1 5 95 49 3 6 X 4 9 ,6 9 ,6 19 ,2

ГАЗ‘51А 2710 5350 7 ,5 -2 0 245 128 6 2 x 6 13,7 13,7 2 7 ,4

ГАЗ-53Р 2950 6100 8 ,2 5 -2 0 250 130 8 4 X 6 13,3 17,1 3 0 ,4

УРАЛ-355М 3400 7050 825-20 516 176 9 3 X 6 2 0 ,3 16,4 3 6 ,7

ГАЗ^бЗ 3250 7400 825-20 271 141 8 4 X 6 12,7 15,5 2 8 ,2

ЗИЛ-164А 4100 8725 9 .0 0 -2 0
260-20

370 258 9 5 x 6 15 ,3 13,9 2 9 ,2

ЗИЛ-130 4300 9525 260-20 432 230 9 8 ,5 x 6 15,4 13 ,3 2 9 ,0

МАЗ-200 6400 13 625 12 ,00-20 880 360 137X 6 19,4 12 ,8 3 2 ,2

МАЗ-500 6500 14 225 12 ,00-20 740 323 1 3 7 x 6 16,4 12,7 29 ,1

УРАЛ-377
(6 x 4 ) 7275 15 000 14 ,00-20 5 9 0 + 5 9 0 400 1 7 2 x 6 2 1 ,6 14,4 3 6 ,0

КРАЗ-219Б 11300 23 530 12 ,00-20 8 2 0 + 8 2 0 390 1 4 5 x 1 0 18 12 ,8 3 0 ,8



Продолжение таблицы

Марка
автомобиля

Вес в сна
ряженном 
состоянии, 

кг

Полный 
вес, кг

Шина
(размеры)

Вес заднего 
моста, кг

Вес переднего 
моста, кг

Вес колеса 
в сборе с 
шиной на 

количество 
колес

Удельный вес 
переднего  
и заднего 
мостов, %

Удельный 
вес колес 
с шинами,

%

Удельный 
вес неподрес- 

соренных 
масс, %

Автомобили-самосвалы
зил-ммз-
585А 4175 7900 2 6 ,0 0 -2 0 370 258 9 5 X 6 15,1 13 ,6 2 8 ,7

МАЗ-205 6600 12 825 12 ,0 0 -2 0 880 360 137X 6 18,8 12,5 3 1 ,3

МАЗ-503 6750 13 900 12 ,00-20 740 823 137X 6 15,8 12,2 2 8 ,0

КРАЗ-222Б 12 050 22 200 12 ,00-20 8 2 0 + 8 2 0 390 1 4 5 x 1 0 16,7 12,1 2 8 ,8

МАЗ-525 24 380 49 520 17 ,00-32 6000 1500 5 2 0 x 6 3 0 ,8 12 ,8 4 3 ,6

БелАЗ-540 21 000 48 000 18 ,00-25 2370 1960 520X 6 2 0 ,6 14,9 3 5 ,5

Автомобили повышенной проходимости
ГАЗ-69Л 1525 2175 65-16 90 120 2 9 ,6 X 4 13,75 10,9 24 ,65

ГАЗ-63 3200 5350 10 ,00-18 250 287 1 0 0 x 4 1 6 ,8 12,5 2 9 ,3

ГАЗ-66 3440 5770 12 ,00-18 250 330 1 0 6 ,5 x 4 16,9 12,4 2 9 ,3

ЗИЛ-157К 5800 10 450 12 ,00-18 3 4 5 + 3 4 5 ‘285 1 1 0 x 6 18,5 11,4 2 9 ,9

УРАЛ-375Т 8400 13 200 14 ,00-20 5 9 0 + 5 9 0 645 1 7 2 x 6 2 1 ,8 12 ,3 34,1

МАЗ-502 7700 11925 15 ,00-20 880 780 21 5 X 4 2 1 ,6 11,7 3 3 ,3

КРАЗ-214Б 12 300 19 570 8 5 ,0 0 -2 0 847 + 8 4 7 875 2 1 5 x 6 2 0 ,6 10 3 0 ,6

М оАЗ-522А 17 000 35 000 2 6 ,5 -2 0 1985 . 2235 690 X 4 2 4 ,8 16,2 4 1 ,0
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стороны равны

2) углы наклона шкворня и углы установки колес принимаем 
равными нулю;

3) пренебрегаем уводом шин;
4) радиусы качения колес правой и левой 

между собой.
Управляемые колеса соверша

ют в горизонтальной плоскости 
составное движение: колеса по
ворачиваются относительно осей 
шкворней с угловыми скоростя
ми 0“ и 6®, а сами оси вместе 
с передним мостом вращаются от
носительно мгновенной оси вра
щения автомобиля с угловой ско
ростью О).

В результате этих движений 
колеса в горизонтальной плоско
сти будут совершать мгновенное 
вращение с угловой скоростью
0)1 = (0 +  0 и оси вращения будут 
параллельны осям векторов (о и
© (они при наших допущениях 
тоже параллельны между собой).
Положение этих осей (рис. 1) оп
ределится из пропорций:

Рис. 1. Схема гироскопических 
моментов вращающихся масс 
мостов при повороте двухос

ного автомобиля.

0« ОСVI

(О Cvi D
ОСV2

(О Су2Г (1)
где индексы н и в  соответственно обозначают наружное левое и 
правое внутренние колеса, а 1 и 2 переднюю и заднюю оси.

При малых углах поворота с достаточной точностью при под
счете гироскопических моментов можно принять для упрощения 
расчетов |3]:

vQ(О =  ——  ,

где 0  — средний угол поворота управляемых колес; v — скорость 
автомобиля; L — база автомобиля.

Гироскопические моменты колес в сборе, тормозных бараба
нов и других вращающихся деталей определяются выражением:

гир1 м гир1 (^К1 +  -^61 +  ^ n p l)  0  +  ^ 6 ) r„iL (2)
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где /к1, /б1> ^прі — соответственно моменты инерции колеса в
сборе, тормозного барабана и прочих вращающихся деталей;
Гк1 — радиус качения управляемых колес; 0  — угловая скорость 
поворота управляемых колес.

Л1”ир1 и представляют собой моменты, стремящиеся
кратчайшим путем установить ось собственного вращения, прохо
дящую по осям колес параллельно соответственно осям векторов 
О)” и О)®.

При повороте также будет возникать гироскопический момент 
от изменения положения осей собственного вращения дифферен
циала и полуосей с карданами, определяемый выражением:

^гир1 “  ( “Ь
^̂ 9 к̂рі

(3)

где /дйфі, /п1 — соответственно моменты инерции дифференциа
ла в сборе и полуосей относительно оси моста; f̂ p — передаточ' 
иое отношение колесного редуктора.

Общий гироскопический момент определится векторной сум-
ічой:

М,гир1
I Д Д в I

гир1 ^   ̂ гир1»

^гнріх вызывает изменение радиальных нагрузок на правое 
и левое колеса на величину: А^гйрі =  ^гнріхІ^і> 
где ~  (^гйрі *̂ гйрі) +  ^гйрі-

Учитывая, что при небольших 0  co s0 « l, получаем:

А гГИр1
о [Л̂  (и 0 +  L 0) +  DxV 0]

(4)

где Л, = 2 (^ к і +  ^61 +  ^ п р і)  ̂ _  (^дйфі +  -^пі) ^крі\ Ul

Ві — ширина колеи передней оси. ^
Из уравнений (2), (3) и (4) видим, что гироскопические мо

менты и изменение вертикальных нагрузок на правое и левое ко
леса зависят от: а) конструктивных параметров автомобиля; 
б) скорости движения; в) угла поворота управляемых колес;
г) угловой скорости поворота управляемых колес.

Учитывая обозначения А\ и Du сделанные для переднего 
моста, получим следующее выражение для гироскопического мо
мента, действующего на задний мост при повороте:

^гир2 — 9 (^2 -j- (5)
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Тогда изменение радиальных нагрузок на задние правые и левые 
колеса будет равно:

0*0А 2,гир2 Во
( Л  2 +  D g ) , (6)

а оно зависит от: а) конструктивных параметров автомобилей; 
б) скорости движения; в) угла поворота управляемых колес (фак
тически радиуса поворота).

При рассмотрении вышеизложенных вопросов использовалась 
теория гироскопов, когда угловая скорость вращения гироскопи
ческих масс значительно больше угловой скорости, с которой по
ворачивается ось этих масс.

При малых скоростях с изменением скорости движения и 
угловой скорости поворота сам вектор кинетического момента бу
дет изменяться по величине в зависимости от времени. В этом 
случае, подсчитывая моменты, необходимо использовать динами
ческие уравнения Эйлера, к которым присоединяются кинематиче
ские уравнения Эйлера. Движение тела будет описываться шестью 
нелинейными дифференциальными уравнениями первого порядка. 
Это значительно затрудняет расчеты, и их нецелесообразно вести, 
так как гироскопические моменты при малых скоростях будут не
значительны.

Аналитические расчеты показывают, что величина А и 
А г̂ир2 для полноприводных автомобилей большой грузоподъем
ности при экстремальных режимах движения на поворотах со
ставляют 6—7% от величины статической нагрузки, и в процессе 
изучения динамики поворота автомобиля этим пренебрегать 
нельзя.

Во время неустановившегося поворота управляемый мост до
полнительно наклонится, как это видно из зависимости (4), бла
годаря действию гироскопического . момента, возникающего за 
счет относительного поворота управляемых колес. По данным 
А. С. Добрина, в обычных условиях эксплуатации угловая ско
рость поворота управляемых колес не превышает 0,1—0,2 рад!сек, 
а ее максимальная величина доходит до 0,5 радісек.

Для большегрузных автомобилей, у которых поворот управ
ляемых колес осуществляется гидравлическими цилиндрами, мак
симальная угловая скорость их поворота зависит от производй- 
тельности гидравлического насоса. Так, для автомобиля 
МоАЗ-522А ее максимальная величина может быть 0,45 радісек. 
Поэтому при определении гироскопических моментов переднего 
управляемого моста это необходимо учитывать.

Динамика крена подрессоренных масс и крена автомобиля за 
счет разного прогиба шин правой и левой стороны может быть 
описана такими дифференциальными уравнениями:

/пРп =  rungĥ p (Рп +  Рш) +  т„ [(0 У — — (г„ +  Лкр) Рш] — Л4а\ (7)
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I Рш mghę»ui +  гпи ghKp Рп +  mh (cov — Vy) —

— /Т̂п /ікр(̂ к +  /̂ кр) рп +  ^трі "ł" Мшр2 — ^  Ш)

где /п — момент инерции подрессоренных масс автомобиля отно
сительно неподрессоренных; рп — угловое ускорение, крена под
рессоренных масс относительно неподрессоренных; thn — подрес
соренная масса; g — ускорение свободного падения; /ікр — плечо 
крена; Рп — угол крена подрессоренных масс относительно непод
рессоренных; Рш — угол крена автомобиля из-за разного прогиба
шин правой и левой стороны; Vy — ускорение автомобиля в боко
вом направлении; Гк — расстояние от опорной поверхности до оси
крена; Рщ — угловое ускорение крена автомобиля за счет проги
бов шин; Ми—^восстанавливающий момент подвесок; /  — момент 
инерции автомобиля относительно продольной оси, проходящей по 
опорной поверхности; т — масса автомобиля; h — высота центра 
тяжести автомобиля; — восстанавливающий момент шин.

Система уравнений (7), (8) неоднородна. Решая ее в общем 
виде с учетом уравнений, описывающих движение автомобиля в 
боковом направлении и его поворот, при дополнительно сделанных 
допущениях, получим дифференциальное уравнение 8-го порядка. 
Его решение довольно сложно, так как система содержит много 
коэффициентов, затрудняющих его анализ.

При нахождении приближенного решения по Рп и Рш можно' 
воспользоваться результатами, полученными в работе [3]. Тогда 
с учетом допущений, незначительно влияющих на рп и Рш, они с 
момента начала поворота управляемых колес могут определяться 
по таким зависимостям:

—-t
Рп=Сі^ 2 sin V d ^ - ^ t + С Л ^  Lгê ^̂ * + L̂ e-kot

(9)

Р ш — /+ Q  +  +  T,t +Т ,,

(10)
где Cl, С2, Сз, С4 — постоянные интегрирования, определяемые из 
начальных условий; di, Ć2, L\, k\, L2, ^2, L4, pi, p2, T\, Г2, T3,
Г4 — величины, определяемые начальными условиями и коэффи
циентами решаемой системы. Значения Рп и рщ для установив
шегося поворота легко определить из формул (7), (8).

Проведенные расчеты на примере автомобиля МоАЗ-522А по
казали, что углы рп и рш близки между собой как при неуста- 
новившемся, так и при установившемся поворотах.
8 Заказ 637



226 Ю. В. Суровегин

На графике (рис. 2) показаны величины углов крена рп и Рщ 
в зависимости от радиуса поворота при скоростях 5, 7, 10 місек 
для автомобиля МоАЗ-522А. Показан суммарный угол крена под
рессоренных масс при скорости автомобиля 10 місек.

Рис. 2. Величины углов крена рп 
и рш в зависимости от радиуса 
поворота автомобиля МоАЗ-522А 

при скоростях:
1 — у =  10 місек; 2 — ^=7 місек; 3 — 
v = 5  місек. — • — угол крена под
рессоренных масс относительно непод-
рессоренны х;------угол крена мостов;

------ - угол полного крена подрессорен
ных масс; —Л-------угол полного кре
на подрессоренных масс при и =  
=  10 місек (средние данные экспери

ментов).

Суммарный угол крена подрессоренных масс значительно уве
личивается из-за разного прогиба шин правой и левой стороны, 
на который в свою очередь оказывают влияние гироскопические 
моменты враш;ающихся масс мостов.

Определение критических скоростей по условиям опрокиды
вания показало, что они снижаются на 16—20% при учете рас
сматриваемых кренов, причем влияние крена мостов на это сни
жение за счет разного прогиба шин соизмеримо с влиянием крена 
подрессоренных масс.
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ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ НЕКОТОРЫХ 
ЭКСПЛУАТАЦИОННЫХ ПАРАМЕТРОВ 

НА НАГРУЖЕННОСТЬ ПОДШИПНИКОВ 
ХОДОВОЙ ЧАСТИ АВТОМОБИЛЯ

От правильного выбора типов и размеров подшипников зави
сит не только работоспособность подшипникового узла, но в значи
тельной мере — надежность и долговечность всего агрегата. Расчет 
и выбор подшипников качения ходовой части автомобиля должен 
основываться прежде всего на выборе действительного нагрузоч
ного режима, свойственного условиям работы данных узлов.

Нагрузки, возникающие при движении автомобиля, зависят от 
многих непрерывно меняющихся факторов, носящих случайный 
характер. Правильное представление о законе распределения на
грузок, действующих на ходовую часть автомобиля, и их влияние 
на усталостную прочность и долговечность деталей, в том числе 
и подшипников качения колес, может быть получено на основе 
экспериментальных исследований и всестороннего изучения режи
мов работы данных подшипниковых узлов в эксплуатационных усло
виях с использованием методов теории вероятностей и математи
ческой статистики.

При расчетах долговечности и выборе подшипников колес 
характер нагрузки учитывается динамическим коэффициентом 
безопасности ІСб, численные значения которого по рекомендациям 
различных авторов изменяются в широком диапазоне. Разброс 
рекомендуемых значений Кь вносит существенную ошибку в рас
чет, так как нагрузка и долговечность подшипника связаны между 
собой известной степенной зависимостью.

Данная работа посвящена экспериментальному исследованию 
нагрузочного режима подшипников передних колес грузовых авто
мобилей в зависимости от типа и состояния дорожных покрытий 
и скорости движения автомобиля. Испытания проводились на ав
томобиле МАЗ-500В. Регистрировались следующие параметры: 
а) вертикальная нагрузка, действующая на цапфу в плоскости 
вращения колеса; б) обороты переднего колеса.

Подготовка автомобиля к испытаниям заключалась в тща
тельном обследовании и проведении кoнtpoльнo-peгyлиpoвoчныx 
работ с целью обеспечения соответствия всех систем, узлов и агре
гатов техническим условиям завода-изготовителя. Особое внима
8*
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ние обращалось на правильность установки передних колес, давле
ние воздуха в шинах и затяжки подшипников ступиц колес.

Для определения нагруженности подшипников колес в раз
личных дорожных условиях использован тензометрический метод, 
основанный на принципе замера упругих деформаций цапфы и 
балки передней оси посредством проволочных преобразователей 
сопротивлением 7? = 201,3 ом и базой /=20 мм. Тензодатчики на
клеивались на цапфу под внутренним подшипником и балку пе
редней оси между колесом и рессорной площадкой в плоскости 
действия вертикальной нагрузки. Выводы тензодатчиков соеди
нялись экранированным кабелем с входом регистрирующего при
бора. Испытания проводились в два этапа согласно программе.

На первом этапе при исследовании влияния скорости движе
ния на динамичность нагрузки регистрация всех параметров про
изводилась при помощи четырехканального тензоусилителя ТА-5 
и осциллографа Н-700. Питание усилителя осуществлялось от ак
кумуляторных батарей напряжением 24 в через преобразователь 
постоянного тока ППР-120 с выводным напряжением 115 в.

Для замера скорости автомобиля во время испытаний был 
использован индукционный датчик оборотов колеса. Записывались 
показания тензодатчиков на осциллографную бумагу шириной 
120 мм. Скорость записи в зависимости от условий экспериментов 
варьировалась в пределах 40—160 ммісек.

Испытания проводились при движении автомобиля МАЗ-500В 
на дорогах различного типа с полезной нагрузкой в кузове 7 т. 
Скорость движения задавалась в зависимости от типа и состояния 
дороги с интервалом 5—15 км.

Действительные значения скорости движения автомобиля 
определялись по формуле:

"  0,377 KMjH, (1)

где Гк — рабочий радиус колеса, ж; п — число оборотов колеса 
в минуту, определенное по отметкам на осциллограмме.

На рис. 1 показан образец осциллограммы с записью всех 
параметров. Обработка осциллограмм заключалась в измерении 
ординат hi (отклонений луча вибратора от нулевой линии до кон
тура линии деформации оси или цапфы), пропорциональных вели
чине нагрузки на колесо при движении автомобиля. Диапазон 
изменения измеряемой величины^ разбивался на несколько проме
жутков с интервалом в 2 мм, и подсчитывалась частота появления 
вариации в каждом промежутке. Отсчет ординат производился 
через равные промежутки времени (0,1 сек — при скорости записи 
40 ммісек и 0,025 сек — при скорости записи 160 ммісек). Ре
зультаты расчетов сводились в таблицу, представляющую собой 
вариационный ряд измерений.

При построении кривых распределения нагрузки по оси абс-
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цисс откладывались значения действующей на колесо вертикаль
ной нагрузки (Рв»  ̂ по оси ординат от середины каждого
интервала нагрузки — частость их повторения, т. е.

Экспериментальные кривые статистического распределения 
нагрузок, действующих на цапфу переднего колеса, при двнженци

Рис. 1. Образец осциллограммы записи нагрузок, действующих 
на ходовую часть автомобиля МАЗ-500В при движении по гра

вийному шоссе с полезной нагрузкой в кузове 7 т:
1, 2, 3 — нулевые отметки при записи вертикальных динамических нагру
зок соответственно на балке переднего моста, на цапфе поворотного ку
лака, на кожухе заднего моста; 4 — нагрузка на балке; 5 — нагрузка на 
цапфе; 6 — крутящий момент на полуоси; 7 — отметка оборотов переднего 
колеса; 8 — нулевая отметка крутящего момента; 9 — нагрузка на кожухе 
полуоси; J0 — отметки времени; Р^т. б ’ ^ст. к — статическая вертикальная 

нагрузка соответственно на балке и на кожухе полуоси.

автомобиля по различным типам дорог и с разными скоростями 
приведены на рис. 2.

Из графиков видно, что общий диапазон нагрузок возрастает 
с ухудшением дорожных условий, а для одного и того же типа 
дорог — с увеличением скорости движения.

Анализ экспериментального распределения вертикальных на
грузок показал, что характер реально действующих на узлы ходо
вой части автомобиля переменных нагрузок можно рассматривать 
как случайный стационарный процесс, изменяющийся по опреде
ленному закону, близкому к нормальному.

Для количественной оценки общего уровня нагруженности и 
влияния характера распределения переменных нагрузок на рас
четную долговечность подшипников* по экспериментальным кри
вым распределения были определены значения динамического 
коэффициента /Сд по выражению
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^ я = (2>

где Pi — средняя величина нагрузки для і-го интервала кривой 
распределения, /сГ; — вероятность действия нагрузки (частость) 
для 1-го интервала кривой распределения; Рст — статическая на
грузка от приходящегося на колесо веса автомобиля, кГ.

Результаты расчетов величины /Сд для различных дорожных 
условий и скоростных режимов испытаний приведены в табл. 1.

Т а б л и ц а  I

Экспериментальные значения коэффициента динамической 
нагрузки /Сд для различных типов дорог

Статическая 
нагрузка на 

цапфу колеса 
Pęj, к Г

Булыжное 
•шоссе удов

летворитель
ного качества

гравийное
шоссе

среднего
качества

Грунтовая 
дорога 

удо влетво- 
рительного 

качества

Грунтовая
разбитая

дорога

Лесная 
V абистая 

дорога

Булыжная
разбитая
дорога

2156

18,4/1,09
38,6/1,14
52,0/1,165
65,5/1,185
82,0/1,22
87,5/1,23

15,5/1,035
25,4/1,065
32,5/1,08
46,5/1,10
58,6/1,115
68,8/1,135

22,8/1,165
28,6/1,184

14,4/1,26
17,9/1,28

14,5/1,11
19,6/1,13
21,5/1,14
24,5/1,15*

40,0/1,31

П р и м е ч а н и е .  В числителе дана скорость автомобиля и а. в зна
менателе — /Сд.

Изменение коэффициента динамической нагрузки в зави
симости от скорости движения автомобиля для различных типов 
дорог показано на рис. 3.

Анализ полученных результатов показывает, что с ухудше
нием дорожных условий динамичность нагрузки возрастает на 
15—20% при одиндковой скорости движения.

Скоро.сть движения автомобиля более резко влияет на вели
чину /Сд для дорог низшего класса, чем для дорог с улучшен
ным покрытием. Интенсивность изменения / ( д в зависимости от 
скорости автомобиля и типа дороги характеризуется данными, 
приведенными в табл. 2.

Второй этап экспериментальных исследований предусматри
вал регистрацию длительно действующих нагрузок на колесо ав
томобиля с использованием режимомера РМ-ЗБ, представляющего 
собой электронный цифровой регистрирующий прибор, который 
позволяет получать интегральное или дифференциальное распре
деление мгновенных значений измеряемых динамических процес
сов с диапазоном частот от 0 до 50 гц.





Рис. 2. Экспериментальные кривые распределения вер
тикальных нагрузок, действующих на ходовую часть 

автомобиля МАЗ-500В:
а  — при движении по гравийному шоссе: 1 ~ v ^ = \ b . b  k m Jh; 2 —  

=25,4 к м / ч ;  3 — =32,5 к м / ч ;  4 — =58,6 к м / ч ;  б — при
движении по булыжному шоссе удовлетворительного качества* 
J — v ^ = = l 8 , 4  к м / ч ;  2 — г>д=38,6 к м / ч ;  3 —  = 5 2 , 0  к м / ч ;  4  —

=65,5 к м / ч ;  5 —  v ^ = 8 2  к м / ч ;  в — при движении по грунтовой 
дороге удовлетворительного качества (кривые 1, 2) и разбитой

грунтовой дороге (кривые 3, 4).

У

f

— ^ ----

у

у
/ч

—-----

W г о JO ^0 50 60 70

Рис. 3. Изменение коэффициента динамической нагрузки в зави
симости от скорости движения автомобиля и типа дороги;

1 — гравийное шоссе среднего качества; 2 — булыжное шоссе удовлетво
рительного качества; 3 — лесная ухабистая дорога; 4 — грунтовая дорога 

удовлетворительного качества; 5 — грунтовая разбитая дорога; 6 — бу 
лыжная разбитая дорога.
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Результаты расчета интенсивности изменения /Гд 
в зависимости от типа дороги

Т а б л и ц а  2

Параметры
Гравийное

шоссе
среднего
качества

Булыжное
шоссе

удовлетво
рительного

качества

Грунтовая
дорога

удовлетво
рительного

качества

Грунтовая
разбитая

дорога

Лесная
ухабистая

дорога

Диапазон ско
ростей при 
испытаниях 
автомобиля, 
км/ч

Общий уровень 
изменения /Сд, 
%

Интенсивность 
изменения ве
личины /Сд 
( 96) при из
менении ско
рости на 10
КМІЧ

1 5 ,5 -6 8 ,8

9 ,8

1,84

1 8 .4 -8 7 ,5

13

1,88

22,8—28,6

1,5

2,6

14,4— 17,9

1.5

4 .3

14,5—24,5

4 ,5

4 ,5

В наших исследованиях режимомер использовался для полу
чения относительного статического распределения уровней на
грузок на цапфе колеса автомобиля.

Прибор имеет 10 каналов (счетчиков), для каждого из кото
рых устанавливался порог срабатывания, соответствующий уров
ню входного сигнала. Настройка прибора производилась при вели
чине статической нагрузки на колесо (Рст =2200 кГ). Значения ве
личины нагрузки ниже Рст регистрировались счетчиками 1—5, а 
нагрузка выше Р̂ т — счетчиками 6—10.

Непосредственно перед испытаниям^ датчики на автомобиле 
тарировались, затем строились тарировочные графики, позволяю
щие установить интервал нагрузки для каждого канала. Установив 
пороги срабатывания каналов равномерно в исследуемом диапа
зоне нагрузок, по показаниям счетчиков можно определить час
тость (вероятность) нагружения цапфы колеса нагрузкой данного 
уровня, а следовательно, и закон распределения нагрузки.

Испытания проводились в типичных условиях эксплуатации 
при движении по различным дорогам. При этом выдерживался 
нормальный эксплуатационный режим движения, определяемый 
дорожными условиями, сохранностью автомобиля и безопасностью 
движения.

В результате математической обработки данных испытаний 
были построены экспериментальные кривые распределения верти
кальных нагрузок для различных дорожных условий и определены 
значения коэффициента Кд по выражению (2).

Результаты расчетов приведены в табл. 3.
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Таблица 3
Данные испытания нагруженности подшипников колес 

с помощью режимомера РМ-ЗБ

Тип дороги Общий про
бег, км

Средняя скорость 
движения автомобиля 

, км/ч

Асфальт 536,9 40 ,8 ' 1,09
гравийное шоссе 327,8 34,0 1,16
Булыжное шоссе 156,5 33,1 1,31
Грунтовая дорога 15,2 19,8 i 1,34

Как видно из таблицы, результаты испытания близки к ре- 
зультатам, полученным осциллографированием.

Величина расчетного динамического коэффициента Кд.расч 
ступиц колес в зависимости от условий эксплуатации может быть 
определена по выражению:

/" ------ ------------
=  к  ^  Т О О -

где CLi — продолжительность работы автомобиля в данных усло
виях эксплуатации в процентах от общего времени движения; 
/Сд, — динамические коэффициенты, соответствующие данным ти
пам дорог.

Выводы

1. Разработанная методика определения нагруженности под
шипников ступиц колес автомобилей и результаты исследований 
позволяют более обоснованно подойти к разработке методики рас
чета подшипников колес как с учетом действительного характера 
действующих на колесо переменных нагрузок, так и с учетом типа 
и состояния дорожных покрытий.

2. Средняя величина действующей на подшипники колес на
грузки при любых условиях эксплуатации превышает статическую 
нагрузку.

3. Анализ численных значений /Сд показывает, что при одной 
и той же скорости движения автомобиля с ухудшением дорожных 
условий динамичность нагрузки возрастает на 15—20%, а влия
ние скорости движения автомобиля на величину /Сд более харак
терно для дорог низшего класса.

4. Полученные в результате испытаний значения динамическо
го коэффициента нагрузки /Сд в различных условиях эксплуатации 
могут быть использованы для количественной оценки влияния на 
долговечность подшипников переменных нагрузок при конструи
ровании и расчетах подшипниковых узлов ходовой части авто
мобиля.
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ОСНОВЫ РАСЧЕТА МОМЕНТА ХОЛОСТЫХ ПОТЕРЬ 
В МНОГОДИСКОВЫХ ФРИКЦИОННЫХ МУФТАХ

Многодисковые фрикционные муфты широко применяются в 
трансмиссиях тяговых и транспортных машин. Они используются 
в качестве муфт и тормозов в планетарных (ЗИЛ), полуплане- 
тарных (газотурбинный автомобиль КрАЗ-2Э214) и вальных 
(БелАЗ, МоАЗ, ЛАЗ-НАМИ-035) коробках передач, а также в ка
честве элементов механизма поворота гусеничных машин. Кроме 
того, все большее применение находят многодисковые синхрони
заторы.

При холостом вращении многодисковых фрикционных муфт 
возникают потери мощности вследствие трения (жидкостного или 
граничного) между дисками. Это приводит к снижению коэффи
циента полезного действия всего узла и повышению его тепловой 
напряженности.

Время работы многодисковых фрикционных муфт в холостом 
состоянии составляет 50—95% от общего времени работы. Так, 
например, на автомобиле БелАЗ-540 ф^рикционная муфта первой 
передачи работает 70—75%, а заднего хода 95—98% общего вре
мени в холостом состоянии [1].

Для уменьшения момента холостых потерь в многодисковых 
фрикционных муфтах используют различные конструктивные ме
роприятия, например, применяют гофрированные диски [2, 3], для 
обеспечения постоянного зазора устанавливают на ведущих дис
ках небольшие постоянные магниты [4], гребенчатые вкладыши- 
демпферы [5] и т. д.

При создании новых узлов и доводке существующих необхо
димо определять момент холостых потерь в многодисковых фрик
ционных муфтах и стремиться свести его к минимуму.

В работе [2] приводится формула для определения момента 
холостых потерь, но в связи с тем, что при ее выводе предпо
лагалось полное заполнение зазоров маслом, результаты расчетов 
дают отличие от экспериментальных данных в два раза и более.

Рассмотрим турбулентное течение жидкости между двумя 
вращающимися с разными угловыми скоростями дисками.

В качестве модели жидкости принимаем двухфазную масло-
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воздушную смесь, физические свойства которой оцениваются при
веденными значениями плотности и вязкости [6]

Рпр =  арз +  (1 — а) р„; 

Рпр = а [ ів  +  (1 — а)Рм.

(1)'

(2)

где Рпр, Рпр — приведенная плотность и вязкость смеси; рв, Рм — 
плотности воздуха и масла; Рв> Рм — динамические коэффициен
ты вязкости воздуха и масла; а — объемная доля воздуха в 
объеме смеси.

Применим для расчета метод Кармана, изложенный в работе 
[7]. Для этого используем интегральные соотношения погранич
ного слоя, которые можно получить из уравнений Навье—Стокса:

6 5 S
др9прГ J  V, d z -  Рпр I
dr

dz- (3)

Рпр г J fr dz+ Pnp J V, dz =  -  r T,cp , (4)

где r — радиус диска; б — толщина пограничного слоя; — ра
диальная скорость смеси; — тангенциальная скорость смеси; 
z — координата; р — давление; и Тср — соответственно ра
диальная и тангенциальная составляющие касательного напря
жения.

Расчет проводим последовательно для одной стороны одного 
диска, а затем для другого.

Принимаем для распределения скоростей в пограничном слое 
степенной закон. Для диска, вращающегося со скоростью соь рас
пределение скоростей имеет вид:

1
« і г К —Р) ; (5)

1

=  г(®1—Р) 1 — Г +  гР, (6)

где аі = ----- — угловая скорость среды в середине зазора.
Тср

Такое распределение скоростей удовлетворяет граничным 
условиям:

при z = О Vr̂  = 0; =  rcoi;
при 2 = 6  Vr̂  = OL-іГ {щ — Р ) ;  =  г  р .
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Используя эмпирический закон «1/7» для трубы, можно найти 
выражения для составляющих напряжения трения:

=  0,0225рпр a J r K  — р)] п̂р

-0 ,0 2 2 5  p „ p [ r ( c o i - P ) ] ^ l - ^  1 (1+

(7)

(8)

Подставив выражения распределения скоростей и напряже
ний трения в интегральные соотношения пограничного слоя (3), 
(4) и решив их относительно «ь получим

а, = /  (Ol -j- SP 
/ 35 (Ol -f  28 Р ■ (9)

Аналогичный расчет производим для второго диска, вращаю
щегося с угловой скоростью (02, меньшей, чем o)i.

Момент холостых потерь при жидкостном трении определяет
ся выражением

М =  2я J  т<р гЫг. (10)

Подставляя в выражение (10) значения .получим (формулы 
для определения момента холостых потерь на каждом диске:

Мі=0,0353рпр((Оі-р)^ ( 1 + а 2 ) 8  (И)

1

Мг=0,0353 р„р ( Р - ( о , ) ^ ( - ^  ) '  (1 +  (12)

где 5 — зазор между дисками; R2 и Ri — соответственно наруж
ный и внутренний радиусы дисков.

Приравнивая моменты на обоих дисках, получим уравнение 
для определения р — угловой скорости смеси в середине зазора

Р—
(4Р +  14(02) (35о)і -f  28р 

_ (ЗР -f 6 (02) (36o)i +  Збр) ( 13)
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Приближенным решением данного уравнения является выра
жение:

Р =  0,47 (Ol +  0,53(02- (14)
Окончательно момент холостых потерь многодисковой фрик

ционной муфты равен

М = 0 ,0 1 1 6 рпр((Оі—СО2) ^
''пр '  ( 1+а 2 )  (15)

где п — число поверхностей трения.
Как видно из формулы (15), наибольшее влияние на момент 

холостых потерь оказывают радиусы дисков и относительные ско
рости вращения.

Рис. 1. Зависимость момента холостых потерь от относи
тельной скорости:

/  _  Q =4  л і м й н ;  2 — Q = 2  a Jm u h ; 3 — Q = 0 ..

Результаты расчета представлены на графике (рис. 1), где 
показаны зависимости момента холостых потерь от относитель
ной скорости и количества подаваемого масла.

Данная формула может быть использована для оценки потерь 
в многодисковых фрикционных муфтах как на стадии проекти
рования, так и при анализе существующих конструкций. Основы
ваясь на этих расчетах, можно определить наиболее оптимальные 
конструктивные параметры муфт, такие, как зазор, радиусы и 
число дисков, и т. д. Ниже представлен порядок расчета.

1. Исходные данные:
Рв» Рм — плотность воздуха и масла, кгім^;
Рв» И'м — динамические коэффициенты вязкости воздуха и 

масла, н^секім^;
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Q — количество подаваемого масла, л1сек\ 
coi, (О2— угловые скорости дисков,

S — зазор между дисками, м \

^ 2» — радиусы дисков, м ;
п  — число поверхностей трения.

2. Определить физические свойства среды по формулам (1) и 
(2) ,7 . е. рпр, Рпр*

3. Определить режимы работы фрикционной муфты:

о̂тн =  (®1 — *̂̂2) ^ср [м/сек].
4. Определить а\ — соотношение между радиальной и танген

циальной составляющими касательного напряжения трения по 
формуле (9).

5. Произвести расчет момента холостых потерь М [н*м] мно
годисковой фрикционной муфты для всех режимов.
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Н. Л. О с т р о в е р х о  В, И. К. Р у с е ц к и й

ВЛИЯНИЕ ПАРАМЕТРОВ ДЕМПФЕРА НА КРУТИЛЬНЫЕ 
КОЛЕБАНИЯ В ТРАНСМИССИИ АВТОМОБИЛЯ

Трансмиссия автомобиля состоит из большого количества ма- 
ховых масс, соединенных между собой ^упругими элементами раз
личной жесткости, и представляет собой сложную крутильно-ко
лебательную систему со значительным числом частот собствен
ных колебаний. Периодическая величина крутяпхего момента дви
гателя внутреннего сгорания, действующего на трансмиссию, при
водит к появлению в последней крутильных колебаний, а при сов
падении или кратности частот пульсаций крутящего момента дви
гателя и одной из частот собственных колебаний трансмиссии — 
к возникновению резонансов. Эти явления вызывают снижение 
долговечности деталей силовой передачи, а иногда и их поломки, 
шум и вибрации, ухудшающие комфортабельность езды.

Таким образом, качественное подавление крутильных колеба
ний, возникающих в трансмиссии, в немалой степени способствует 
выполнению требований долговечности и кохмфортабельности, ко
торые предъявляются к современному автомобилю. В связи с этим 
вопросу исследования крутильных колебаний в трансмиссиях авто
мобилей в последнее время уделяется значительное внимание.

Необходимость исследования крутильных колебаний в транс
миссии автомобиля МАЗ диктовалась тем, что 6-цилиндровые 
V-образные двигатели ЯМЗ-236, которые устанавливаются на се
рийные автомобили Минского автозавода, обладают большой сте
пенью неравномерности крутящего момента |1]. Кроме того, с пе
реходом на выпуск автомобилей семейства МАЗ-500А в трансмис
сии автомобилей устанавливается двухдисковое сцепление, значе
ния параметров демпферного устройства которого, в сравнении с 
однодисковым, удвоились и не соответствуют оптимальным.

Демпфер, как правило, устанавливается в ведомом диске сцеп
ления и состоит из упругой муфты (чаще всего цилиндрических 
пружин, расположенных тангенциально в окнах ведущего и ведо
мого элементов демпфера) и поглотителя энергии крутильных 
колебаний (элемента механического трения, который также уста
навливается между ведущими и ведомыми деталями демпфера).

Такие демпферы относятся к типу пружинно-фрикционных и 
получили в автомобилестроении наибольшее распространение;
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демпфером этого типа снабжаются и силовые агрегаты ЯМЗ-236. 
Момент трения Mj, жесткость упругого элемента Сд, момент Mz 
и угол, фз замыкания демпфера являются наиболее важными па
раметрами демпферов.

В настоящей работе приводятся результаты исследования 
влияния первых трех из названных параметров на характер кру
тильных колебаний в транс
миссии экспериментального ав
томобиля МАЗ-511А (само
свал с боковой разгрузкой).
Угол замыкания демпфера во 
всех случаях оставался неиз
менным и равным ф з = 3°30'.

Колебания крутящего мо
мента одновременно замеря
лись на первичном валу ко
робки передач, карданном ва
лу и кожухе полуоси заднего 
моста, для чего были использо
ваны фольговые тензорезисто- 
ры 2ФКРВ, ртутные токо
съемники, тензоусилитель ТА-5 
и осциллограф Н-700. Обороты 
двигателя и карданного вала 
фиксировались с помощью ин
дукционных датчиков обо
ротов.

Колебательный процесс, 
происходящий в трансмиссии 
автомобиля в режиме разгона, 
записывался в виде осцилло
граммы, образцы которой по
казаны на рис. 1.

Рис. І. Осциллограммы с записью 
колебаний крутящего момента в 
трансмиссии при разгоне на четвер
той передаче без демпфера (а) и с 

демпфером (б ):
1 и 5 — отметка чисел оборотов двигателя 
и карданного вала; 2, 3, 4 — соответствен
но кривые колебаний крутящего момента 
на первичном валу КП, на карданном  
валу и кожухе полуоси заднего моста.;

Заезды проводились по ровному участку асфальтированного 
шоссе; методика испытаний также была неизменной; автомобиль 
на определенной передаче разгонялся от минимально устойчивой 
скорости до максимальной. Указанная методика более подробно 
описана в работах [2, 3].

После обработки результатов испытаний были построены 
амплитудно-частотные характеристики крутильных колебаний в 
трансмиссии автомобиля. Наибольшие амплитуды колебаний кру
тящего момента возникают при движении автомобиля на четвер
той (прямой) передаче; в этом случае податливость трансмиссии 
И, следовательно, естественное демпфирование имеют минималь
ные значения. Уровень крутильных колебаний достигал наиболь
ших значений на первичном валу коробки передач. На карданном
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валу в зависимости от характеристик демпфера — на 20—307о 
ниже, еще больше снижаясь на кожухе полуоси.

Таким образом, наибольшую опасность будут представлять 
крутильные колебания на первичном валу КП. На рис. 2 кривой 1

Рис. 2. Изменение размахов крутильных колебаний 
на первичном валу коробки передач автомобиля 

МАЗ-511 А:
i  — трансмиссия без демпфера; 2 — трансмиссия с упругой 
муфтой с жесткостью с=20 кГ.м/град, кГ.м и —
=90 К.Г-М в ведомом диске сцепления; 3, 4, 5 — трансмиссия 
с демпфером в ведомом диске: параметры момента трения 
поглотителя соответственно 1,6; 13 и 9 кГ.м, упругая
муфта с параметрами =20 кГ.м и =90 -м (сцеп

ление однодисковое).

обозначено изменение размахов (двойных амплитуд) крутильных 
колебаний AM на первичном валу КП при отсутствии в транс
миссии демпферного устройства. В этом случае имеют место два 
резонанса при 800 и 1600 обімйн. Величина наибольших размахов 
колебаний в рабочей зоне оборотов, равная 175 кГ-м, учитывая, 
что максимальный эффективный крутящий момент двигателя ра
вен 68 кГ^м, недопустимо высока. Эта кривая — своеобразный 
эталон для оценки эффективности применения демпфера.
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Частота колебаний при наибольших размахах для обоих ре
зонансов равна 40 гц. Источником возмущения второго резонанса 
крутильных колебаний явилась полуторная (основная для шести
цилиндрового V-образного двигателя ЯМЗ-236) гармоника крутя
щего момента; возмущение первого резонанса вызывалось гар- . 
МОНИКОЙ третьего порядка.

Установка в сцепление ведомого диска с упругой муфтой 
(демпферное устройство с отключенным поглотителем), имеющей 
жесткость с = 20 кГ-м1град, Мп =20 кГ-м и Л1з = 90 кГ-м, смещает 
резонансную зону с 1600 обjмин в более низкую зону 
(1100 об!мин). В этом случае резонанс более чем в три раза 
сузился по диапазону оборотов, а наибольшие размахи колебаний 
крутящего момента на первичном валу уменьшились до АМ =
= 120 кГ^м (кривая 2, рис. 2).

Уменьшение максимальных размахов колебаний крутящего 
момента произошло за счет некоторого увеличения естественного 
демпфирования трансмиссии, связанного с установкой упругой 
муфты, и благодаря тому, что в узкой зоне резонанса двигатель 
не успевает внести в систему необходимый запас энергии для 
развития больших резонансных амплитуд, хотя источником возму
щения является основная гармоника двигателя.

Включение в работу совместно с упругой муфтой поглотителя 
даже с небольшим моментом трения заметно уменьшает величину 
крутильных колебаний в трансмиссии (кривая 3, рис. 2).

Минимальные значения резонансных размахов крутильных 
колебаний былш зафиксированы при установке демпфера с тре
нием поглотителя Л1т = 9—10 кГ-м (кривая 5). Такая величина 
трения поглотителя является оптимальной для трансмиссии авто
мобиля МАЗ-511А как с однодисковым, так и с двухдисковым 
сцеплением. Дальнейшее увеличение момента трения поглотителя 
приводит к увеличению амплитуд резонансных колебаний (кри
вая 4).

Анализ полученных результатов показывает, что трение погло
тителя влияет на интенсивность крутильных колебаний на резо
нансных режимах не однозначно, а носит ярко выраженный эк
стремальный характер (кривая 1, рис. 3).

Это объясняется тем, что малая величина трения поглотителя 
не в состоянии рассеять в достаточной степени энергию крутиль
ных колебаний, а чрезмерное увеличение момента трения делает 
демпферный узел жестким, что такл^е отрицательно влияет на 
демпфирование колебаний.

При исследовании работы демпферных устройств автомобиля 
с двухосным сцеплением (сцепление автомобилей семейства 
МАЗ-500А) изменялись как момент трения поглотителя, так и ха
рактеристики упругой муфты. Анализ ряда амплитудно-частотных 
характеристик трансмиссии с различными значениями моментов 
замыкания демпферов показал, что этот параметр демпфера так
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же должен иметь оптимальное значение для данной трансмиссии 
(кривая 2, рис. 3). Низкие (менее 90 кГ*м) значения момента за
мыкания приводят к тому, что демпфер часто блокируется, а это< 
приводит к увеличению размахов колебаний. Большие значения 
момента замыкания (порядка 160—180 кГ-м), снижая податли
вость, делают демпферный узел более жестким.

На рис. 4 показано* 
изменение размахов кру
тильных колебаний на 
первичном валу короб
ки передач автомобиля 
МАЗ-511 А с двухдиско
вым сцеплением для слу
чаев серийного (кривая 
1) и оптимального (кри
вая 2) демпферов, кото
рые имели параметры мо
мента трения 19 и 9,6 кГ>м 
и момента замыкания 
демпфера 180 й 135 кГ*м 
соответственно.

Во всех случаях при-

Рис. 3. Зависимость размахов резонан
сов крутильных колебаний от момента 
трения поглотителя 1 (срз=3°30'; Л1з== 
=90 кГ'м) и момента замыкания демп

фера 2 (срз =  3°30'; Мт =  19 кГ-м).

менения демпферных устройств резонансные частоты находились 
в пределах 27—30 гц  ̂ источником возмущения резонансов была 
полуторная гармоника двигателя.

Рис. 4. Амплитудно-частотные характеристики трансмиссии 
МАЗ-511 А с параметрами серийного 1 и оптимального 2 демп

феров.

Таким образом, проведенные исследования расширили пред
ставление о характере крутильных колебаний в трансмиссии 
автомобиля большой грузоподъемности и позволили установить 
влияние некоторых характеристик демпферного устройства на раз
витие крутильных колебаний.

Демпферы пружинно-фрикционного типа — эффективное 
средство гашения крутильных колебаний в трансмиссии автомо-
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биля, если параметры их выбраны правильно. Как показали ис
следования, для автомобилей семейства МАЗ-500А оптимальными 
параметрами демпферов с углом замыкания фз =  3°30' следует 
считать Мп=20—25 кГ*М\ Мз=130—140 кГ*м\ М^—\^ кГ*м, Ис- 

Упользование демпферов с оптимальными характеристиками позво* 
лит снизить уровень крутильных колебаний в трансмиссии серий
ных автомобилей Минского автозавода в сравнении с существую
щим на 10—30%, что благоприятно скажется на их долговеч
ности.
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РЕФЕРАТЫ

УДК 629.114.2
Потери мощности на буксование колесной машины 4X 4 с дифференциаль- 

«ым межосевым приводом. Л е ф а р о в  А. X., К а б а н о в В. И., В а с  ил ь-
€ в В. Т. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово
транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 3—8.

Предлагается методика расчетного определения к. п. д., учитывающего 
потери мощности на буксование для колесной машины 4X 4 с межосевым диф
ференциальным приводом. На основе этой методики проведен анализ влияния 
передаточного числа межосевого дифференциала на потери мощности от бук
сования ведущих колес. Илл. 2. Библ. 5.

УДК 629.114.2.001.2
Потери мощности на буксование колесного трактора 4 x 2 . К а б а -  

п о в В. И., Л е ф а р о в А. X. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика 
и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 9— 12.

Предлагается методика расчетного определения к. п. д., учитывающего 
потери мощности на буксование трактора 4X 3 при различных сцепных условиях 
ведущих колес в зависимости от тяговой нагрузки при блокированном и диф
ференциальном приводах. Приводится пример к. п. д. применительно к трак
тору, близкому по параметрам Т-40. Илл. 1. Библ. 3.

УДК 629.114.2:629.1.075
Влияние распределения тяговых усилий по ведущим осям трактора 4 x 4  

на его управляемость. Л е ф а р о в  А. X., А т а м а н о в  Ю. Е. «Автомобиле- 
ш тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 
1974, вып. 5, с. 13— 18.

Исследуется управляемость колесного трактора 4X 4 с блокированным 
межосевым приводом. Рассматривается закон распределения тяговых усилий 
по ведущим осям как основного фактора, определяющего изменение радиуса 
поворота относительно теоретического. На примере трактора МТЗ-52 произве
ден расчет и построены соответственные графики. Илл. 2. Табл. 1. Библ. 2.

УДК 629.114.2:62-592
К вопросу определения статических и динамических характеристик приво

дов тормозных систем тракторного поезда. Г у с ь к о в  В. В., Ч е р н о м о 
р е ц  Н. А., Г р и б к о Г. П., Р а з о р е н о в  Н. А., С и м о н е н к о  К. И. 
«Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспорт
ных машин». 1974, вып. 5, с. 19—23.

Рассматриваются два вида характеристик привода к тормозам транспорт
ного агрегата — статическая и динамическая, анализируются методы их опре
деления. Приводится описание разработанного стенда для снятия статических 
и динамических характеристик тормозной системы тракторного поезда. Илл. 2. 
Библ. 3.
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УДК 629.114.2:62-592
Некоторые вопросы торможения тракторного поезда на базе трактора 

кл, 1,4 т. Г у с ь к о в В. В., Г р и б к о Г. П., Ч е р н о м о р е ц Н. А. «Авто
мобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортнык. 
машин». 1974, вып. 5, с. 24—30.

Содержится теоретическое исследование динамики торможения трехзвен- 
нрго тракторного поезда. Рассматривается взаимодействие звеньев поезда при 
торможении. Выведены формулы для определения максимально возможных пар
циальных замедлений звеньев поезда. Приведены результаты расчетов на АВМ.. 
Илл. 4. Табл, 1. Библ. 2.

УДК 629.114.2
К вопросу создания семейства тракторов кл. 1,4 т, включающего колес

ные и гусеничные модификации. Г у с ь к о в  В. В., К о м и с с а р ч у к  А. М.. 
«Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспорт
ных машин». 1974, вып 5, с. 31—37.

Рассматриваются вопросы несоответствия тракторов по весовым показа- 
телям при создании гусеничных модификаций на базе колесного трактора 
кл. 1,4 т. Илл. 4. Табл. 1. Библ. 6.

УДК 621.81.003.12:389.6.338.581
Унификация на предприятиях автотрактор^ной промышленности Белоруссии.

С а р а п и н К  Н., А ф и т о в Э. А., К о р о л е в  В. А. «Автомобиле- и трак
торостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин» 1974.. 
вып. 5, с. 38—42.

Дается анализ работ, проведенных на предприятиях автотракторной про
мышленности Белоруссии по унификации изделий основного производства.

Рассмотрены вопросы внутризаводской унификации изделий автомобилей, 
и тракторов путем разработки на основании базовых моделей новых модифи
каций с высокой степенью унификации. Дано описание состояния межзаврдской 
унификации, проводимой путем разработки ряда ограничительных нормалей на 
применяемые детали и узлы.

Также освещен вопрос унификации быстроизнашиваемых деталей, обеспе
чивающих снижение затрат в сфере эксплуатации. Табл. 1.

УДК 629.114.2.001.2
Распределение крутящих моментов по колесам блокированной оси. Б у д ь-

к о в. в., Л е ф а р о в А. X. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика ш 
долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 43—50.

Исследуется распределение крутящих моментов по колесам блокированной 
оси в зависимости от жесткости полуосей, величины радиусов качения в ведо
мом режиме и коэффициентов тангенциальной жесткости шин оси. Рассматри
вается закон изменения упругого момента в системе блокированной оси. При
ведены кривые распределения крутящих моментов по колесам блокированной 
оси при трогании. Илл. 2. Библ. 2.

УДК 629.114.2:624.131.001.24
Взаимодействие колеса с опорной поверхностью. А н д р е е в  А. Ф. «Авто

мобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных 
машин». 1974, вып. 5, с. 51—60.

На основе упрощенных положений выводятся формулы для определения 
глубины колеи и деформации шины при качении пневматического колеса па 
грунту. Предлагается приближенный метод определения коэффициента объем
ной жесткости шины и степени ее деформируемости по нагрузочной характери
стике. Илл. 5. Библ. 5.
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УДК 629.113.013
Вероятностные расчеты деталей трансмиссий транспортных и тяговых ма

шин. Ц и т о в и ч  И. С. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долго
вечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 62—70.

Рассматривается существо вероятностных расчетов валов, шестерен и под
шипников качения. Расчеты рекомендуется производить по предельным состоя
ниям и с использованием вероятностных характеристик свойств металлов и 
коэффициентов пробега. Илл. 3. Табл. 1. Библ. 4.

УДК 629.113.013:519.2-Ь517.9
Зависимость между угловыми колебаниями агрегатов и крутильными ко

лебаниями трансмиссии автомобиля. М и к у л и к  Н. А. «Автомобиле- и трак
торостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974» 
вып. 5, с. 71—80.

Рассматривается связь между угловыми перемещениями силового агрега
та, ведущего моста и подрессоренной массы автомобиля и колебаниями крутя
щего момента на полуоси автомобиля.

Экспериментальные данные обработаны методами мате.матической стати
стики, что позволило установить зависимость между колебаниями крутящего 
момента на полуоси с угловыми колебаниями силового агрегата, угловыми ко
лебаниями ведущего моста и подрессоренной массы автомобиля при переезде 
через единичную неровность и при движении по булыжнику.

Приведена расчетная динамическая схема машинного агрегата и система 
дифференциальных уравнений движения. Рілл. 3. Табл. 3. Библ. 2.

УДК 629.113.013
Проектирование гидросистем управления многоступенчатыми передачами с 

помощью методов синтеза релейных устройств. К р а с н е в с к и й  Л. Г. «Авто
мобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных 
машин». 1974, вып. 5, с. 81—9L

Рассматриваются задачи, возникающие при проектировании гидравлических 
систем управления многоступенчатыми передачами МП, в которых переключе
ние ступеней осуществляется посредством фрикционных элементов, снабженных 
гидроцилиндрами. Дан анализ некоторых специфических свойств МП как уп
равляемого объекта. Рассматривается влияние ее кинематических параметров на 
структуру системы управления. Предлагается способ синтеза систем управлений, 
исключающий аварийные ситуации, которые могут возникнуть в результате 
наиболее опасных отказов. Способ основан на использовании методов синтеза 
релейных устройств, однако представлен в виде, позволяющем пользоваться им 
формально. Илл. 5. Табл. 3. Библ. 6.

УДК 629.11.01.013.3
К вопросу исследования процесса включения фрикционных муфт гидро

механических передач. Т а р а с и к  В. П. «Автомобиле- и тракторостроение. 
Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 92— 104.

Рассмотрены различные устройства плавного включения фрикционных 
муфт,' применяемых в гидромеханических передачах отечественных и зарубеж
ных автомобилей. Предложены математические выражения, описывающие зако
номерности регулирования давления в исполнительных цилиндрах и усилия 
сжатия фрикционных дисков, обеспечиваемые устройствами плавного включения. 
Илл. 5. Библ. 5.
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УДК 629.114
' Электронные модели процессов трогания с места и переключения передач 

на ходу колесного трактора. Р у к т е ш е л ь  О. С. «Автомобиле- и тракторо
строение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5,. 
с. 105—ИЗ.

1 Дано математическое описание и приведены электронные модели процессов 
^трогания с места и переключения передач на ходу колесного трактора.

Результаты расчета сравниваются с опытными данными.
Предлагаемые электронные модели могут быть использованы для расчета 

максимальных динамических нагрузок, возникающих в различных условиях 
эксплуатации в трансмиссии колесного трактора с переключением передач на 
ходу. Илл. 3. Библ. 3.

УДК 629.114.2.07 (001.5)
Определение оптимальных значений тяговых усилий и удельной мощности 

гусеничных тракторов промышленного назначения. М а г а р и л л о Б. Л., П о-
3 и н Б. М. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тяго
во-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 114— 119.

В работе даются уравнения взаимосвязи оптимальных параметров трактора 
промышленного назначения. Рассматриваются оптимальные тяговые усилия для 
землеройного агрегата, работающего в циклическом режиме, с точки зрения 
обеспечения максимальной производительности.

Полученные соотношения целесообразно применять для определения опти
мальной силы тяги при работе гусеничного трактора со ступенчатой коробкой 
передач. Илл. 2. Библ. 5.

УДК 629.113.013
Эффективность применения параллельной работы гидроаппаратов в транс- 

миссиях транспортных машин. С а б у р о в  Ф. Ф. «Автомобиле- и тракторо
строение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, 
с. 120— 127.

В трансмиссиях транспортных машин (тепловозах) находят применение 
гидромеханические передачи с двумя параллельно включенными гидроаппара
тами. Эти передачи обеспечивают плавный переход с одной ступени на вторую 
без разрыва мощностью потока и провала в тяговой характеристике.

В данной статье рассмотрены мощностные и экономические показатели 
таких передач при параллельной работе комплексных гидротрансформаторов. 
Илл. 3. Библ. 2.

УДК 629.113.012.3:629.113.012.52
Исследование кинематических параметров различных шин. М а к а -  

р о в С. Г. и др. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность 
тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 128—133.

Рассматривается влияние кинематических параметров шин на работу бло
кированного привода автомобиля, вызывающих кинематическое рассогласование 
между мостами и возникновение дополнительных сил сопротивления.

Приводятся экспериментальные данные изменения свободного радиуса от 
внутреннего давления воздуха, радиуса качения в ведомом режиме от верти
кальной нагрузки для различных моделей шин. Определено также влияние 
внутреннего давления воздуха и вертикальной нагрузки на коэффициент тан
генциальной эластичности шин. Илл. 3. Табл. 1. Библ. 2.
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УДК 629.144.6.001.5
Влияние некоторых параметров трансмиссии на интенсивность разгона и 

максимальную скорость легкового автомобиля. Ш м и д т  А. Г. «Автомобиле- 
и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 
1974, вып. 5, с. 134— 142.

Рассмотрено влияние некоторых параметров трансмиссии, в частности ве
личины потерь холостого хода, числа ступеней, способа выбора передаточных 
чисел промежуточных передач и передаточного числа главной передачи, а так
же моментов инерции колес и моментов переключения передач на интенсивность 
разгона и максимальную скорость легковых автомобилей с удельной мощностью 
.20 и 60 л. С.ІТ.

Работа выполнена экспериментально-расчетным методом. Идходные данные 
для проведения расчетов на ЭВМ получены в результате проведения лаборатор
но-дорожных испытаний автомобилей.

Работа проведена в НАМИ в Лаборатории стендовых исследований авто
мобилей. Илл. 4. Табл. 5. Библ. 6.

УДК 629.012.8
О влиянии параметров подрессоривания на нагруженность трансмиссии гру

зового автомобиля. Ф е д о р о в  С. А. «Автомобиле- и тракторостроение. Ди
намика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 143— 151.

Исследуется влияние жесткости рессор и сопротивления амортизаторов 
на динамическую нагруженность подвески. Подвеска автомобиля рассматри
вается как разомкнутая система автоматического регулирования с линейными 
параметрами. Илл. 5. Табл. 1. Библ. 5.

УДК 629.113
Исследование переходных режимов гидротрансформатора. К а р п о в  А. В., 

Т а у б е с Л. Е. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность 
тягово-транспортных машин»., 1974, вып. 5, с. 152— 1̂61.

Дается теоретическое исследование нестационарных режимов гидротранс
форматора. Выведены нелинейные дифференциальные уравнения, описывающие 
движение жидкости в круге циркуляции и рабочих колес гидротрансформатора 
в общем случае движения. На основании системы нелинейных дифференциаль
ных уравнений составлена блок-схема аналоговой модели. Приведен расчет 
амплитудно-фазовой характеристики гидротрансформатора. Дано сравнение ре
зультатов расчета по статической характеристике и по уравнениям динамики 
гидротрансформатора. Илл. 4. Библ. 2.

УДК 629.1.032
Режимы для расчета силовых передач транспортных гусеничных машин. 

С у х о р у к о в  А. К., Ч е р н о в  Л. Б. «Автомобиле- и тракторостроение. Д и
намика и долговечность тягово-транспсртных машин». 19/4, вып. 5, с. 162— 169.

Предлагается методика определения режимов работы для расчета цикли
чески нагруженных деталей силовых передач транспортных гусеничных машин.

Дано описание результатов экспериментального исследования режимов 
работы гусеничных машин и применяемой при этом аппаратуры. Полученные 
значения относительного пути и математического ожидания коэффициента на
грузки дают возможность определить эквивалентность нагружения для неста
ционарного нагружения деталей силовых передач транспортных гусеничных ма
шин. Илл. 4. Библ. 6.
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УДК 621.01
Исследование связи между собственными частотами и динамическими на

грузками в трансмиссиях транспортных машин. М о л и б о ш к о Л. А. «Авто
мобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных 
машин». 1974, вып. 5, с. 170— 182.

Показано, что при проектировании и доводке трансмиссий транспортных 
машин необходимо стремиться к тому, чтобы, с одной стороны, квадраты соб
ственных частот представляли арифметическую прогрессию, а с другой — чтобы 
третья частота превышала первую не меньше чем в четыре раза. При соблю
дении этих условий система будет обладать динамичностью, близкой к мини
мальной. Илл. 4. Библ. 7.

УДК 629.114.2.01-23:681.33 ^
Анализ динамической нагруженности механической и гидромеханической 

трансмиссий трактора Т-130. Р е в с к и й  В. Г., Ц е р е н я  А. А. «Автомобиле- 
и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 
1974, вып. 5, с. 183— 188.

Рассматриваются динамическая схема и блок-схема гидромеханической 
трансмиссии трактора Т-130, описание аналогичных схем для механической 
трансмиссии.

Дается метод расчета на АВМ динамической нагруженности трансмиссий 
от действия единичных нагрузок различной длительности на входе в транс
миссию.

Сопоставлением величин нагрузок на выходе трансмиссий выявлена мень
шая нагруженность гидромеханической трансмиссии по сравнению с механи
ческой в аналогичных условиях работы. Илл. 2. Библ. 6.

УДК 629.1.014
Влияние привода к управляемым ведущим колесам на нагрузочные режи

мы трансмиссии и управляемость автомобиля. Г о л о м и д о в А. М. «Автомо
биле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных ма
шин». 1974, вып. 5, с. 189— 194.

В работе приводятся результаты теоретического и экспериментального ис
следования применения простого кардана Гука в приводе к управляемым ве
дущим колесам на нагруженность узлов трансмиссии и управляемость автомо
биля. Делается вывод о нецелесообразности применения простого кардана Гука 
в приводах на передние ведущие колеса. Илл. 4. Табл. 1.

УДК 629.114.2.013
К расчету долговечности карданных подшипников. Щ е р б о в В. М. «Ав

томобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных 
машин». 1974, вып. 5, с. 195—203.

Приведен анализ существующих методов расчета карданных подшипников,, 
указаны недостатки этих методов. Выведена расчетная формула для опреде
ления долговечности карданных подшипников, которая позволяет учесть ряд 
важных факторов, не находивших отражения в общепринятых методах расчета: 
конструктивные особенности несущих деталей и их жесткость, радиальные за
зоры, перекос осей и особенности контактирования деталей при возвратно-по
ступательном движении с малыми амплитудами. Илл. 1. Библ. 5.
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УДК 629.113.004.6-23
Определение предельно допустимых износов шлицевых соединений транс

миссий автомобилей. К о в а л ь к о в  А. Т. «Автомобиле- и тракторостроение. 
Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 204—209.

Дается методика определения предельно допустимых износов шлицевых 
соединений трансмиссий автомобилей, в которой за показатель работоспособно
сти агрегата принят суммарный угловой зазор. Методика иллюстрируется на 
примере коробки передач ЗИ Л -130. Приводятся результаты исследования изно
сов шлицевых соединений коробок передач автомобиля ЗИ Л -130, полученные 
автором на Минском авторемонтном заводе. Работа может быть использована 
для разработки методов контроля качества изготовления и ремонта агрегатов 
трансмиссий автомобилей. Илл. 1. Табл. 5. Библ. 4.

УДК 629.114.2.001
К вопросу о стабилизации управляемых колес автомобиля. Л е п е ш-

к о и. И. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тяго
во-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 210—215.

Рассмотрены процессы стабилизации управляемых колес автомобиля обыч
ной компоновки при автоматическом выходе из поворота. Выведены дифферен
циальные уравнения движения для различных режимов выхода из поворота, в 
результате решения которых получен критерий оценки динамической системы 
автомобиль — управляемые колеса.

Рассмотрены вопросы стабилизации управляехмых колес при прямолиней
ном движении автомобиля. Составлены уравнения изменения курсового угла 
управляемых колес в абсолютном движении и уравнения отклонений от задан
ного направления движения.

На основании анализа прямолинейного движения установлены .требования 
к стабилизирующим устройствам. Илл. 2. Библ. 4.

УДК 629.11.012.83
Определение сил сухого трения в пневмогидравлических подвесках боль

шегрузных автомобилей. Ж у р а в л е в  С. С. «Автомобиле- и тракторостроение. 
Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 216—218.

Описана методика определения сил трения в подвеске опытного больше
грузного автомобиля БелАЗ-549 с помощью измерения давлений в пневмогид
равлических цилиндрах подвески при их растяжении и сжатии.

Приведена осцилограмма записи давлений в цилиндрах пневмогидравли- 
ческой подвески, по которой можно определить величину сил сухого трения 
в подвеске отдельно для сжатия и растяжения, а также определить количест
венно соотношение между трением покоя и движения. Илл. 1. Библ. 3.

УДК 629.114.2.624.131.001.24
Оценка влияния прогиба шин и действия при этом гироскопических мо

ментов вращающихся масс мостов на поперечный крен большегрузных автомо
билей при повороте. С у р о в е г и н  Ю. В. «Автомобиле- и ' тракторостроение. 
Динамика и долговечность тягово-транспортных машин». 1974, вып. 5, с. 219—226.

Дается исследование влияния конструктивных факторов на поперечный 
крен, а следовательно, и на безопасность работы большегрузных автомобилей 
с учетом их работы в условиях бездорожья и на поперечном склоне. Приводят
ся уравнения, охватывающие большинство важнейших факторов, влияющих на 
поперечный крен машины. По этим уравнениям можно получить необходимую 
графическую зависимость. Илл. 2. Табл. 1. Библ. 3.
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УДК 629.011.012.3-233.2
Исследование влияния некоторых эксплуатационных параметров на нагру- 

женность подшипников ходовой части автомобиля. С а в и ч А. С. «Автомоби
ле- и тракторостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин. 
1974, вып. 5, с. 227—234.

Изложена методика и результаты экспериментального исследования нагру- 
женности подшипников ходовой части автомобиля МАЗ-500В в различных экс
плуатационных условиях. Выявлено влияние типа и состояния дороги, а также 
скорости движения автомобиля на нагруженность подшипников ступиц колес. 
Предложена методика расчета коэффициента динамической нагрузки исходя из 
характера действительных переменных нагрузок, действующих в реальных усло
виях эксплуатации автомобиля. Илл. 3. Табл. 3.

УДК 629.113.013
Основы расчета момента холостых потерь в многодисковых фрикционных 

муфтах. Л е б е д е в  М. С. «Автомобиле- и тракторостроение. Динамика и дол
говечность тягово-транспортных машин», вып. 5, с. 235̂ —23Э.

Рассмотрены причины возникновения потерь в многодисковых фрикцион
ных муфтах.

Предложена формула для определения момента холостых потерь и пока
зана его зависимость от различных параметров.

 ̂ Приводится порядок расчета момента холостых потерь в многодисковых 
фрикционных муфтах. Илл. 1. Библ. 7.

УДК 629.113.013-752
Влияние параметров дёмпфера на крутильные колебания в трансмиссии 

автомобиля.. О с т р о в е р х о й  Н. Л.,  Р у с е ц к и й  И. К. «Автомобиле- и трак
торостроение. Динамика и долговечность тягово-транспортных машин», 1973, 
Еып. 5, с. 240—245.

Приведены результаты исследований эффективности работы демпферов по 
снижению крутильных колебаний в трансмиссии автомобиля МАЗ-5ПА с дви
гателем ЯМЗ-236.

Показано влияние некоторых параметров демпфера на' крутильные колеба
ния в трансмиссии автомобиля. В результате были определены оптимальные 
параметры демпферов для автомобилей МАЗ с одно- и двухдисковым сцепле
нием. Илл. 4. Библ. 3.
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