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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.



70 И. С. Цитович

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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