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КОНСТРУИЮВАНИЕ И РАСЧЕТ АВТОМОБИЛЕЙ И ТРАКТОРОВ

УДК 629.113-597.5

В.П. АВТУШКО, канд.техн.наук (БПИ), 
М.М. ЗАБОЛОЦКИЙ, А.М. ТАРАСЕВИЧ

(БелАЗ)

ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ ПНЕВМОГИДРАВЛИЧЕСКОГО 
ТОРМОЗНОГО ПИЛИНДРА С ПРЕОБРАЗОВАТЕЛЕМ ДАВЛЕНИЯ

Основными задачами экспериментального исследования являлись: 1)оп
ределение характеристик пневмогидравлического и колесного цилиндров; 
2) определение статических и динамических характеристик пневмогидравличе
ского цЦлиндра (ПГЦ) с преобразователем давления (ПД) и без него; 3) вли
яние конструктивных параметров ПГЦ с ПД на его статические и динамиче
ские характеристики.

Исследования были проведены в экспериментальном цехе БелАЗа на уста
новке, схема которой показана на рис. 1. Установка состоит из ресивера 1 , 
тормозного крана 4 , электропневмоклапана 5 , двухмагистрального клапа
на 3 , ускорительного клапана 2 , пневмогидроцилиндра 8 , устройства сраба
тывания 6 , колесного тормозного цилиндра 7 .

При снятии статических характеристик ПГЦ давление воздуха в его пнев
матической полости медленно повышалось тормозным краном до максималь
ного и при этом записывались на магнитофон давление воздуха в ПГЦ, жидко
сти в рабочей и штоковой полостях ПГЦ и колесном тормозном цилиндре, ход 
поршня ПГЦ. Схема установки датчиков приведена на рис. 1.

Динамические характеристики снимались следующим образом: после 
подачи электрического сигнала на электропневмоклапан 5 сжатый воздух из 
ресивера через двухмагистральный 3 и ускорительный 2 клапаны подается в 
пневматическую полость ПГЦ 8 . При этом дополнительно регистрировалось 
давление рабочей жидкости за дроссельным элементом реле задержки времени 
ПД.

Данные испытаний записаны на магнитофон, обработаны на вычислитель
ной машине IN ПО и получены в виде графиков и таблиц. Типичные статиче
ские и динамические характеристики ПГЦ с ПД приведены на рис. 2.

На линии перемещения поршня h точка 11 (рис. 2, а) соответствует на
чалу перемещения поршня, в точке /^^наблюдается перелом линии перемеще
ния h ^ , соответствующий возникновению рабочих нагрузок в колесном тор
мозном механизме; точка 13 соответствует началу изменения передаточного 
отношения ПГЦ. Давление жидкости в рабочей полости начинает повы-



Рис. 1. Принципиальная схема установки для получения статических и динамических ха
рактеристик ПГЦ и ПД

шаться в точке 7І и первоначально определяется сжатием возвратных пружин 
пневмогидравлического и колесного цилиндров. В точке 22 происходит изме
нение характеристики ПГЦ в связи с появлением рабочих нагрузок; в точке 
23 происходит срабатывание ПД: открьюается дозирующий клапан и ПД начи
нает отслеживать давление в штоковой полости ПГЦ, что приводит к измене
нию его передаточного отношения. В точке 24 происходит полное срабатыва
ние ПД, давление жидкости в рабочей и штоковой полостях выравнива
ется, а передаточное отношение достигает своего максимального значения, 
определяемого геометрическими параметрами ПГЦ. В штоковой полости вна
чале наблюдается разрежение, необходимое для подсоса жидкости из резерву
ара и определяемое работой обратного клапана. Давление в штоковой полости 
начинает повышаться в точке 32, соответствуюніёй моменту срабатывания ПД. 
При оттормаживании линии ^ ^ > Рр и р ^  имеют петлю гистерезиса. Проведено 
несколько серий статических испытании ПГЦ с ПД с различными его геомет-



рическими параметрами (передаточ
ное отношение ПД выбиралось рав
ным 2,09; 2,40; 2,92), а также его 
устройства срабатывания дозирующе
го типа (передаточное отношение до
зирующего клапана было равно 4;
4,60; 6,25). Усилие силовой пружины 
устройства срабатывания корректиро
валось при испытаниях регулировоч
ными шайбами.

При анализе полученных характе
ристик установлено, что положение 
точки срабатывания ПД должно опре
деляться исходя из характеристики 
колесного тормозного механизма, а 
полное срабатывание ПД для улучше
ния качества слежения ПГЦ — проис
ходить при давлении воздуха, близ
ком к минимальному рабочему давле
нию. Качество слежения исследуемого 
цилиндра в значительной мере опреде
ляется силой трения и передаточным 
отношением ПД. Установлено, что с 
уменьшением сил трения в ПГЦ и 
увеличением передаточного отноше
ния ПД наблюдается скачкообразное 
увеличение давления в штоковой и ра
бочей полостях ПГЦ.

На рис. 2, б показано изменение 
во времени давления жидкости в уст
ройстве срабатывания за дроссельным элементом реле времени р , давление 
жидкости в колесном цилиндре давление воздуха в пневматической по
лости ПГЦ р^ . На кривой точка 11 соответствует началу повышения дав
ления воздуха в ПГЦ, а в точке 12 оно достигает максимального значения. В 
соответствии с этим происходит перемещение поршня ПГЦ /г ^ и изменение 
давления жидкости в рабочей полости ПГЦ. Точка 21 соответствует началу ра
боты силовой пружины реле времени, дополняющей усилие возвратной. В точ
ке 22 реле времени открывается, жидкость начинает поступать в штоковую по
лость ПД, и дроссельный элемент прекращает свою работу. Точка 31 на кри
вой соответствует началу срабатьюания реле времени.

При исследовании динамических характеристик ПГЦ с ПД установлена не
обходимость применения реле времени перед устройством срабатывания с 
целью исключения провала тормозной педали при экстренных торможениях и 
обеспечения свободного прохода жидкости в штоковую полость после сраба
тывания ПД. При испытаниях реле времени, дроссельным элементом которого 
является хвостовик запорного элемента, находящийся в осевом отверстии 
втулки, были испытаны дроссели с различными диаметрами хвостовика. Вре
мя задержки срабатьгоания ПД от 6,57 до 0,3 с. Проведены испытания реле

Рис. 2. Статические (а) и динамические 
(б) характеристики ПГЦ с ПД



времени с дроссельным элементом, состоящим из хвостовика, установленного 
во втулке с минимальным зазором, и сквозного отверстия во втулке. Данная 
конструкция показала более стабильное время задержки срабатывания ПД и 
технологически более приемлема.

Полученные экспериментальные данные позволяют обосновать математи
ческую модель, описывающую динамические и статические характеристики 
ПГЦ с переменным передаточным отношением.

УДК 629.114
С.Ю. АРТАМОНОВ, С.Б. ТРИБУХОВСКИЙ, 

С.П. ЧИЧЕНКОВ (БПИ)

МАТЕМАТИЧЕСКОЕ ОПИСАНИЕ ВЗАИМОДЕЙСТВИЯ КОЛЕСА 
АВТОТРАНСПОРТНОГО СРЕДСТВА С ОПОРНОЙ ПОВЕРХНОСТЬЮ 

ПРИ ТОРМОЖЕНИИ

При рассмотрении процесса торможения автотранспортного средства как 
с противоблокировочной системой (ПБС), так и без нее необходимо точно 
описать взаимодействие его колеса с опорной поверхностью. В работе [2] ука
зывается, что ” ... коэффициент сцепления является важнейшим параметром, 
оценивающим взаимодействие автомобильного колеса с опорной поверхно
стью”.

Развитие вычислительной техники позволяет широко применять методы 
математического моделирования различных процессов в научно-исследова
тельских работах. Так, при создании ПБС для автотранспортных средств мате
матическое моделирование позволяет существенно сократить затраты време
ни и материальных средств на экспериментальные исследования. Однако для 
разработки математической модели, адекватной реальному процессу, необхо
дима корректная постановка задачи, правильная трактовка сущности физиче
ских процессов.

Анализируя работы по исследованию коэффициента сцепления автомо
бильного колеса с опорной поверхностью [ 1 -4 ] , можно сделать следующий 
вывод: на данном этапе развития научных исследований пока не существует 
удобного аналитического выражения для описания изменения коэффициента 
сцепления при торможении. В данной работе сделана попытка получить такое 
аналитическое выражение для использования его при расчетах на ЭВМ.

Рассмотрим процесс движения колеса при торможении. Его можно услов
но разделить на несколько этапов [5]: 1) суммарная реакция опорной поверх
ности R в площадке контакта с колесом меньше предельной по сцеплению 
R^: R K R ^  ; 2) суммарная реакция опорной поверхности i? равна предель
ной по сцеплению R :

R = R (1)

При выполнении условия (1) начинается процесс блокирования колеса, 
т. е. относительное проскальзывание колеса S изменяется от S = S до 
5 = 1 .



Рис. 1. Зависимость коэффициента сцеп
ления от относительного проскальзыва
ния автомобильного колеса

5̂л

На рис. 1 представлено графическое изображение фзшкции ^  = /(5 ) . Дан
ная функция имеет экстремальное значение при =  0,1...0,3 [ 1]. По-ІІІСІЛ
этому можно считать правомерным, что для большинства видов дорожных 
условий равно 0,2.

График зависимости <р —f(S) можно аппроксимировать двумя отрезками 
прямой 0-1 VL 1-1L  Тогда для определения коэффициента сцепления можно 
записать следующие выражения:

a ,S , e c m S K S  при R K R  ;1  ̂ кр ^ ’

 ̂ J если S — S^тах ’ кр
=  < к ( S - S  ) , если S < S <  Iкр^ ’ крmax

, если S = 1

приЛ = R ^ , (2)

J

где a. -  коэффициент наклона аппроксимирующей прямой на участке 0-1:

V̂n
- = /0,2 = Sif^max' ’ ^max

кр

S — относительное проскальзывание автомобильного колеса:

S = (v -  CJ г ) /v  ;а к а ’

(3)

(4)

— текущая скорость автотранспортного средства; — частота вращения 
колеса; — радиус качения колеса; к — коэффициент наклона аппроксими
рующей прямой на участке 1—11:

к = (ф[fi 0 / 0 - 5  ) ; (5)''max ^бл^' кр^

^бл = (0>80 ...0 ,84)^^з^ [5].
Максимальный коэффициент сцепления колеса с опорной поверхностью 

зависит от многих факторов, в том числе от микропрофиля опорной поверх
ности, рисунка протектора, давления воздуха в шине, радиальной и тангенци
альной жесткостей шины, ее сопротивления боковому уводу и др. А в целом 
максимальное значение коэффициента сцепления колеблется в относительно 
узком интервале около некоторого среднего значения ф^^  и носит случайный



Рис, 2. Опорная поверхность с различны
ми значениями по длине пути тормо
жения

Рис. 3. Опорная поверхность с различны
ми значениями по бортам автотранс
портного средства

характер. Для реализации расчета на ЭВМ, с з^іетом вышесказанного, значение 
максимального коэффициента можно определить по следующей зависимости:

г̂г = к^А + ,ср
max (6)

где коэффициенты, определяющие нижнюю и верхнюю границы изме
нения максимального коэффициента сцепления; Л — случайное число от О до 
1, генерируемое стандартной программой, которая входит в библиотеку мате
матического обеспечения ЭВМ.

Используя выражения (2) ... (6), можно достаточно точно моделировать 
взаимодействие колеса с опорной поверхностью.

Вышеизложенная методика определения коэффициента сцепления исполь
зуется при моделировании движения автотранспортного средства в различных 
дорожных условиях.

Рассмотрим методику моделирования следующих типов дорожных усло
вий: дорога с различными значениями коэффициента сцепления по длине пути 
торможения (рис. 2); дорога с различными значениями коэффициента сцепле
ния по бортам автотранспортного средства (рис. 3); дорога с одинаковыми 
значениями коэффициента сцепления по длине пути торможения и по бортам 
автотранспортного средства.

Третий тип дорожных условий можно представить как частный случай пер
вого или второго, когда коэффициенты сцепления и (рис. 2 и 3) равны.

Тип дорожных условий задается следующим образом. В системе коорди
нат XOY  записываем уравнение линии, разделяющей участки дороги с коэффи
циентами сцепления и • 
для первого типа дорожных условий

Х =  С
для второго

Y = с
где » ^2 “  расстояния от осей ординат и абсцисс до линии разделения участ
ков дороги с коэффициентами и соответственно для первого и второго 
типов дорожных условий.



Положение автотранспортного средства относительно разделяющей линии 
будет определять тип дорожных условий. Тогда, зная в каждый момент вре
мени положение центров контактов колес в плоскости дороги, можно опреде
лить и коэффициент сцепления для каждого колеса. Аналитически это можно 
представить следующими уравнениями: 
для первого типа дорожных условий

=
V?! , если <  Cj ;

, если > Cj ;

ДЛЯ второго типа дорожных условии

С::
если

^сли <

где — координаты центра контакта колеса с опорной поверхностью;
коэффициенты сцепления с учетом формул (2)... (6).

В заключение отметим, что использование предложенных зависимостей 
для определения значений коэффициента сцепления и задания дорожных усло
вий в теоретических исследованиях процесса торможения автотранспортного 
средства позволяет получить результаты, хорошо согласующиеся с экспери
ментально полученными данными. Расхождение не превышает 7...9 %.
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Г.Е. АТЛАС (БПИ)

АЛГОРИТМ ВЫБОРА ОПТИМАЛЬНЫХ РЕЖИМОВ СТЕНДОВЫХ 
РЕСУРСНЫХ ИСПЫТАНИЙ ГИДРОМЕХАНИЧЕСКОЙ 

ТРАНСМИССИИ АВТОПОГРУЗЧИКА

При ускоренных испытаниях гидромеханических трансмиссий (ГМТ) ко- 
лесных машин широкое распространение получили методы выбора комплекс
ных режимов нагружения, обеспечивающих то же количество накопленных по
вреждений деталей трансмиссий, что и в течение нормируемого времени экс
плуатации машин. Условие равенства накопленных повреждений в деталях 
трансмиссии [ 1] за время работы автопогрузчика в эксплуатации и за время 
испытаний может быть Цредставлено в виде



п N  =э П.э э э У п.у у у (1)
напряжения в материале детали, вызванные расчетными нагруз- 

обозначает условия эксплуатации ”у” — ускоренные
г д е а ^ . а ^
ками М и М  (”э” 
испытания) ; ^  э ’ у ~ ^коэффициенты приведения действительного числа 
циклов нагружения д ет^и  при случайном характере изменения нагрузки к эк
вивалентному числу циклов нагружения при действии нагрузки постоянного 
уровня М \ у п — действительное число циклонов нагружения детали соот
ветственно за один типовой технологический цикл работы погрузчика в усло
виях эксплуатации и за один цикл ускоренных испытаний в режиме ’’трога- 
ние—разгон—торможение” ; , N  — соответственно количество типовых тех
нологических циклов за время эксплуатации и количество циклов ’’трогание- 
разгон-торможение” в общем объеме ресурсных испытаний.

Если принять ЛГр  ̂ = Мр у и обозначить К^п = R , равенство (1) преобра

зуется к виду
R N  = R Nэ э у у (2)

Значение R характеризует число циклов нагружения при расчетном момен
те постоянного уровня -  М , эквивалентное по накоплению повреждений со
поставляемому режиму реально действующих нагрузок. Оно является показа
телем повреждающих воздействий и используется для сравнения степени по
вреждаемости деталей трансмиссии на различных режимах нагружения.

К числу основных факторов интенсификации режима нагружения ГМТ, 
наиболее существенно влияющих на накопление усталостных повреждений ее 
базовых элементов, относятся: частота вращения коленчатого вала двигателя 
в момент включения передачи при трогании автопогрузчика с места -  ;
скорость перемещения педали подачи топлива при разгоне -  ; момент сил
сопротивления движению -  Х^] продолжительность режима нагружения 
трансмиссии —Х^. Зависимость сопоставимых показателей повреждающих воз
действий R от значений факторов интенсификации нагружения X  для совокуп
ности базовых элементов трансмиссии может быть представлена в виде систе
мы регрессионных уравнений, полученной методом планирования экспери
мента:

R уг = f . ( X ^ , X ^ , X ^ , X ^ )  , / = 1 , 2 , (3)

где R^i — сопоставимые показатели повреждающих воздействий >принимае- 
мые в качестве выходных параметров при планировании эксперимента; Х^ , 
Х^ , Х^ , Х^ — соответствующие кодированные значения факторов нагружения 
в интервале варьирования от —1 до +1; т число выходных параметров.

Примем TVy = ^ ^у^ “  соответственно общее вре
мя ускоренных ресурсных испытаний и планируемый срок службы автопогруз
чика; t^, t^ — длительность соответственно одного стендового цикла нагруже
ния трансмиссии в режиме ’’трогание—разгон—торможение” и в типовом тех
нологическом цикле работы автопогрузчика в условиях эксплуатации.

Тогда для т выходных параметров на основании уравнения (2) получим 
систему уравнений
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т  тR . =  R  , э" у
У2 t Т

э у
(4 )

Так как отношение Т jT^  представляет собой коэффициент ускорения 
испытаний /Гф , система ^4) преобразуется к виду

t
R . = R ,КУ1 ЭІ ф t (5)

Приравняв правые части выражений (3) и (5), получим систему уравне
нии

/.(X , X ^ , X ^ ) = - R  , К  A t  It ) .1 ’ 2 ' 3 ’ 4 эг у' (6)
Задача выбора режима ускоренных ресурсных испытаний ГМТ автопогруз

чика сводится к определению факторов X^ , Х^ , Х^ , Х^ , при которых сис
тема (6) будет иметь наилучшее согласование , т. е. невязки

(7)

ДОЛЖНЫ быть возможно малыми по абсолютной величине. Эта задача может 
быть решена численным методом определения параметров эмпирической фор
мулы [ 2] .

Значения факторов Xj выразим через грубые значения Х^ и соответству
ющие поправки a j , которые считаются ’’малыми” :

(8)Хі = Х Ч *  а,.

Подставив значения Xj в уравнения системы (7) и разложив правые час
ти полученных уравнений по степеням поправок aj , удерживая лишь члены 
первого порядка относительно этих поправок, получим систему условных 
уравнений вида

т
е. =  Б Д а . , (9)

где Aj . —fx j  > /  ~ номер фактора интенсификации нагружения.
Система условных уравнений (9) в общем случае является несовместной, 

для ее решения используем метод наименьших квадратов. Согласно этому ме
тоду, за меру отклонения полинома от данной функции е принимается значе
ние равное сумме квадратов отклонений полинома А^.а^
+ Л^.а^ от функции е . . т. е.

т

Приравняв нулю частные производные от функции по X. , получим 
систему четырех линейных уравнений с четырьмя неизвестными:

т т т
( Е Л , , . ^ 3 ^ 3 .

11



Ul

1=1 1 
m m m

+ ( ^ ^ 2 Л , > 4  *=1i= 1

m
= S ^ , , e , (10)

( Б Л „ . Л з . ) а ^ .  ( 2  Л з .^ з , .) а з .  ( 2  Л ^.)аз +

m m

(  ^ U ’̂ 4 Z ^ ^ 1  ''' (  ^ .^ j"^ 2 Z ^ 4 Z ^ S  **' j^ 3 Z ^ 4 Z ^ ^ 3  ^

m
2 A^,e, .

z=l z= l 4 Z  Z

Решая систему (10), определяем значения поправок а. . По выражению 
(8) находим новые значения Xj и, подставив их в систему (7), получаем но
вые соответствующие невязки е. . Процесс вычислений повторяется до тех 
пор, пока значения невязок станут меньше некоторого заданного значе
ния 5. Минимальный объем испытаний устанавливается по коэффициенту 
ускорения испытаний , последовательно наращиваемому до наибольшего 
значения, при котором возможно решение системы (6) с заданной степенью 
точности.

На основании изложенного выше алгоритма разработана программа рас
чета на ЭВМ факторов интенсификации режима нагружения ГМТ автопогруз
чика при проведении его комплексных ускоренных ресурсных испытаний на 
стенде с беговыми барабанами. Полученные в результате расчета на ЭВМ пара
метры стендовых режимов нагружения ГМТ автопогрузчика модели 4085 
обеспечили продолжительность стендовых испытаний, соответствующую ко
эффициенту ускорения/Гф = 8...10.

ЛИТЕРАТУРА

1.Я ц е н к о Н.Н. Колебания, прочность и форсированные испытания грузовых авто
мобилей. -  М.: Машиностроение, 1972. -  372 с. 2. Д е м и д о в и ч  Б.П., М а р о н  И.А., 
Ш у в а л о в а  Э.З. Численные методы анализа. -  М.: Наука, 1967. -  368 с.



УДК 629,113.001.4
В.П. БЕЛЕНКОВ (БПИ), 

Р.Н. ПАРАЩЕНКО (БелАЗ), 
В.Г. РЕВСКИЙ (БПИ)

НЕКОТОРЫЕ ОСОБЕННОСТИ НАГРУЖЕННОСТИ 
ИНДИВИДУАЛЬНОГО ЭЛЕКТРОПРИВОДА ВЕДУЩИХ КОЛЕС 

АВТОМОБИЛЯ ПРИ КРИВОЛИНЕЙНОМ ДВИЖЕНИИ

В карьерах горнообогатительных комбинатов эксплуатируются автомо
били-самосвалы особо большой грузоподъемности (75...180 т), имеющие ин
дивидуальный электропривод ведущих колес через механический редуктор.

Такая компоновка трансмиссии обусловливает некоторые особенности на
гружения деталей привода ведущих колес, проявляющиеся, в частности, при 
движении автомобиля по криволинейной траектории. Если в механических 
трансмиссиях автомобилей в этом случае благодаря наличию симметричного 
межколесного дифференциала не происходит значительного изменения нагру- 
женности в приводах ведущих колес, то можно предположить, что при индиви
дуальных электроприводах из-за отсутствия дифференциальных механизмов 
нагрузки в каждом из них будут разными.

Эти предположения подтверждаются как непосредственными наблюдения
ми за показателями амперметров (на щитке приборов водителя), регистриру
ющих токи в цепях каждого из тяговых электродвигателей, так и результата
ми обработки осциллограмм с записями значений крутящих моментов на тор
сионных валах, связывающих тяговые электродвигатели с редукторами веду
щих колес автомобиля.

Упомянутая обработка производилась для записей режимов прямолиней
ного движения автомобиля с последующим плавным переходом на криволи
нейное с переменным радиусом кривйзны как на горизонтальных )ліастках 
трассы, так и на участках с различными подъемами. Объектом исследований 
являлся БелАЗ-75191 (с грузом), эксплуатировавшийся на вывозе горной 
массы.

Целью обработки экспериментального материала было получение характе
ристик, показывающих соотношение крутящих моментов на торсионах внут
реннего (Л^зд) и наружного (М^) относительно центра поворота ведущих ко
лес в зависимости от радиуса кривизны траектории движения (радиуса пово
рота автомобиля R^ ).

Были получены две зависимости. Одна из них (рис. 1) характеризует из
менение отношения крутящего момента, нагружающего торсионный вал при 
разных значениях радиуса поворота автомобиля (Af^) , к аналогичному мо
менту на прямолинейном участке трассы перед началом поворота (М ):

к =Мг,/М  . м R' п (1)
Другая зависимость (рис. 2) характеризует соотношение крутящих мо

ментов, действующих одновременно на торсионных валах внутреннего и на
ружного (относительно центра поворота) ведущих колес автомобиля, и токов 
(/дн » ® цепях соответствующих тяговых электродвигателей:
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Рис, 1. Зависимость отношения крутящих 
моментов (А: ) от радиуса поворота ав
томобиля ( /? ^ :
1...3 — для внутреннего ведущего ко
леса (в двух реализациях) ; 2...4 — для 
наружного ведущего колеса (в двух реа
лизациях)

Рис. 2. Зависимость соотношений крутящих 
моментов {к ) VI токов в тяговых электро-

М !
двигателях ( kj) от радиуса поворота авто
мобиля {RJ  :

f
1 — к для крутящих моментов на торсио-

М  f
2 -  kj  для токовнах;

к' = М  /М (2'):«и ' Н V X . k'l I  I IВ Н '  Н (3)

с  целью более достоверного представления зависимости от на 
рис. 2, кроме базовой реализации (для горизонтального участка трассы), пред
ставлены в виде точек и заштрихованной зоны результаты обработки реализа
ций для других участков, имеющих различные подъемы. Полученные зависи
мости (1) и (2) показывают увеличение (на 25...35 %) и перераспределение 
механических нагрузок на торсионах и токов в тяговых электродвигателях 
(до 2,5 раз) с уменьшением радиуса поворота автомобиля. Формирование это
го процесса обусловлено в меньшей мере (из-за относительно малой скорости 
движения 15...20 км/ч) влиянием факторов, связанных с устойчивостью и 
управляемостью автомобиля (действие инерционных и других сил на поворо
те), и в большей — отсутствием дифференциального механизма (механическо
го или электрического) между ведущими колесами автомобиля.

Продолжительность пребывания автомобиля на участках поворотов может 
достигать 15...20 % от времени прохождения им всей трассы, что определяет 
необходимость учетзі вознрпсающих при этом нагрузок.

Доля виражей в определенной общей трассе может быть оценена показате
лем извилистости трассы , а общее влияние его на нагруженность связано со 
средними радиусами поворотов R ср

I ,* 1   ̂ +в 1 в2 + /
(4)

W /з, ./^2 ..., — длина виража соответственно в конце первого, второго
' I....... .и последующих прямолинейных з^астков трассы; 

линейных участков трассы;
- длина прямо-
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R =cp + ^2 + -  + h
(5)

где j3j , jŜ  , ..., j3̂  -  углы поворота на соответствующем вираже; ,...,
R^^ — радиусы поворотов на соответствующих виражах.

Факторы, обусловливающие и влияющие на нагруженность трансмиссии, 
могут быть установлены при рассмотрении силового баланса автомобиля. 

Обычно уравнение силового баланса имеет вид

/7 =  /7 + F  , (6 )т д в и ’ ^

где , F , F^ , F ^ — соответственно силы тяги на ведущих колесах автомо
биля, сопротивления дороги, воздуха, силы на преодоление инерции автомо
биля.

В связи с тем что расчет работоспособности деталей трансмиссии произво
дят чаще всего по значениям крутящих моментов, более удобным для практи
ческих целей будет использование уравнения баланса с составляющими, пред
ставленными в виде крутящих моментов. Причем эти моменты должны опре
деляться не на ведущем колесе автомобиля, а на одной из деталей трансмис
сии. Такой деталью, в частности, может быть торсионный вал, связывающий 
электродвигатель с редуктором мотор-колеса, так как именно на нем регист
рируются передаваемые редуктору крутящие моменты.

Тогда выражение (6) может быть представлено в виде

М мд в М (7)

Однако в уравнениях баланса (6) и (7) не полностью учитываются факто
ры, с помощью которых определяется нагруженность трансмиссии автомоби
лей. Для получения преобразованного выражения (7), содержащего действи
тельное число существенных факторов, следует принять во внимание опреде
ленные типовые особенности эксплуатации такргх автомобилей в карьерах на 
вывозе горной массы. В первую очередь нужно иметь в виду следующее: 
1) автомобили с грузом движутся в карьере в направлении от нижнего уровня 
к верхнему (на подъем); 2) на большей части любого участка трассы ско
рость движения автомобиля почти постоянна и близка к предельно возмож
ной, определяемой подъемом соответствующего участка; 3) на виражах про
исходит перераспределение нагруженности приводов ведущих колес автомоби
ля (см. рис. 1, 2). С учетом этого выражение (7) имеет вид:

М = Мт.в д в {М +Л/ ̂ ц дф^’ (8)

М = М + Л / + ( М - М . )т.н П В П Дф'^Т.Н Д В

ИЛИ после перегруппировки

М = М * М + ( М , - М ) \т.в д в '' дф Ц'' ’

(9)

( 10)
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м = м +т.н д в («„  -  « м .) (И)
где ^ ^ — крутящие моменты соответственно на торсионе внутреннего
и наружного ведущих колес (относительно центра поворота автомобиля); 
Мц * * ^дф  “  крутящие моменты, определяемые соответственно со
противлением дороги, воздуха, центробежными силами на повороте и завися
щие от наличия или отсутствия дифференциального механизма между ведущи
ми колесами.

Зависимости (10), (11) могут быть использованы в прочностных расчетах 
деталей трансмиссий. При детерминированных расчетах возможны аналитиче
ский [1] или графоаналитический методы [2].  Однако более достоверные ме
тоды расчетов основываются на представлении нагрузок в вероятностном виде. 
Согласно этому, и составляющие в уравнениях баланса (10), (11) должны быть 
представлены в вероятностном виде. Особенно это существенно для случаев 
движения автомобиля по криволинейной траектории с непрерывно изменяю
щимся радиусом кривизны (такой случай наиболее распространен).

Результаты экспериментов позволяют представить уравнение баланса в ви
де суммы интегральных функций, соответствующих законам распределения 
Максвелла или Лапласа-Шарлье.
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РАСЧЕТ КОЛЕБАТЕЛЬНЫХ ПГОЦЕССОВ В ЭЛЕКТРОМОТОР-КОЛЕСАХ 
КАРЬЕРНОГО САМОСВАЛА

С целью исследования колебаний карьерных самосвалов БелАЗ с тяговым 
электроприводом были проведены специальные испытания. При движении по 
карьерным и асфальтобетонным дорогам регистрировались: вертикальные и 
продольные ускорения центра масс самосвала, неподрессоренной массы веду
щего моста и на раме над ведзшдим мостом; крутящие моменты на торсион
ных валах редукторов; силы, действующие в цилиндрах подвески ведущего 
моста; токи в цепях тяговых электродвигателей; напряжение генератора; 
скорость движения самосвала.

Исследование колебательных процессов выполнялось методами спект
рального анализа. Полученные результаты позволили сделать ряд выводов, ха
рактеризующих механизм возбуждения и распространения колебаний в систе
ме самосвала, основными из которых являются следующие: колебания в 
мотор-колесах возбуждаются воздействием неровностей микропрофиля доро
ги; самосвал представляет собой взаимосвязанную электромеханическую сис
тему ’’подвеска—мотор-колеса—тяговый электропривод” .
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Рис. 1. Упрощенная схема электро
привода:
а -  силовая цепь; б — система регулиро
вания электропривода; / ’ —генератор;
Д  — электродвигатели; ОВГ — обмотка 
возбуждения генератора; ОВД — обмот
ки возбуждения двигателей; ТПН-  
трансформатор постоянного напряжения; 
ТПТ — трансформатор постоянного тока; 
ЗУ — задающий узел; СУ — селективный 
узел; МУ — магнитный усилитель; В -  
генератор-возбудитель; СТ — стабилизи
рующий трансформатор; ОВВ — обмотка 
возбуждения генератора-возбудителя;

— напряжение в силовой сети ; ~
токи якорей электродвигателей; “  
частота вращения коленчатого вала дизе
ля; Му , — напряжение соответст
венно на управляющей, задающей, стаби
лизирующей обмотках магнитного уси
лителя

На основе сделанных выводов по результатам испытаний, а также допуще
ний, которые обоснованы опытом моделирования систем ’’подвеска — транс
миссия” автомобилей [1] и тяговых электроприводов [2] составлена рас
четная динамическая система, которая состоит из двух основных частей: 1) ме
ханической -  включает подсистему подвески самосвала и подсистему, эквива
лентную передаче ’’электродвигатель — редуктор-колесо” ; 2) электроприво
да -  состоит из собственно тягового электропривода и системы его регулиро
вания.

Упрощенная расчетная схема электропривода с системой регулирования 
показана на рис. 1.

На рис. 2, 3 показана механическая часть системы. Подрессоренная масса 
самосвала совершает вертикальные, продольные, продольно-угловые и попе
речные колебания по координатам z , х , 9 . Каждый мост автомобиля
представлен в виде двух сосредоточенных масс, которые связаны с подрессо
ренной массой через элементы, имитирующие подвеску. Если подвеска моста 
зависимая, сосредоточенные массы соединяются жестким безынерционным 
стержнем.

Каждое мотор-колесо представлено в виде четырехмассовой динамиче
ской системы. В данном сл)ліае оказалось целесообразным оперировать с не- 
приведенной системой.

Колебательные процессы в системе ’’подвеска — мотор-колесо — тяговый 
электропривод” происходят следующим образом. Тангенциальные реакции 
в зоне контакта ведущих колес с дорогой через элементы, которые имитиру-

2 Зак. 5344 17



Рис. 2. Динамическая система подвески самосвала: 
1 — подвеска; 2 — шина

Чп

Рис. 3. Динамическая система мотор-колес самосвала:
1 — корпус моста с рычагом

ЮТ тангенциальную жесткость шин, воздействуют на колесные узлы с момен
тами и н е р ц и и 2 2 и возбуждают колебания в редукторах. Кроме этого, 
угловые колебания корпуса моста вместе с рычагом через второй планетарный 
ряд также возбуждают крутильные колебания в редукторах, которые распро
страняются на якори электродвигателей. В результате возникают переменная 
составляющая частоты вращения якоря и, как следствие, переменная состав
ляющая электромагнитного момента двигателя. Таким образом, в тяговом 
электроприводе начинается колебательный процесс.

В свою очередь крутильные колебания в редукторах через тангенциальные 
реакции и остановленное водило второго ряда (через реактивные связи мос
та) оказывают влияние на продольные, продольно-угловые и вертикальные 
колебания поступательно движущихся масс самосвала. Тангенциальные реак
ции на шинах формируются в результате воздействия неровностей микропро-
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(|)иля опорной поверхности на колеса, вертикальных, продольно-угловых и 
продольных колебаний самосвала и колебаний в редукторах. Угловые колеба
ния моста вместе с рычагом в продольной вертикальной плоскости самосвала 
определяются кинематикой подвески, с одной стороны, и крутильными коле
баниями в редукторах, с другой.

Система ’’подвеска — мотор-колесо — тяговый электропривод” описывает
ся системой дифференциальных уравнений 36-го порядка и рядом функцио
нальных зависимостей. Приведем основные из уравнений:

уравнение вертикальных колебаний подрессоренной массы

" 2 - л ,  - f  „  - -f j ,  -  ^22 • Г .
Р

уравнение продольных колебаний

уравнение движения массы якоря левого электродвигателя

1 фя.л ^я.л М , =  0;1л д.л ’

уравнение движения массы левого ведущего колеса

к21^к21 ^2л«2 ^ 2 і ' - = 0 .

где F j J » ^ 12  ’ ^2 1 ’ ^2 2 “  силы в подвесках, приведенные к центру моста ; 
/р -  длина рычага; д » п “  реактивные моменты; , F^^^ ’ ^ т 2і ’ 
F t22 — суммарные тангенциальные реакции дороги; -  крутящий момент 
в звене С (см. рис. 2); ^ — динамическая составляющая электромагнит
ного момента левого электродвигателя; и , — внутренние передаточные
числа планетарных механизмов редуктора; ^ 2л ~ крутящий момент в звене 
^ 2л »  ̂ — динамический радиус ведущих колес.

Электрические машины (двигатели, генератор) описываются уравнениями 
вида:

гг I ^  г̂  т di  ̂ лг d<bи  =  кФсх> -  iR + L ^  + 2zN а -z— ; 
а а &dt с dt '

и  = i R -¥2zN  а ~  ;
В В В в dt

da>о = i F , + 2zN о ,ВТ b ^ d t

активное сопротивление 
индуктивность якорной цепи машины; — число витков

где со — частота вращения якоря машины; 
якорной цепи; L
последовательной обмотки возбуждения; — число витков'^независимой об
мотки возбуждения; R^ -  активное сопротивление независимой обмотки воз
буждения; i — ток в якорной цепи; — ток возбуждения в независимой об
мотке; z — число пар полюсов; Ф — магнитный поток.

Для решения уравнений двріженйя системы ’’подвеска — мотор-колесо — 
тяговый электропривод” составлена программа. Предусмотрено моделирова
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ние нелинейных характеристик подвески, шин, электрических машин, зазоров 
в редукторах. Ординаты микропрофиля задаются таблицей в зависимости от 
координаты ’’путь” .

Результаты решения получаются в виде спектральных плотностей исследу
емых процессов; определяются дисперсии и математические ожидания. При 
необходимости осуществляется вывод реализаций процессов.

Результаты расчетов сопоставлены с экспериментальными данными. Мак
симальное отличие расчетных дисперсий процессов от экспериментальных зна
чений достигает 26 %, что объясняется главным образом трудностями в зада
нии демпфирующих характеристик звеньев системы, эквивалентной самосва
лу. Значения собственных частот всех колебаний в системе и распределение 
энергии колебаний по частоте практически полностью совпадают при сопостав
лении результатов расчетов и испытаний. Таким образом, разработанная дина
мическая система ’’подвеска -  мотор-колесо — тяговый электропривод” ха
рактеризуется высоким качеством моделирования реальных процессов коле
баний самосвала.

С целью выявления и оценки путей снижения динамических нагрузок в 
конструкции самосвала были проведены теоретические исследования с исполь
зованием разработанной программы расчета. Наиболее целесообразным пред
ставляется снижение жесткости подвески ведущего моста. В этом случае на
блюдается уменьшение динамических нагрузок как на детали редуктора, так 
и на элементы несущей системы самосвала. При увеличении высоты приведен
ного столба газа в подвеске ведущего моста с 0,15 до 0,2...0,21 м дисперсии 
крутящего момента в редукторе и силы в системе подрессоривания снижают
ся на 23...25 %.
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А.М. САПЕЛКИН (БШ)

КОЛЕБАНИЯ АВТОМОБИЛЬНОГО КОЛЕСА ПРИ ВЗАИМОДЕЙСТВИИ
С НЕРОВНОСТЯМИ

В работе [1] указывается, что пневматическая шина как сглаживающее 
звено колебательной системы автомобиля работает при условии наличия в ней 
обратной связи. Действительно, упругая характеристика шины изменяется в 
зависимости от профиля опорной поверхности в пределах пятна контакта, т. е.

и в то же время прогиб шины определяется нагрузкой, т. е.

к  =  .
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I де — вертикальная нагрузка на колесо; — вертикальный прогиб шины;
q -  ордината профиля опорной поверхности.

В реальных условиях движения вертикальная нагрузка на колесо вследст
вие колебаний масс автомобиля постоянно изменяется, т. е. сглаживание мик
ропрофиля шиной происходит непрерывно при переменной нагрузке на 
колесо.

Для расчетной схемы берется двухмассовая модель автомобиля (рис. 1). 
Схема позволяет максимально упростить расчет и выявить влияние сглажива
ющей способности шины на параметры колебаний автомобиля.

Уравнения движения модели, эквивалентной передней части автомобиля 
4 x 2 ,  запишем в виде:

где -  соответственно подрессоренная и неподрессоренная массы;
-  сила в подвеске автомобиля; F  —сила в шине.
Составляющая сил для модели /  (статическое сглаживание) определяют

ся по формулам:
F . — с (І - І  ) ;

F  = c J L  - q  )+ kX k, -q  ) ,

где ~  коэффициенты соответственно вертикальной жесткости и демп
фирования подвески;  ̂ ~  коэффициенты соответственно нормальной
жесткости и демпфирования шины; сглаженный микропрофиль.

В качестве сглаженного микропрофиля 7̂̂ ,̂ в данной работе принималась 
траектория оси колеса при достаточно медленном обкатывании его по неров
ностям. Вертикальная составляющая реакции опорной поверхности опре
деляется по методике, приведенной в работе [2] , где шина рассматривается 
как пространственная оболочка двоякой кривизны в продольной и попереч
ной плоскостях, равномерно нагруженная давлением воздуха. Под действием 
приложенной к колесу нагрузки шина деформируется. Согласно предложенной 
математической модели шины, нормальная нагрузка, приложенная к колесу, 
определялась по формуле

= i pdA , (1)

где р — нормальное давление в зоне контакта, которое определяется при стати
ческой нагрузке на колесо: р =  А — площадь пятна контакта шины с
произвольной опорной поверхностью; G -  статическая нагрузка на колесо;

-  площадь пятна контакта шины с плоской опорной поверхностью.
Для модели II  (динамическое сглаживание) определение упругой состав

ляющей силы в шине проводилось на каждом шаге интегрирования по форму
ле (1) [2] .

Результаты расчета колебаний автомобиля представлены на рис. 2. Как 
видно из графиков, спектральные плотности вертикальных ускорений подрес
соренной массы в диапазоне частот от 1 до 30 Гц практически совпадают, но на
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а

а - I ; б - I I

Рис. 2. Спектральные плотности вертикальных ускорений подрессоренной массы при дви
жении автомобилей по булыжнику со скоростями:
а —  V = 10 м/с; и =  20  м/с



один вариант расчета по модели II  затрачивается в 2...3,5 раза больше машин
ного времени (в зависимости от скорости движения и типа дороги), чем для 
расчета по модели I  .

Поэтому в практических целях целесообразно проводить расчеты по моде
ли /  , не внося при этом заметных отклонений в общий уровень колебаний ав
томобиля.
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Ю.В. КРАВЦОВ (БПИ)

ПРИМЕНЕНИЕ МИКТОПЮЦЕССОЮВ В АВТОМАТИЗИГОВАННЫХ 
СИСТЕМАХ УПРАВЛЕНИЯ ТРАНСМИССИЕЙ АВТОМОБИЛЯ

Электронные устройства на автомобиле начали применяться примерно 
25 лет тому назад. В настоящее время число их непрерывно растет. Электрони
ка широко используется в различных системах двигателя: зажигания, подачи 
топлива, регулирования теплового режима, оптимизации режима работы; в 
системах управления: антиблокировочные устройства, системы переключения 
передач (главным образом при гидромеханических трансмиссиях), а также 
для сервисно-информационного обеспечения.

При появлении микроЭВМ, способных работать на подвижных объектах, 
стало возможным качественно изменить подход к автоматизации автомобиля. 
Бортовые ЭВМ способны выполнять все функции, которые в настоящее время 
выполняются отдельными электронными устройствами.

По нашему представлению, бортовая ЭВМ на автомобиле должна: управ
лять режимами работы двигателя и трансмиссии, обеспечивая во всех случаях 
движения автомобиля оптимальный режим работы двигателя; процессом тор
можения; контролировать состояние основных агрегатов автомобиля, а так
же выполнять ряд сервисных операций (например, обеспечение комфортных 
условий в кабине, контроль запаса хода и д р .).

Следует признать, что для автомобилей ближайшего будущего механиче
ская ступенчатая трансмиссия в силу своих преимуществ является наиболее 
перспективной. В то же время алгоритм работы такой трансмиссии в автомати
ческом режиме является наиболее сложным: во время переключения ступеней 
необходимо управлять не только коробкой передач, но и двигателем и сцепле
нием. Причем алгоритм управления должен учитывать режим и условия дви
жения.

В проблемной лаборатории автомобилей БПИ бьща разработана и испыта

23



на на стенде микропроцессорная система управления трансмиссией автомо
биля.

Отработку алгоритмов такой системы целесообразно проводить на специ
альном стенде, в состав которого входят объект управления с датчиками и ис
полнительными механизмами и микропроцессорная ЭВМ с набором внешних 
устройств. Минимально необходимым набором внешних устройств к 
микроэвм являются следующие устройства: видеотерминал алфавитно-циф
ровой -  для ввода в микроэвм программ, исходных данных, а также для их 
контроля и оперативного исправления; устройство вывода — для вывода из 
микроэвм  информации на носитель с длительным временем хранения (перфо
лента, магнитная лента, магнитный диск); устройство ввода -  для ввода в 
микроэвм информации с носителя информации.

Основными параметрами для выбора типа микроЭВМ являются: емкость 
оперативного запоминающего устройства (ОЗУ) — не менее 16К байт 
(К-1024) ; число уровней прерываний -  не менее трех (для обеспечения рабо
ты в системах реального масштаба времени); возможность работы с устрой
ствами любого быстродействия.

Так как микроЭВМ являются машинами общего назначения, для исполь
зования их в качестве управляющих требуется разработка и изготовление спе
циального устройства сопряжения с объектом управления (контроллера). 
Конструкция контроллера определяется особенностями конкретной микро
ЭВМ. количеством, и видом сигналов от датчиков и сигналами к исполнитель
ным устройствам системы, а также алгоритмом управления, который должен 
быть реализован с помощью этой ЭВМ.

При разработке системы необходимо стремиться к тому, чтобы бьш за
действован минимальный набор аппаратных средств и максимально использо
вались программные возможности микропроцессора.

С учетом вышеупомянутого структурная схема системы автоматизиро
ванного управления трансмиссией автомобиля примет вид, показанный на 
рис. 1.

В автоматизированной системе управления трансмиссией автомобиля 
должны обеспечиваться следующие режимы работы: выбор режима работы 
системы; трогание автомобиля с места; выбор направления и момента пере
ключения передач; организация процесса переключения на высшую или низ-

Рис. 1. Структурная схема системы автоматизированного управления трансмиссией авто
мобиля (стендовый вариант):
1 — микроЭВМ; 2 — устройство ввода; 3 — видеотерминал; 4 — устройство вывода; 5 — 
устройство сопряжения; б - блок преобразования информации; 7 — блок усилителей 
управляющих сигналов; 8 -  объект управления; 9 — датчики; 10 -  исполнительные ме
ханизмы
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тую передачу; выбор требуемой передачи после торможения или движения 
накатом; предохранение двигателя от перегрузки.

Согласно [1] , для системы могут использоваться следующие информаци
онные параметры: положение педали подачи топлива; угловая скорость ко
ленчатого вала двигателя ; угловая скорость выходного вала коробки пе
редач номер включенной передачи; выключенное состояние сцепления.

В качестве управляющего звена системы можно использовать микроЭВМ 
'’Электроника К 1-10” , выполненную на микропроцессорном комплекте серии 
К580. В устройстве сопряжения для обработки частотных сигналов можно 
применить трехканальный программно-управляемый таймер (микросхема 
К580ВИ53). Один канал совместно с кварцевым генератором используется 
для получения точных программно-управляемых интервалов времени, два 
других — для обработки частотных сигналов от датчиков скорости коленчато
го вала двигателя и выходного вала коробки передач. Для приема сигналов от 
других датчиков и вьщачи управляющих сигналов подойдет порт параллельно
го ввода-вывода (микросхема К580ИК55), который позволяет вести обмен 
дискретной по уровню информацией по 24 линиям связи в любом направле
нии. Управление портом производится программно.

Кроме аппаратных средств, для реализации алгоритма системы управле
ния трансмиссией автомобиля используются и программные средства. Про
граммирование можно осуществлять на машинном языке, языке ассемблера, 
языке высокого уровня. Не следует противопоставлять эти языки друг другу, 
поскольку они удовлетворяют различным требованиям.

О сновная программа Подпрограммы

Выбор напраёления  
движения и трогание

/контроль- 
^дв > ^̂ в.в

Задний ход

Переключение ёберх-^низ
Контроль сод  ̂
и порогов 
переключения

Синхронизация 
КП при переклю
чении

Включение передачи после 
торможения или накат а Контроль cogg

Таблица констант

Рис. 2. Структурная схема организации работы программных средств
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Машинный язык является наиболее общим из всех языков программиро
вания. На этом языке программист ’’разговаривает” непосредственно с ЭВМ. 
Считается, что программировать на этом языке наиболее трудно, поскольку 
программист должен мыслить в терминах машинных функций. Однако про
граммирование на машинном языке, хотя и сопряжено со значительными 
трудностями, обеспечивает полный контроль и управление каждой машинной 
операцией. Такое управление позволяет оптимизировать программу с точки 
зрения времени ее выполнения и требуемого для ее размещения объема па
мяти.

Структурную работу программных средств можно организовать, как 
показано на рис. 2.

Во время выполнения основной программы на отдельных ее участках с 
определенной периодичностью через систему прерываний подключается та или 
другая подпрограмма, которая следит за изменяющимися параметрами 
системы.

Предложенная организация системы управления трансмиссией автомобиля 
была проверена на кафедре ’’Автомобили” БПИ и показала хорошую работо
способность.
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К ДИНАМИЧЕСКОМУ РАСЧЕТУ ЭЛЕКТЮГИДРАВЛИЧЕСКИХ 
РАСПРЕДЕЛИТЕЛЕЙ

Электрогидравлический распределитель (ЭГР), широко применяемый на 
автомобилях и тракторах, включает два основных функциональных узла 
(рис. 1): электромагнит 1 и золотниковый или клапанный распределительный 
элемент (РЭ) 2 потока жидкости. Их расчет традиционно проводится раздель
но. Так, в инженерной практике применяется методика расчета электромагни
та [1, 5] . Золотниковый РЭ рассчитывается на основе уравнения его движе
ния [2].

ЭГР характеризуется совместной работой электромагнита и распредели
тельного элемента, что, естественно, влияет на их параметры, время срабатыва
ния и точность регулирования давления на выходе. Поэтому практическое зна
чение принимает расчет и оптимизация параметров электромагнита и РЭ с по
мощью общей математической модели.

Обычно время срабатывания электромагнита [1] делят на время тро- 
гания (с начала подачи электрического сигнала до начала трогания электро
магнита) и время движения электромагнита и РЭ, т. е. t
Анализируя работу ЭГР, отметим, что движение сердечника электромагнита 1
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Рис. 1. Электрогидравлический распределитель: 
а -  расчетная схема; б -  принципиальная

Происходит практически одновременно с РЭ 2 (см. рис. 1). Следовательно, 
время трогания t будет определяться не только характеристиками электро
магнита, но и теми силами сопротивления, которые испытывает РЭ при своем 
перемещении. В проведенных нами экспериментах время трогания электро
магнита промышленных ЭГР может достигать 0,15 с, а время движения элект
ромагнита и РЭ составляет лишь 0,01...0,02 с. При таком соотношении состав
ляющих времени срабатывания ЭГР при увеличении давления в гидросистемах 
существенно снижается точность регулирования давления на выходе РЭ.

Например, перемещение золотника модулятора противоблокировочной 
системы в фазе оттормаживания за = 0,01 с приводит к ’’забросу” давле
ния на выходе РЭ до 17 МПа (перерегулирование составляет 60 %). Эти возму> 
щения вызывают высокочастотные колебания жидкости и трубопроводов, 
гидравлические удары, что снижает также и надежность элементов привода. 
Таким образом, возникает необходимость в увеличении и регулировании вре
мени движения РЭ. Быстродействие ЭГР может быть улучшено за счет сокра
щения времени трогания электромагнита путем применения специальных схем 
форсирования.

Рассмотрим возможности регулирования времени движения РЭ. При 
включении электромагнита перемещение золотникового РЭ 2 (см. рис. 1) вы
зывает вытеснение рабочей жидкости из полости В через канал Г  в линию сли
ва Д  . Время движения РЭ будет зависеть и от сопротивления канала по длине 
X и местных сопротивлений  ̂ .

Составим уравнение равновесия золотникового. РЭ рассматриваемой 
схемы:
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F  = F + F  - f F + F  + F  + F
ЭМ и  B . T  Д  ГД C. T n p ( 1)

где F^^ -  усилие, развиваемое электромагнитом; F^ -  сила инерции электро
магнита и золотника;  ̂ -  сила вязкого трения золотника по контактирую
щей поверхности гильзы; F^ — сила вязкого трения при движении рабочей 
жидкости по каналу Г  ; F^^ — гидродинамическая сила, вызываемая реактив
ным действием потока жидкости, проходящей через рабочие щели золотника; 
F^  ̂ — сила трения в паре ’’золотник -  гильза” (без смазочного материала) ; 
F  -  сила возвратной пружины РЭ.

 ̂Постоянные составляющие уравнения (1) F  » F^  ̂ , F^^ » т ' ™ харак
теристики и параметры этих сил изложены в раСютах*[2,4] .^Здесь же рассмот
рим одну из составляющих — силу вязкого трения F ^ , которая непосредст
венно обеспечивает возможность регулирования движения РЭ. Сила вязкого 
трения в канале Г  золотника может быть определена на основе обобщенного 
уравнения движения жидкости [3] :

, dx plA . d x .F^= 0 ,3 9 3 ^p W w ^^ +  (0,443 ^ / ( e )  + 0,5 ( — )^ ,(2)
4 / r

где к - коэффициент аппроксимации [4] : /: = 64...75; р — плотность жидко
сти; V — кинематическая вязкость жидкости; / —длина канала F золотника; 
и — Aj А ̂  — отношение площади сечения золотника А к площади А  ̂ канала Г  ; 
dx — скорость перемещения золотника; Дб) — функция шероховатости кана

ла F  ; S J — местные сопротивления канала Г  золотника.
Рассмотрим также возможность применения временной функции усилия 

F ^  , которое связано зависимостью с параметрами электромагнита. Тяговая 
сила электромагнита определяется по данным [ 1] :

F  = 6 ,4 * 1 (F V /* coM  ^  ,ЭМ ’ ' у  ' ( І 6  ^  =  ’ (3)

где ц — коэффщиент запаса по току; — установившаяся сила тока электро

магнита; со -  число витков обмотки электромагнита; dG
db 6=6 -м одуль

М

Производной проводимости G якоря по перемещению б при максимальном 
ходе =  X.

Коэффициент 1? есть отношение тока трогания электромагнита к току 
/у , т. е. 7? = i^/Iy  • Ток с момента включения электромагнита представляет 
непрерывную функцию времени t , которая изменяется по экспоненте до

i =  /  (1т р  у

Т +Г эм
(4)

где — постоянная времени обмотки электромагнита; — постоянная 
времени, учитывающая действие вихревых токов в магнитопроводе.

Подставляя выражение (4) в уравнение (3), получим временную функ
цию тягового усилия электромагнита:
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нив совокупность параметров при и ( - 7— )  ̂ на соответствующие коэф-

Введем полученное выражение (2) в уравнение (1), предварительно заме-
dx , dx

~ d T ^
фициенты , и выражение (5) с коэффициентом передачи Под
ставим также в уравнение (1) уже известные составляющие F , F , F  
F ,F  [2,4] ■ и ГД в.т

в результате получим уравнение для расчета электрогидравлического рас
пределителя в виде

т — -  + +7?^) -JJ+ (7?з +RF>u ( ^ )  sign - --+ R ^(x  ±Д) +

t
dz^

+ F ^ ^ ń ^ x  + F  +cx = ^ „ ( l - e
T +TЭ в ^2

где m — масса золотника и якоря электромагнита; R^ — коэффициент демп
фирующей силы золотника [2] ; R^ -  коэффициент гидродинамической силы 
золотника [2, 4] ; Л — перекрытие золотниковой пары; — сила пред
варительного сжатия пружины; С — жесткость пружины; х — перемещение зо
лотника; t — время.

Предложенная математическая модель дает возможность производить дина
мический расчет и решение задачи оптимизации по определению параметров 
регулируемого золотникового элемента и электромагнита гидравлических 
распределителей, в частности модуляторов, ускорительных клапанов гидро
систем транспортных и технологических объектов.
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ВЫБОР ПАРАМЕТГОВ ИСПОЛНИТЕЛЬНОГО МЕХАНИЗМА СИСТЕМЫ 
АВТОМАТИЗИРОВАННОГО УПРАВЛЕНИЯ СИНХЮНИЗИРОВАННОЙ 

КОРОБКОЙ ПЕРЕДАЧ

Исполнительные механизмы (ИМ) являются важнейшим элементом сис
тем автоматизированного переключения передач (САПП). Они осздцествляют 
непосредственное воздействие на объекты управления: двигатель, сцепление, 
коробку передач автомобиля. Работоспособность и надежность САПП во мно
гом определяются надежностью ИМ. Долговечность и безотказность узлов и 
агрегатов, на которые воздействуют ИМ, в свою очередь также определяются 
их характеристиками.

При создании первых образцов ИМ коробок передач предполагалось, что 
инерционные синхронизаторы обеспечат безударное включение передач на всех 
режимах переключения. Более поздние исследования показали, что это не всег
да выполнялось. В результате неточной работы наблюдалось повышенное изна
шивание и преждевременный выход из строя деталей синхронизатора, в пер
вую очередь блокирующих элементов и зубчатых муфт. Это объясняется тем, 
что при выборе параметров ИМ не учитывались особенности инерционных 
синхронизаторов.

Для обеспечения надежной работы ИМ и коробки передач возможны два 
пути: 1) создание специальных конструкций синхронизаторов (например, 
многоконусных) [1] ; 2) создание ИМ, характеристики которых согласованы 
с параметрами синхронизаторов, применяемых в коробках передач с ручным 
управлением [2] .

Первый путь требует кардинального изменения конструкции существую
щих синхронизаторов, влечет за собой увеличение трудоемкости изготовления 
и стоимости коробок передач. Второй путь более перспективен.

Для согласования параметров ИМ и синхронизатора необходимо выявить 
причины, из-за которых уменьшается срок службы последнего.

Как показали стендовые испытания коробки передач ЯМ3-238П, оборудо
ванной пневматическим ИМ, и анализ работы синхронизатора, основной причи
ной преждевременного выхода синхронизатора из строя является его неблоки- 
рование при включении передачи на период выравнивания угловых скоростей 
соединяемых инерционных масс трансмиссии. Этап блокирования синхрониза
тора оказывает решающее влияние на весь процесс включения передачи. В слу
чае ’’пробоя” синхронизатора нарушается сам принцип его работы и поверхно
сти трения в работу не вступают, а некоторое выравнивание угловых скоро
стей соединяемых элементов трансмиссии происходит за счет ударов торцов 
зубчатой муфты. При блокировании синхронизатора разность угловых скоро
стей включаемой шестерни и скользящей зубчатой муфты составляет от 0,5 
до 3 рад/с к моменту замыкания муфты, при ’’пробоях” — от 9,5 до 16 рад/с
[2] .

Для определения условий переключения, обеспечивающих блокирование 
синхронизатора, необходимо выбрать параметр, характеризующий процесс
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Puc. 1. Динамическая модель системы ’’исполнительный механизм -  коробка передач”:
а -  динамическая модель исполнительного механизма: б — динамическая система короб
ки передач

блокирования. В качестве такого параметра выступает угол поворота за
пирающего звена (обоймы либо кольца) относительно скользящей зубчатой 
муфты в момент снятия последней с фиксаторов. Если к этому моменту 
оказывается меньше угла блокирования, определяемого конструкцией 
синхронизатора, синхронизатор не заблокирован.

Для исследования влияния различных факторов на значение была со- 
сгавлена динамическая модель системы ИМ — коробка передач (рис. 1), со
стоящая из двух взаимодействующих частей.

Первая часть (рис. 1, а) описывает поступательное движение масс ИМ, ме
ханизма переключения и синхронизатора. Масса включает массу поршня со 
штоком ИМ, штока механизма переключения с вилкой, скользящей зубчатой 
муфты; — масса обоймы синхронизатора. На массу воздействует уси
лие ^  , при ее смещении из нейтрального положения возникают силы со
противления движению. Массы ^  связаны посредством фиксаторов 
синхронизатора.

Вторая часть описывает вращательное движение элементов трансмиссии с 
помощью трехмассовой динамической системы. Выбор данной системы обус
ловлен тем, что на этапе включения передачи, соответствующем блокированию 
1‘инхронизатора, сцепление разомкнуто и коробка передач находится в нейт
ральном состоянии. В этом случае для удобства рассмотрения процесса блоки
ровки синхронизатора можно выделить три отдельных элемента коробки пере
дач: 1) первичный вал и связанные с ним элементы сцепления и коробки пере
дач; 2) вторичный вал с элементами трансмиссии; 3) обойму синхронизатора. 
11а рис. 1,61^ — момент инерции ведомой части сцепления, первичного вала, 
пключаемой шестерни, промежуточного вала и связанных с ним шестерен, сво
бодно вращающихся на вторичном валу, вращающихся частей демультиплика
тора, приведенные ко вторичному валу; /^ — момент инерции вторичного вала 
и связанных с ним деталей, а также остальных элементов трансмиссии и посту
пательно движущаяся масса автомобиля, приведенные ко вторичному валу; — 
момент инерции обоймы синхронизатора.

При включении высшей передачи в момент соприкосновения поверхно-
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стей трения синхронизатора динамическая модель описывается системой урав
нений;

■FШіХ, И.М~ (^1 ;

І.\Ь. — -М1 сопр бл

h k  = - м М , - Мф в

Д(  ̂ =
бл

где F h м -  усилие ИМ; F^ — усилие фиксатора штока механизма переклю
чения; F^ -  сила трения в ИМ и механизме переключения; F^ — сила трения в 
шлицевом соединении зубчатая муфта — вторичный вал; F^ — осевое усилие 
фиксаторов синхронизатора; -  расстояние между поверхностями трения 
синхронизатора; -  осевая жесткость синхронизатора; — момент со
противления вращению массы — блокирующий момент сопротивления
повороту обоймы синхронизатора; — момент трения скользящей зубчатой 
муфты об вилку.

Зависимости для расчета > ^2  ’ ’ ^4 ’ ^сопр ’ » ^ ф  '
найти в работах [1, 3 ]. Методика моделирования усилия F^ ^  для пневмати
ческих ИМ приведена в статье [4].

Блокирующий момент является аналогом синхронизирующего мо
мента и определяется по формуле

^бл  =

где /  -  коэффициент трения на конусах синхронизатора; -  средний радиус 
поверхностей трения; у — половина угла при вершине конуса синхронизатора.

На первом этапе анализа блокировки синхронизатора были выявлены 
факторы, оказывающие существенное влияние на угол Atp . Задачи подобного 
типа решают с помощью многофакторного дисперсионного анализа. Для дис
персионного анализа были отобраны следующие факторы: скорость переме
щения штока ; коэффициент трения /  ; момент сопротивления повороту 
обоймы синхронизатора М^ \ момент сопротивления движению автомобиля 
М^\ масса обоймы с момента инерции/^.

При получении материалов для проведения анализа в ходе моделирования 
использовались планы полнофакторного эксперимента типа 2". Принятые ин
тервалы варьирования сбответствовали: для , / ,  Мф — параметрам коробки 
передач ЯМЗ-238А; дляМ ^ — условиям эксплуатации на дорогах I и II катего
рий; для Xj — результатам моделирования и стендовых испытаний.

Дисперсионный анализ показал, что значимыми факторами являются 
и / , т .  е. = /(х ^  , / ) .

Следующей задачей является выявление факторов, определяющих значе
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ние Xj в момент соприкосновения поверхностей трения синхронизатора. Для 
се решения также были использованы методы дисперсионного анализа и пла
нирования эксперимента. В качестве объекта исследования был принят ИМ с 
пневматическим силовым элементом для включения передач.

Анализировалось влияние на следующих параметров: пропускной спо
собности впускной и выпускной магистралей пневмоцилиндра и 
массы ; начального усилия фиксатора механизма переключения ; рабо
чего давления в пневмосистеме Интервалы варьирования для F^ приняты 
с учетом разброса усилий пружин фиксаторов различных моделей коробок 
передач грузовых автомобилей. Значения и ілА  ̂ , определены с 
учетом характеристик имеющихся ИМ, а диапазон изменения р^ -  на основа
нии характеристик пневмосистем.

В результате дисперсионного анализа было получено, что для значимы
ми факторами являются ц А ^, цА^ и р^ , т. е.

Xj = ф ( М і  . М 2 >Ро)- (О
Вторым этапом исследований являлось получение зависимостей для вы

числения и Xj для конкретной модели коробки передач и ИМ. Эта задача 
решалась методами регрессионного анализа.

В искомую зависимость для определения в качестве регрессоров были 
включены факторы х ̂  , признанные значимыми по результатам дисперсион
ного анализа, а также момент инерции обоймы синхронизатора. С учетом 
юго, что признан не значимым фактором, =  О и искомая зависимость 
принимает вид

A<fi = (2)

При получении материала, необходимого для проведения регрессионного 
анализа, использовались планы полнофакторного эксперимента типа 3”.

Вычисление коэффициентов уравнения (2) производилось на ЭВМ ’’Элект
роника ДЗ-28”, и в результате бьша получена зависимость

= 0,11 -0,25Xj + 0 ,6 0 / -  2,44/3

при коэффициенте детерминации F^= 0,845 и среднеквадратическом отклоне
нии = 0,97* 10”  ̂ рад.

Полученная регрессионная модель (3) позволяет определить допускаемзло 
скорость перемещения штока х^ исходя из конструктивных параметров 
коробки передач и синхронизатора.

Для определения параметров пневмопривода, обеспечивающих заданную 
скорость перемещения штока х^ , бьша получена регрессионная модель зави- 
t имости ( 1)

Xj =  -0,25 +3277,09 + 4 9 1 2 4 ,7 ^ 2  + 0,35* 10*“ V q W

при = 0,845, 5e =  079-10"^ м/с.
Уравнение регрессии (4) позволяет определить основные параметры пнев

моприводов, обеспечивающие необходимую скорость перемещения штока х^ 
iUiH конкретной модели ИМ.

Предлагаемая методика дает возможность определять основные парамет
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ры и м  на стадии проектирования в зависимости от параметров коробки пере
дач и синхронизаторов.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПОДАЧИ КОМПРЕССОРА ПГОТИВОБЛОКИЮВОЧНОЙ 
ТОРМОЗНОЙ СИСТЕМЫ АВТОМОБИЛЯ

Пневмопривод противоблокировочной тормозной системы (ПБС) в про- 
цессе торможения работает в циклическом режиме, что приводит к увеличе
нию расхода сжатого воздуха по сравнению с торможением без применения 
ПБС. Подача серийного компрессора, удовлетворяющая нормативным требо
ваниям [ 1 ] по времени заполнения пневмосистемы сжатым воздухом, оказы
вается недостаточной для обеспечения необходимого давления в ресиверах при 
работе ПБС. В связи с этим возникла необходимость в разработке методики 
определения подачи и выбора конструктивных параметров компрессора при 
оснащении пневматического тормозного привода ПБС. Выбор подачи ком
прессора в этом случае целесообразно проводить по динамическим характери
стикам питающей части с учетом условий работы тормозного привода в про
цессе эксплуатации.

Объемная подача воздуха в ресивер (подача компрессора , м^ • с" ̂ ) 
определяется рабочим объемом , коэффициентом подачи т]у и частотой
вращения вала компрессора Щ :

2 пр = ( 1)
Рабочий объем компрессора (м^ ):

V .  = ^ S i  = V i ,раб 4  ц ц ц ’

где d S — диаметр и ход поршня компрессора, м; — число цилиндров 
компрессора; V — рабочий объем цилиндра, м^.
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Коэффициент подачи rjy представляет собой отношение действительной 
подачи воздуха в ресивер к теоретической:

^ -  I’Ppec ’
где а ,Ъ — постоянные коэффициенты; — давление в ресивере.

Используя формулу (1), можно определить необходимую подачу ком
прессора в зависимости от требуемого времени наполнения ресиверов.

С использованием математической модели [3] проведен расчет на ЭВМ 
времени наполнения ресиверов тормозной системы автомобиля до давления 
1̂ 8 МПа при следующих рабочих объемах цилиндров компрессора 0,584; 
0,420; 0,350; 0,215; 0,120 дм^. Для расчета принимались геометрические па
раметры (d , S , /ц) серийного компрессора (500-3509015tBl), устанавливае
мого на автомобилях МАЗ. Общий объем ресиверов рабочей тормозной сис
темы при расчетах принимался 60 дм^, частота вращения вала компрессора

— равной максимальной частоте вращения вала двигателя (261,66 с~^) 
автомобиля МАЗ-5336.

Результаты расчета процесса наполнения ресиверов при различных рабочих 
объемах цилиндров компрессора приведены на рис. 1. Рассматривается абсо
лютное давление.

Расчеты показали, что при принятых максимальном давлении 1,8 МПа и 
нижнем пределе регулирования давления 1,65 МПа можно достичь времени на
полнения ресиверов 360 с, предписанного нормативными требованиями [1] , 
если использовать компрессоры с рабочим объемом цилиндров 0,584; 0,420; 
0,350 и 0,215 дм^.

Проведено исследование динамики питающей части с учетом приведенных 
рабочих объемов цилиндров компрессоров, работы пневмопривода в цикличе
ском режиме и реальной нагруженности тормозной системы в условиях экс
плуатации автомобилей. Схема оснащения пневмопривода ПБС соответствова
ла установке одного модулятора на каждый мост автомобиля.

Исследования проводились с целью определения подачи компрессора, обес
печивающей номинальное давление в ресиверах 0,65 МПа при максимальной 
нагруженности пневмопривода с ПБС.

Под нагруженностью тормозной системы понимается частота пользования 
тормозами в единицу времени или на единицу пройденного пути. Наибольшее 
количество торможений производится при эксплуатации автомобилей и авто
поездов в городских и горных условиях — 3...5 в минуту {4] . Такое же коли-

Рис. 1. Зависимость времени наполнения 
ресиверов тормозной системы автомоби
ля от рабочего объема цилиндров комп
рессора:
I -  V -  =  0,584 дм”̂ раб

5 -  V ,  = 0,120 дм^
0,215 дм^

т  Z40 360 С БОО
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чество торможений выполнялось в процессе исследований питающей части при 
определении необходимой подачи компрессора.

На рис. 2 показаны динамические характеристики тормозной системы, по
лученные при условии: число торможений в минуту — 4, время одного тормо
жения = 2 с, время между торможениями = 13 с, алгоритм управления 
модуляторами — двухфазный, частота и скважность сигнала управления моду
ляторами давления соответственно /  = 2 Гц, г = 0,5, рабочий объем цилинд
ров компрессора -  0,215 дм^. Объемы ресиверов принимались для переднего 
и заднего контуров тормозного привода равными соответственно 20 и 40 дм^. 
В процессе торможения частота вращения вала компрессора принималась = 
= 52,33 с"^, что соответствует вращению вала двигателя на холостом режиме. 
Между торможениями частота повьппалась до максимальной: =
= 261,66 ; Ppj , и Рр2 »Рк2 ”  Д^в^^бние в ресиверах и тормозных каме
рах соответственно переднего и заднего контуров пневмопривода.

Из графиков видно, что давление в ресиверах и тормозных камерах с каж
дым последующим торможением существенно снижается и за время между 
торможениями (13 с) серийный компрессор не обеспечивает номинального 
давления (0,65 МПа) в пневмоприводе. Однако по времени наполнения реси
веров подача серийного компрессора с рабочим объемом цилиндров 0,215 дм^ 
(см. рис. 1 , кривая 4) достаточна для удовлетворения нормативных требова
ний [ 1 ] .

При повышении давления в ресиверах до L 8 ••2,2 МПа с последующим ре
дуцированием его дорабочего давления 0,8...0,83 МПа запас сжатого воздуха в 
питающей части увеличивается в 1,7...2 раза [3] по сравнению с серийными 
тормозными системами (с = 0 ,8  МПа) и давление в тормозных камерах 
в процессе циклического торможения поддерживается практически постоян
ным (0,72...0,75 МПа). Однако с повышением давления в питающей части 
уменьшается подача компрессора и при использовании тормозной системы с 
частотой 4...5 торможений в минуту первоначальный уровень повышенного 
давления в ресиверах снижается до рабочего давления 0,8 МПа, используемого 
в пневмоприводе. Это приводит к истощению питающей части и уменьшению 
перепада повышенного и рабочего давлений, что может оказать отрицательное 
влияние на качество очистки сжатого воздуха от влаги [5] .

Проведенные исследования питающей части тормозной системы показали, 
что при общем объеме ресиверов 60 дм^ и максимальном давлении 1,8 МПа с 
редуцированием его до 0,8...0,83 МПа можно использовать компрессор с рабо
чим объемом цилиндров 0,350 дм^ (рис. 3 ), так как его подача по времени на
полнения ресиверов удовлетворяет нормативным требованиям (см. рис. 1 , 
кривая J )  и поддерживается практически номинальный уровень давления в 
ресиверах при интенсивном использовании (4...5 торможений в минуту) тор
мозной системы автомобиля.

Таким образом, проведенные исследования питающей части тормозной 
системы показали, что условия ее эксплуатации (число включений, продолжи
тельность работы пневмопривода с ПБС) оказывают существенное влияние на 
расход сжатого воздуха. Поэтому необходимо з^итывать эти факторы при вы
боре подачи компрессора.
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ДИНАМИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ТРАНСМИССИЙ ГРУЗОВЫХ
АВТОМОБИЛЕЙ

Один из путей^овышения долговечности деталей трансмиссии автомоби- 
ЛИ как колебательной системы -  оптимизация ее динамических характеристик 
(частот и форм собственных колебаний амплитудно-частотных характери- 
пик , динамичности).

Эти характеристики в значительной степени связаны между собой и могут 
()ыть заменены одной интегральной оценкой — динамичностью, под которой 
понимают способность системы преобразовывать приложенное к ней возмуще
ние за счет протекающих колебательных процессов. Динамичность оценивают 
коэффициентами динамичности, каждый из которых равен отношению макси
мального момента в данном упругом звене к установившемуся входному.

При оценке динамичности трансмиссии принято, что момент трения сцеп
ления нарастает мгновенно, а пробуксовка ведущих колес и трение в сис
теме отсутствуют. Такие допущения приводят к несколько завышенным мак
симальным моментам в трансмиссии по сравнению с опытными данными. 
Предположение о ступенчатом изменении позволяет не вводить в рассмот
рение привод сцепления. Время нарастания до максимального зависит от 
типа привода и конструкции сцепления. При отсутствии усилителя в приводе 
(шо обычно составляет 0,02 ... 0,03 с [ 1] , что способствует значительному 
снижению максимального момента только в первом упругом звене.

Сцепление ведущих колес с опорной поверхностью зависит от ряда факто
ров: нагрузки на колеса, их конструктивного исполнения, состояния опорной 
поверхности и т. д. Пробуксовка колес ограничивает динамические моменты в 
трансмиссии. Таким образом, принятые допущения позволяют определить ди
намические характеристики трансмиссии без наложения на полученные рез)Шь- 
гаты таких внешних факторов, как привод сцепления и сцепление ведущих ко- 
)tec с опорной поверхностью.

Диссипативные силы мало сказываются на максимальньхх^моментах, что 
связано со скоротечностью протекания переходного процесса: максимума мог
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Рис. 2. Собственные частоты трансмиссий 
грузовых автомобилей:
-------------- ГАЗ-53А;------- --- ЗИЛ-130,*
------------ МАЗ-500А

I  Е  Ш Ш Y  
Передача

менты достигают обычно через 1...2 колебания на низшей частоте. В связи с 
этим они в расчетах динамичности не учтены.

В качестве расчетной взята 5-массовая динамическая система (рис. 1), к 
массе с моментом энергии которой приложен ступенчатый момент 
Искомые динамические характеристики могут быть определены из соответст
вующих передаточных функций [2] :

(S) =  (S)/M^ (S) =  (*);

w, (S) =  (s) =  (s)R ,  (s) /^ ,_ 4  (s) ;
(s) =  М3 (s)/M^ (s) =Gj G3 G3 c, C3 C3 R^(S)/R,_^ (s);
(s) =  Л/, is)/M^ (s) = Ĝ  G3 G3c, С3С3Л 3 (s)/R, (s) ,

(1)

где G. — подвижность г-й массы (величина, обратная моменту инерции /^.); 
с. -  жесткость /-го упругого звена; R. {s) -  характеристические полиномы 
подсистем, состоящих из масс, соединенных упругими звеньями, номера ко
торых указаны в индексах.

Частота собственных колебаний определяется из частотного уравнения 
/^ j_ 4(co) = О, которое получается из характеристического полинома системы 

заменой 5 на /со (или5  ̂ н а -с о ^ ).
Формы колебаний моментов в упругих звеньях, соответствующие п-й час

тоте:
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^ 2 1  =  ^ 2  К ) / ^ 1  Ю  =  К ) « 4  К ) / ^ 2 3 4  Ю  •>

^ 3.  =  ^3  Ю /^1  Ю  =  < ^2^ 3^ 2 ^ ^ 4  К )/^234 К >  ^

^41 = ^ 4  К ) / ^ 1  (% ) =  К ) /Л ,3 4  К )  •
Коэффициенты динамичности к. находятся из передаточных функций (1) 

при переходе от изображений моментов к их оригиналам Af.(^) и после
преобразований:

М.
к, = 1 max

М

к  ̂ = М

М.
к  ̂ = Зтах

М

= , %  г т  п + г ^  2: М  —  —  I] ;

^1-4 4 Н ) ^ 4  Н )
Г т I  т [ I+ V IT  2  I " I];/^ + /2+/з+^4 ЛзЛ^и=1 W^>/'j_4(W^)

■Г, ^1 -4  4 ^4^^^«)[ 1 + ^  S 1--^^— ----  I];

м
к. =

4 max
м 7^ + /2 + / з+/4

[1 +
«=• С О ^Ф ,_4Ю

Ч -4  1  , ^3S I I] •

(2)

Ь  ”= ‘ ^ > , - 4 Н )
В этих уравнениях частотные коэффициенты \ .  равны соответствующим 

характеристическим полиномам R^ii)  при 5 = О, а выражения 
представляют собой производные частотного полинома системы с заменой 
со на со  ̂ .

Как следует из (2), каждый коэффициент динамичности к. характеризует
ся статической составляющей, равной 1 , и динамическими составляющими, 
определяемыми колебаниями момента в /-м упругом звене на соответствую
щих частотах:

Ч  =  ( 3)

Инерционный коэффициент к.^ характеризует общее уменьшение всех со
ставляющих коэффициента динамичности и определяется исключительно со
отношением масс системы. Выражения всех составляющих легко определяют
ся из сопоставления формул (2) и (3).

В соответствии с описанным алгоритмом с помощью ЦВМ СМ4 бьши 
определены частоты и формы собственных колебаний и коэффициенты дина
мичности трансмиссий автомобилей ГАЗ-53А, ЗИЛ-130 и МАЗ-500А на всех 
передачах. Некоторые результаты приведены на рис. 2 и 3.

Полученные данные позволяют сделать следующие выводы.
1. Частоты и формы собственных колебаний трансмиссий рассматривае

мых автомобилей близки между собой (особенно низшие), что свидетельству
ет об их динамическом подобии.

2. С увеличением номера передачи относительный диапазон частот колеба
ний уменьшается. Это обстоятельство, как следует из качественной теории ко
лебаний, а также увеличение инерционного коэффициента к.^ приводят к по- 
иышению динамических нагрузок во всех звеньях.
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Рис. 3. Коэффициенты динамичности трансмиссий грузовых автомобилей: 
-----------------Г А З -53А ;-------------  З И Л -130;--------- ----  МАЗ-5ООА

3. Наибольшее влияние на коэффициент динамичности оказывают первые 
три динамические составляющие. Исключение составляет первое упругое зве
но предельное значение общего коэффициента динамичности в котором 
равно двум. В звене (полуоси) он равен 2,5, а в и — 3 и более.
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ВЛИЯНИЕ ГЕОМЕТРИЧЕСКИХ ПАРАМЕТРОВ НАПРАВЛЯЮЩЕГО 
УСТРОЙСТВА ЗАВИСИМОЙ ПОДВЕСКИ НА УГЛЫ КРЕНА 

ПОДРЕССОРЕННЫХ МАСС ОТНОСИТЕЛЬНО НЕПОДРЕССОРЕННЫХ

Во многих работах при расчетах углов крена подрессоренных масс относи- 
тельно неподрессоренных используется понятие центра крена, который опреде
ляется схемой направляющего устройства подвески [1, 2] . Использование
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этого понятия предполагает одинаковые перемещения упругого элемента на 
ходе сжатия и отбоя в момент крена автомобиля, а также постоянство значе
ния суммы упругих реакций со стороны подвески на подрессоренные массы, 
равной весу подрессоренных масс. Такой подход значительно упрощает расчет 
углов крена автомобиля при движении на повороте и дает наименьшую 
погрешность при линейных упругих характеристиках подвески и малых углах 
крена.

Реальные же системы подрессоривания имеют, как правило, нелинейные 
упругие характеристики, что приводит к необходимости корректировки поло
жения центра крена подвески в процессе расчетов. Так, в случае применения 
в качестве направляющего элемента подвески поперечной штанги координаты 
центра крена смещаются от середины штанги в сторону упругого элемента с 
большей мгновенной жесткостью по весьма сложным зависимостям [3]. Для 
более сложных схем направляющих устройств независимых и зависимых под
весок практически невозможно учесть аналитически изменение координат 
центра крена подвески в пространстве.

В данной работе сделана попытка выяснить влияние геометрических пара
метров направляющего устройства подвески на ее кинематику во время кре
на, а также сопоставить результаты двух методов расчета углов крена подрес
соренных масс на примере зависимой подвески с поперечной штангой и гидро
пневматическими упругими элементами. В первом случае расчет угла крена 
подрессоренной массы проводился по нижеприведенной математической моде
ли при различных конструктивных параметрах подвески, а в другом — тради
ционным методом с использованием понятия центра крена.



Расчетная схема рассматриваемой зависимой подвески приведена на рис.1, 
где сплошной линией показано положение, когда боковая сила , приложен
ная в центре тяжести подрессоренных масс (точка С^), равна нулю. Пунктир
ной линией показано некоторое промежуточное положение подрессоренной 
массы в момент крена под действием боковой силы F^. В расчетной схеме 
принято также, что в исходном состоянии гидропневматические цилиндры 
подвески наклонены в поперечной плоскости на угол , а нижняя точка 
крепления их к  балке моста находится на некотором расстоянии Я  от оси 
колес. Поперечная штанга расположена под некоторым углом к оси непод
вижной балки моста, а точка крепления ее к балке моста находится от оси бал
ки на Я^.

В расчетной схеме были приняты следующие исходные данные: вес подрес
соренных масс G = 300 кН; высота центра тяжести подрессоренных масс

= 1,5 м; рессорная колея d = 2 м; угол наклона штанги к оси балки 
(̂ 0 = 0 ; угол наклона гидропневматических цилиндров подвески в 
поперечной плоскости = 0,174 рад; расстояние от оси балки моста до ниж
него шарнира цилиндра подвески Я  = 0,5 м, расстояние от оси балки моста до 
точки крепления штанги к балке моста Я^ =  0,1 м; длина гидропневматиче
ского цилиндра подвески без противодавления в исходном состоянии \В^К\ = 
= \Л^Е\ =  0,765 м; приведенная высота столба газа в цилиндрах подвески 
/© = 0,03 м; расстояние до упора на ходе отбоя упругого элемента A q = 
= 0,25 м; длина штанги \MD\ =  1 м. В процессе расчетов один из вышеука
занных параметров изменялся в определенных пределах, а все остальные пара
метры подвески оставались равными исходным. При этом исследовались две 
схемы расположения штанги относительно продольной вертикальной плоско
сти автомобиля — симметричного и асимметричного — и расчеты проводились 
для случая крена подрессоренной массы в обе стороны по отношению к балке 
моста.

В качестве обобщенных координат приняты угол поворота поперечной 
штанги и угол поворота подрессоренной массы i//относительно неподвижной 
оси колес. Данная механическая система имеет две степени свободы, и услови
ем ее равновесия в конечной позиции под действием постоянной боковой силы
является равенство нулю обобщенных сил и » т. е.

( 1)е ,  =  ;

■ 0 ^ = 8 А ^ ( д ф ) ,  (2)

где — возможная работа активных сил, приложенных к механиче
ской системе, на возможных перемещениях , Ь\р .

Для рассматриваемой системы имеем:

(3)

(4)

С учетом рис. 1 и выражений (1), (2) уравнения (3) и (4) после преобра
зования скалярных произведений примут соответственно вид:
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Fgsin(</)Q -  ^ )  +G cos((/>(, -sP) -  F^cos( i/)q ■*■ -  if -  a^) -

-  F„cos(iPq + Ojj + ttj,) = 0 ; (5)

Fg|0>| (sin/3j + 1З3 + «//) -G|O)|cos03, +ІЗ3 +^ '̂) -

-  |5£>Icos(|3̂  - 1// + -  Oq) + F^IЛ£)Icos(/3j + ф -а ^ -а ^ )=  0.̂ ^̂

Для упругой характеристики левого и правого цилиндров подвески без 
противодавления

f  _______ .2со.0„ ((„-Д„) ■

/г =  g
п 2cosap ’

(7)

(8)
где — приведенная высота столба газа в гидропневматическом цилиндре в 
положении статического равновесия; — перемещение штока относи
тельно цилиндра подвески соответственно левой и правой сторон.

В выражения (5)... (8), кроме обобщенных координат и параметров меха
нической системы, вошли переменные параметры, которые можно определить 
из уравнений геометрических связей:

tg (“о * “л) =
|MD| cos(i^)(j-1̂)) Н  ADI со8(|Д-|Зз) + е 

|Ж)|8Іп03з+ ФУ |Ж )|sin((^^,-v^)+Я^-Я ’ 

( d p - е) — \MD I cos ¥))- |Z)F I cos (|3^- i//)
tg(“o ®n) =  \DB\sm(0^- v) + |Ж)|8Іп((р,, -  vJ)+Fj -H

где

A„ = * T̂  - \A^E \  ;
,

R = dp -  e -  \MD\cos(ip^ -  >p) ~  |Ш | cosO?  ̂ -  ф) ; 

Q =  |£»F| 8ш(/3  ̂ -  Ф) + |Ж ) |8Іп(^о -  ^ ) + F j  -  Я  ; 

S =  \MD\cos(i^|j -  ip) — I AD \ cos (ф — /3j) + e ;

F =  lADIsinC/Jj + ф)+ \MD\sm(^p^-^) + H ^ - H .

(9)

;(10)

(11)
(12)

(13)

(14)

(15)

(16)

Таким образом, динамика рассматриваемой механической системы, нахо
дящейся под действием постоянной боковой силы, описывается системой 
восьми нелинейных алгебраических уравнений, в которую входят выражения 
(5)...(12).

На рис. 2 представлены расчетные зависимости угла крена подрессоренной 
массы от бокового ускорения при различных значениях угла наклона гидро
пневматических цилиндров и неизменном расстоянии между нижними точка-
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Рис. 2. Зависимость угла крена подрес
соренной массы от бокового ускорения 
при различных углах наклона гидрог 
пневматических цилиндров подвески:
1...5 — соответственно для , равного 
-0 ,523; -0 ,349; 0; 0,349; 0,523 рад;
6 — кривая для случая, когда длина 
штанги равна нулю; 7 — расчет по мето
дике с использованием понятия центра 
крена подвески

0.1 0.Z 0,̂  0,4 0,5 0.6 0.7

Рис. 3. Зависимость угла крена подрессо
ренной массы от бокового ускорения при 
различной высоте расположения штанги 
над балкой моста:
1...5 — соответственно цляН , равной 
-0 ,5 ; 0,1; 0,5 ; 1; 2 м

МИ крепления цилиндров. Из анализа графиков следует, что наклон гидро
пневматических цилиндров подвески в поперечной плоскости автомобиля спо
собствует уменьшению углов крена подрессоренной массы при действии боко
вой силы. Так, в диапазоне рабочих боковых ускорений^ = (0,2...0,25)^ , при 
наклоне цилиндров подвески на 0,349 рад углы крена снижаются на 25...30% 
по сравнению с вертикальным расположением цилиндров подвески.

На рис, 3 представлено изменение углов крена подрессоренной массы при 
различной высоте крепления поперечной штанги относительно оси балки 
моста. Увеличение высоты крепления штанги при неизменном расстоянии от 
центра тяжести подрессоренной массы до балки моста приводит к резкому 
снижению углов крена. Из рисунка следует, что при расположении поперечной 
штанги вьппе центра тяжести подрессоренной массы последняя под действием 
боковой силы кренится в обратную сторону, что подтверждается практикой.

Уменьшению крена подрессоренных масс способствует также увеличение 
высоты крепления гидропневматического цилиндра в нижней точке относи
тельно балки моста, а также уменьшение длины поперечной штанги. Так уве
личение Я  (см. рис. 1) от нуля до 1 м приводит к уменьшению на 40...50 % 
угла крена в диапазоне поперечных ускорений (0,2...0,3)^ , а уменьшение дли
ны штанги при ее симметричном расположении относительно продольной плос
кости симметрии автомобиля — в диапазоне более высоких боковых ускоре
ний. Асимметричное расположение поперечной штанги относительно продоль
ной плоскости автомобиля, а также увеличение длины цилиндров подвески в 
незначительной степени влияют на угол крена.
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При проектировании направляющего элемента подвески поперечную штан
гу в груженом состоянии необходимо располагать параллельно оси балки 
моста. В этом случае в диапазоне рабочих боковых ускорений имеет место 
симметричный крен подрессоренной массы в обе стороны и, как показали 
экспериментальные исследования, уменьшаются динамические усилия в штан
ге. Расположение же штанги под углом 0,174 рад к оси балки моста приводит 
к значительному увеличению разности углов крена в правую и левую стороны, 
что отрицательно сказывается на устойчивости автомобиля к боковому опро
кидыванию.

Расчет схемы зависимой подвески с аналогичными исходными данными, 
проведенный с использованием понятия центра крена, показал, что углы крена 
подрессоренной массы в этом случае в диапазоне боковых ускорений (0,2 ... 
0,3)g получаются заниженными на 60...80 %. Эта разность в расчетах зависит от 
параметров подвески и может достигать еще больших значений. Углы крена 
подрессоренной массы для этого случая практически совпали с вариантом рас
чета по вышеприведенной модели для случая, когда подрессоренная масса за
креплена шарнирно на середине оси балки моста при нулевом значении длины 
штанги.
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О ПРИЧИНАХ ВОЗНИКНОВЕНИЯ СКРИПА БАРАБАННЫХ ТОРМОЗОВ 
АВТОМОБИЛЕЙ И ПУТЯХ ЕГО УСТРАНЕНИЯ

Скрип тормозов ухудшает комфортабельность автомобиля, повышает 
уровень шума, создаваемого мобильными машинами, влияет на здоровье лю
дей. Поэтому одним из основных требований, предъявляемых к тормозам 
автомобилей, является отсутствие скрипа при всех режимах торможения 
( [ 1 , 2] идр.).

Согласно указанным источникам, причинами, вызывающими высокочас
тотные вибрации (скрип) тормозов, являются: 1) различие сил трения покоя 
и при движении во фрикционной паре [ 1 ] ; 2) попадание извне грязи на по
верхности трения барабана и накладок [2] ; 3) недостаточная жесткость тор
мозного барабана, колодок, опоры и диска (щитка) [1 , 2] .

Установлена зависимость между характером эпюры распределения удель
ных нагрузок по длине накладок и возникновением вибраций тормозов. Так,
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при синусоидальном распределении давлений по длине накладок тормоз рабо
тает бесшумно, косинусоидальном — сопровождается его скрипом [3].

Предложены следующие пути устранения скрипа тормозов: 1) подбор 
фрикционных пар с малой разностью коэффициентов статического и динами
ческого трения [ 1 ] ; 2) надежная защита поверхностей трения от загрязнения, 
устройство канавок на поверхности накладок для самоочищения [2] ; 
3) обеспечение достаточной жесткости тормозного барабана, колодок, опоры 
и диска [1 ,2 ] ;  4) изменение частоты вибрации до не воспринимаемой чело
веком на слух [!]•

Приведенные причины возникновения скрипа тормозов и пути их устране
ния характерны для барабанных тормозов с неподвижными центрами поворо
та колодок и не присущи тормозам с самоустанавливающимися колодками, 
нашедшими широкое применение на легковых автомобилях.

Однако в процессе торможения в барабанном тормозе с самоустанавлива
ющимися колодками так же, как и в тормозе с неподвижными центрами пово
рота колодок, может возникнуть неблагоприятное распределение нагрузок по 
длине накладок, вызывающее скрип тормозов из-за недостаточной жесткости 
тормозного барабана, колодок и опорного щитка.

Один и тот же барабан может считаться достаточно или недостаточно жест
ким в зависимости от приложенных к нему со стороны колодок усилий, вы
зывающих меньшие или большие его деформации, являющиеся основным 
фжтором, определяющим закон изменения нагрузок по длине накладок нена
гретого тормоза. То же самое можно сказать о колодке и опорном щитке.

В барабанном тормозе с самоустанавливающимися колодками распределе
ние удельных нагрузок по длине накладок зависит от расположения опорной 
поверхности, по которой может перемещаться колодка [4] . Так, в процессе 
работы тормоза колодки под воздействием сил, возникающих при контакте 
тормозного барабана и накладок, смещаются по поверхностям опорной 
пластины. Это нарушает равномерность контакта накладок с тормозным бара
баном, что приводит к возникновению вибраций и одностороннему, несиммет
ричному относительно середины колодок изнашиванию накладок.

Для того чтобы при достаточной жесткости тормозного барабана и коло
док добиться синусоидального распределения нагрузок по длине накладок и 
тем самым исключить высокочастотные вибрации тормозов, обеспечив одно
временно симметричное изнашивание накладок, наиболее близкое к равно
мерному, необходимо так располагать опорную поверхность, по которой 
скользит самоустанавливающаяся колодка по мере изнашивания накладок, 
чтобы она работала как колодка с неподвижным центром поворота.

Очевидно, что условием симметричного изнашивания накладок самоуста- 
навливающихся колодок (синусоидального распределения нагрузок по длине 
накладок при достаточно жестких барабане и колодках) является уравнове
шенность сил, стремящихся сместить колодки во время торможения реакцией 
опорной пластины. Это условие будет соблюдено, если поверхности пластины, 
взаимодействующей с колодками, выполнить наклоненными в сторону ре
зультирующих сил таким образом, чтобы они полностью уравновешивались 
реакциями опорной пластины.

В работе [4] получено соотношение для определения оптимальных углов 
наклона опорной пластины, обеспечивающих симметричное изнашивание на
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кладок и, следовательно, исключение вибраций, вызванных неравномерным 
по длине накладок распределением удельных нагрузок.

Другая особенность барабанного тормоза с самоустанавливающимися 
колодками состоит в том, что в нем во время работы тормоза колодки под 
воздействием возвратных пружин сползают по наклонным поверхностям 
опорной пластины, что также приводит к возникновению вибраций и односто
роннему изнашиванию накладок. Вибрации и неравномерное изнашивание на
кладок, вызванных действием возвратных пружин, устраняются, если пружи
ны закрепить таким образом, чтобы линии их действия были перпендикуляр
ны к каждой рабочей поверхности разжимного механизма и опорной пластины 
[5] . При этом пружины следует разместить так, чтобы исключить их влияние 
на противоположные концы колодки. Сползание колодок может произойти 
и под действием сил их тяжести.

Следовательно, основными причинами возникновения вибраций в барабан
ном тормозе с самоустанавливающими колодками могут быть: 1) недостаточ
ная жесткость тормозного барабана, колодок и опорного щитка при действую
щих приводных усилиях; 2) смещение колодок по рабочим поверхностям 
опорной пластины под воздействием сил, возникающих при торможении в 
контакте барабана и колодок; 3) сползание колодок по наклонным поверхно
стям опорной пластины под воздействием возвратных пружин; 4) попадание 
Грязи на поверхности трения барабана и колодок; 5) различие сил трения по
коя и при движении во фрикционной паре; 6) сползание колодок по поверх
ностям опорной пластины под действием сил их тяжести.

Фактором, вызывающим вибрацию тормозов всех типов, является биение 
барабана (диска), поэтому необходима повышенная точность изготовления 
вращающихся деталей тормозов.

Выше уже были указаны пути устранения скрипа тормозов, вызванного 
причинами, приведенными в п. 1, 4 и 5. Причины, указанные в п. 2,3 и 6 (при
сущи барабанным тормозам с самоустанавливающимися колодками), устраня
ются правильным выбором углов наклона рабочих поверхностей опорной 
пластины и их расположения, обеспечением нормального направления дейст
вия возвратных пружин на соответствующие опорные поверхности пластины и 
разжимного устройства; соответствующим размещением колодок с тем, что
бы исключить или свести до минимума влияние сил их тяжести.
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К ВОПРОСУ РАСЧЕТА ШУМОВЫХ ХАРАКТЕРИСТИК ТРАКТОРА

При планировании шумозащитных мероприятий на тракторах возникает 
необходимость в математическом моделировании процесса передачи звуковой 
энергии от источников в расчетную точку измерения внешнего шума или на 
рабочее место оператора. В связи с тем что источники шума и средства шумо- 
защиты обладают различными акустріческймй характеристиками и имеют раз
личное относительное расположение на тракторе, расчет потока звуковой энер
гии, проникающего в кабину, представляет сложную задачу с многочисленны
ми промежуточными вычислениями. Значительное упрощение расчетного ана
лиза может быть достигнуто за счет применения теории сигнальных графов 
[ 1, 2] .

На рис. 1 с использованием теории сигнальных графов изображена схема 
передачи звуковой энергии от источников в расчетную точку измерения внеш
него шума и на рабочее место тракториста, где 1И...5И -  источники шума 
(число источников шума и элементов кабины выбирается в зависимости от по
ставленных задач); мощности источников звука; Р — рабочее
место тракториста; г -  расчетная точка измерения внешнего шума трактора; 
1...13 -  элементы кабины. Коэффициенты, характеризующие спад интенсивно
сти звука при передаче энергии от источников в расчетную точку измерения 
внешнего шума трактора, изображены в виде направленных ветвей С sr * 
Направленные ветви К  представляют собой коэффициенты передачи, характе
ризующие ослабление звуковой энергии на пути ее распространения, а индек
сы — направление передачи звука.

Так, например, ветви сигнального графа
1

©  ■
К 12 2 ^ 2Р_ _ , . 0 -------------

Р
-© >2Р

обозначают, что от источника 1И со звуковой мощностью Р звуковая энер
гия воздействует на элемент кабины 2 и далее излучается на рабочее место опе
ратора Р; Р ”  поток звуковой энергии, проходящий в кабину от источника 
1И через элемент кабины 2. Доля звуковой мощности источника, воздейству
ющая на элемент кабины 2 , оценивается коэффициентом передачи К . 
Ослабление потока звуковой энергии при прохождении 4ерез элемент каби
ны 2 на рабочее место оператора характеризуется коэффициентом передачи 
К  . Такая система обозначений принята для всех путей прохождения звука в 
кабину.

В общем случае внешний шум трактора определяется интенсивностью 
звука на расстоянии г от источника со звуковой мощностью

( 1)= Р  С

где — коэффициент, характеризующий спад интенсивности звука по мере 
удаления расчетной точки от источника. Для условий свободного звукового
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Puc, 1. Схема передачи звук овой  энергии от источников в расчетную точку измерения внеш него ш ума и на рабочее м есто оператора



ПОЛЯ = li А (А -  площадь поверхности с интенсивностью звука 1^) . Для ис
точника сферических звуковых волн А = (г -  расстояние от источника 
до расчетной точки внешнего шума).

Поток звуковой энергии , воздействующий на ограждение А , можно 
выразить как

Pa = P J^-  (2)
Руководствуясь рис. 1 и согласно выражению (1), для суммарной интен

сивности звука в расчетной точке внешнего шума/^^: можно записать:

(3)

Вьшолнив суммирование ветвей сигнальных графов, характеризующих 
прохождение звуковой энергии от источника 1И на рабочее место тракториста, 
получим суммарный коэффициент передачи звука

= ^ П ^ 2Р +^15^5Р  + ••• + ^Л 3^13Р  • (4)
Для потока энергии , проходящего через элементы кабины на рабочее

место тракториста от источника 1И, аналогично выражению (2) можно 
записать:

=  ^ 1И ^Ш  • (5)

Суммарный поток звуковой энергии, проходящий на рабочее место трак
ториста через элементы кабины от всех источников, можно выразить как

(6)^ і й ^ ш  ■^^2И ^ 2И “*■ ••• ■^^5И^5И ’

где “  суммарные коэффициенты передачи звука от источников
1И...5И, определяемые аналогично выражению (4).

Тракторная кабина представляет собой замкнутое пространство со сред
ним коэффициентом звукопоглощения а <  1. Поэтому при расчете уровня
шума на рабочем месте тракториста необходимо учитывать приращение звуко
вой энергии, обусловленное отражениями от внутренних поверхностей каби
ны. В условиях звукового поля, приближающегося к диффузному, суммарная 
интенсивность звука на рабочем месте тракториста /р  определяется по выра
жению:

(2)

где Л -  площадь внутренних поверхностей кабины. 
Переходя к уровню звукового давления, можно записать

L = 126 + 101g/><̂P„> -  lOlgS^ каб (8)

где — уровень звукового давления на рабочем месте тракториста.
Коэффициенты передачи звука, обозначенные на рис. 1, определяются на 

основе известных закономерностей технической акустики [3] и могут быть 
заменены математическими выражениями.

Теория сигнальных графов позволяет систематизировать процесс расчета 
шумовых характеристик трактора и упрощает составление программы вычис
лений на ЭВМ.
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Л И ТЕРА ТУ РА

УДК 629.114.2

В.С.БАЕВ (БПИ)

РАСЧЕТ ЗАТРАТ МОЩНОСТИ НА БУКСОВАНИЕ ТРАКТОРА 
ТИПА 4К4 НА ПОВОРОТЕ

При выполнении механизированных полевых работ машинотракторный 
агрегат совершает большое количество поворотов.

Поворот полноприводного трактора сопровождается перераспределением 
тяговых нагрузок по мостам, соотношение значений которых зависит от типа 
межосевого привода. Это приводит к изменению буксований колес и, следова
тельно, к  изменению такого важного эксплуатационного показателя, как поте
ри мощности на буксование, которое принято оценивать через КПД. КПД пол
ноприводного трактора на повороте изучен недостаточно, хотя время поворо
тов трактора может составлять треть всего времени его работы.

Для вывода формул КПД буксования на повороте тракторов типа 4К4 
воспользуемся велосипедной его схемой, в которой колеса каждого моста за
менены одним. В этом случае КПД трактора в общем виде определяют по фор
муле

% = (О
где — мощность, передаваемая на остов трактора; Р^  ̂у Р^2 ~ потери мощ
ности на буксование соответственно переднего и заднего ведущих мостов.

Величины, входящие в формулу (1 ) , определяют следующим образом:

Р = 'LF ,v ,V KI KI P^, =  F  .V .5 .8i Ki Tl i (2)
іде i — номер моста; F  
моста; v
V .Tl

- касательная сила тяги моста; д. — буксование 
действительная скорость моста в плоскости качения колес; 

теоретическая скорость моста.
Из кинематики поворота трактора следует, что между скоростями 
® общем случае существует зависимость [ 1 ]

cos(a — ф.)
(3)

И

V V .к 2 к 1 COS ф  J

где а  , i// J -  соответственно угол поворота и увода передних управляемых ко
лес.

Распределение касательных сил тяги и скоростей по мостам трактс^ра зави
сит от типа межосевого привода. В настоящее время есть два основных типа 
межосевого привода — блокированный и дифференциальный.
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jliM блокированного мсжосевого привода между теоретическими скоро
стями качения колес найдена зависимость [2]

= -  w ) , (4)

где т - конструктивное кинематическое несоответствие.
Подставляя формулы (2), (3) и (4) в выражение (1) и производя необ

ходимые преобразования, получим:

= [F , -----
cos

{ 1 - 8 ^

( а -  Фі)

(1-5 2)cosi//j
cos (а—

+ F ^ , ( I - 5 , ) + F , 5 , ( l - m ) + F ^ , 5 J . (5)

Для трактора с дифференциальным межосевым приводом между теорети
ческими скоростями качения колес

V , i V  ̂ —  V  ̂ (1 + i ) , (6 )т1 д т2 тО ’ ч /
где ~ теоретическая скорость движения трактора; — передаточное чис
ло межосевого дифференциала.

Используя формулы (2), (6) , получим 1 и 2 Д™ дифференциального 
межосевого привода:

„ _ . „ ( i . g ( i - 8 i ) ( i - s , )
cos(a~ .у  ’ 

cos* ,

к 1

(7)

V  ̂ =  
k 2

cos(a — Ф 
cos\!/ j

cos (a — Ф )
1 - 5 , + /  ( 1 - 5 . )  ---------;---- ^

2 совф^
Подставляя полученные выражения (7) в уравнение ( 1 ), подучим форму

лу для расчета КПД буксования на повороте трактора с дифференциальным 
меж осевым приводом:

cos(a ~ ф
(1 -  5 .) (1 -  б .)  (1 + / -------- -̂------- )

cos(a — ф.)
1 - 5 . + / ( 1 - 5  Д --------;--------

2 д 1 соёф^

(8)

Полученные формулы (5) и (8) содержат, кроме угла поворота управляе
мых колес а , угол увода передних колес ф ̂  . Угол увода ф  ̂ влияет на измене
ние скорости движения колес мостов в плоскости их качения.

По полученным формулам были рассчитаны КПД буксования тракторов с 
блокированным межосевым приводом с кинематическим несоответствием 
т = 0,04 и межосевым дифференциалом = 7. Расчеты выполнены для трак-
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Рис. 1. Зависимость буксований мостов 
от угла поворота управляемых колес:

W 20 30 40°
о1

Рис. 2. Зависимость КПД буксования пол
ноприводного трактора от угла поворота 
управляемых колес:
1 — блокированный межосевой привод;
2 - дифференциальный

тора МТЗ-142 на стерне без крюковой нагрузки и с = 20 кН. Расчеты про
ведены с помощью математической модели, приведенной в работе [3] . Ре
зультаты расчетов показаны на рис. 1, 2. Из рисунков видно, что перераспреде
ление буксований и, следовательно, изменение КПД происходят наиболее ин
тенсивно при блокированном межосевом приводе.

При повороте без крюковой нагрузки передний мост трактора с блокиро
ванным межосевым приводом имеет отрицательное^буксование, которое рас
тет с увеличением а . При угле поворота свыше 25 рост абсолютных значе
ний б J несколько замедляется, что объясняет также и характер изменения 
КПД буксования. С увеличением а КПД буксования трактора уменьшается, 
но при а , большем 25 , степень его уменьшения снижается и наблюдается пе
региб кривой. При повороте трактора с крюковой нагрузкой передний мост 
находится в тяговом режиме при всех углах а , а КПД буксования трактора 
практически не изменяется до а  = 30 .

При повороте трактора с дифференциальным межосевым приводом бук
сование колес и КПД буксования изменяются незначительно. Из рис. 2 видно, 
что КПД буксования трактора с дифференциальным межосевым приводом вы
ше, чем с блокированным, во всем диапазоне а при повороте на холостом хо
ду, а при повороте с = 20 кН трактор с блокированным приводом имеет 
немного более высокий КПД, чем с межосевым дифференциалом, до а  = 28 .

Таким образом, из результатов проведенных расчетов следует, что у трак
тора с дифференциальным межосевым приводом показатели потерь мощности 
на буксование меньше, чем у трактора с блокированным приводом, кроме 
случая движения с высокими тяговыми нагрузками при малых углах поворо
та управляемых колес. Необходимо учитывать изменение КПД буксования 
трактора на повороте, особенно трактора с блокированным межосевым при
водом, при оценке эксплуатационных показателей трактора.
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ЛИ ТЕРА ТУРА

УДК 629.114.2
В.П.БОЙКОВ (БПИ)

ВЛИЯНИЕ МАССЫ ВОДИТЕЛЯ НА ХАРАКТЕРИСТИКИ 
КОЛЕБАНИЙ СИДЕНЬЯ

По ГОСТ 25571-82 расчет виброизоляции ведут для массы водителя 
(70 ± 10) кг. По ранее действовавшему ГОСТ 12.4.025-76 расчет вели для 
трех вариантов — масса водителя 60, 80 и 120 кг. Рассмотрим влияние массы 
водителя на характеристики колебаний сиденья на примере трактора К-701 М. 
Расчетная схема для исследования колебаний данного трактора (рис. 1) может 
быть представлена в виде плоской трехмассовой динамической модели с че
тырьмя независимыми координатами, которой соответствует следующая сис-
тема уравнений:

= F . I ,  - F  L - Fп1 1 С 3 ш

= F ,+ F  F -  Ьп1 ш2 с

т z = р  . -  ;н н ш 1 п1 ’
т zс с = F  ,с ’

,/2 + F I.
Г 5

(1)

где / q -  момент инерции подрессоренной массы остова относительно горизон
тально-поперечной оси, проходящей через центр тяжести (точка Л ); ,

-  вторые производные соответственно продольно-углового и верти
кального перемещений подрессоренной массы остова, вертикальных переме
щений неподрессоренной массы переднего моста и водителя с сиденьем; F ^ , 
^ш 2  ̂ 1 ’ “  силы, действующие соответственно в шинах передних
и задних колес, в подвесках переднего моста и сиденья водителя, в сцепке в 
вертикальном и горизонтальном направлениях; /  ̂ , 2̂ ’  ̂ 4̂ ’ 5̂ “  плечи дей
ствующих сил относительно центра тяжести подрессоренной массы остова; т^,

-  масса соответственно подрессоренной части остова, переднего моста 
и водителя с сиденьем.

Исходные данные для расчета:
6,5*10^ кг-м^ = 12885 кг; = 2500 кг;

Сщ 1 2  “  1 кН/м; J 2 =  ̂кН* с/м;  ̂ = 900 кН/м; 

р̂Ксж) = 2кН-с/м; = 22кН-с/м; = 6 кН;

/, = 1,87 м; /j =  1,88 м; /3 = 0,87 м; F  = F  =
В Г
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Для решения системы использовался численный метод интегрирования 
Рунге—Кутта. В качестве возмущающего воздействия был принят микропро
филь грунтовой дороги, описываемый корреляционной функцией вида [ 1 ] :

Л^(т) =  0,0212  ̂ (0,63т), (2)
где т -  интервал корреляции.

В табл. 1 представлены статистические характеристики дорожного воздей
ствия (с учетом сглаживания) и ускорений остова трактора под сиденьем 
водителя в октавных полосах частот при движении со скоростью 6 м/с.

В табл. 2 приведены значения параметров подвески сиденья и основных ха
рактеристик его колебаний: — масса водителя; доля массы, прихо
дящаяся на подвеску сиденья; і (ср) “  соответственно жесткость и
среднее значение коэффициента сопротивления амортизатора подвески перед-

сопротивле-него моста; -  соответственно жесткость и коэффициент

Табл. 1. Статистические характеристики возмущающих воздействий

Воздействие
Среднеквадратические значения высоты неровностей 

микропрофиля (см) и ускорений остова (м/с^) 
в диапазонах частот (Гц)

0,88...1,4 1,4...2,8 2,8...5.6 5,6...11,2 0...11,2

Микропрофиль 
грунтовой дороги

1,08 0,70 0,47 0,04 1,98

Колебания остова 
трактора

0,89 3,10 1,75 0,65 3,73
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Табл. 2. П арам етры  п о д ве с к и  сиденья и х ар ак тер и сти к и  его  к о леб ан и й

т.Номер 
группы *

кг
с

кг
^р1 (ср)’ ’ 4  ’р1 ’ р1 (ср)' с ' с 

кН/м кН*с/м кН/м кН*с/м Гц
^с.ст ’ ^ 2 с ( 1 ) ’ ^ 2 с ( 2 )  ’ ^20 ( 3 )  ’ ’ ^сш ах ’ ^cm in ’
см  м/с^ м/с^ м/с^ м/с^ C M  C M  C M

1 60 63 900 12 4 0,5 1,27 0,50 15,5 1,26 3,47 0,66 3,76 3,7 12,9 -11 ,7
90 84 900 12 4 0,5 1,10 0,43 20,6 1,21 2,85 0,49 3,15 4,2 14,5 -13 ,9

120 105 900 12 4 0,5 0,98 0,39 25,8 1,09 2,32 0,39 2,60 4,4 14,9 -1 4 ,7

2 60 63 900 12 3 0,5 1,10 0,57 20,6 1,09 2,93 0,62 3,19 3,5 11,9 -11 ,1
90 84 900 12 4 0,5 1,10 0,43 20,6 1,21 2,85 0,49 3,15 4,2 14,5 -1 3 ,9

120 105 900 12 5 0,5 1,10 0,35 20,6 1,34 2,79 0,41 3,13 4,7 16,6 -16 ,3
3 60 63 900 12 3 0,2 1,10 0,23 20,6 1,66 2,83 0,30 3,30 5,9 21,1 -21 ,3

90 84 900 12 4 0,2 1,10 0,17 20,6 1,94 2,81 0,25 3,43 6,5 23,8 -24 ,6
120 105 900 12 5 0,2 1,10 0,14 20,6 2,18 2,79 0,22 3,56 7,0 25,6 -2 6 ,9

4 60 63 50 30 3 0,7 1,10 0,81 20,6 0,53 0,64 0,85 1,20 0,8 2,9 -2 ,9
90 84 50 30 3 0,7 0,95 0,70 27,5 0,51 0,55 0,66 1,01 1,0 3,6 -3 ,8

120 105 50 30 3 0,7 0,85 0,62 34,3 0,48 0,46 0,53 0,86 1,2 4,0 -4 ,4



— частота собственных колебаний под
вески сиденья; 1//̂  - относительное демпфирование; ’ ^стах^ ^cmin ~
соответственно статический, среднеквадратический,максимальный и минималь- 
ный прогибы подвески; 2, 3) -  среднеквадратические и октавные
среднеквадратические значения ускорений сиденья.

Отдельные параметры подвески определялись по формулам:

ния амортизатора подвески сиденья;  ̂^

t  =  ^ / c ^ )  ;

т + OJlm^

(3)

(4)

где т — масса подрессоренной части сиденья (при расчетах принималась m = 
= 20 кг).

Линейная система виброизоляции рассчитывалась при трех вариантах — 
масса водителя 60, 90 и 120 кг -  с учетом двух способов регулирования под
вески в зависимости от массы водителя. В табл. 2 приведены четыре группы 
результатов: 1 , 4 -  регулирование подвески путем изменения предварительно
го поджатия упр>того элемента; 2, 3 — то же, путем изменения жесткости 
упругого элемента.

При первом способе регулирования увеличение массы водителя вызывает 
снижение частот собственных колебаний и относительного демпфирования си
денья, что приводит к уменьшению общего уровня ускорений на 30 % и увели
чению динамических прогибов на 20 % (группа 1 ). При небольшой жесткости 
подвески переднего моста (группа 4), когда уменьшается возмущающее воз
действие на сиденье, ускорения уменьшаются на 30 %, прогиб увеличивается 
на 50 %. При втором способе регулирования с увеличением массы происходит 
уменьшение относительного демпфирования, что вызывает увеличение дина
мического прогиба на 35 % и незначительное снижение общего уровня ускоре
ний (группа 2). При этом в первой октавной полосе частоты происходит 
увеличение ускорений на 23 %, во второй -  уменьшение на 5 %, в третьей — 
уменьшение на 30 %. При линейном подрессоривании и втором способе регули
рования увеличение массы водителя равносильно уменьшению коэффициента 
сопротивления амортизатора.

На рис. 2 приведена зависимость характеристик колебаний от коэффици
ента сопротивления амортизатора при жесткости подвески 4 кН/м. Из рисунка

- 4 
м/с^

Рис. 2. Зависимость среднеквадратических 
значений вертикальных ускорений 
(кривая 1) и динамических прогибов 
подвески (кривая 2) сиденья водите
ля в зависимости от коэффициента со
противления амортизатора при движении 
трактора К-701М по грунтовой дороге со 
скоростью 6 м/с
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ввдно, что при значениях коэффициента больше 0,5 кН-с/м увеличение массы 
приводит к уменьшению общего уровня ускорений, а при значениях менее 
0,5 кН -  к его увеличению, что видно и из расчетов (табл. 2, группа 3). Харак
тер изменения октавных ускорений остается прежним: в первой октавной по
лосе частот колебаний они увеличиваются, во второй и третьей — уменьшают
ся. Количественные изменения зависят от параметров подвески. С увеличени
ем жесткости и коэффициента сопротивления они будут меньше.

Учитывая, что обе рассматриваемые характеристики регламентируются 
(ускорения в октавных полосах частот — ГОСТ 12.2.019—86, ход сиденья — 
ГОСТ 20062-81), можно сделать вывод, что расчет виброизоляции водителя 
следует проводить для двух значений его массы — минимальной и максималь
ной. Для тржторного сиденья эти значения составляют 60 и 120 кг (ГОСТ 
20062-81).
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ВОПЮСЫ УНИФИКАЦИИ ДИФФЕРЕНЦИАЛОВ

Одним из важнейших направлений развития техники является унифика
ция агрегатов, узлов и деталей, позволяющая на базе специализированного 
производства существенно повысить качество продукции при одновременном 
снижении числа ее типоразмеров и себестоимости*

Основной формой унификации является разработка типоразмерных 
(параметрических) рядов. Такие работы в автотракторостроении ведутся для 
узлов и деталей двигателей, коробок передач, ведущих мостов. Показана целе
сообразность унификации по ’’горизонтали” и ’’вертикали” [ 1 ] , т. е. как 
внутри одного класса изделий, так и между различными классами изделий од
ного назначения.

Значения конструктивных параметров дифференциалов автомобилей и 
тракторов, приведенные в табл. 1 , создают основу для проведения работ по 
унификации этих механизмов.

На машинах нашли применение различные конструктивные решения диф
ференциалов, что можно объяснить сложившимися в той или иной конструк
торской организации традициями конструирования.

В четырехсателлитных дифференциалах в качестве водила используется 
как крестовина, так и раздельные пальцы для каждой пары сателлитов.

Существенно отличаются дифференциалы числом и сочетанием зубьев са
теллитов 2  ̂ и полуосевых колес , а также значениями углов зацеплений 
а , модулей т и другими параметрами зацеплений.

Как видно из табл. 1 , нет единого подхода к конструктивному решению 
поверхностей трения сателлитов о корпус дифференциала (сфера или
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плоскость), сателлитов о водило и полуосевых колес о корпус (наличие фрик
ционных втулок и шайб, канавок и отверстий для смазочного материала).

В дифференциалах применяются различные типы шлицевых соединений 
полуосевых колес и полуосей, различные способы соединения частей корпуса 
друг с другом и корпуса с ведомой шестерней главной передачи.

Таким образом, отсутствует общий подход к выбору конструктивных па
раметров дифференциалов для машин различной мощности и назначения. Час
то параметры дифференциалов машин примерно одинаковых по мощности и 
назначению, также отличаются друг от друга, например автомобилей ВАЗ-2101 
и ’’Москвич”, МАЗ-5335 и МоАЗ-6401-9585.

В качестве основы для разработки типоразмерных рядов дифференциалов 
могут быть использованы следующие положения.

В качестве водила для двухсателлитных дифференциалов необходимо ис
пользовать единый палец, а для четырехсателлитных — крестовину. Использо
вание двух раздельных пальцев для четырех сателлитов ведет к их неравно
мерному нагружению вследствие неизбежных технологических погрешностей.

Как показали исследования [2, 3] , внутренние силовые процессы в диф
ференциалах существенно зависят от сочетания чисел зубьев полуосевых колес 

и сателлитов z^. Показано, что наиболее рациональным сочетанием являет
ся: z^ — нечетное число, а z J a  — дробное {а ~ .2  или 4 — число сателлитов). 
При этом должно выполняться условие сборки дифференциала, как и любого 
планетарного механизма.

Наблюдения показывают, что дифференциалы со сферической опорной по
верхностью более работоспособны. Одной из причин этого является то, что 
через сферический контакт передается часть нагрузки от корпуса к сателли
там, что несколько разгружает водило.

Унификацию дифференциалов необходимо осуществлять с учетом их на- 
груженности. Важным ее критерием является, как известно, максимальный 
момент на корпусе дифференциала, определяемый силой сцепления ко
лес с дорогой и принимаемый в большинстве случаев за расчетный. Значения 
этих моментов, рассчитанные по данным [4, 5] при коэффициенте сцепления 
0,7, возрастают с увеличением максимальной мощности и массы машин 
(рис. 1) .

Как показал анализ, полученные зависимости близки к линейным (коэф
фициенты корреляции составили 0,78...0,98):

п ИЛИ Р =  сМ^max Окр (1)
где Ъ , с — коэффициенты пропорциональности: для легковых автомобилей 
4К2 и 4К4 Ъ = 0,027 и с = 36,74; для колесных сельскохозяйственных тракто
ров 4К2 и 4К4 Ъ = 0,05 и с = 19,99; для грузовых автомобилей 4К2, 4К4,
6К4, 6К6 (кроме автомобилей МАЗ) и автобусов 4К2 и 4К4 ^ = 0,18 и с = 
= 5,56; Р^^у  ̂ -  максимальная мощность двигателя, кВт; — максималь
ный момент на корпусе, кН* м.

Сравнение полученных зависимостей показывает, что дифференциалы ко
лесных машин примерно одинаковой мощности, но различного назначения 
имеют разные нагрузки. Наименьшую нагрузку имеют дифференциалы легко
вых автомобилей, наибольшую -  грузовых. Нагрузки дифференциалов трак-
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Табл. 1. Г еом етри чески е  парам етры  конич еских  ди ф ф ер ен ц и ало в

Р Чис- Водило Поверх- Средний ра- Параметры зацеплений Шлицы полуосевого колеса

Марка машины

кВт ло
са-
тел-
ли-
тов
а

ТИП диа
метр
ши
па,
мм

длина 
шипа 
в кон
такте 
с са
телли
том, 
мм

ность тре
ния сател
лита о 
корпус

диус трения 
торца, мм

са- полу- 
тел- осево- 
лита го ко- 
0 леса о 
кор- кор
пус пус

Zп zс внеш
ний
окруж
ной
модуль

угол
зацеп
ления

Zп
а

тип число наруж- длина, 
ный (н) , мм 
дели
тель
ный (д) 
диамет
ры, мм

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18

ЛуАЗ-969М 29,4 2 Один палец (ОП) 16 16 Плоскость 13 35,44 17 10 4,5 зз^зо' Дробное (Д) Сухарное соединение полуосевых 
зубчатых колес дифференциала с полу
осями

ВАЗ-2101 47 2 ОП 16 17 Сфера Л39 12,25 22,67 16 10 4 22°30' Целое (Ц) Эвольвент- 
ные (Э)

22 23,28 (д) 24

Москвич 2136, 
2138
2137,2140

36,8

55,2

2 ОП 15,876 15 Сфера 7? 39 12,22 21,85 16 10 4,004 22°30'

22°30'

22°30’

Ц Э 20 25 (д) 26,12

ИЖ-2125; 
Москвич-412ИЭ

55.2 2 ОП 15,876 15 Сфера 7? 39 12,22 21,85 16 10 4,004 Ц Э 20 25 (д) 26,12

ГАЗ-24
ГАЗ-14
ГАЗ-3102

69,9 
161,8 
11,Ъ

2 ОП 20 20 Сфера 7?48,5 15,38 24,5 16 10 5 Ц э 30 30 (д) 37

ЗИЛ-114 220,6 2 ОП - - Сфера - 15 10 5,567 20° д - - - -
УА3451М,452 55,2 4 Раздельные паль

цы (РП)
20 20.35 Сфера 7?46,22 14,5 28,5 16 10 5 22°30'

22°30'

ц Прямобочные 10 
(П)

32(h) 34

ГАЗ-53А 84,6 4 Крестовина (КР) 25 27 Сфера 7?68,5 19,25 40 20 11 5,75 ц Т рапецеидаль-16 
ные (Т)

4 5 (h) 52

ЗИЛ-130,131 110,3 4 КР 28 30 Сфера 21,50 45,5 22 11 6,35 22°30' д - - - -
КА34540 118 4 КР 31 27,5 Сфера R 80,4 23,5 53 22 11 6,35 22°30' д Э 16 48 (д) 50
МАЗ-5335 132,4 4 КР 25 28 Сфера 7?66,5 20,5 42 18 11 6 22°30' д Э 18 45 (д) 51
МАЗ-6422 235.4 4 КР 32 29,5 Сфера 7^71,5 24,25 45,13 16 11 7 22°30' ц э 20 50 (д) 62

МАЗ-7310 386,1 4 КР 25 30 Сфера Т?77,5 20,8 42 22 11 6 20° д п 10 50(h) 60
МоАЗ-6401-9585 139,7 4 КР 37 40 Сфера 7? 102 28 56,25 22 11 8 20° д э 20 50 (д) 56

КамАЗ-5320 154,4 4 КР - 30 Сфера 22 50 22 11 6,35 22°30' д э 16 48 (д) 50

УРАЛ4320 154,4 4 КР - 30 Сфера 23 50 22 11 6,35 22°30' д э 20 50 (д) 51,5

КрАЗ-260 220,6 4 КР - 39 Сфера 26,25 57,5 22 11 8 20° д т 16 62,5 (н) 69,5

БелАЗ-540А 264,8 4 КР 38 48 Сфера 7^115 26,63 8,75 22 11 8 20° . д э 18 63 (д) 86
Т-16М 
Т-25 А

14,7
18,4

2 ОП 28 30,5 Сфера 7? 6 9 20,75 37,25 27 18 4 17°30 д п 6 4 0 (h) 50

Т-28Х4М 44,1 3 Сборное из трех 28 33,1 Плоскость 21,5 - 24 12 6 20° - - - - -
пальцев
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О кончание табл. 1

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 1 1 12 13 14 15 16 17 18

МТЗ-80 55,2 4 КР 25 27 Плоскость 18,25 41 22 12 5 20" д э 16 44 (д) 35
Дифференциал 
лереднего моста 
МТЗ-82

55,2 4 РП 16 27 Сфера «43,6 16,75 30,25 16 10 4,5 20" ц п 10 29(h) 50

Т-150К 121,3 4 РП 30 37 Плоскость 23 49,5 26 14 5,5 45° д э 18 45 (д) 37

50 100 150 бВт  250
Рm ax

Рис. 1. Зависимость момента по сцепле
нию Л/ q^ на корпусе дифференциала от 
максимальной мопщости колесных ма
шин;
а -  легковые автомобили 4К2 и 4К4 (о) ; 
б — колесные тракторы 4К2 и 4К4 (•) ; 
в — грузовые автомобили 4К2 (Л) ,
4К4, 6К4, 6К6 (*), автобусы 4К2 и 4К4
( А )

торов занимают промежуточное положение, что объясняется наличием конеч
ных передач.

Однако использование только крутящего момента в качестве единствен
ного параметра недостаточно. Существенное влияние на работоспособность, 
интенсивность изнашивания и возникновение задиров на деталях механизмов 
оказывает скорость скольжения их фрикционных поверхностей, которая опре
деляет мощность тепловыделений и температуру в контакте [6] . Поэтому в 
ходе расчетов и унификации дифференциалов необходимо здштывать их ско
ростные режимы, которые, как показал анализ, существенно различаются для 
машин разной мощности и назначения (см. рис. 1). Уменьшенные нагрузки 
дифференциалов легковых автомобилей и тракторов по сравнению с нагрузка
ми дифференциалов грузовых автомобилей определяются их повышенными 
скоростными режимами.

Кроме того, как показал анализ по критерию Ирвина, точки 
для автомобилей МАЗ, у которых используются конечные передачи, не принад
лежат совокупности этих параметров других автомобилей такого же класса 
мощности, но не имеющих конечных передач (см. рис. 1).

Таким образом, для построения параметрических рядов дифференциалов 
необходимо учитывать как их нагрузочные, так и скоростные режимы.
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К ВОПРОСУ о КИНЕМАТИКЕ МЕХАНИЗМА 
СТАБИЛИЗАЦИИ МОДЕРНИЗИРОВАННОГО ТРАКТОРА МТЗ-82К

При создании крутосклонного трактора МТЗ-82К с двухсторонним верти
кальным перемещением ведущих колес возникла необходимость изменения 
серийной кабины, увеличения базы трактора на 0,45 м по сравнению с серий
ным трактором МТЗ-82 и минимальной колеи задних колес на 0,2 м, что свя- 
іано с конструкцией механизма стабилизации. Необходимость этих изменений 
отпадает при использовании механизма стабилизации одностороннего типа, 
реализованного в конструкции модернизированного трактора МТЗ-82К. 
И [ 1] проанализированы конструкция и кинематика механизма односторон
него типа, суть работы которого заключается в том, что для стабилизации 
остова трактора осуществляется перемещение одного колеса при неизменном 
положении другого. При этом перемещаемым может быть как правое, таки 
невое колесо в зависимости от направления склона.

Испытания трактора с механизмом стабилизации такого типа показали, 
что в процессе опускания и подъема колеса имеет место некоторое изменение 
ткорости движения, особенно заметное на низших передачах. Поскольку ука- 
ншное вертикальное перемещение колеса всегда имеет место при поворотах 
ірактора на склоне, возникла необходимость дополнительных исследований
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Рис. 1. Кинематическая схема механизма стабилизации (а) и привода заднего ведущего 
колеса трактора (б)

кинематики механизма стабилизации. В данной работе проведено исследова
ние влияния вертикального перемещения колеса на его угловую скорость.

Опускание и подъем каждого ведущего колеса осуществляются самостоя
тельным многозвенным механизмом (рис. 1,а), приводимым в движение гид
роцилиндром. Звенья СОО J и ЛВ механизма вращаются вокруг осей соответ
ственно О и Ау неподвижных относительно корпуса трактора. Звено ВО 
совершает плоскопараллельное движение, включающее поступательное пере
мещение вместе с центром О ̂  и поворот вокруг этого центра. На оси О уста
новлено зубчатое колесо Z  ̂ , связанное с трансмиссией трактора. От колеса 
Z J к ведущему колесу трактора крутящий момент передается с помощью зуб
чатых колес Z^ , Z^ , вращающихся на оси О j , и колеса Z ̂   ̂ связанного об
щим валом с ведущим колесом (рис. 1 , 6).

При включении системы стабилизации поршень гидроцилиндра, перемеща
ясь от исходного положения на h (см. рис. 1, д), поворачивает звено СОО ̂  на 
угол ^  с угловой скоростью ф . Зубчатое колесо Z ̂  обкатывается вокруг ко
леса Z  ̂ , что вызывает изменение угловой скорости вращения колеса Z ̂  ;

Дсо^ = Vq [фт (Z, + Z ^ ) /2 ] / { m Z J l )  =

= ^(Z ̂  2 ’
где Vq j — линейная скорость перемещения центра О  ̂ \ ^2 ~ Делительный диа
метр зубчатого колеса Z т — модуль.

Угловая скорость зубчатого колеса Z ̂  при этом изменяется на

Лео; = ^ [ ( Z ^ + Z ^ ) /Z ^ ] ( Z 3 /Z ^ ).
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Рис, 2. Зависимость угловой скорости ве
дущего колеса о; (  ) и ее из
менения ( ---------) от хода/г порш
ня гидроцилиндра механизма стабилиза
ции:
/ ,  / /  . /ЗХ — включенная передача (соот
ветственно первая, вторая, первая задне
го хода) ; + — понижающий редуктор 
включен

За ЭТО же время звено В О , поворачиваясь вокруг оси на угол ^  ̂ , 
обкатывает колесо по зубчатому колесу Z Это вызывает дополнительное 
изменение угловой скорости колёса на

Дсо; = (2 з + z ^ y z ^  .

Суммарное изменение угловой скорости зубчатого колеса Z^ , а следова
тельно, и угловой скорости колеса трактора А составляет

Дсо = Дсо' +Дсо^' = ę(Z^ + Z ^ )Z J  {Z^Z^) + + Z y /Z ^ .
(1)

При Z = Z^ и Z =Z ^ , что имеет место у модернизированного трактора 
МТЗ-82К, формула (1) принимает вид:

(2)
Выражения для ф и определяются на основании зависимостей, приве

денных в работе [1] . Если трактор движется передним ходом, при перемеще
нии ведущего колеса вниз по склону его угловая скорость вращения увеличи
вается на Асо^ , при перемещении колеса вверх — уменьшается на Асо^ .

Результаты расчетов по формуле (2) изменения угловой скорости ведуще
го колеса Асо^ в зависимости от хода гидроцилиндра приведены на рис. 2 . 
Кривая 1 соответствует перемещению колеса вниз по склону (поток жидкости 
подается в штоковую полость гидроцилиндра), кривая 2 — перемещению ко
леса вверх (жидкость подается в бесштоковую полость). Необходимо отме
тить, что указанное изменение угловой скорости Асо̂  ̂ не зависит от передачи, 
на которой движется трактор.

Штриховыми линиями на рис. 2 нанесены скорости вращения задних 
ведущих колес, имеющие место при неработающем механизме стабилизации. 
Как видно из рисунка, угловая скорость зависит от включенной передачи. 
В связи с этим влияние А на скорость движения трактора особенно замет
но на низших передачах. Так, расчеты показывают, что на первой передаче пе
ремещение колеса вниз по склону сопровождается увеличением скорости
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трактора в среднем на 50 %, при перемещении колеса вверх -  уменьшается в 
среднем на 40 %.

Из формулы (2) следует, что снизить Лсо^  ̂ можно, уменьшив до возмож
ного по конструктивным соображениям число зубьев Z ̂  , соответственно уве
личив число зубьев Z  ̂ . Изменение угловых скоростей ф и , зависящих от 
размеров звеньев механизма стабилизации, здесь не рассматривается, посколь
ку размеры звеньев определяют необходимые характеристики процесса стаби
лизации трактора.

Таким образом, проведенные исследования указывают на значительное из
менение угловой скорости заднего ведущего колеса трактора при включении 
в работу механизма стабилизации, вследствие чего скорость движения тракто
ра изменяется. Это обстоятельство следует учитывать при проектировании 
тракторов с подобными механизмами стабилизации, а также при исследова
нии движения трактора на склоне.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ 1СИНЕМАТИЧЕСКОГО НЕСООТВЕТСТВИЯ
В ТРАНСМИССИИ ПОЛНОПРИВОДНОГО ТРАКТОРА НА ПОВОРОТЕ

Одним из основных параметров, характеризующих распределение тяговых 
усилий по ведущим мостам колесной машины 4К4 с блокированным межосе
вым приводом, является кинематическое несоответствие т [3] . В случае ну
левого значения кинематического несоответствия при прямолинейном движе
нии оно всегда возникает при криволинейном движении, так как за одинако
вые промежутки времени колеса переднего и заднего ведущих мостов прохо
дят разные пути. В связи с этим возникает необходимость установления анали
тических зависимостей для определения кинематического несоответствия, 
возникающего при повороте машины.

При дифференциальном межколесном приводе в обоих мостах полнопри
водных тракторов типа ’’Беларусь” кинематическое несоответствие между 
мостами на повороте определяется по выражению

m = 1 — cosa ,
где а — средний угол поворота управляемых колес.

В переднем ведущем мосту (ПВМ) тракторов ’’Беларусь” устанавливается 
самоблокирующийся дифференциал повышенного трения, который во многих 
случаях работает в режиме блокированного привода. При таком режиме рабо
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ты возникает кинематическое несоответствие между центром заднего ведуще
го моста (ЗВМ) и наружным колесом ПВМ — т \  внутренним колесом ПВМ — 

:
т = (»' —v^)/v\ ; т ” = , ( 1)

где , v” — расчетные скорости движения на повороте центров соответст- 
венно наружного и внутреннего колес ПВМ; — расчетная скорость движе
ния на повороте центра ЗВМ.

В процессе поворота управляемые колеса участвуют в двух видах движе
ния: относительном вокруг оси шкворня с угловой скоростью (со^'); пере
носном вокруг центра поворота трактора с угловой скоростью (рис. 1). Из
рисунка видно, что в любой момент времени относительная и переносная

скорости наружного колеса совпадают по направлению, а и внутрен
него колеса противоположны по направлению. Тогда суммарные расчетные 
скорости передних колес:

' г>' J 'V ^  со к  +  со ап 1
п п

V ^  со к  —со а  . 1 п 1 а ’ (2)

где R ' -  радиусы поворота передних соответственно наружного и внут
реннего колес; а — плечо обкатки.

Угловые скорости поворота передних колес вокруг осей шкворней со  ̂ и 
со'̂  определим дифференцированием зависимостей между углами поворота 
наружного и внутреннего управляемых колес и средним углом поворота упра
вляемых колес [ 1 ] :

СО =

sin (arctg

sina ^ ^

co =

(3)

sin (arctg
_ _ Ł t g a _ _ ^  

L -  0,5^*tga
sina

где со  ̂— угловая скорость изменения среднего угла поворота управляемых 
колес; -  расстояние между центрами осей шкворней; L — база трактора. 
Радиусы поворота управляемых колес получим из рис. 1 :

=
sin (arctg

+ ЙГ
-)

К  =

L + 0,55* tga 

L
(4 )

sin (arctg------------------- )
L -  0,55*tga

a .
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Рис. 1. Схема поворота трактора

Рис. 2. Зависимость кинематическо
го несоответствия в трансмиссии 
трактора от среднего угла поворота 
управляемых колес

Переносная угловая скорость поворота трактора = J'^tga/Z, . После 
подстановки выражений (2), (3), (4) в (1) окончательно получим

т' = 1 -  1 /
tgg

. , L tgasin (arc tg ------- ---------/
Z +0,5^*tga

ŝin (arctg ----) Y
 ̂ ^ Z +Q,5^*tgg

\ sina /

w " = 1 -  1/ tga

L -  0.55* tga

" 5  tg a
sin (arctg —  )

L -  0,55* tgg^ I ^
sin a  /  V

alga

sin (arctg -------)

Ha рис. 2 приведены результаты расчета кинематического несоответствия 
в трансмиссии трактора при дифференциальном межколесном приводе в 
ПВМ — т и  блокированном межколесном приводе в ПВМ -  т *, т "  . Приняты 
следующие параметры трактора: 5  = 1,6 м; L = 2 ,7  м; а = 0,176 м; = 
= 2,78 м/с (10 км /ч ); В^= В -2 а . Угловая скорость изменения среднего угла 
поворота управляемых колес со̂  = 0,2 1 /с [2] .

Из рисунка видно, что т растет с увеличением а ,т  — тоже, но более ин
тенсивно. Значение т "  вначале отрицательно, при а = 32 равно нулю, а при 
а >  32 — положительно. Объясняется это тем, что расчетная скорость движе
ния внутреннего колеса v!̂  сначала уменьшается по сравнению с , а затем 
(а = 16 ) растет. Начала кривых m и т Сходятся на некотором удалении от
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нуля. Связано это с тем, что нами принята , возникающая мгновенно и со
храняющаяся постоянной в диапазоне всех углов поворота.

Проведенный анализ показывает, что имеет место существенная разница 
между кшематическим несоответствием т іл. т , т . Это оказывает значи
тельное влияние на тяговые свойства и нагруженность наружного и внутренне
го колес ПВМ трактора.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ НАГРУЗОК НА ИСПОЛНИТЕЛЬНЫЙ МЕХАНИЗМ 
СТАБИЛИЗАЦИИ ТРАНСПОРТНОГО СРЕДСТВА

Перспективными мобильными средствами для работы на склоне являются 
транспортные средства со стабилизацией остова в вертикальном положении 
одним бортом, т. е. за счет перемещения колеса, занимающего нижнее положе
ние по склону, вниз от исходного положения при неподвижном колесе проти
воположного борта [1] . Перемещение колес такого транспортного средства, 
например полуприцепа, происходит за счет системы стабилизации, включаю
щей расположенные со стороны каждого борта рычаги с опорными колесами, 
снабженные приводом поворота от гидроцилиндров, которые подключены к 
автомату-стабилизатору [2] .

Усилие на гидроцилиндре исполнительного механизма стабилизации 
(рис. 1) зависит от соотношения плеч рычага, нормальной силы F ^  со сторо
ны опорной поверхности на колесо и силы сопротивления качению колеса, 
лежащих в плоскости качения колеса:

а ) “д )]  /  ( c s in e ) , (1)
а — угол отклоне-где е =  arccos [ (с  ̂ + fi -  cfi)/Q cd)]; d =  V  + Y l „ ,

НИЯ продольной оси полуприцепа в вертикальной плоскости относительно го
ризонтали местности.

Сила F^^ в процессе стабилизации определяется суммарной силой, распо
ложенной в поперечной нормальной к опорной поверхности плоскости, и изме
няется в зависимости от положения в поперечной плоскости остова и ходовой 
части полуприцепа, которое характеризуется углом стабилизации . Угол 
стабилизации -  угол поперечного склона, на котором при данном положении 
исполнительного механизма поперечная плоскость симметрии полуприцепа 
занимает вертикальное положение:
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Рис. L Схема исполнительного механизма стабилизации полуприцепа: 
00^ = а - ОС= ОС  ̂= с ; 0 0  = Ф, CD

Рис. 2. Схема для определения силы, необходимой для стабилизации транспортного сред
ства на склоне

72



a - tg fV ^ ^ n   ̂ ^р.п [«••‘=tg(^p.n/^p.n) -  %] !Ц
cos(^); ^р п “  a(sirup — siiup^ ; В —колея транспорт-^ р . п  ^  (cosipQ

кого средства.
Для определения максимальной силы рассмотрим процесс стабилиза

ции транспортного средства одним бортом на поперечном склоне без учета бо
ковой эластичности шин (рис. 2). При стабилизации транспортного средства на 
склоне^ кроме поворота остова и ходовой части в поперечной плоскости отно
сительно центра контакта вьпперасположенного по склону колеса, происходит 
изменение расстояния между следами колес. При наезде транспортного сред
ства на склон с увеличивающейся крутизной в процессе стабилизации происхо
дит увеличение этого расстояния за счет перемещения вниз по опорной поверх
ности колеса, расположенного ниже по склону. При стабилизации в результате 
наезда на склон с уменьшающейся крутизной упомянутое расстояние умень
шается за счет смещения вниз вышерасположенного по склону колеса [3] .

При реагировании системы стабилизации на крен остова к основанию 
склона нижерасположенное по склону колесо скользит по нему. На колесо со 
стороны опорной поверхности в поперечной плоскости действуют нормальная 
F ^ ^  и боковая Fg ^ силы. Модуль боковой силы определяется нормальной 
силой и коэффициентом сцепления шин с опорной поверхностью F^ = 
= ^ . В результате суммарная сила на нижерасположенное по склону ко
лесо

F = Fн н.н V 1 + мСЦ

не будет действовать в плоскости его качения, а располагаться под углом к 
плоскости качения колеса в сторону вершины склона

“ “м = arctg(/i^^) - а ^  .

С учетом этого процесс стабилизации транспортного средства при отклоне
нии остова от вертикали к подножию склона описывается уравнением

^0.3 f
+ = О ’ (2)

где = F^cosip^-, 0 = а - а ^ -  arctg [ ; F^  ̂ -  нагрузка, при-
ходящаяся на ось, снабженную механизмом стабилизации; — вертикаль
ная координата центра тяжести транспортного средства относительно точки 
опоры вышерасположенного по склону колеса;  ̂ -  смещение центра тяже
сти транспортного средства от продольной плоскости симметрии (со знаком 
’’плюс” — вниз по склону, со знаком ’’минус” — вверх); (5 — угол поперечно
го крена транспортного средства; а — угол поперечного склона; н’ в ~  
суммарные деформации шины и грунта соответственно нижерасположенного и 
вышерасположенного по склону колес в плоскости их вращения, проходящей 
через центр давления пятна контакта; -  момент сил инерции.

В процессе стабилизации транспортного средства при отклонении остова 
от вертикали к вершине склона по поверхности будет перемещаться верхнее 
колесо, и процесс стабилизации опишется уравнением:
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кН
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Ю̂О

+ ±__ ± 4 А»
+ __ ±_ "S. ч̂

0 0,05 0,1 0,15 0.2 0,25 рад 0,У.

Рис. 3. Изменение усилия на силовом 
цилиндре привода механизма стабили
зации полуприцепа в процессе вырав
нивания из исходного положения:
7 — на склоне крутизной 0,44 рад;
2 — на склоне крутизной 0,244 рад; 
---------с учетом изменения расстоя
ния между следами колес; --------
без учета изменения расстояния меж
ду следами колес; + + — точки, по
лученные экспериментально

^0.3 f  ± Сц ^)cos(3 - -СТ

(3)

Уравнения (2) и (3) позволяют определить при стабилизации и, ис
пользуя выражение (1 ) ,  усилия на гидроцилиндре исполнительного механизма 
горного полуприцепа. На стадии проектирования необходимо знать макси
мальные усилия в приводе, которые могут возникнуть в эксплуатации. Эти 
усилия следует определять в критической ситуации, т. е. при выравнивании 
нестабилизированного транспортного средства, расположенного на максималь
ном поперечном склоне. Так как механизация сельскохозяйственных работ 
допускается на склонах крутизной до 0,35 рад, максимальный крен полупри
цепа с учетом возможного наезда на единичные неровности составит не более 
0,44 рад. Для этого случая момент сил инерции можно не учитывать.

Усилие на гидроцилиндре исполнительного механизма стабилизации гор
ного полуприцепа 1ПТС-4Г по мере выравнивания на склоне из нестабилизиро
ванного положения сначала увеличивается, а затем начинает уменьшаться 
(рис. 3). Это обусловлено трением между колесами и опорной поверхностью. 
Проверка достоверности теоретических зависимостей осуществлялась заме
ром давления в полостях гидроцилиндров при включении системы стабилиза
ции горного полуприцепа, расположенного на бетонной дорожке с наклоном 
поверхности 0,244 рад. Разница между теоретическими и экспериментальными 
данными не более 6 %.

Таким образом, полученные зависимости позволяют определять макси
мальные нагрузки в исполнительных механизмах стабилизации транспортных 
средств на стадии проектирования, повысить точность прочностных расчетов.
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ВЛИЯНИЕ ДЕФОРМИРУЕМОСТИ ОПОРНОГО ОСНОВАНИЯ 
НА КУРСОВОЕ ДВИЖЕНИЕ НАКЛОННО РАСПОЛОЖЕННОГО КОЛЕСА

В ряде случаев колеса транспортных средств расположены под углом к 
поверхности опорного основания: при установке с развалом; у крутосклон
ных тракторов; на повороте у одноколейных транспортных средств. Вследст
вие качения элементов пятна контакта колеса с различными радиусами имеет 
место его увод в сторону наклона [ 1 ] . Однако какое влияние на увод колеса 
оказывает изменения характера деформации грунта, выражающееся в смеще
нии поперечного расположения точек контакта, которые принадлежат одной 
продольной плоскости (например, / - / / ,  проходящей через центр давления, 
рис. 1) ,  не исследовано.

В процессе деформирования грунта катящимся колесом, нагруженным 
только вертикальной силой , и не имеющего голономных связей с остовом 
транспортного средства, т. е. подчиненного только неголономным связям со 
стороны опорного основания, упомянутые точки контакта стремятся совер
шать перемещения по вертикали. Поэтому каждая, вновь вступающая во взаи
модействие с грунтом точка а протектора шины стремится расположиться от
носительно точек, вступивших во взаимодействие с грунтом ранее, на некото-

Рис. 1. Схема поперечного смещения то
чек контакта наклонного колеса по глу
бине колеи:
1 — колесо; 2 — продольная плоскость 
симметрии колеса; 3 — продольная плос
кость, проходящая через центр давления 
колеса на опорное основание; 4 — верти
кальная плоскость; 5 — угол отклонения 
колеса от вертикального положения; б — 
деформируемое опорное основание; 7 — 
смещение центра давления в поперечной 
плоскости колеса; 8 — поперечное сме
щение точек контакта; 9 — смещение 
вновь вступающих в контакт точек про
тектора; 10 — нагружающая колесо сила
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Рис. 2. Схема к определению отклонения 
вектора скорости наклонного колеса:
1 — проектирование продольной плоско
сти колеса, проходящей через центр дав
ления, на поверхность опорного основа
ния; 2 -  траектория качения колеса, 
подчиненного только неголономным 
связям; 3 — траектория качения коле
са, подчиненного неголономным и го- 
лономным связям;  ̂ — заданное на
правление движения; 5 — угол откло
нения вектора скорости колеса; б — 
продольное смещение центра давления; 
7 , 8 — малая и большая оси эллипса

Рис. 3. Схема направлений перемещений 
взаимодействующих точек шины и опор
ного основания в пятне контакта наклон
но катящегося колеса:
1 — пятно контакта; 2 — направления пе
ремещений точек контакта в зоне, распо
ложенной перед центром давления; 3 -  
направление вектора скорости колеса;
4 — центр давления; 5 — момент сил 
сцепления, стремящийся вызвать пово
рот колеса; 6 — направления перемеще
ний точек контакта в зоне, расположен
ной за центром давления
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ром удалении в сторону наклона колеса. В результате этого колесо стремится 
совершать движение по криволинейной траектории с постоянным радиусом 
кривизны р для данных угла наклона и глубины колеи (рис. 2). Это бьшо 
подтверждено экспериментально на модели. Скорость качения такого колеса 
направлена по касательной к  упомянутой траектории в точке, совпадающей с 
центром его давления. В случае подчинения колеса голономным связям, нала
гаемым остовом и рулевым механизмом, такое направление будет иметь, оче
видно, его траектория. Угол, который она составит с плоскостью вращения ко
леса, равен арктангенсу углового коэффициента касательной к криволинейной 
траектории, которую имело бы колесо, будучи подчиненным только неголо- 
номным связям. При этом момент, развиваемый силами сцепления в пятне 
контакта и стремящийся вызвать поворот колеса по криволинейной траекто
рии, уравновесится реакциями остова или деталей рулевого механизма. Точки 
контакта, принадлежащие шине, получат перемещение не только в продольной 
вертикальной плоскости, но и в поперечной в направлении, противоположном 
действию упомянутого момента. В зоне пятна контакта^ расположенной перед 
центром давления, поперечная составляющая их перемещения направлена в 
сторону, противоположную направлению наклона колеса, а в зоне, располо
женной за центром давления, совпадает с направлением наклона (рис. 3).

Предварительно определим угол 5^ отклонения вектора скорости от плос
кости вращения жесткого наклонно расположенного колеса. Очевидно (см. 
рис. 2) ,  что вблизи центра давления траектория подчиненного только неголо- 
номным связям колеса практически совпадает с эллипсом, полученным в ре
зультате проектирования продольного, проходящего через упомянутый центр, 
сечения колеса на поверхность опорного основания. Следовательно, угол от
клонения вектора скорости колеса, подчиненного одновременно голономным 
и неголономным связям, может быть получен как арктангенс углового коэф
фициента касательной к этому эллипсу.

Уравнение эллипса в канонической форме:

х^/а^ =  1 . ( 1)

Большая ось эллипса 2а равна диаметру колеса. Малая же ось

2Ь =  2ак = 2г^к ,

где К  — коэффициент сжатия эллипса, равный в данном случае sin 7^ ;

(2)

радиус колеса; 7^ -  угол его наклона. 
Преобразовав уравнение ( 1 ) к виду

у  — /а^-х'^

и продифференцировав его по х, получим искомый угловой коэффициент:

Ф ’ Ъх_______
dx ч/і -  x'Чa'̂
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откуда
5н =  arctg

bx

s /\ -  х^/а^
(3)

где X — смещение центра давления в продольной плоскости, равное коэффи
циенту трения качения.

Известно, что
.  (4)

^ = f j o  >

где - коэффициент сопротивления качению колеса.
Для реальных зн ач е н и й р а д и к а л  \J I — практически равен еди

нице, что позволяет упростить выражение (3):

= агсі^фхІа^) . (5)

С учетом выражений (2) и (4) оно имеет вид 

= arctg(/^sin7^) .

По предварительным вычислениям не превышает 0,08 рад, что дает 
основание принять с достаточной для практических расчетов точностью

бн =
Эластичное колесо образует на деформируемой поверхности колею мень

шей, чем жесткое, глубины. Замечено также, что профиль продольного сечения 
шины в зоне пятна контакта близок к окружности. Это дает основание заме
нять при математическом описании профиля шины эластичное колесо жест
ким, увеличенного диаметра [2] :

D = 2г = 2гЛ1 + Л /Л ),п п о ш' ’ (7)

гдеХ)^ , — приведенные к эластичному диаметр и радиус жесткого колеса;
h ^  и /г  ̂ — деформация шины и грунта.

Отклонение вектора скорости наклонно расположенного эластичного ко
леса, исходя из выражений (2), (4) и (5) ,

5 = f  /г ,н с о ' п ’

а из выражения (7) для приведенного радиуса

§Н = > (8)
плоскости:где h — суммарная деформация шины и грунта в продольной 

h = h .с г ш
Это выражение позволяет уточнить формулу для определения отклонения 

вектора скорости призвольно расположенного колеса при качении по дефор
мируемому основанию, предложенную в работе [3] :
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 ̂ G J e c o sy ^  + ( r ^ d 'I D s in y ^

=  --------------------- ; z 7 T2---------------------------------

'^6

r -  d 'l2

f  h sin 7  •' c г

( } -b ) F ^ (9)

где б' - отклонение вектора скорости колеса от плоскости вращения; к^ -
коэффициент сопротивления шины боковому уводу; — вертикальная на
грузка на колесо; е -  смещение центра давления; г ,д! -  статический радиус и 
посадочный диаметр шины; — боковая сила со стороны остова и ре
зультирующая этой силы и боковой составляющей вертикальной нагрузки 
на колесо [4] ; 5 -  буксование; -  касательная сила тяги.

Согласно полученному выражению (8), влияние деформируемости опор
ного основания на отклонение вектора скорости наклонно катящегося колеса 
тем значительнее, чем меньше деформация шины, т. е. когда h  ̂ стремится к 
/г  ̂ , а отношение h jh   ̂ — к единице, достигая своего максимума у абсолютно 
жесткого колеса (см. Сражение (6) ) .  В типичных полевых условиях эксплу
атации тракторов применение пневматических шин способствует снижению от
клонения вектора скорости наклонного колеса, обусловленное деформируе
мостью опорного основания, приблизительно вдвое. Этот эффект, важный для 
установленных с развалом передних направляющих колес пропашных тракто
ров и для колес всей ходовой системы в случае работы трактора на склоне . 
усиливается со снижением внутришинного давления воздуха и благодаря дру
гим мероприятиям, направленным на уменьшение сопротивления качению ко
лес и деформации почвы, увеличение доли ъ h ̂  .

Таким образом, уточненное выражение (9) позволяет учитывать влияние 
на отклонение вектора скорости произвольно расположенного колеса не толь
ко увода шины в результате ее боковой деформации на склоне (составляю
щая в фигурных скобках) и бокового скольжения из-за качения колеса с бук
сованием (вторая составляющая), но и поперечной деформации грунта, обус
ловленной наклонным расположением колеса (третья составляющая).
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НЕКОТОРЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫХ ИССЛЕДОВАНИЙ 
ДИНАМИКИ ТОРМОЖЕНИЯ ОДИНОЧНОГО ТРАКТОРА И ТРАКТОРНОГО 

ПОЕЗДА В АВАРИЙНОЙ СИТУАЦИИ

Влияние дефектов систем и агрегатов транспортных средств на количество 
дорожно-транспортных происшествий (ДТП) характеризуется следующими 
статистическими данными. В общем количестве слздіаев технических неис
правностей транспортных средств, послуживших причиной дорожно-транспорт
ных происшествий, принятом за 100 %, дефекты отдельных узлов и агрегатов 
транспортных средств составляют (%) [1] : тормозной системы -4 7 ,1 ; руле
вого управления — 16,4; шин — 13,9; приборов освещения — 7,4; ходовой 
части -  6,2; зеркал заднего вида, стеклоочистителей, стекла -  1,9.

Отсюда видно, что количество аварий, причиной которых была неисправ
ность тормозной системы автомобиля или трактора, достаточно велико. По 
данным Всесоюзного научно-исследовательного института безопасности дорож
ного движения, неудовлетворительное состояние тормозной системы является 
причиной в среднем более половины всех ДТП, возникших из-за технических 
неисправностей и повреждений. В США около 15 % аварий со смертельным ис
ходом произошли вследствие плохого состояния тормозной системы транс
портных средств [2]. До 70 % всех несчастных случаев на тракторах происхо
дит из-за бокового опрокидывания трактора,”складывания”тракторных поез
дов, происходящего из-за ’’набегания” прицепов, что в свою очередь является 
следствием недостаточной надежности и эффективности тормозной системы 
прицепов.

Одной из причин значительного числа ДТП из-за неисправностей тормоз
ной системы являются отказы и повреждения элементов гидравлического и 
пневматического приводов тормозной системы автомобилей, тракторов и при
цепного состава к ним. Практика показывает, что к числу таких неисправно
стей относятся повреждения трубопроводов, внезапный разрыв резиновых де
талей (шлангов и диафрагм тормозных камер). Многочисленные вмятины, 
риски, потертости и другие подобные повреждения поверхности трубопрово
дов на шасси транспортных средств являются концентраторами местных на
пряжений и создают весьма благоприятные условия для образования и разви
тия усталостных трещин под действием знакопеременных вибрационных на
грузок. В пневматическом приводе чрезвычайно опасен внезапный разрыв ре
зиновых деталей, таких, как диафрагмы тормозных камер и тормозные шлан
ги. Причиной разрыва может служить использование масла, попадающего на 
эти детали из компрессора, который имеет изношенную цилинДро-поршневую 
группу. В зимнее время на шлангах появляется ледяная корка, о которую 
трется колесо, вызывая повреждение шланга. Часто наблюдаются также по
вреждения тормозных шлангов и трубопроводов деталями подвески, колеса
ми и т. д.

Были проведены дорожные испытания одиночного трактора К-701М и
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двухзвенного тракторного поезда на его базе с имитацией повреждений в пнев
матическом приводе тормозной системы, целью которых являлось определе
ние влияния различных неисправностей привода, их сочетания и места располо
жения на тормозную динамику одиночного трактора и двухзвенного трактор
ного поезда.

Трактор К-701М был оснащен рабочей и стояночной тормозными система
ми. В отличие от серийной модели (трактора К-701) рабочая тормозная систе
ма трактора К-701М имеет пневматический привод с двумя независимыми 
контурами, действующими на тормозные механизмы колес переднего и зад
него мостов. Повреждения в приводе имитировались путем разгерметизации 
магистралей наполнения тормозных камер колес переднего и заднего мостов 
трактора и аналогичных магистралей пневматического привода тормозной сис
темы прицепа

Были исследованы следующие варианты (рис. 1): а) одиночный трактор — 
1 .2 ; 1.0 (нуль обозначает нетормозящуюся ось); 0 .2 ; б) двухзвенный трак
торный поезд — 1.2.3.4.5; 0.0.3.4.5; 1.2.0.0.0; 1.0.3.4.5; 0.2.3.4.5; 1.0.0.0.0 и 
0.2 0 .0.0.

Кроме того,при исследовании вариантов 1.0 и 0.2 одиночного трактора 
варьировалось место разгерметизации магистралей наполнения.

Проведенные дорожные испытания показали, что при повреждении маги
стралей наполнения тормозных камер колес переднего или заднего моста в зо
нах от тормозного крана 7 до тройника 15 и от воздухораспределительного 
клапана 13 до тройника 16 эффективность торможения одиночного трактора 
существенно снижается (рис. 2) ,  что выражается в увеличении тормозного пу
ти трактора на 70 и 100 % соответственно при начальной скорости торможения, 
равной 7,2 м/с, и снижении уровня установившегося замедления от 4,5 м/с^ до
1,4...1,8м/с^

Оценивая эффективность каждого из контуров рабочей тормозной систе
мы, следует отметить, что при торможении одиночного трактора с неисправ
ным передним контуром тормозной путь на 7... 12 % превышает нормативные 
по ГОСТ 22895—77 значения для запасной тормозной системы, установившее
ся замедление меньше нормативного на 0,3.. 0,4 м/с^. При торможении трак
тора с неисправным задним контуром тормозной путь и установившееся за
медление еще значительнее отличались от нормативных (линии 5  и б , см. 
рис. 2). В обоих случаях трактор сохранял устойчивое прямолинейное движе
ние до полной его остановки.

Экспериментально установлено влияние места расположения повреждения 
в магистрали наполнения тормозных камер на эффективность торможения 
трактора и его динамический коридор. Так, при повреждении магистрали в 
зоне от тройника 15 или 16 (см. рис. 1) до тормозных камер 14 и 17 (назо
вем его асимметричным) давление сжатого воздуха в ближней к месту разгер
метизации тормозной камере бьшо равно нулю, а в дальней -  поднималось до 
некоторого максимального значения (рис. 3) с последующим снижением так
же до нуля. Причем максимальное значение давления сжатого воздуха в даль
ней тормозной камере непосредственно зависит от расстояния d (см. рис. 1 ) 
между тройником 15 или 16 и образовавшимся повреждением. С увеличением 
этого расстояния максимальное давление сжатого воздуха увеличивалось. При 
этом в тракторе затормаживались три колеса из четырех: два колеса исправ-
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Pmc. i. Принципиальная схема пневматического привода тормознсій системы трактора 
К-701 с прицепом ЗПТС-13:
J — компрессор; 2 — регуляторы давления; 3, 4, 12 — ресиверы; 5 ,6  — одинарные защит
ные клапаны; 7 — двухсекционный тормозной кран; 8 — кран уцравлеішя стояночным 
тормозом; 9 — пружинный энергоаккумулятор ; 10 — кран управления тормозами при
цепа; 11 ~ соединительная головка; 13 -  воздухораспределитель; 14, 17 — тормозные 
камеры колес переднего и заднего мостов трактора; 15, 16 — тройники; 18, 19 — тормоз
ные камеры колес передней оси и задней тележки прицепа; 20 — ресивер прицепа; 21 — 
воздухораспределительный клапан прицепа; X ~ точки разгерметизации привода



---------------
Рис. 2. Зависимость тормозного пути и установившегося замедления одиночного тракто
ра от начальной скорости его торможения и варианта повреждения привода:

~  вариант 1.1; S2, 5 з  — варианты 0.1 с асимметричным и симметричным расположени
ем повреждения; 54, 5s — варианты 1.0 с асимметричным и симметричным расположени
ем повреждения; 5б — нормативная кривая для запасной тормозной системы по ГОСТ 
22895-77

Рис. 3. Динамическая характеристика 
асимметрично поврежденного пневма
тического привода тормозной системы 
трактора:

— ход тормозной педали; Pj » Р2  “  
давление в дальней и ближней относи
тельно повреждения тормозных каме
рах заднего контура; — давлен
ние в тормозных камерах исправного 
переднего контура



ного контура и одно — поврежденного, т. е. возникала бортовая неравномер
ность торможения трактора. Тормозной путь трактора при торможении с асим
метричным повреждением магистрали наполнения тормозных камер (линии 2 
и 4, см. рис. 2) был меньше, а установившееся замедление — больше, чем ана
логичные значения (линии 5 и 5, см. рис. 2) в случаях торможения, описанных 
вьппе.

Однако с точки зрения сохранения курсовой устойчивости движения трак
тора торможение с асимметричным расположением повреждения в магистра
ли наполнения тормозных камер более опасно, так как из-за бортовой нерав
номерности торможения при больших начальных скоростях происходило на
рушение прямолинейности движения трактора с отклонением от его начальной

?ис. 4. Зависимость тормозного пути и установившегося замедления двухзвенного трак
торного поезда от начальной скорости его торможения и варианта повреждения привода:
S \ — вариант 1.2.3.4.5; S2 — вариант 1.0.3.4.5; 53 — вариант 0.0.3.4.5; 54  — вариант 
0.2.3.4.5; 55 — вариант 1.2.0.0.0; 5б — вариант 1.0.0.0.0; 5? — вариант 0.2.0.0.0
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траектории до 0,5...0,8 м. Следует отметить, что при аварийном торможении 
двух- или трехзвенного тракторного поезда с асимметричным повреждением и 
магистрали наполнения тормозных камер трактора подобное отклонение бу
дет значительно большим, что неизбежно приведет к ’’складьгоанию” звеньев 
поезда.

Снижение эффективности торможения двухзвенного тракторного поезда 
(трактор К-701М и прицеп ЗПТС-13) в зависимости от характера повреждений 
его пневматического привода тормозной системы наглядно отражают экспери
ментальные зависимости, приведенные на рис. 4. Кривые s отражают измене
ние тормозного пути в зависимости от начальной скорости торможения трак
торного поезда с исправной тормозной системой. Кривые s6 и s i  были пол)^е- 
ны при торможенш вариантов 1.0.0.0.0 и 0.2.0.0.0 соответственно. Чрезмерно 
высокий тормозной путь 28 и 46 м и недопустимо низкое установившееся за
медление поезда в этих случаях объясняются низким уровнем удельной тор
мозной силы. Учитывая небольшую вероятность торможения тракторного по
езда по вариантам 1 .0.0.0.0 и 0.2 0.0.0 в реальных условиях эксплуатации, бо
лее подробно рассмотрим варианты 0.0.3.4.5 и 1.2.0.0.0 (кривые 53 и 55). Эти 
варианты незначительно отличаются тормозным путем и установившимся за
медлением, но с точки зрения сохранения курсовой устойчивости они не рав
нозначны. Так, если при варианте 0.0.3.4.5 торможение поезда осуществляется 
тормозной системой прицепа и характеризуется наличием в сцепном устройст
ве растягивающих усилий, что способствует сохранению устойчивого прямо
линейного движения до полной остановки поезда, то торможение поезда тор
мозной системой трактора при выходе из строя тормозов прицепа (вариант
1 .2 .0.0 .0) приводит к образованию значительных сжимающих усилий в сцеп
ном устройстве и к ’’складыванию” звеньев поезда.

Таким образом, проведенные экспериментальные исследования позволили 
количественно и качественно оценить влияние некоторых характерных по
вреждений пневматического привода тормозной системы одиночного трактора 
и двухзвенного тракторного поезда на динамику его торможения. При разра
ботке принципиальных схем пневматических приводов тормозных систем 
перспективных моделей тракторов и прицепов учет влияния характерных по
вреждений пневматического привода, а также мест их образования в магист
ралях на динамику торможения позволит создавать пневматические приводы 
с высокой надежностью.
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НИЗКОЧАСТОТНЫЕ КОЛЕБАНИЯ ВОДИТЕЛЯ ТРАКТОРНОГО ПОЕЗДА, 
СОСТОЯЩЕГО ИЗ КОЛЕСНОГО ТРАКТОРА И ПОЛУНАВЕСНОГО

ПРИЦЕПА

В СВЯЗИ с разработкой нового тракторного поезда было проведено натур
ное определение и сравнение продольных горизонтальных (Jf) и вертикальных 
(Z) виброускорений водителя одиночного трактора К-701 и того же трактора 
в агрегате с полунавесным прицепом ОЗТП-8573 в зависимости от скорости 
движения по грунтовой дороге на передачах транспортного режима и от верти
кальной координаты оси поперечного шарнира опорно-поворотного устройст
ва прицепа.

Выбор дорожных условий соответствовал рекомендациям ГОСТ 
12.2.019—76 и работы [ 1 ] .  Ось упомянутого шарнира устанавливалась в раз
личных по высоте (h ) положениях с помощью наборов проставок на тележке 
специальной конструкции.

В табл. 1 приведены среднеквадратические значения виброускорений во
дителя различных составов тракторного поезда в первых четырех октавных 
полосах и во всем спектре частот.

Анализ виброускорений по частотным полосам показывает незначительное 
превышение их нормы для вновь проектируемых машин во второй октаве на 
продольные горизонтальные ускорения при скорости 10,8 м/с на грунтовой 
дороге у трактора К-701 с груженым прицепом ОЗТП-8573, высота расположе
ния оси поперечного шарнира у которого была равна 905 мм, что соответству
ет среднему из трех исследованных положений упомянутой оси.

Характерной особенностью изменения X и Z от скорости движения в пер
вой полосе частот является то, что с увеличением высоты расположения над 
опорной поверхностью оси поперечного шарнира опорно-поворотного устрой
ства прицепа возрастают абсолютные значения ускорений.

Ускорения, характеризующие поведение одиночного трактора К-701, в 
первом частотном диапазоне по оси X  меньше, чем у этого же трактора в агре
гате с порожним прицепом ОЗТП-8573 при h = 905 мм, и больше по o c h Ź  в о  

всем диапазоне скоростей движения, что отражает изменение соотношения ха
рактеристик колебаний по различным направлениям при сцепке трактора с 
прицепом и обусловлено воздействием прицепа на трактор.'Кроме того, в пер
вой октавной полосе частот на характер анализируемых низкочастотных коле
баний водителя оказывают заметное влияние масса груза и высота расположе
ния оси шарнира опорно-поворотного устройства прицепа.

По вертикальным ускорениям во второй полосе частот (1,4. .2,8 Гц) все 
испытанные варианты составов тракторного поезда соответствуют нормам для 
вновь проектируемых машин. При этом ускорения одиночного трактора и 
трактора с порожним прицепом (h — 905 мм) уменьшаются на скорости дви
жения, соответствующей третьей передаче КП, по сравнению со скоростями на 
первой и четвертой передачах. По вертикальным ускорениям в этой полосе
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Табл. 1. В и б роускорен и я  води теля  тр ак то р н ы х  агрегатов

Состав объекта; масса Ско- Среднеквадратические значения виброускорений (м/с^)
груза т; высота оси, м рость в октавных полосах частот, Гц

ДВИ-
же- 0,88...1,4 1,4...2,8 2,8...5,6 5,6...11,2 весь
ния. диапа
м/с зон

частот

6 3 1,49* 0,35 0,32 0,88 1,82
0,13 0,34 0,18 0,37 0,56

К-701
одиночный 9,2 0.10 0,19 0,25 1̂ 01 1,07

0,09 0,13 0,12 0,23 0,32

10,7
0,10 0,33 0,45 2,06 2,14
0,11 0 ^ 0,22 О ^ М 5

6 3
0,24 0,56 0,87 0,71 1,28

К-701 +ОЗТП-85 73; 0,12 0 ^ ол ^ 0j5~ О ^

=  0; 9,2
0,13 0,41 0,66 0,94 1,24

h =  0,905 0,09 0,19 аГ Г 0,38

10,7
0,11 а22 0,72 1,37 1,58
0,09 0,26 0,20 0,32 О ^

6,3
0,14 0,52 0,81 1,26 1,72

К-701 +ОЗТП-85 73; 0,10 0,29 ójs О ^ 0,52

= 15,2;
9,2

0,15 0,60 0,85 1,52 1,76

h = 0,905 о,ю" 0,37' 0,20 0,39 0,52

10,7
0 38 0,45 0,83 1,37 1,77
0,10 0,23 0,24 0,36 0,69

6,3
0,11 0,66 0,58 0,71 1,14

К-701 +ОЗТП-85 73; одо" 0,62 0,39 0,59 0,56

= 15,2; 9,2
0,10 0,35 0,56 1,12 1,31

h = 0,54 0,08 0,34 ojs 0,52 0,73

10,7
0,17 0,19 0,55 0,95 1,13
о Ж 0,15 О ^ оУбі 0,70

6,3
0,20 0,59 0,68 0,71 1,17

К-701 +03ТП-8573; 0,09 0,58 0,31 0,57 0,87

= 15,2; 9,2
0,17 0,40 0,99 1,28 1,68

г
л = 1,185

0,12 0,72 0,58 1,06 1,42

10,7
0,10 0,18 0,75 0,17 1,83
0.11 0,50 0,29 0,85 1,05

’’fe числителе приведены значения продольных горизонтальных ускорений; в знамена
теле — вертикальных.
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частот среди груженых тракторных поездов преимущество имеет вариант со 
средним положением оси поперечного шарнира тележки.

Продольные горизонтальные ускорения во второй полосе частот выше у 
вариантов с /г = 905 мм,независимо от загрузки прицепа,и до скоростей 10 ... 
11  м/с превышают санитарные нормы для новых машин, уменьшаясь с ростом 
скорости движения.

В остальных вариантах превышены нормы до скоростей движения 9... 
9,2 м/с, причем наименьшие ускорения у состава ch = 540 мм.

В третьей октавной полосе частот (2,8...5,6 Гц) горизонтальные ускорения 
исследованных составов не превышают допустимых санитарных норм, наилуч
шие показатели имеет вариант с h = 540 мм, однако различие в значениях 
ускорений между вариантами невелико в сравнении с допустимой нормой.

По вертикальным ускорениям преимущество среди груженых трактор
ных поездов имеет вариант с h = 905 мм, а среди всех объектов исследова
ния — одиночный трактор и трактор с порожним прицепом, причем с ростом 
скорости движения абсолютные значения ускорений у перечисленных составов 
изменяются мало, тогда как в вариантах с h = 540 мм и Л =  1185 мм эти из
менения значительны. До скорости 9,5 м/с с Л =1185 мм превышены допусти
мые нормы для третьей полосы частот.

Продольные горизонтальные ускорения водителя в четвертой полосе час
тот (5,6...! 1,2 Гц) малы во всех вариантах и не превышают норм, за исключе
нием одиночного трактора.

Четко проявляется характерная особенность поведения объектов: при 
смещении оси поперечного шарнира тележки от среднего положения продоль
ные виброускорения уменьшаются в первой и второй октавах, тогда как по 
параметру Z , наоборот, среднее положение оси шарнира обеспечивает наи
меньшие вертикальные ускорения. Вертикальные ускорения в четвертой поло
се частот во всех вариантах близки к допустимым нормам для вновь проекти
руемых машин, а на скоростях движения, больших 9...9 7 м/с, превышают эти 
нормы. При этом в вариантах ch  = 540 мм и, особенно, ch  = 1185 мм абсо
лютные ускорения значительно большие, чем для остальных составов.

Приближение к скоростям движения 8^5...9,5 м/с состава с h = 1185 мм 
вызывало существенный рост вертикальных ускорений. При движении одиноч
ного трактора К-701 на четвертой передаче КП со скоростями выше 10 м/с 
значительно увеличиваются как вертикальные, так и горизонтальные ускоре
ния на сиденье водителя, при этом уровень вертикальных ускорений выходил 
за действующие санитарные нормы.

Вертикальные среднеквадратические ускорения водителя во всем исследо
ванном диапазоне частот (0...11,2 Гц) в вариантах ch = 9Ó5 мм и Л = 540 мм 
ниже, чем с Л = 1185 мм, при этом наименьшие значения получены для трак
тора К-701 в агрегате с груженым и порожним прицепом ОЗТП-8573, у кото
рого ось поперечного шарнира тележки находится на высоте 905 мм от опор
ной поверхности.

Наибольшие продольные горизонтальные среднеквадратические ускоре
ния водителя во всем спектре частот колебаний характерны для варианта с 
h = 905 мм, при этом в первой — третьей полосах частот наблюдается превы
шение санитарных норм для вновь проектируемых машин, наименьшие — для 
варианта с h = 540 мм, при этом во второй и третьей полосах частот наблюда
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ется выход уровней виброускорений за нормы для вновь проектируемых ма
шин в ограниченных диапазонах скоростей: во второй полосе — до 9 м/с, в 
третьей — при скоростях от 7,5 до 10,5 м/с.

Ни у одного из исследованных вариантов объектов не было отмечено пре- 
вьппения допустимых санитарных норм для серийных машин при приведении 
в соответствии с ГОСТ 12.2.002-81 дорожных условий и скоростей движения 
к регламентированным. Значения среднеквадратических ускорений водителя 
для варианта с h =1185 мм наиболее близки к уровням допустимых санитар
ными нормами виброускорений.

Учитывая полученные результаты, можно сделать вывод о целесообразно
сти уменьшения высоты расположения оси поперечного шарнира поворотной 
тележки прицепа относительно опорной поверхности до значений в диапазоне
550...900 мм (прицеп в загруженном состоянии). Целесообразно также произ
вести расчетную оценку влияния расположения оси поперечного шарнира и 
схемы подрессоривания поворотной тележки полунавесного прицепа 
ОЗТП-8573 на виброускорения водителя.

С учетом особенностей конструктивной схемы полунавесного прицепа с 
догружающим сцепное устройство трактора дышлом был изменен характер 
виброускорений, что непривычно воспринималось водителями.

Целесообразными направлениями работ по снижению уровней виброуско
рений водителя являются оптимизация колебательных систем двух- и трех
звенных тракторных поездов с первым полунавесным прицепом и поиск но
вых решений структурно-компоновочного синтеза тракторного поезда на базе 
трактора К-701.
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Ю.М. СТЕСИН (ММ3), Г.М. КУХАРЕНОК, 

канд. техн. наук (БПИ)

ВЛИЯНИЕ ПАРАМЕТРОВ ТОПЛИВНОЙ АППАРАТУРЫ НА ПУСКОВЫЕ 
ПРОЦЕССЫ БЫСТРОХОДНОГО ТРАКТОРНОГО ДИЗЕЛЯ

Исследования, проведенные ранее в основном на дизелях с открытой ка- 
мерой сгорания, показали большое влияние параметров топливной аппаратуры 
на пусковые процессы дизелей [ 1 ] .

В настоящей статье приведены результаты исследований влияния на пуск 
дизеля с камерой сгорания типа ЦНИДИ таких параметров топливной аппара
туры, как угол опережения впрыска и цйюіовая подача топлива, частота вра
щения коленчатого вала при отключенном обогатителе топливного насоса, 
число сопловых отверстий распьшителя форсунки.

В качестве объекта исследований использовался тракторный дизель 
44 1 1 /12,5 (Д-240) мощностью 59 кВт при частоте вращения вала 2200 мин*" ^.
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Дизель был укомплектован топливным насосом УТН-5 и форсунками ФД-22. 
Установочный угол опережения впрыска топлива равен 26 поворота коленча
того вала (п.к.в.) до верхней мертвой точки (в.м.т.). Для облегчения пуска 
при низких температурах в дизеле используется электрофакельный подогрева
тель впускного воздуха типа ЭФП-8101500.

^Эксперименты ПJЭoвoдилиcь при температурах окружающего воздуха от 
20 С до минус 20 С. Экспериментальная установка была укомплектована 
измерительной аппаратурой, которая обеспечивала регистрацию во всех четы
рех цилиндрах давления газов, подъемов иглы форсунок, верхних мертвых то
чек, а также запись частоты вращения и угла поворота коленчатого вала.

В системе охлаждения дизеля использовался антифриз, в смазочной сис
теме моторное масло MA^/ST^ (ТУ 38401354-81) при температуре -2 0  °С, 
M-Sr^ (ГОСТ 8581-78) при ^температурах от 0 до 10 °С, М-ЮГ^ (ГОСТ 
8581—78) при температуре 20 С, в системе питания — дизельное топливо ”3 ” 
(ГОСТ 305-82) при температурах от 0 до -2 0  С и дизельное топливо ”Л” 
при температуре 20 С.

При проведении исследований установочный угол опережения впрыска 
топлива изменялся от 34 до 6 поворота коленчатого вала до в.м.т., цикловая 
пусковая подача топлива -  от 70 мм^ (значение, соответствующее номиналь
ному режиму) до 210  мм^, частота отключения пускового обогатителя — от 
400 до 600 мин“  ̂ , число сопловых отверстий распылителя форсунки — от че
тырех до восьми.

Методика исследований соответствовала ГОСТ 18509—80 [2] . Влияние 
различных факторов на показатели рабочего цикла оценивалось по осцилло
граммам пуска дизеля.

На рис. 1 представлена осциллограмма первых циклов пуска дизеля. Из 
нее видно, что сначала процесс сгорания начался в третьем цилиндре. За период 
времени от первого до третьего рабочего цикла частота вращения коленчатого 
вала возросла от 180 до 690 мин“*' . При этом период задержки самовоспламе
нения сократился, а максимальное давление , жесткость сгорания dpldifi]\ 
степень повышения давления X увеличились.

/

Рис. 1. Осциллограмма первых пусков циклов пуска дизеля:
1 — частота вращения коленчатого вала; 2 — подъем иглы форсунки; t = 20 ^С; в =  26^
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Отмеченный характер изменения показателей рабочего цикла обусловлен 
улучшением качества распыливания топлива с увеличением частоты вращения 
коленчатого вала и уменьшением потерь теплоты от газов в стенки цилиндра.

За время пуска дизеля давление при сгорании топлива максимально 
перед его выходом на режим самостоятельной работы.

Анализ результатов индицирования, полученных при различных темпера
турах окружающей среды, показывает, что при положительных температурах 
сгорание топлива в цилиндрах начинается во втором и третьем рабочих циклах 
и продолжается равномерно во всех цилиндрах в течение периода разгона. С 
понижением температуры первые вспышки начинаются при более поздних ра
бочих циклах, неравномерность чередования их увеличивается по отдельным 
цилиндрам и циклам.

Значительное влияние на показатели рабочего цикла при пуске дизеля ока
зывает угол опережения впрыска топлива в (рис. 2). С его уменьшением 
период т. на первом процессе сгорания сокращается, что связано с увеличе
нием температуры и давления воздуха в момент впрыска топлива. При изме
нении в от 34 до 18 жесткость первого процесса сгорания снизилась на 
0,7 МПа/град, степень повышения давления X уменьшилась в 2 раза, а макси
мальное давление за период пуска -  на 4,4 МПа.

Угол опережения впрыска топлива 0^^  , обеспечивающий лучшие пуско
вые качества дизеля, уменьшается с понижением температуры окружающего 
воздуха, а также пусковой частоты вращения коленчатого вала. При холодном 
пуске меньше установочного угла, выбранного для номинального режима 
работы.

При температуре^ 0 С на режиме пусковой частоты вращения 200 мин**  ̂
0 составляете 24 до в.м.т., на режиме 150 мш"*^ — 22°, на 
12ь мин“ ' — 20 ^ис. 3, а). При температуре —10 °С 
вращения 200 мин"*^ 0^ ^  составляет 18°.

режиме 
при пусковой частоте

Рис. 2. Зависимость показателей рабоче
го цикла от угла опережения впрыска 
топлива:

20 С; g =6ц 140 мм ; П= 200 мин-1
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Рис. 3. Зависимость времени пуска от угла опережения впрыска топлива и пусковой час
тоты вращения при температуре О °С:
Л - 7 - « =  200 м и н  ^; 2 -  п=  150 мин '; 3 — п~  125 мин ;̂ б -  1 — = 70 мм^, в —
= 22®; -  в = 26®; 2 -  g  ̂= 140 мм^, 6 = 22®; 2̂  -  в = 26®; 3 - g  -  21Омм^,0 =
= 22®; f  - в  -  26®

Применение для облегчения пуска электрофакельного подогревателя 
(ЭФП) приводит к увеличению приведенных значений в на 4 ...6 , а при 
температуре —20 °С и применении ЭФП составляет 22°. Влияние угла 
опережения впрыска топлива на пуск дизеля с ЭФП менее значительно, чем 
без средств облегчения пуска.

Принято считать, что затруднения с пуском дизеля возникают только при 
отрицательной температуре. Однако результаты исследований при 20 С опро
вергают это. Если изменение цикловой подачи от 70 до 210 мм^ при пусковой 
частоте вращения от 125 до 275 мин“  ̂ практически не влияет на время пуска, 
значение установочного угла опережения впрыска топлива для обеспечения 
пуска даже в этих условиях является определяющим.

При угле меньше 16 до в.м.т. пуск дизеля резко ухудшается -  время 
пуска с 1 с (200 мин“ ' и выше) до 2,5 с (125 мин“ ^) при угле 16 увеличива
ется до 14... 19 с при угле 11 , а при установочном угле опережения впрыска 
6 до в.м.т. дизель вообще не запускается.

При низких температурах окружающего воздуха значительное влияние на 
пуск оказывает не только угол опережения впрыска, но и цикловая подача 
топлива.

При температуре 0 °С увеличение цикловой подачи в 2...3 раза по сравнению 
с ее значением на номинальном режиме способствует уменьшению времени 
пуска дизеля (рис. 3, б). При уменьшении установочного угла опережения 
впрыска топлива с 26 до 22 до в.м.т. это влияние проявляется более резко. 
Если при установке угла опережения впрыска 26 до в.м.т. кривые пусковых 
характеристик при цикловых подачах 140 и 210 мм^ накладываются, при 
уменьшении угла до 22 лучшие пусковые качества отмечаются при значении 
цикловой подачи 210 мм^^ а при цикловой подаче 140 мм^ время пуска так
же сокращается в сравнении с пуском при установочном угле 26 до в.м.т.
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При увеличении пусковой частоты вращения с 120 до 240 мин"  ̂ сокраща
ется время пуска с 6 до 2 с.

Понижение температуры до -1 0  С приводит к изменению характера вли
яния цикловой подачи топлива на пуск — при подаче 140 мм^ минимальная 
пусковая частота вращения на 40...50 мин" ̂  меньше, чем при номинальной по
даче 70 мм^, а время пуска сокращается вдвое на одном пусковом режиме.

Однако дальнейшее увеличение цикловой подачи топлива до 210 мм^ не 
приводит к улучшению пуска. Это можно объяснить противоположным вли
янием на протекание рабочего процесса при пуске ряда факторов, связанных с 
увеличенеим цикловой подачи. С одной стороны, такое увеличение способству
ет повышению качества распыления топлива, что должно улучшить пуск дизе
ля, с другой, при значительном обогащении рабочей смеси снижается темпера
тура воздушного заряда за счет потерь теплоты при испарении топлива, послед
нее в условиях низкой температуры воздушного заряда в конце сжатия приво
дит к существенному замедлению реакций окисления топлива. ^

При понижении температуры окружающего воздуха до -1 0  С начинает 
проявляться влияние на пусковые процессы частоты вращения двигателя, при 
которой отключается пусковой обогатитель — с увеличением ее от 400 до 
500мин“ ' минимальная пусковая частота вращения снижается на 40... 
70 мин" ̂  , а время пуска на одном пусковом режиме уменьшается в 2 раза. 
Дальнейшее увеличение указанной частоты до 600 мин"  ̂ не изменяет характер 
пусковых характеристик.

В ряде исследований, проводившихся на дизелях с открытой камерой сго
рания, отмечено улучшение пусковых качеств двигателя при увеличении числа 
отверстий распылителя форс}шки [3] . Однако при пуске дизеля с камерой 
сгорания типа ЦНИДИ этого эффекта не отмечается в диапазоне температур от 
0 д о -2 0 ° С .

Так, увеличение числа сопловых отверстий распьшителя форсунки от че
тырех до восьми практически не влияет на пусковые качества дизеля как без 
использования средств облегчения пуска, так и при использовании ЭФП. Полу
ченные данные объясняются, по-видимому, особенностями смесеобразования 
на режиме пуска в камере сгорания типа 1ШИДИ.

Результаты данных исследований показывают, что для улучшения пуско
вых качеств и эксплуатационной экономичности дизелей с камерой сгорания 
ЦНИДИ целесообразно на режиме пуска осуществлять регулирования угла 
опережения впрыска топлива, цикловой подачи топлива и частоты отключения 
пускового обогатителя в зависимости от температуры окружающей среды и 
частоты вращения двигателя при пуске.
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УДК 621.431

Д.М. пинский (БПИ)

ВЛИЯНИЕ СТЕПЕНИ СЖАТИЯ НА ПОКАЗАТЕЛИ РАБОЧЕГО ЦИКЛА 
ФОРСИЮВАННЫХ ДИЗЕЛЕЙ

В настоящее время двигатели с наддувом получают все более широкое 
распространение. При создании таких двигателей необходимо решать ряд за
дач, одной из которых является выбор рациональной степени сжатия. Степень 
сжатия оказывает влияние на топливную экономичность, динамические пока
затели рабочего цикла, пусковые качества и другие показатели работы двига
теля.

В 1984 г. на Минском моторном заводе (ММ3) освоено призводство четы
рехцилиндрового дизеля с наддувом Д-245, имеющего камеру сгорания типа 
ЦНИДИ и степень сжатия е = 15 единиц. На базе этого двигателя ведутся рабо
ты по созданию двигателей повышенной мощности с до 1,2 МПа (р. = 
= 1,42 МПа), имеющих наддув с промежуточным охлаждением.

Цель данной работы — исследование влияния степени сжатия на экономи
ческие и динамические показатели рабочего цикла перспективных дизелей 
ММ3 при различном уровне их форсирования, а также проведение экспери
ментальных и аналитических исследований.

Аналитические исследования выполнены на ЭВМ ЕС-1035 по методике, 
приведенной в работе [ 1] .

Экспериментальные исследования проводились на одноцилиндровой уста
новке, оборудованной автономной системой наддува (рис. 1). Агрегатом над
дува являлся поршневой компрессор, вал которого приводился во вращение 
от электродвигателя постоянного тока 1 . Из компрессора 2 сжатый воздух 
поступал в одноцилиндровый двигатель 14 , предварительно пройдя ресивер 3, 
Ресивер 3 служил для гашения пульсаций и ограничения давления в напорной 
сети. В нем установлены предохранительный клапан 5 и контрольный мано
метр 4 . В успокоительном ресивере 10 установлено шесть трубчатых электро
нагревателей 11 , служащих для подогрева воздуха, который поступает из ре
сивера 10 во впускную трубу одноцилиндрового двигателя. Температура над
дувочного воздуха поддерживалась автоматически в необходимых пределах.

Объем и давление воздуха, поступающего в одноцилиндровый двигатель, 
регулировались изменением частоты вращения вала компрессора и путем по
ворота воздушной заслонки 6 , противодавление на выхлопе — заслонкой 15 . 
Давление воздуха в системе наддува измерялось образцовыми манометрами 
7, 12 VI 16 с ценой деления 0,005 МПа. Температура воздуха перед газовым 
счетчиком Р и на входе в двигатель измерялась хромель-копелевыми термо
парами 8 VL 13 с регистрацией результатов измерений прибором КВП1-503.

Двигатель снабжен автоматическими устройствами для задания и поддер
жания температуры воды и масла с точностью ± 1 °С независимо от режима 
работы двигателя. Плавное регулирование угла опережения впрыска топлива 
на работающем двигателе осуществляется за счет поворота корпуса топливно
го насоса относительно кулачкового валика с помощью специального устрой
ства.
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Рис. 1. Схема экспериментальной установки

Комплектация топливной секции включала: плунжерную пару с диамет
ром плунжера 9 мм, нагнетательный клапан с объемом разгрузки 65 мм^ без 
вытеснителя, форсунку с силой затяжки пружины 21 МПа и пятисопловым 
распылителем с эффективным сечением сопловых отверстий 0,30 мм^.

Одновременно с замером основных показателей двигателя осуществля
лось его индицирование с помощью пьезоэлектрического индикатора ЦНИДИ 
и запись индикаторных диаграмм и других отметок на девятишлейфовом 
осциллографе марки 9SO-I-F2 фирмы RFT.

Изменение степени сжатия осуществлялось путем расточки камеры сгора
ния при сохранении размеров боковой поверхности. Для этого было приме
нено специальное приспособление, которое центрировалось по гильзе цилинд
ра и позволяло производить обработку камеры сгорания типа ЦНИДИ без де
монтажа поршня. Это обеспечило идентичность условий работы поршня при 
различных степенях сжатия. Объемы камеры в поршне при испытанных степе
нях сжатия 14, 15 и 16 единиц, соответственно составляющие 72, 65 и 60 см^ , 
проверялись методом проливки.

Обработка результатов исследования заключалась в определении экономи
ческих и динамических показателей рабочего цикла, а также параметров теп
ловыделения [2] .

Результаты экспериментальных исследований влияния степени сжатия на 
показатели рабочего цикла высокофорсированных двигателей приведены в 
табл. 1 .

При анализе полученных данных необходимо учитывать, что среднее дав
ление механических потерь для одноцилиндровой установки выше, чем для 
полноразмерного двигателя.

Приведенные в таблице данные показывают, что при различных уровнях 
форсирования двигателя характер влияние степени сжатия на показатели ра
бочего цикла аналогичен. С ростом степени сжатия уменьшается, а удельный 
эффективный расход топлива остается практически постоянным. Это объясня
ется тем, что с увеличением степени сжатия растет среднее давление механиче
ских потерь и уменьшается отношение объема камеры в поршне к объему сжа-
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Режим работы

Табл. 1. В лияние степени сж ати я на п о к азател и  рабочего  ц и к л а  в ы со к о ф о р с н р о в а н н ы х  дви гателей

Показатели рабочего цикла

е = 14 15 е =  16

Ре’
МПа

Рк’
МПа

т ,к
К

P i’
МПа г/ (кВт.ч)

«е-
г/ (кВт-ч)

р'^тах’
МПа

dpjdif, 
МПа/град

Рі’
МПа

gj.
г/ (кВт.ч)

Xg,
г/ (кВт-ч)

^тах’
МПа

dpidię , 
МПа/град

Р і’
МПа

gf.
г/ (кВт-ч)

Xg.
г/ (кВт-ч)

Р'^тах ’ 
МПа

dpldifl, 
МПа/гра

Частота вращения коленчатого вала п = 2200 мин *
U 2 0,20 343 1,45 184 238 14,2 0,62 1,46 183 238,5 14,8 0,53 1,47 182 238,5 15,2 0,49
1,08 0,20 343 1,41 182,5 235,5 14,1 0,53 1,42 180,5 235 14,8 0,50 1,43 179 234 15,1 0,49
1 08 0,19 333 1,41 183,5 239 13,1 0,65 1,42 181,5 240 13,9 0,56 1,43 179,5 240 14,7 0,47
1,02 0,19 338 1,35 178 235,5 13,1 0,61 1,36 177 236 13,6 0,60 1,37 175 236 14 0,60
0,98 0,18 333 1,31 176 235,5 13.2 0,60 1,32 175 235,5 13,8 0,56 1,33 174 235,5 14,3 0,50

Частота вращения коленчатого вала п = 1700 мин” *
1,14 0,18 343 1,46 185 236 13,5 0,72 1,47 184 236,5 14,1 0,62 1,48 183 237 14,9 0,51
1,08 0,18 343 1,40 183 239 13,2 0,64 1,41 181,5 240 14 0,52 1,42 179,5 240 14,6 0,51

Табл. 2. Показатели динамики тепловыделения

Степень сжатия е

16 1S 14

Среднее индикаторное давление р . , МПа 1,43 1,42 1,41

Максимальная скорость сгорания топлива 
d x /d^ , 1/град

0,040 0,048 0,054

Максимальная температура газов в процес
се сгорания , К

2090 2040 2040

Коэффициент активного тепловыделения
^тах

0,82 0,83 0,82

Угол от начала сгорания до точки 
'^Jmax ’

70 73 73

Продолжительность сгорания , град 107 108 115

тия. Максимальное давление сгорания при увеличении е растет, а жесткость 
снижается. Так, прир^ = 1.08 (соответствует = 1,2 МПа полноразмерного 
двигателя) с увеличением е от 14 до 16 единиц при и = 2200 мин“ * е. умень
шается от 182,5 до 178 г/ (кВт< ч), dp/d^p снижается от 0,54 до 0,47 МПа/град, 
максимальное давление возрастает от 14,2 до 15,2 МПа.

Результаты исследования влияния степени сжатия на динамику тепловыде
ления в процессе сгорания топлива приведены в табл. 2 .

С увеличением степени сжатия растет максимальная температура газа в 
процессе сгорания топлива, уменьшается его максимальная скорость, сокра
щаются продолжительность сгорания и угол от начала сгорания до точки 

■ Коэффициент активного тепловыделения практически не меняется.

Полученные значения значительно превышают оптимальные значения 
продолжительности сгорания топлива, рекомендованные в работе [3] . Как 
показано в ней, основным параметром процесса сгорания топлива, определяю
щим топливную экономичность двигателя, является его продолжительность.

Для оценки эффективности рабочего цикла дизеля, форсированного до 
р. =  1,42 МПа, бьши проведены аналитические исследования по определению 
влияния на его экономичность. Результаты этих исследований представле
ны на рис. 2. С увеличением ф̂  растет удельный расход топлива. При этом 
большее влияние на получено при ф  ̂ >  80 п.к.в. Так, при изменении ф̂  
от 40 до 80 gj увеличилось примерно на 2 г/(кВт - ч), а от 80 до 120 — на 
8 г/ (кВт • ч ). Таким образом, при организации процесса сгорания в высоко
форсированном двигателе необходимо стремиться к ограничению ф  ̂ до 80 .

Были проведены аналитические исследования по определению влияния 
степени сжатия на показатели рабочего цикла при ф̂  =  80 п.к.в. (рис. 3).

Сравнение результатов аналитических и экспериментальных исследований 
влияния степени сжатия на показатели рабочего цикла высокофорсированного 
дизеля показывает, что характер полученных зависимостей аналогичен. При 
уменьшении продолжительности сгорания топлива до 80 экономичность дви
гателя при различных степенях сжатия уменьшается в среднем на 13 г/ (кВт- ч). 
При этом максимальная температура и давление цикла изменяются незначи
тельно.

Рис. 2. Зависимость удельного индикатор
ного расхода топлива от продолжительно
сти его сгорания
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Рис. 3. Зависимость показателей 
рабочего цикла дизеля от степе
ни сжатия = 80 град.п.к.в.; 

0,2 МПа; Т^ = 343 К)

Проведенные исследования показали: для высокофорсированных двига
телей ММ3 уменьшение степени сжатия с 15 до 14 единиц позволит снизить 
максимальное давление сгорания топлива при практически неизменном значе
нии удельного эффективного расхода топлива; основным направлением со
вершенствования процесса сгорания топлива в высокофорсированных дизелях 
ММ3 является сокращение его продолжительности.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ ИСТОЧНИКОВ ВНЕШНЕГО ШУМА
ТРАКТОРА

Уровень внешнего шума, создаваемого тракторами ’’Беларусь”, составля
ет в настоящее время 87...89 дБА при норме 85 дБА по ГОСТ 12.2.019—76. 
Уменьшение его на 2...4 дБА является важной актуальной задачей.

Внешний шум транспортных средств определяется воздушным шумом.
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т. е. звуковыми волнами, распространяющимися в упругой воздушной среде. 
По классификации основными источниками шума на тракторе являются: сис
тема выпуска отработавших газов, система впуска воздуха, вентилятор систе
мы охлаждения, дизель и трансмиссия [ 1 ] .В этом случае суммарный коррек
тированный уровень внешнего шума может быть выражен как

5 0 , 1 / . .
=  1 0 1 g( Е 1 0  ^) ,

где L. -  уровень шума, создаваемый в данной точке звукового поля г-м источ
ником, дБА.

На Минском тракторном заводе была составлена классификация источни
ков шума по их значимости в формировании внешнего шума трактора в точке 
измерений по ГОСТ 12.2.002—81 (7,5 м от продольной оси трактора) при но
минальном режиме работы дизеля.

Результаты аналитических исследований приведены в табл. 1. Исходными 
данными для расчета служили предельно допустимые шумовые характеристи
ки источников, оговоренные действующими стандартами, а для вентилятора 
системы охлаждения и системы выпуска воздуха — полученные опытным пу
тем [2 ,3 ] .

Однако по ГОСТ 12.2.002—81 внешний шум, создаваемый трактором, 
определяется при его разгоне. Поэтому приведенные аналитические исследова-

Табл. 1. Уровень внешнего шума трактора, создаваемого 
основными его источниками

Наименование источника шума Уровень шума (дБА) на расстоянии 7,5 м от 
продольной оси трактора

Дизель
Вентилятор системы охлаждения 
Трансмиссия
Система выпуска отработавших газов 
Система впуска воздуха

85,8
80.3
79.3
74.5
68.5

Суммарный уровень 87,8

Табл. 2. Уровень внешнего шума от основных его источников 
при различных вариантах капотирования дизеля

Вариант Уровень внешнего шума, дБА

Серийный капот 87,5
Капот, облицованный звукопоглощающим 

материалом
Капот и боковины, облицованные звукопогло

щающим материалом
Капот и боковины, облицованные звукопогло

щающим материалом, экран под картером дизеля
Капот и боковины, облицованные звукопогло

щающим материалом, экран под картером дизеля, 
пять зимних утеплителей

85

84,5

83

82
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ния дают неполное представление о влиянии отдельных источников на суммар
ный корректированный уровень внешнего шума трактора. Как следует из ре
зультатов аналитического анализа, основными источниками формирования 
внешнего шума трактора являются дизель и вентилятор системы охлаждения. 
С целью определения влияния на суммарный корректированный уровень 
внешнего шума трансмиссии и  систем выпуска отработавших газов и впуска 
воздуха были проведены измерения внешнего шума трактора по методике 
ГОСТ 12.2.002-81 при различных вариантах капотирования дизеля и вентиля
тора системы охлаждения, а также установке глушителя, соответствующего 
требованиям ОСТ. Результаты экспериментальных исследований приведены 
в табл. 2 .

Приведенные данные свидетельствуют, что постепенное увеличение степе
ни звукоизоляции дизеля и вентилятора системы охлаждения позволило сни
зить внешний шум трактора на 5,5 дБ А. Это подтверждает, что основными ис
точниками внешнего шума трактора являются дизель и вентилятор системы 
охлаждения. При существующем уровне внешнего шума трансмиссия, систе
мы впуска воздуха и выпуска отработавших газов не оказывают существен
ного влияния на внешний шум трактора.

Таким образом, теоретическим анализом и результатами эксперимента 
установлено, что дизель и вентилятор системы охлаждения являются основны
ми источниками внешнего шума тракторов МТЗ-80/82. При решении задач 
дальнейшего снижения уровня внешнего шума трансмиссию следует также от
носить к числу основных источников шума.
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МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ ВСЕРЕЖИМНОГО РЕГУЛЯТОРА 
ДИЗЕЛЯ АВТОМОБИЛЯ БелАЗ-7519

На автомобиле-самосвале БелАЗ-7519 используется дизельный двигатель 
8ДМ-21 А с всережимным регулятором непрямого действия ВРН-30, обеспечи
вающим регулирование частоты вращения коленчатого вала. При исследова
нии переходных процессов на неустановившихся режимах движения автомо
биля возникла необходимость учета динамики процессов регулирования режи
мов работы дизельного двигателя. В этой связи бьша разработана математиче
ская модель всережимного регулятора, представленная в данной статье. Эта 
модель рассматривается как подсистема в сложной динамической системе тя
гово-транспортной машины.

При разработке динамической модели регулятора в нем были вьщелены 
механическая и гидравлическая части (рис. 1) . Основными элементами гид
равлической части являются гвдромотор 8 , гидроаккумулятор Р, насос 10 ,
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Рис. 1. Схема всережимного регулятора непрямого действия ВРН-30 дизеля автомобиля 
БелАЗ-7519

золотник регулятора 4 и изодромная обратная связь в виде поршня изодрома 
7 и его золотника 6 . В механическую часть входят грузы регулятора 3 , муф
та 2 , золотник 4 , пружина регулятора 1 , пружина изодромной обратной свя
зи 5 , а также система рычагов, осуществляющих жесткую обратную связь. 
Пространственная система рычагов представлена на рисунке эквивалентной 
плоской схемой. При частоте вращения коленчатого вала двигателя со  ̂и угле 
поворота рычага 7  водителем получаем перемещение рейки топливного на-
coca/г . р.д

в гидравлической части вьщелены две подсистемы: гидромотор-гидро
аккумулятор—насос и изодромная обратная связь. Их динамические модели 
приведены на рис. 2. Построение математической модели этих подсистем про
изводилось при следующих допущениях: рассматривалась система с сосредото
ченными параметрами; волновые процессы в гидромагистралях вследствие 
малой длины последних не влияют на переходные процессы; вязкость, плот
ность и температура рабочей жидкости не изменяются в течение переходного 
процесса [ 1 , 2] .

При составлении уравнений, описывающих движение жидкости на каж
дом участке гидравлической цепи, учитывались инерционные потери давления, 
потери по длине гидравлической магистрали и местные. В математическую мо
дель, описывающую динамику гидравлической части регулятора, входят сле
дующие типы уравнений: компонентные, описывающие движение рабочей жид
кости на участках гидромагистралей и перемещение взаимодействующих с ней 
механических элементов (поршней, золотников) ; топологические, описываю-

101



6

Рис. 2. Динамические модели:
а — подсистемы гидромотор—гидроаккумулятор—насос; б — изодромной обратной связи

щие ТОПОЛОГИЮ гидравлической части регулятора на основе баланса мгновен
ных массовых расходов рабочей жидкости и позволяющие объединить компо
нентные уравнения в полную математическую модель.

Для описания движения рабочей жидкости использовались уравнения вида
К(^х+К{^х. + /r .3i,?8ignx. =  , / = м  , (1)

где К.^ , К.^ , К.^ — коэффициенты, характеризующие конструктивные осо
бенности магистрали и свойства рабочей жидкости, значения которых опреде
ляются по известным формулам [1, с. 142] ; х. , х. — соответственно ско
рость и ускорение жидкости в /-й гидравлической магистрали; -
давление соответственно на входе и выходе/-й гидравлической магистрали; 
п -  число выделенных гидравлических магистралей с сосредоточенными пара
метрами.
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Дифференциальные уравнения движения поршня гидромотора и золотни
ка изодрома имеют вид:

(2) 

(3)

т X ~ X p A j - F  sign i  ;гм.пр гм ^ ^

т z = с ( z -  z ) - p A ,мм Ы  ̂ М ■' * М и

где , 2 — перемещение поршня соответственно гидромотора и золотника
изодрома; ^ -  приведенная масса поршня гидромотора; р̂  , Aj — дав
ление жидкости, действующее на одну из сторон поршня гидромотора, и соот
ветствующая его площадь; — сила, приложенная к поршню гидромотора;

-----масса золотника изодрома; ~  Давление в полости золотника и
его площадь; z — перемещение золотника измерителя скорости.

Составлены следующие топологические уравнения для связи рассмотрен
ных компонентов в единую подсистему:

Ajc^ -  О ;

А X ^-А z -  А Л .  — О ,
п . и  п . и  и  и  К б  6

(4)

(5)

где X у X — скорость соответственно поршня гидроаккумулятора и изодро
ма; —'^подача насоса; А ^ у А^  — площадь соответственно поршня изодро
ма и педроаккумулятора; — соответственно скорость течения рабо
чей жидкости и площадь сечения гидравлической магистрали.

При составлении математической модели подсистемы механической части 
регулятора грузы -муф та- золотник-пружина регулятора—пружина изодром- 
ной обратной связи использован принцип Д’Аламбера. Геометрия эквивалент
ной плоской схемы рычагов жесткой обратной связи описана системой алгеб
раических уравнений.

На основании изложенного после некоторых преобразований уравнений 
( 1) ... (5) была получена следующая математическая модель регулятора:

сЬ = [М + г (со /І -  со )] ; гр I   ̂ у у  ̂ д' р гр̂ -* ’
г р

М = с (соJ i  -  со ) ;у У̂  Д Р гр  ̂ ’

1 ÓF
z = — [F . + (х -  z) - K ( z )  со̂  - с  (z -  z ) -̂  г z ] ;w ' - O  A / \  ' ^нп  ̂ '‘ ^ r p  v i '

2  n p

z = ----и mи.пр

при Z > О

.. ^  _ х
^гм гпгм.пр

[ { A ^ - A ^ ) p ^ - A ^ L p ^ - A ^ L p ^ - F J
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A a
при z <  0

1
m

-------- [A^(p^ + Ap^) +A ^A p^+F J  ;

гм.пр

X =  -7 -(Q  + A ^ X  ) ,a 2  гм  ̂ ’

где со , /  — соответственно скорость вращения и момент инерции грузов
относительно оси вращения; г » с?у , — соответственно коэффициент вяз
кого трения, угловая жесткость и упругий момент элемента привода грузов 
измерителя скорости; / -  передаточное число привода регулятора скорости;

— масса золотника измерителя скорости, муфты, подшипника, опоры пру
жины, регулятора; — соответственно деформация и усилие пружины
измерителя скорости; -  усилие пружины при z = 0; К  (z) — коэффициент 
поддерживающей силы, значение которого определяется координатой золотни
ка измерителя; — коэффициент вязкого трения; пр ~  соответственно
жесткость пружины изодрома и приведенная масса изодрома с учетом рабочей
жидкости; тгм.пр тгм.пр приведенная масса гидромотора с учетом присое
диненных деталей и рабочей жидкости при работе регулятора соответственно 
на увеличение и уменьшение подачи топлива; — давление в полости гидро
аккумулятора; Ар. — потери давления в /-й магистрали.

Переменная структура системы дифференциальных уравнений регулятора 
объясняется работой его на увеличение подачи топлива (z >  0) или на умень
шение (z <  0) .

Полученная математическая модель всережимного регулятора использова
лась при моделировании и исследованиях переходных процессов на неустано- 
вившихся режимах движения автомобилей-автосамосвалов БелАЗ-7519. Она 
позволила более детально представить модель двигателя и рассмотреть работу 
всей динамической системы автомобиля в сложных условиях движения при 
изменении водителем управляющего воздействия. Исследования показали, что 
при движении с постоянным углом задающего рычага у  ^ (или педали акселе
ратора) параметры регулятора оказывают малое влияние на фазовые координа
ты системы и различные оценочные критерии процессов ее функционирования. 
Однако при изменении управляющего воздействия (режимы разгона, тормо
жения и т. д.) параметры и характеристики регулятора начинают оказывать на 
них заметное влияние. На этих режимах необходимо использовать предложен
ную модель всережимного регулятора.
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ВЛИЯНИЕ НИЗКОЧАСТОТНЫХ КОЛЕБАНИЙ НА ПОТЕРИ 
МОЩНОСТИ В ПОДВЕСКЕ

С повышением энергонасыщенности и скоростей движения тракторного 
агрегата низкочастотные колебания и характер их воздействия на трактор 
значительно изменяются. Повышается неравномерность колебаний нагрузки 
на крюке в 1 ,3 - 1,6 раза, на двигатель -  примерно в 1 ,6 ... 1,7 раза, существенно 
увеличиваются колебания остова трактора [1] . Эти процессы оказывают вли
яние также и на энергетические его показатели.

Динамические процессы в тракторах многообразны. Это переходные и 
установившиеся динамические процессы, низкочастотные и высокочастотные 
колебания как отдельных деталей, так и трактора в целом, периодические и 
случайные процессы, возникающие при взаимодействии движителей трактора 
и рабочих органов орудия с почвой. Возникновение колебаний обусловлено 
различными причинами. Однако общим для них является то, что они приводят 
к потерям мощности. Эти потери зависят от уровня и интенсивности колеба
ний, Например, из-за изменения нагрузки в трансмиссии, обусловленного про
дольно-угловыми перемещениями остова, имеет место недоиспользование 
мощности трактора, так как колебания нагрузки и частоты вращения коленча
того вала неблагоприятно влияют на организацию и протекание рабочего про
цесса двигателя. Поэтому оценка влияния колебаний на потери мощности в 
тракторе и их минимизация позволят найти пути улучшения энергетических 
показателей трактора, повысить его КПД.

В статье рассмотрены результаты теоретических исследований влияния 
низкочастотных колебаний на потери мощности в подвеске.

Объектом исследования был выбран трактор МТЗ-80. Сравнивались два 
трактора, один из которых был оборудован серийно выпускаемой подвеской, 
другой — опытным образцом подвески, разработанной на МТЗ. Основным от
личием опытного образца является наличие дополнительной пружины, которая 
позволяет получить нелинейную упругую характеристику. Жесткость основ
ного упругого элемента опытной подвески по сравнению с серийной уменьше
на в 3,6, а ход увеличен в 2,5 раза.

При исследованиях бьша использована двухмассовая модель колебатель
ной системы. Для определения энергозатрат в шине подвеска блокировалась, 
а для исследований использовалась одномассовая модель [3] .  Динамический 
ход упругого элемента при этом принимался равным максимальному прогибу 
шины.

Скорость поступательного движения при исследованиях изменялась в диа
пазоне 0...10 м/с, что является реальным эксплуатационным скоростным диа
пазоном трактора МТЗ-80. Микропрофиль дороги описывался синусовдой 
У ~ с различными амплитудами — 1,3 и 5 см и расстояниями
(периодами) между двумя соседними неровностями / , равными 1 ,2 ; 3,84 и 
6,4 м. Значение / выбрано с учетом сглаживающей способности шины заднего
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колеса трактора. Частота возмущающего воздействия микропрофиля дороги 
С0= iTlv/l .

Для определения потерь мощности на качение /у  необходимо знать силу 
сопротивления качению Эта сила для деформируемого колеса, катящегося 
по недеформируемой поверхности, определялась по формуле, приведенной в 
книге [2] :

-  sin i)
0 )

где — давление воздуха в ыійне; — коэффициент пропорциональности; 
F^ — сила упругости шины; F q — геометрический радиус колеса; R — радиус 
поперечного профиля шины; 7 = 2агссоз(і?^-/г^^)//?^; — прогиб шины.

Потери мощности в упругом элементе подвески и в шине :

где > ^2 ~  коэффициенты неупругого сопротивления соответственно подвес
ки и шины; Z>Aj , d A^ -  дисперсия относительной скорости деформации со
ответственно подвески и шины.

Суммарные потери мощности в ходовой части ^ ^ ‘
системы дифференциальных уравнений выполнялось на ЭВМ методом Рунге- 
Кутта четвертого порядка.

На рис. 1 и 2 прртедены графики потерь мощности в ходовой части, под
веске и шинах трактора, а также мощности сопротивления качению /у  . Рас
смотрим движение тракторного агрегата при 7 ^  = 1 см; / =  1,2 м (сплошная 
линия).

У заблокированной подвески (рис. 1) при скорости движения 3 м/с на
блюдается резонанс и пробой упругого элемента, что обусловлено его неболь
шими демпфирующей способностью и динамическим ходом. Среднее квадра
тическое отклонение вертикального ускорения а» при этом достигает более 
12 м/с^. При повьпиении скорости движения выше резонансной уменьша
ется до 3 м/с^ при скорости движения трактора 10 м/с (на рисунке не показа
но). Увеличение потерь мощности в шине при скоростях движения 6... 
10 м/с связано с ростом среднего квадратического отклонения ускорения от
носительной скорости деформации шины.

Введение подвески передних колес трактора дает возможность снизить по
тери мощности в ходовой части, минимальное и максимальное значение сум
марных потерь мощности Р  ̂ серийной подвески (рис. 2 , а) при скоростях 
движения 4...10 м/с составляет 0,6...1,1 кВт, в то время как у заблокирован
ной подвески соответственно 0,9... 1,3 кВт.

Уменьшение жесткости подвески до 100 кН/м в сочетании с нелинейно
стью упругой характеристики дало возможность предотвратить пробой и обес
печить дальнейшее снижение потерь мощности. Так, у опытного образца под
вески (рис. 2 , б) суммарные потери мощности меньше, чем у заблокирован
ной во всем скоростном диапазоне движения трактора. Снижение потерь мощ
ности на качение /у  обусловлено уменьшением дисперсии силы упругости ши
ны, что приводит в соответствии с формулой ( 1) к уменьшению силы сопро-
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Рис. 1. Графики потерь мощности в ходо
вой части трактора типа МТЗ:
- -  - 00= 0; Y,n = 1 см;
/ = 1,2 м; 
= 3,84 м; 
/ = 6,4 м

------- = 3 см, / =
----------------- = 5 см.

о
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Рис. 2. Графики потерь мощности в ходовой 
части трактора типа МТЗ с подвеской перед
них колес:
а — серийная подвеска; б — опытная

тивления качению . По сравнению с серийной подвеской в опытной при ско
рости движения больше, чем 6 ...7 м/с, наблюдается некоторое увеличение сум
марных потерь мощности, что обусловлено увеличением дисперсии относи
тельной скорости деформации и мощности потерь из-за неупругого сопротив
ления подвески. Однако движение с такой скоростью возможно лишь на выс
шей передаче по дороге с усовершенствованным покрытием, для которого вы
сота неровностей будет меньше, а расстояние между ними больше, чем выбран
ное для расчета. Тогда резонансная скорость движения будет больше, чем мак
симально возможная для тракторного агрегата, а потери мощности в дорезо
нансной зоне как в серийной подвеске, так и в опытной будут сравнимы.

При увеличении амплитуды неровностей дороги и расстояния между ними 
(Y^ = 3,5 см; / = 3,84; 6,4 м) резонанс наступает при скоростях движения 
более 5 м/с для заблокированной подвески и 6 м/с для серийной. Опытная 
подвеска имеет большой динамический ход, что позволяет двигаться трактор
ному агрегату в скоростном диапазоне 0...10 м/с при 5 см, I = 6,4 м без 
пробоя подвески.
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Таким образом, сравнительный анализ различных вариантов подвесок по
казал, что уменьшение жесткости и увеличение хода упругого элемента позво
ляют снизить потери мощности, а нелинейность упругой характеристики -  
уменьшить амплитуду вертикальных колебаний, предотвратить пробой подвес
ки и тем самым снизить динамические нагрузки в ходовой части.

Результаты теоретических исследований, приведенные в данной статье, 
подтверждаются лабраторно-полевыми испытаниями, которые бьши прове
дены в Могилевском машиностроительном институте [4] .
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ЭКСПЛУАТАЦИЯ И РЕМОНТ АВТОМОБИЛЕЙ
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МЕТОДИКА И РЕЗУЛЬТАТЫ ИССЛЕДОВАНИЯ РЕМОНТОПРИГОДНОСТИ 
АВТОМОБИЛЕЙ С ИСПОЛЬЗОВАНИЕМ ТЕОРИИ 

МНОГОМЕРНОЙ КЛАССИФИКАЦИИ

При исследованиях уровня ремонтопригодности (РП) автомобилей в на- 
стоящее время все более широко применяются методы корреляционно-ре
грессионного анализа, что позволяет установить влияние различных факторов 
на изучаемый показатель. Это дает возможности исследовать комплексное 
влияние конструктивно-компоновочного решения автомобиля, условий тех
нической эксплуатации и других факторов на уровень РП.

Однако известно [ 1] , что регрессионный анализ позволяет получить не
обходимые результаты только при соблюдении ряда жестких ограничений (на
пример, наличия однородных совокупностей исходных данных). Невыполне
ние этих требований существенно ограничивает круг применения многофак
торных моделей, снижает точность описания реальных процессов. Поэтому 
наиболее целесообразно провести изучение структурных закономерностей по 
всему комплексу факторов РП в многомерном пространстве их признаков и 
получить однородные совокупности объектов, для которых возможно постро
ение адекватных регрессионных моделей.

Постановку и решение указанной задачи выполним на уровне конструк
тивных факторов РП автомобиля, закладываемых на этапе проектирования. 
Для этого применим основные положения теории многомерной классифика
ции [1,4] .

Автомобиль как восстанавливаемую систему можно условно разделить на 
несколько однородных групп или совокупностей деталей и узлов определен
ного класса РП W. , каждый класс включает определенное число агрегатов, 
узлов, деталей, заменяемых при текущем ремонте (ТР) автомобиля с целью 
поддержания и восстановления работоспособного состояния — реализаций Aj 
классов РП W. . Реализация Aj в свою очередь характеризуются такими конст
руктивными параметрами, как масса, количество соединений, креплений, сто
порений, их видами и типоразмерами, на которые необходимо воздействовать 
при замене узла или агрегата — признаками реализаций . Признаки из
меняются в определенных пределах градации признаков . Задача много
мерной классификации заключается в выполнении следующих условий:
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т. е

1) классы РП W. не должны пересекаться, т. е.

w p W m  =  о  { І Ф М ) ' ,
2) любой объект из совокупности классов попадал в один класс РП W. ,

М
и  W.= W .

i= 1

Таким образом, при выполнении указанных ограничений требуется мини
мизировать некоторый функционал, заданный на множестве всех классов РП 
W и отражающий понятие качества классификации. Решение поставленной 
задачи произведено на основании данных пооперационного хронометрирова
ния 182 случаев ТР (замена агрегатов, узлов, деталей) многоосных автомоби
лей высокой проходимости семейства МАЗ, при испытании на РП по методу 
возникающей необходимости проведения ТР.

В теории многомерной классификации не существует однозначного коли
чественного критерия качества классификации, поскольку в различных при
кладных задачах различны и цели анализа. В принципе классификация объек
тов в многомерном пространстве их признаков тесно связана с исследования
ми процесса возникновения данных.

Выделение классов РП W произведено на основании использования про
граммных модулей библиотеки математического обеспечения ЕС ЭВМ. Исходя 
из особенностей поставленной задачи, выбраны те подпрограммы, которые 
наиболее удачно отвечают отдельным этапам ее решения. На их основе разра
ботан алгоритм оптимальной последовательности построения классов РП, схе
ма которого приведена на рис. 1 .

Первым этапом является исследование и выбор наиболее информативной 
совокупности признаков последовательным применением подпрограмм 
FORLC 1 , FORLC 2, CRABSS. В качестве меры близости между признаками 
Xj. и Хц принимается [3]

Лу =
N

TjxeRi — коэффициент корреляции между /-м и/-м признаками; N -  число при
знаков.

\х.. где X.J -  результат /-го наблюденияИсходные даниые — матрица 
для /-ГО признака.

Подпрограмма FORLC 1 разбивает исходное признаковое пространство на 
произвольное число групп информативных признаков, а подпрограмма 
FORLC 2 -  на заданное число групп.

При работе с подпрограммой FORLC 1 необходимо последовательно зада
вать различный радиус К  гиперсферы для получения требуемой точности. При
чем, если при различном радиусе будет получено одинаковое число групп ин
формативных признаков м  , такое разбиение близко к оптимальному. Пара
метр при этом является входом в подпрограмму FORLC 2. Подпрограмма 
CRABSS позволяет оптимизировать полученное число групп л /  по критерию 
кратчайшего незамкнутого пути между признаками.
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Рис. 1. Схема алгоритма построения классов ремонтопригодности автомобилей

Подпрограммы FOREL 1, FOREL 2 разбивают исходное множество объек
тов (наблюдений) на W непересекающихся классов [2] . Выделение классов 
происходит с помощью гиперсфер, в которые попадают точки (наблюдения, 
объекты) , близкие в евклидовом пространстве признаков

^а =

М
-X . Ў  гк

Последовательность применения и принцип работы подпрограмм FOREL 1 , 
FOREL 2, CRAB аналогичен вышеприведенным.

Необходимо отметить, что при разделении исходного множества объектов 
на классы РП с помощью конкретных гиперповерхностей—гиперсфер несколь
ко снижается качество разбиения. Поэтому также целесообразно использовать 
подпрограммы VARMIN, KNF 1 [3] , позволяющие разбивать множество на
блюдений (векторов) в АГ-мерном признаковом пространстве на непересекаю- 
щиеся классы и гарантирующие локальный (V ARMIN) иглобальный (KNF 1)
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минимумы дисперсионного критерия качества разбиения:

N
/й /( 1 .Л0 = S

1= 1
■с. (1,ло

где
9 ( 1 ,ло

л:. -  вектор наблюдения размерности Af; Ц Ц -  евклидова норма; /  — но
мер класса, к которому отнесен f-й вектор (наблюдение); ( 1 , ~  число
векторов, попавших в/-Й класс; С. ( 1 ,А^ -  средний вектор/-го класса.

Применение подпрограмм A^AilMIN и KiNF 1 позволяет выявить объекты, 
не характерные ни для одной объективно присущей однородной совокупности 
(классу РП), и этим улучшается качество классификации.

После работы указанных программных модулей необходимо окончатель
но выбрать количество и состав классов РП.

В результате разработанного алгоритма исходное множество объектов 
(182 случая ТР) разбито на три класса РП, содержащие соответственно 44, 72 
и 47 объектов. Кроме этого, 19 объектов были исключены из дальнейшего ис
следования, так как являются нетипичными ни для одного класса.

На основании результатов многомерной классификации был проведен ре
грессионный анализ трудоемкости замены агрегатов и узлов по каждому клас
су РП. Получены следующие модели:
1 “й класс:

= -0,98 + 0,087х  ̂ +0,004(^2 +^g) + 0,033 (jĉ  +х^) + 

+ 0,051 (XjQ 0,94х 2̂ ’

2-й класс:
с(2)о ч 1,26 0,04 

 ̂ 12

3-Й класс:
4 3 ) = 0,143(^5 2,03

где -  количество снимаемых элементов при замене отказавшего узла; х^ , 
Xg — масса соответственно снимаемых и заменяемых сборочных единиц; 
Xg , — количество разбираемых резьбовых крепежных пар на предваритель
но снимаемых и заменяемых сборочных единицах; х^ — количество разбира
емых стопорений; х^ , х^ — количество разбираемых соединений — резьбовых, 
с натягом; х^^ ’ ~  количество применяемого стандартного и специализи
рованного инструмента; х^^ -  коэффициент удобства выполнения работ.

Статистические характеристики полученных моделей сведены в табл. 1 .
Оценки статистических характеристик указывают на высокую степень 

адекватности моделей РП, что подтверждает правильность методического под
хода к исследованию уровня РП. Рис. 2 иллюстрирует возможность более точ
ной оценки и прогнозирования показателей РП в каждом классе по сравнению 
с существующими методами, когда оценка производится по одному усреднен
ному уравнению.

112



Табл. 1. С татистические х ар ак тер и сти к и  м атем ати ч ески х  м оделей

Номер
класса
РП

Множественное 
корреляцион
ное отношение
V , (R)

Значение
критерия
Стьюдента

Значение
критерия
Фишера
F

Критическое 
значение кри
терия Фишера
Fкр

Средняя ошиб
ка аппроксима
ции е , %

1 0,97 120,7 5,3 1,67 9,1
2 0 , 9 8 117,5 9,4 1,53 9,7
3 0,93 56,8 3,6 1,58 14,3

а
5

целгЧ
k

^тр 2

6

/ > ^—
■ г

s
3

чвл.-ч 
h ^

т̂р 1

150 nr200 О

/

Ю 20 JO 40 шт 50

15 шт 20 1 !,1 1,2 и  1,4 І5

Рис. 2. Зависимость трудоемкости постовых работ по текущему ремонту автомобиля от 
его конструктивных факторов:
а — массы т предварительно снимаемых и заменяемых сборочных единиц: 1 — ~

/2)
= / (х  ̂ + ; 2  — / ( ^ 3 ) ; б ~ количества резьбовых крепежных пар и соединений
п^: 1 -  =  / ( ^ 3  + ^ 5  -̂ 9 ) *» 2 -  / ( ^ 5  + ^9 ) *>  ̂ “  количества применяемого

стандартного и специального инструментов 1 — ^ ~ *^тр^~ ^ ^̂ 1 0 ^
^“ ^^оэффициента удобства выполнения работ 1 ~

/ ( ^ 1 2 ) ;  2 - S
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Многомерная классификация позволяет проводить целенаправленный ана
лиз конструкции автомобиля с точки зрения возможности замены агрегатов и 
узлов путем сопоставления трудоемкости этого процесса для элементов Aj 
классов W .. Если сборочные единицы близки по своим конструктивным пара
метрам, но разнятся трудоемкостью их замены, это говорит о недостаточной 
проработке узла на РП (например, с точки зрения его доступности или легко- 
съемности).

По разработанной методике проведен анализ на РП конструкции автомо
биля высокой проходимости МАЗ-7310, что позволило выявить ряд неремон
топригодных конструктивных решений и разработать обоснованные предложе
ния по их доработке, которые выданы заводу-изготовителю. В результате 
внедрения ряда предложений на 2,8 % (по расчетным данным) снизилась тру
доемкость постовых работ ТР.

Исследование уровня РП автомобилей на основе теории многомерной 
классификации дает возможность уже на стадии проектирования с высокой 
степенью точности определять трудоемкость замены их агрегатов и узлов. Учи
тывая, что рассматриваемые конструктивные параметры на этапе проекти
рования могут изменяться в определенных пределах, математические модели 
классов РП автомобилей дают возможность управлять уровнем их РП. Таким 
образом, этап проектирования играет активную роль в управлении уровнем 
РП автомобилей.
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УДК 629.113.004.67

СВ. ШУМИК, д-р техн. наук (БПИ), 
Е.А. ЛАВРИНОВИЧ (НПО ’’Автотранстехника”)

СТЕНД ДЛЯ ДИАГНОСТИЮВАНИЯ ТОРМОЗНЫХ СИСТЕМ 
АВТОТРАНСПОРТНЫХ СРЕДСТВ

Тормозная система является одной из основных, влияющих на безопас
ность движения и технико-эксплуатационные показатели автотранспортных 
средств (АТС). Ухудшение работы этой системы приводит к увеличению ве
роятности аварийных ситуаций, повышению расхода топлива, снижению про
изводительности труда и т. д.

Техническое состояние тормозных систем автотранспортных средств оце
нивается в настоящее время в соответствии с ГОСТ 25478-82, который уста
навливает технические требования к системам, сборочным единицам и прибо-
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Рис. 1. Принципиальная схема стенда мод. ОН 246 для диагностирования тормозов АТС

рам, определяющим безопасность движения АТС, предельные значения их 
параметров, а также регламентирует методы проверки, используемые при 
контроле технического состояния АТС.

В стандарте указывается также, что эффективность тормозных систем 
АТС проверяют методами как стендовых, так и дорожных испытаний. Для 
условий автохозяйств наиболее приемлемым является стендовый метод испы
таний, который позволяет в любое время года независимо от погодных усло
вий с небольшими затратами труда проверять и регулировать тормозную сис
тему. Для этой цели налажен выпуск стендов Береговским опытно-экспери
ментальным заводом, новгородским ПО ’’Автоспецоборудование”, киевским 
заводом ’’Автотехника”, Челябинским авторемонтным заводом.

В научно-производственном объединении ’’Автотранстехника” был проана
лизирован опыт создания средств для диагностирования тормозных систем 
АТС и создан стенд мод. ОН 246, который допускает проверку тормозных сис
тем грузовых автомобилей и автобусов по выходным параметрам -  времени 
срабатывания, тормозной силе на каждом колесе, зная которые рассчитывает-
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ся общая удельная тормозная сила и коэффициент осевой неравномерности 
тормозных сил.

Стенд мод. ОН 246 (рис. 1) проездного типа имеет две тележки с двумя 
парами ведущих роликов 4 , расположенных на общей раме 1 . В качестве на
грузочного приводного устройства 6 используется обкаточно-тормозной стенд 
КИ 5543 ГосНИТИ мощностью 55 кВт. Датчиком 5 тормозной силы является 
силоизмерительный механизм, с помощью специальных рычагов которого пре
дусмотрено производить тарировку показаний тормозной силы диагностиче
ского стенда.

Тележки состоят из сварной рамы, ведущих и ведомых роликов 2 , со
единенных цепной передачей 3 , цилиндрического редуктора 7 , соединенного с 
ведущими ролРікамй, которые управляются пневмоцилиндром, муфтой 8. Для 
облегчения проезда по стенду, установки на стенд и самостоятельного выезда 
АТС со стенда предназначены два пневмоподъемника 10. Подъем и опускание 
площадок осуществляется четырьмя пневмоцилиндрами диаметром 250 мм. 
При въезде АТС на стенд и выезде с него ролики затормаживаются с помощью 
двух пневматических тормозов. Для предотвращения поперечного скольже
ния АТС на тележке установлены два колесоотбойных ролика 9 , которые за
креплены на раме тележки.

Пневматическая система предназначена для обеспечения работы пневмати
ческих подъемников, питжия пневмоноги, которая обеспечивает заданные 
темп и усилие нажатия на тормозную педаль, а также для питания пневмоци
линдров муфт и пневмотормоза. Распределение сжатого воздуха, поступающе
го из магистрали к потребителям, производится с помощью трех воздухо
распределителей с электромагнитным управлением и блока подготовки воз
духа, состоящего из фильтра-влагоотделителя, редуктора давления и масло- 
распылителя.

Управление стендом осуществляется ручным пультом управления, а для 
индикации тормозной силы и времени торможения служит передвижной пульт 
управления 11 , который подвешен на монорельсе 12 .

Конструкция стенда мод. ОН 246 в сравнении со стендами, выпускаемыми 
отечественной промышленностью, имеет следующие преимущества.

Для регистрации тормозных сил и времени срабатывания тормозной систе
мы всех колес АТС используется только одна (вместо двух в аналогах) систе
ма измерения, состоящая из одного датчика крутящего момента. При этом су
щественно увеличивается точность проверки и регулировки тормозных ка
честв АТС, уменьшается количество датчиков крутящего момента и электро
двигателей, повышается надежность работы, упрощается техническое обслужи
вание и ремонт стенда. Перечисленные достоинства стенда реализованы за счет 
привода ведущих барабанов через редуктор, расположенный между барабана
ми и попеременно включаемыми муфтами.

Скорость вращения колес на стенде при диагностировании увеличена до 
10 км/ч вместо 2 ...5 км/ч, что повьппает точность оценки технического состоя
ния тормозных накладок и тормозных барабанов. При этой скорости в 
момент от начала торможения и до блокировки колес обеспечивается касание 
накладок по всей окружности тормозного барабана, а при скорости 2...5 км/ч 
касание происходит только по части окружности. Конструктивно это достига
ется за счет подбора мощности электродвигателя, передаточного отношения
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Рис. 2. Зависимость тормозной силы:
а -  от нагрузки на колесо в режиме блокировки; ^ -  от начальной скорости торможения 
при экстренном торможении
Условные обозначения: □ — передняя ось ГАЗ-5 ЗА; ■ — задний мост ГАЗ-5 ЗА; X — пе
редняя ось КАЗ-608; ^  ~ задний мост КАЗ-608; о — передняя ось ЗИЛ-ММЗ-555; Л — 
задний мост ЗИЛ-ММЗ-55 5; •  — передняя ось МАЗ-503А;  ̂— задний мост МАЗ-503А
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редуктора и диаметра барабанов.
Кроме того, в отличие от упомянутых отечественных стендов и зарубеж

ных аналогов созданный стенд имеет специальную электронную систему, про
изводящую автоматический расчет неравномерности тормозных сил правых и 
левых колес автомобиля и позволяющую снимать тормозную характеристику 
колеса F ^ —f  {t) через 0,01 с.

Оценка работоспособности и стабильности показаний систем для измере
ния времени срабатывания тормозов и тормозной силы колес производится 
трехкратно по каждому колесу до и после регулировки тормозов и рассчиты
вается по формуле

5 =  100(л ср

где п , п . , п — максимальные, минимальные и средние показания по 
времени или тормозной силе.

Отсюда видно, что стабильность показаний тормозной силы не превышает 
± 5 % (ГОСТ 25978—82), а погрешность по времени срабатывания — ± 2 % и 
определяется только колебаниями напряжения в электросети.

Расчетные данные и опыт эксплуатации стенда мод. ОН 246 показали, что в 
режиме полной блокировки колеса тормозная сила прямо пропорциональна 
нагрузке на него (рис. 2, а). Незначительное отклонение тормозной силы от 
этой зависимости обусловлено различным техническим состоянием шин в за
висимости от степени их изнашивания. Учитывая это обстоятельство, при раз
работке технологических процессов диагностирования тормозной системы за 
минимально допустимые значения тормзной силы для различных моделей АТС 
приняты те, которые ограничиваются нижним пределом рассеивания значений 
тормозных сил. Это условие позволит исключить преждевременный ремонт 
тормозной системы АТС при их эксплуатации.

Увеличение скоростного режима диагностирования тормозов привело к 
накоплению во время испытаний кинетической энергии вращающихся масс 
(колес АТС, роликов и ротора балансирной машины), которая при экстрен
ном торможении оказывает влияние на показания регистрирующего устройст
ва. На основании этого бьша определена зависимость тормозной силы от на
чальной скорости торможения. Экспериментальные исследования показали 
(рис. 2 , б ) , что характер изменения тормозной силы в зависимости от началь
ной скорости торможения (частоты вращения ротора балансирной машины) 
практически одинаков для всех типов АТС. Однако уровень тормозных сил 
различен и, что самое главное, тормозная сила при экстренном торможении 
^т.э ’ Р^®ная тормозной силе в режиме полной блокировки F  ^ , достигается 
при уменьшении скорости торможения. Так, например, у автомобиля

МАЗ-503А начальная скорость торможения при условии  ̂ = ^ достигает
ся при частоте вращения ротора балансирной машины 1390 мин’"  ̂ , а у ГАЗ- 
53А — 1450 мин"  ̂ .

Результаты исследований показывают также, что начальная скорость тор
можения независимо от типа АТС имеет степенную зависимость от нагрузки на 
колесо — f  (^ g )» которая с учетом конструктивных особенностей стенда 
мод. ОН 246 является универсальной и может быть использована для опреде
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ления начальной скорости торможения применительно к различным моделям 
автомобилей с диапазоном нагрузок на колесо от 7 до 18 кН.

Таким образом, в процессе выполненных научно-исследовательских и 
опытно-конструкторских работ создан стенд для диагностирования тормозов 
АТС, в котором для регистрации тормозных сил и времени срабатывания тор
мозной системы используется вместо двух (в аналогах) одна система измере
ния, а также введена электронная система, производящая автоматический рас
чет неравномерности тормозных сил и позволяющая снимать тормозную ха
рактеристику колеса. Кроме того, определено влияние конструктивных осо
бенностей стенда на режимы диагностирования и минимально допустимые зна
чения тормозных сил.

УДК 629,113.004
В.Ф. ВАНЧУКЕВИЧ, канд. техн. наук, 

ЛАМА БЬЯНВЕНЮ (БПИ)

ПЕРЕВОЗОЧНЫЙ ПРОЦЕСС И ТЕХНИЧЕСКАЯ ЭКСПЛУАТАЦИЯ 
АВТОМОБИЛЕЙ В УСЛОВИЯХ ТРОПИЧЕСКОГО 

КЛИМАТА

Проблема своевременности и качественной перевозки сельскохозяйствен
ных грузов автомобильным транспортом и проведение технического обслужи
вания и ремонта АТС имеет особое значение в условиях тропического климата.

Изменение объема и состава перевозимых грузов, режимов движения 
автомобилей по дорогам в определенных природно-климатических условиях 
не учитывается методиками расчета перевозочного процесса, технического об
служивания и ремонта подвижного состава. Это приводит к несвоевременной 
вывозке сельскохозяйственной продукции к месту потребления, а зачастую и 
к ее порче; неравномерному использованию автомобилей, производственно
технической базы технического обслуживания и ремонта, материальных и тру
довых ресурсов.

В целях использования АТС в сезонных условиях были изучены количест
венные и качественные характеристики перевозочного процесса, технического 
обслуживания и ремонта автомобилей с использованием программно-целевого 
подхода и факторного анализа.

На первом этапе определялись закономерности грузопотоков сельскохо
зяйственной продукции в заданном регионе. Для этого собирались по опреде
ленной методике соответствующие статистические данные, характеризующие 
(количествешо и качественно) сельскохозяйственную продукцию в течение 
четырех лет. Полученные данные аппроксимировались математическими за
висимостями вида [ 1] :

т
Y =

гп jr ^
Ъ [^^cos( ^  А:̂ ) + Z?^sin( ę/:^)] , (1)

где т 
ты; t

- порядок искомого полинома; , а^., — постоянные коэффициен-
время (независимая переменная).

119



т_
о//о

jŁ
7о

\£_
%

М есяц ы

Рис. 1. Объем сельскохозяйственной продукции и интенсивность использования автотран
спорта в зависимости от сезона:
1 — относительный объем сельскохозяйственной продукции, подлежащей перевозке W ;
2 — относительная интенсивность использования автомобилей на перевозках в течение 
годаУ^; 3 — относительные трудозатраты на технические воздействия автомобиля Т

Затем определялись закономерности формирования объемов предстоя
щих перевозок грузов АТС и его номенклатура. При этом задача сводилась к 
следующим формам организации перевозки сельскохозяйственной продук
ции: весь груз вывозится из районов выращивания к местам потребления (вы
воз скоропортящихся грузов) ; к местам потребления вывозится часть груза^ 
а часть накапливается для равномерной вывозки до следующего урожая.

Транспортные средства при этом интенсивно используются в периоды со
зревания сельскохозяйственной продукции и частично или полностью простаи- 
вąют после ее вывоза до урожая следующего сезона (рис. 1). Такое неравно
мерное использование АТС вынуждает построить систему их технического об
служивания и ремонта с неравномерной загрузкой ее структурных подразделе
ний.

На основании анализа данных по загрузке АТС была предложена следую
щая система их технического обслуживания и ремонта: крупный ремонт авто
мобилей производится агрегатным методом в периоды наименьшего использо
вания автомобилей на линии, а техническое обслуживание и мелкий ремонт -  
в периоды интенсивного их использования.

Технические воздействия на автомобили подразделяются на ежедневное, 
единое, сезонное обслуживание, плановый ремонт агрегатным методом и теку
щий ремонт.
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Для выполнения этих видов воздействий на автомобили с учетом их не
равномерного использования в течение года необходимы обоснованные резер
вы производственной базы, трудовых и материальных ресурсов.

Сезонные потребности в производственной базе по выполнению техниче
ских воздействий автомобилей можно определить относительной величиной 
Tj. Относительные сезонные резервы мощности производственной базы могут 
быть стабилизированы минимизацией суммарных затрат С вследствие просто
ев автомобилей в периоды перегрузок производственной базы и потерь от се
зонного ее недоиспользования.

Целевая функция выражается следующим образом:

С = С О Ра п rniri (2)

где С , С — стоимость 1 ч простоя автомобилей и рабочих мест производст
венной базы, руб.; Q,P — общая продолжительность соответствующих средне
суточных простоев в течение года, ч.

Решение задачи достигается определением относительной величины N  (в 
процентах от среднего значения потока технических воздействий на автомоби
ли) и значения трудоемкости Т (чел.-ч) работ по ТО и ТР по месяцам.

Затем находятся пиковые периоды поступления автомобилей для техни
ческого обслуживания и периоды перегрузок производственной базы. При раз
личных уровнях 77 рассчитываются значения корней корреляционных урав
нений потоков заявок на технические воздействия и трудозатрат на их устра
нение (1). Интегрированием этих уравнений получим

С = (S -  I00ev)g + (lOOfr? -  Y)PQ , (3)

где S , Y — суммарное относительное число технических воздействий и неис
пользованные производственные мощности; 6 , f  — суммарная относительная 
длительность простоев автомобилей и подразделений производственной базы.

Суммарное за год относительное число технических воздействий S на про
стаивающий подвижной состав и неиспользованные производственные мощно
сти Y рассчитываются интегрированием вышеуказанных корреляционных за
висимостей по участкам, соответствующим сезонным простоям.

Для расчета С показатели определялись по статистическим данным, полу
ченным в условиях Гвинейской республики. В результате минимум функцио
нала С соответствует резервированию мощностей производственной базы в 
размере 25 % от среднегодовой расчетной величины. При сокращении сроков 
службы автомобилей и по мере улучшения дорожных условий этот параметр 
резервирования может быть снижен до 1 ,1 .

На основании выполненных исследований и расчетов предложены опти
мальные сроки проведения технических обслуживаний и ремонтов, разработа
на планово-предупредительная система технического обслуживания и ремонта 
автомобилей с учетом интенсивности их использования и природно-климати
ческих условий эксплуатации.
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ОСНОВНЫЕ НАПРАВЛЕНИЯ ПОВЫШЕНИЯ ЭФФЕКТИВНОСТИ 
АВТОРЕМОНТНОГО ПРОИЗВОДСТВА

Авторемонтное производство представляет собой крупную отрасль народ
ного хозяйства страны. На капитальные ремонты автотранспорных средств 
ежегодно затрачивается 1,8 млрд руб., 1,5 тыс. т металла. В ремонтном произ
водстве работает около 450 тыс. человек [1] .

Несмотря на то что трудозатраты на капитальный ремонт автомобилей зна
чительно превышают трудоемкость их изготовления, а материальные затраты 
достигают 90 % себестоимости новых машин, эффективность работы авто
транспортных средств после капитального ремонта значительно ниже, чем но
вых машин. Например, если объем транспортных работ, выполняемых за весь 
срок службы грузового автомобиля, принять за 100 %, на период после капи
тального ремонта приходится 30...32 %, а ресурс отремонтированных автомо
билей не превышает 40...50 % данного показателя в первом эксплуатационном 
цикле.

Для повышения эффективности авторемонтного производства в целом не
обходимо значительно повысить производительность труда в данной отрасли 
на базе научно-технического прогресса:

Рассмотрим основные направления повышения производительности труда 
при ремонте автомобилей.

1. Применение станков с числовым программным управлением (ЧПУ) и 
робототехники при производстве ремонтных работ.

Применение станков с ЧПУ при механической обработке деталей позволя
ет повысить производительность труда в 2...2,5 раза с одновременным 
повышением точности обработки. При этом сочетание станков с ЧПУ в комп
лексе с робототехническими устройствами для их загрузки и разгрузки позво
ляет создавать полностью автоматизированные рабочие места.

Расчеты показывают, что если одну треть станочных работ при капиталь
ном ремонте агрегатов автомобилей производить на станках с ЧПУ в сочетании 
с робототехническими устройствами, сокращается трудоемкость ремонта агре
гатов на 6...8 %. При механической обработке (особенно массивных трудоем
ких деталей) можно использовать манипуляторы в сочетании с обычными 
станками, что позволит за счет сокращения времени на загрузку и разгрузку 
оборудования уменьшить объем станочных работ и сократить трудоемкость 
ремонта агрегатов на 2...4 %. Кроме того, применение станков с ЧПУ и робото
технических устройств в условиях авторемонтного производства позволяет 
создавать участки с гибкой технологией, что имеет большое значение при пере
ходе производства на другой вид продукции.

При ремонте легковых автомобилей и автобусов значительный объем ра
бот связан с окраской кузовов. Автоматизация процесса окраски кузовов пу
тем применения робототехнических устройств дает возможность снизить тру
доемкость капитального ремонта автобусов и легковых автомобилей, как по
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казывают расчеты, в среднем на 7...8 % и обеспечить более безопасные условия 
труда рабочих в малярных отделениях.

2. Применение рациональных способов нанесения металлопокрытий при 
восстановлении деталей.

Известно, что при восстановлении деталей различными способами наплав
ки снижается их работоспособность в результате значительного теплового воз
действия электрической дуги на материал детали. Поэтому в практику авто
ремонтных предприятий необходимо более широко внедрять такие способы 
восстановления деталей, как металлизация, а также нанесение гальванических 
покрытий, которые не оказывают существенного отрицательного влияния на 
материал детали. При этом трудоемкость восстановления деталей, приходя
щаяся на единицу их площади при гальваішческйх покрытиях, примерно в че
тыре раза меньше, чем при наплавке. Кроме того, нанесение металлопокрытий 
способом металлизации возможно полностью автоматизировать путем приме
нения робототехнических устройств.

Расчеты показывают, что замена наплавки гальваническими покрытиями 
и автоматизированной металлизацией изношенных поверхностей деталей мо
жет снизить трудоемкость ремонта агрегатов автомобилей на 2...3 %.

3. Совершенствование организации труда при выполнении разборочно- 
сборочных работ.

В условиях авторемонтного производства разборочно-сборочные процессы 
составляют по трудоемкости 35...45 % и очень трудно поддаются автоматиза
ции. При производстве новых автомобилей на сборочных операциях в настоя
щее время уже применяются роботы, представляющие собой сложные устрой
ства с системой технической адаптации. Применение таких робототехнических 
устройств для разборки и сборки автомобилей в условиях авторемонтного 
производства проблематично, так как объекты ремонта имеют значительные 
отклонения геометрических параметров отдельных элементов в результате их 
изнашивания и деформации.

Поэтому повышения производительности труда при производстве разбо- 
рочно-сборочных работ можно достичь за счет совершенствования организации 
трудовых процессов.

Опыт организации капитального ремонта двигателей на предприятиях фир
мы ”Рено” показывает, что замена поточного метода групповым, тупиковым, 
при котором группа рабочих собирает или разбирает одновременно несколько 
агрегатов и каждый рабочий может по своему усмотрению чередовать свои дей
ствия, дает повьппение производительности труда в 1,4... 1,6 раза [2] .

Можно полагать, что организация разборочно-сборочных работ групповым, 
тупиковым,методом в авторемонтном производстве позволит сократить тру
доемкость ремонта агрегатов на 16...20 % и создать хорошие возможности для 
внедрения бригадного подряда.

4. Повышение технического уровня и технологической дисциплины авто
ремонтного производства.

Техническая оснащенность современных авторемонтных предприятий по 
основным промышленно-производственным фондам в расчете на одного про
изводственного рабочего в 4 ...6 раз ниже, чем в автомобильной промышлен
ности и в машиностроении в целом.

Подсчитано, что если авторемонтные заводы по насыщенности обычной
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(традиционной) техникой довести до уровня предприятий машиностроения, 
трудоемкость капитального ремонта автомобилей и отдельных его конструк
тивных частей можно снизить на 8...10 %.

5. Повышение роли человеческого фактора в сфере производства.
Активизировать человеческий фактор можно только через хорошо проду

манную экономическую стратегию, сильную социальную политику и целеуст
ремленную идейно-воспитательную работу в их неразрывном единстве. Поэто
му создание условий для активного творческого труда, наведение образцового 
порядка и дисциплины, строгое соблюдение принципов социальной справедли
вости во всех сферах человеческой деятельности будет способствовать тому, 
чтобы каждый на своем месте работал эффективно, заинтересованно, с полной 
отдачей сил. Следовательно, мобилизация, приведение в действие человече
ского фактора на производстве может способствовать, на наш взгляд, сниже
нию трудоемкости ремонта изделий на всех типах авторемонтных заводов на 
15...20%.

Таким образом, с учетом вышеизложенных факторов, влияющих на про
изводительность труда, можно заключить, что на различных типах авторемонт
ных предприятий трудоемкость капитального ремонта автомобильной техники 
может быть снижена на 30...60 % (табл. 1).

Проведенный анализ технико-экономических показателей существующих 
авторемонтных заводов и результатов расчета позволил получить зависимости 
для определения темпа снижения трудоемкости ремонтируемых изделий и 
увеличения съема продукции с 1 м^ производственной площади на перспек
тиву до 2000 г. Расчетные формулы изменения указанных показателей по го
дам ца перспективу п лет для различных типов авторемонтных предприятий 
(АРП) приведены в табл. 2.

Снижение трудоемкости ремонта изделий и увеличение выпуска продук
ции с единицы производственной площади позволит снизить себестоимость ка
питального ремонта автомобилей и агрегатов.

Себестоимость капитального ремонта автомобилей зависит от трудоемко
сти ремонта Т ; стоимости 1 чел.-ч производства ремонтных работ ; стоимо
сти запасных частей стоимости металлов и других материалов S , 
используемых при ремонте.

Для авторемонтных заводов = 2,06 руб ./чел.-ч. Значения остальных со
ставляющих себестоимости ориентировочно можно принять S = 370 руб./т; 
■S'm =  114 руб./т; =  1900 руб./т.

Анализ себестоимости продукции авторемонтного производства показы
вает, что при капитальном ремонте грузовых автомобилей затраты S Т состав
ляют 49,5 %, при ремонте автобусов — 53, а при ремонте легковых автомоби
лей — 63,5 %.

Ввиду того что снижение трудоемкости ремонта происходит в основном 
за счет механизации и автоматизации работ, а это требует увеличения матери
альных затрат на оснащение рабочих мест и электроэнергию, темп снижения 
себестоимости будет меньшим трудоемкости. Поэтому ориентировочно можно 
принять, что составляющая себестоимости в перспективе в условиях авто
ремонтного производства возрастает до уровня достигнутой в крупносерий
ном производстве и будет равна: при капитальном ремонте агрегатов -  
3,21 руб ./чел.-ч; при ремонте полкокомплектных грузовых автомобилей —
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ТаГт. /. Ко іможное снижение трудоемкости капитального ремонта 
И1ДСЛИЙ на авторемонтных заводах

Снижение трудоемкости (%) за счет

Предприятия приме- приме- совер- автома- повы соци
по ремонту нения нения шенст- тизации шения ально

станков рацио- вова- окра- техни го (че-
с ЧПУ и наль- ния ор- сочных ческо лове-
робото- ных гани- работ го ческо-
техни спосо зации уровня го)
ческих бов разбо- АРП факто
уст нанесе рочно- ра
ройств ния ме- сбороч-

талло- ных
покры- работ
тий

Агрегатов 8 . . . 1 2 2...3 16...20 8 . . . 1 2 15...20
Полнокомплектных 12...15 2...3 12...14 15...20

Всего

грузовых автомобилей 
и грузовых автомобилей 
на базе силовых или хо
довых агрегатов

Автобусов (или 
грузовых автомобилей) 
на базе готовых комп
лектов агрегатов

5...9 7...10 15...20 30,..35

Полнокомплектных 
легковых автомобилей

6...10 6 ...9 7...10 15...20 40...45

Табл. 2. Темпы снижения трудоемкости ремонта изделия и увеличения 
съема продукции с единицы площади

Предприятия по ремонту

Формула для расчета

темпа снижения тру
доемкости ремонта 
изделия

темпа увеличения 
съема продукции
с 1 м производст
венной площади

Агрегатов
Полнокомплектных грузовых 

автомобилей и грузовых автомобилей 
на базе силовых или ходовых агрегатов

= 0,946 '̂ 
а: , 2  =  0,96"

A:д,̂  =  1,0139" 

= 1-01“ ”

Автобусов (или грузовых автомо
билей) на базе готовых комплектов 
агрегатов

= 0,972"' = 1,0082"'

Полнокомплектных легковых 
автомобилей

= 0,967"' = 1,0094"'

10 З а к . 5344 125



2,98 руб./чел.-ч, при ремонте автобусов — 2,75 руб./чел.-ч, при ремонте легко
вых автомобилей — 2,84 руб./чел.-ч.

Внедрение в авторемонтное производство новой техники и технологии по
зволит значительно повысить ресурс капитально отремонтированных автомо
билей и довести его в перспективе до 90...95 % по отношению к ресурсу новых 
автомобилей.

С учетом вышеизложенного общая экономическая эффективность авто
ремонтного производства может быть представлена в виде двух слагаемых: 
эффективности Э , достигнутой за счет снижения затрат в авторемонтном 
производстве; эффективности достигнутой в сфере эксплуатации за счет 
увеличения ресурса автомобилей.

В расчете на один автомобиль значение находится как разность себесто
имости ремонта, достигнутой в исходном базовом году 5'^,и себестоимости 
ремонта в л-м году , т. е.

( 1)-

Ниже приведены расчетные формулы для определения параметров и 
при капитальном ремонте различных типов автомобилей:

для грузовых автомобилей

= 288 ;О а ’

= ^ 0^,2  Ь025” ;

ДЛЯ автобусов

= 608 о а

;

для легковых автомобилей
= 863G®>‘̂ *3

о а ’

= S Ж , Л ,022^

(2)

(3)

(4)

(5)

(6) 

(7)

В формулах (2) ...(7) — собственная масса автомобиля, т; — коэф
фициент, учитывающий снижение трудоемкости объектов'ремонта, определяе
мый по табл. 2 .

Принимая, что эффективность эксплуатации автомобилей после капиталь
ного ремонта достигается за счет снижения амортизационных отчислений, т. е. 
за счет уменьшения расходов на единицу пробега автомобиля, значение в 
расчете на один автомобиль может быть определено по выражению

Эз = 5 , 1 , 0 5 " .  (8)

Таким образом, совершенствование авторемонтного производства в ре
зультате внедрения комплекса рассмотренных технических и организацион
ных мероприятий будет способствовать снижению трудоемкости изделий.
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улучшению качества ремонта и повышению экономической эффективности 
производства в целом.
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ПОВЫШЕНИЕ ДОЛГОВЕЧНОСТИ АВТОТРАКТОРНЫХ ДЕТАЛЕЙ

Анализ конструктивно-технологических особенностей деталей автомоби
лей и тракторов показывает, что путем нанесения металлопокрытий, в частно
сти композиционных никель-фосфорных с заранее заданными физико-механи
ческими свойствами, можно значительно повысить их долговечность. Особен
но это относится к таким сложнопрофилированным деталям, как золотнико
вые элементы гидросистем большегрузных автомобилей, детали топливной ап
паратуры двигателей ЯМЗ и другие, а также к деталям, изготовленным из 
цветных металлов, в том числе из алюминия и его сплавов (поршни гидравли
ческих тормозных приводов, поршни двигателей внутреннего сгорания, коле
са турбин и т. д .) .

Проведенные нами исследования [ 1] показали, что одним из основных де
фектов колес гидротрансформаторов автомобилей БелАЗ является разруше
ние их лопаток вследствие гидроабразивного, эрозионного и кавитационного из
нашивания. Было также установлено,что нанесение титансодержащих покры
тий позволяет значительно повысить долговечность деталей гидромеханиче
ской передачи автомобилей БелАЗ. Наиболее перспективным является термо
химический метод осаждения металлопокрытий, обеспечивающий их высокую 
равномерность, что обусловливает снижение затрат на последующую механи
ческую обработку.

Высокая равномерность металлопокрытий на сложнопрофилированных 
деталях может быть реализована при автоматизации контроля толщины нано
симого покрытия.

Авторами настоящей статьи разработан ряд установок для упрочнения и 
восстановления автомобильных деталей указанным выше методом, защищен
ных авторскими свидетельствами [2, 3 и 4] . Опыт эксплуатации установки 
[3] показал, что она обладает рядом недостатков, к числу которых следует 

отнести такие, как высокая трудоемкость настройки на заданную толщину 
покрытия, низкая чувствительность из-за наличия большого количества проме
жуточных элементов, снижающих общую жесткость измерительной системы. 
Кроме того, поскольку элементы измерительной системы находятся в зоне 
химически агрессивной среды, это отрицательно сказывается на надежности 
устройства в целом.
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Рис. 1. Ванна для химического никелирования деталей с устройством для контроля толщины покрытия:
1 — пульт управления; 2 -  устройство для контроля толщины покрытия; 3 — рабочая ванна; 4 — ванна водяной рубашки; 5 — редуктор 
подъема механизма; 6 — блок нагревателей; 7 — крышка рабочей ванны; 8 — подъемный механизм; 9 — теплонагревательный элемент



Вид А

Рис. 2. Принципиальная схема устройства для контроля толщины покрытия:
1 — рычаг; 2 — отверстия; 3 — деталь-свидетель; 4 — ось качания рычага; 5 — сплошной 
сектор с прорезью; 7 — фотодатчик; 8 — регистрирующее устройство; 9 — трансформа
тор; 10 — выпрямительное устройство; 11, 12 — сигнальные лампы

Указанные недостатки в некоторой степени отсутствуют в новой модели 
установки [4] . Принцип ее работы следующий (рис. 1 и 2): по мере осажде
ния покрытия на детали и одновременно на деталь-свидетель, связанную с ры
чагом 1 (рис. 2) , последний поворачивается вместе с осью его качания на угол, 
пропорциональный массе осажденного металла. Одновременно происходит по
ворот секторов 5 и 6 , один из которых установлен жестко на оси качания ры
чага 1 , а другой может бьпь установлен относительно первого на любой угол. 
Поворачиваясь, сектор 5 своей нижней кромкой перекрывает излучатель фо
тодатчика 7, при этом прекращается поступление сигнала в приемник датчика. 
В результате срабатывает соответствующее реле регистрирующего устройст
ва 8 (см. рис. 2) и подается электрический сигнал на включение электродви
гателя подъемного механизма 8 (см. рис. 1) , детали с подвеской, смонтиро
ванной в крышке 7 установки, извлекаются из рабочего раствора. Угол пово
рота секторов до момента перекрытия излучателя фотодатчика задается при 
настройке установки и определяется толщиной наносимого покрытия.

Таким образом, предлагаемая установка за счет обеспечения автоматиза
ции процесса нанесения равномерных износо- и коррозионностойких металло
покрытий с заданной толщиной позволяет повысить качество покрытий и сни
зить их себестоимость при упрочнении и восстановлении автотракторных де
талей.
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РЕФЕРАТЫ

УДК 629 .113-597 .5

А в т у ш к о  В.П., З а б о л о ц к и й  М.М., Т а р а с о в и ч  А.М. Экспериментальное 
исследование пневмогидравлического тормозного цилиндра с преобразователем давле
ния. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, 
с. 3—6.

Получены статические и динамические характеристики пневмогидравлического 
тормозного цилиндра с преобразователем давления. Выполнен анализ влияния конструк
тивных параметров преобразователя давления на характеристики пневмогидравлическо
го цилиндра. -  Ил. 2.

УДК 629.114 '

А р т а м о н о в  С.Ю., Т р и б у х о в с к и й  С.Б., Ч и ч е н к о в  СП. Математиче
ское описание взаимодействия колеса автотранспортного средства с опорной поверхно
стью при торможении. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 
1987, вып. 2, с. 6 -9 .

Приводятся аналитические выражения для определения коэффициента сцепления ко
леса с опорной поверхностью. Учитывается случайный характер изменения коэффициента 
сцепления относительно среднего значения. Предложена методика моделирования на ЭВМ 
различных типов дорожных условий. -  Ил. 3. Библиогр. 5.

УДК629.113

А т л а с  Г.Е. Алгоритм выбора оптимальных режимов стендовых ресурсных испыта
ний гидромеханической трансмиссии автопогрузчика. -  Конструирование и эксплуатация 
автомобилей и тракторов. 1987, вып. 2, с. 9 -12 .

Предложена модель повреждаемости трансмиссии в виде системы регрессионных 
уравнений, устанавливающих зависимость сопоставимых показателей повреждающих воз
действий от факторов интенсификации нагружения. На основе численного метода опреде
ления параметров эмпирической формулы выбираются режимы и минимальный объем 
ресурсных Испытаний. -  Библиогр. 2.

УДК 629.113.001.4

Б е л е н к о в  В.П., П а р а щ е н к о  Р.Н., Р е в с к и й В.Г. Некоторые особенности 
нагруженности индивидуального электропривода ведущих колес автомобиля при криво
линейном движении. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, 
вып. 2, с. 13-16.

На основе экспериментальных материалов о нагруженности редукторов мотор-колес 
БелАЗ-75191 устанавливаются показатели, характеризующие изменение нагрузок на тор
сионных валах и их перераспределение между валами при криволинейной траектории дви
жения автомобиля, делается вывод о необходимости учета показателей при расчетах. -  
Ил. 2. Библиогр. 2.
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Расчет колебательных процессов в электромотор-колесах карьерного самосвала /
Б.У. Бусел, Д.А. Вьяль, С.Г. Луговцева, В.И. Мелеш. -  Конструирование и эксплуатация 
автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 16-20.

Приведена программа расчета параметров колебательных процессов в редукторах 
мотор-колес карьерных самосвалов БелАЗ с электротрансмиссией. На основе расчетных 
исследований определены возможности конструктивных изменений для снижения дина
мической нагруженности мотор-колес. -  Ил. 3. Библиогр. 2.

УДК 629.11.012.5

В е р е м е е в  Н.Н., Л о м а к о Д.М., С а п е л к и н  А.М. Колебания автомобильного 
колеса при взаимодействии с неровностями. -  Конструирование и эксплуатация автомо
билей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 20--23.

Приведены результаты теоретических исследований колебаний автомобиля и проана
лизированы возможные варианты моделирования пневматической шины. -  Ил. 2. Биб
лиогр. 2.

УДК 629.11-585-52

V/ Г р и ш к е в и ч  А.И., Ч е р в а н е в  А.Д., К р а в ц о в  Ю.В. Применение микропро
цессоров в автоматизированных системах управления трансмиссией автомобиля. -  Кон
струирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с.23-26.

Рассматривается вопрос использования микропроцессорных ЭВМ в системах автома
тизированного управления трансмиссией автомобиля. Приводятся рекомендации по по
строению самой системы, выбору типа микроЭВМ, набора внешних устройств к ней и 
языка программирования. Дан пример организации работы программных средств. -  
Ил. 2. Библиогр. 1.

УДК 629.13

К а п у с т и н  В.В. К динамическому расчету электрогидравлических распределите
лей. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 26-29.

В статье рассмотрена возможность регулирования исполнительного элемента распре
делителя. Предложена математическая модель динамического расчета гидравлического 
распределителя с учетом характеристик и параметров электромагнита. -  Ил. 1. Биб
лиогр. 5.

УДК 629.113-585

К у ц е в о л о в  В.А. Выбор параметров исполнительного механизма системы авто
матизированного управления синхронизированной коробкой передач. -  Конструирова
ние и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с.30-34.

Приводится методика определения основных параметров исполнительного механиз
ма в зависимости от параметров коробки передач и синхронизаторов. -  Ил. 1. Библиогр.4.

УДК 629 .113

УДК 629.113-592.52

М е т л ю к Н.Ф., Б а р т о ш  П.Р., К р а в е ц  Ф.К. Определение подачи компрессора 
противоблокировочной тормозной системы автомобиля. -  Конструирование и эксплуата
ция автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с .34-39.



Рассмотрены вопросы выбора производительности компрессора питающей части при 
оснащении пневматического тормозного привода противоблокировочной системой. При
ведены результаты исследований влияния рабочего объема цилиндров компрессора на 
динамические характеристики питающей части при работе привода в циклическом режи
ме. -  Ил. 3. Библиогр. 5.

УДК 629.113

М о л и б о ш к о  Л.А., X о р д а н Р.Р., П а р м о н Р.Я. Динамические характеристи
ки трансмиссий грузовых автомобилей. — Конструирование и эксплуатация автомобилей 
и тракторов, 1987, вып. 2, с. 39-42.

Описан алгоритм и результаты расчета динамических характеристик трансмиссий 
грузовых автомобилей ГАЗ, ЗИЛ, МАЗ. Проведен анализ полученных данных. -  Ил. 3. 
Библиогр. 2.

УДК 629.113.012.83

Ж у р а в л е в  С. С. Влияние геометрических параметров направляющего устройства 
зависимой подвески на углы крена подрессоренных масс относительно неподрессорен- 
ных.-Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987,вып.2, с .42-47 .

Приведены расчетная схема и математическая модель зависимой подвески с гидро
пневматическими цилиндрами, на основе которых с помощью ЭВМ определены зависимо
сти углов крена подрессоренных масс относительно неподрессоренных при различных зна
чениях параметров подвески и боковой силы. В качестве направляющего элемента 
подвески использована поперечная штанга.

Даны 1'рафики зависимости углов крена подрессоренных масс относительно непод
рессоренных, полученные традиционным методом расчета, т. е. с использованием понятия 
центра крена подвески и на основе предложенной математической модели с учетом гео
метрических параметров направляющего устройства. -  Ил. 3. Библиогр. 3.

УДК 629.113-529.001.66

М а м и т и Г.И. О причинах возникновения скрипа барабанных тормозов автомоби
лей и путях его усгранения. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 
1987, вып. 2, с. 47 -49 .

Выявлены присущие барабанным тормозам с самоустанавливающимися колодками 
причины возникновения скрипа тормозов и предложены практические пути его устране
ния. -  Библиогр. 5.

УДК 629.114.2.011.5

А н д р е е в  А.Ф., Р а з у м о в с к и й  М.А., К р ж и в и ц к и й  Р.И. К вопросу 
расчета шумовых характеристик трактора. -  Конструирование и эксплуатация автомоби
лей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 50-53.

Предложена методика расчета шумовых характеристик трактора, разработанная на 
основе теории сигнальных графов. Методика используется на МТЗ для расчета шумовых 
характеристик тракторов ’’Беларусь”. -  Ил. 1. Библиогр. 3.

УДК 629.114.2

Б а е в  В.С. Расчет затрат мощности на буксование трактора типа 4К4 на повороте. -
Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 53-56 .

Предложены аналитические зависимости, позволяющие рассчитывать потери мощно
сти на буксование на повороте полноприводного трактора с блокированным и дифферен
циальным межосевым приводами. -  Ил. 2. Библиогр. 3.



Б о й к о в  В.П. Влияние массы водителя на характеристики колебаний сиденья.
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УДК 629 .1 1 4 .2
Б о й к о в  В.П. Влияние массы водителя на характеристики колебании

Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с.56-

В статье приведены расчетная схема для исследования плавности хода двухосного ко
лесного трактора и результаты расчета низкочастотной вибронагруженности водителя 
трактора К-701 М. Рассмотрено влияние массы водителя на характеристики колебаний 
сиденья и даны рекомендации по выбору этого параметра при расчетах линейной подвес
ки сиденья. -  Ил. 2. Табл. 2. Библиогр. 1.

УДК 629.113.2-587

В а н ц е в и ч  В.В. Вопросы унификации дифференциалов. -  Конструирование и экс
плуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с .60-65.

Обоснована необходимость унификации дифференциалов колесных машин. Получе
ны уравнения регрессии между моментом по сцеплению на корпусе дифференциалов и 
максимальной мощностью двигателей автомобилей и колесных тракторов. Показано, что 
при построении параметрических рядов дифференциалов необходимо учитывать как на
грузочные, так и скоростные режимы. -  Ил. 1. Табл. 1. Библиогр. 6.

УДК 631.372:629.114.2(23)

В о й т е ш о н о к  В. С. К вопросу о кинематике механизма стабилизации модерни
зированного трактора МТЗ-82К. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и трак
торов, 1987, вып. 2, с. 65-68.

Проведено исследование влияния вертикального перемещения заднего ведущего ко
леса на его угловую скорость. Получены зависимости для определения изменения угло
вой скорости ведущего колеса в процессе стабилизации трактора. Приведены результаты 
расчетов, которые указывают на значительное изменение угловой скорости колеса и ско
рости движения трактора при включении в работу механизма стабилизации. -  Ил. 2. 
Библиогр. 1.

УДК 629.114.2.02-585

Г е р а с и м о в и ч  А.К., А м е л ь ч е н к о  П.А., Л е ф а р о в А.Х. Определение ки
нематического несоответствия в трансмиссии полноприводного трактора на повороте. -
Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с.68-71.

Предложены формулы для определения кинематического несоответствия, возникаю
щего при повороте трактора. Учитываются составляющие скоростей управляемых колес 
на повороте. -  Ил. 2. Библиогр. 3.

УДК 629.114.2

З а р е ц к и й  В.П. Определение нагрузок на исполнительный механизм стабилиза
ции транспортного средства. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракто
ров, 1987, вып. 2, с. 71-74.

Предложены аналитические зависимости, позволяющие исследовать нагрузки в ис
полнительных механизмах стабилизации транспортных средств на стадии проектирования, 
повысить точность прочностных расчетов. -  Ил. 3. Библиогр. 3.

УДК 629.114.3-0.73
З е л е н ы й  П.В. Влияние деформируемости опорного основания на курсовое дви

жение наклонно расположенного колеса. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей 
и тракторов, 1987, вып. 2, с. 75-79.



Рассмотрено влияние деформируемости опорного основания на отклонение вектора 
скорости наклонно катящегося колеса с жесткой и эластичной шиной, подчиненного голо- 
номным и неголономным связям. Получены выражения для определения этого отклоне
ния, которые позволили установить, что в типичных условиях эксплуатации использова
ние эластичных тракторных шин уменьшает отклонение вектора скорости приблизитель
но вдвое по сравнению с его значением для жесткого колеса при прочих равных условиях. 
Мероприятия, направленные на снижение сопротивления качения колеса и глубины колеи, 
повышение эластичности шины, способствуют уменьшению отклонения вектора скорости 
наклонного колеса, вызываемого деформируемостью опорного основания. -  Ил. 3. Биб- 
лиогр. 4.

УДК 629.114.2-592

С и д о р е н к о  В . Ю. , Г р и б к о  Г.П. Некоторые результаты экспериментальных ис
следований динамики торможения одиночного трактора и тракторного поезда в аварий
ной ситуации. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, 
с. 80-85.

Приведены некоторые результаты экспериментальных исследований, позволяющие 
количественно и качественно оценить влияние некоторых характерных повреждений 
пневматического привода тормозной системы на динамику торможения одиночного трак
тора и двухзвенного тракторного поезда. -  Ил. 4. Библиогр. 2.

УДК 629.114.2

Т а я н о в с к и й  Г.А., Т е л е н ч е н к о  В.В., Ц в е т и к  Ф.Г. Низкочастотные ко
лебания водителя тракторного поезда, состоящего из колесного трактора и полунавесно- 
го прицепа. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, 
с. 86-89.

Рассмотрены результаты экспериментальных исследований плавности хода трактор
ного поезда в составе шарнирноч;очлененного трактора К-701 и перспективного полуна- 
весного прицепа модели ОЗТП-8573 с различными вариантами расположения по высоте 
оси поперечного щарнира опорно-поворотного устройства прицепа. По критерию вибро- 
нагруженности водителя определено наиболее рациональное положение по высоте оси по
перечного щарнира. -  Табл. 1. Библиогр. 1.

УДК 623.421

С т е с и н Ю.М., К у х а р е н о к  Г.М. Влияние параметров топливной аппаратуры на 
пусковые процессы быстроходного тракторного дизеля. — Конструирование и эксплуата
ция автомобилей и тракторов, 1987, вып, 2, с. 89-93.

Приведены результаты исследования влияния на пусковые процессы быстроходного 
тракторного дизеля с камерой сгорания типа ЦНИДИ угла опережения впрыска и цикло
вой подачи топлива, частоты вращения коленчатого вала при отключенном обогатителе 
топливного насоса, числа сопловых отверстий распылителя форсунки. Эксперименты про
водились при температуре окружающей среды от 20 С до -2 0  °С. По результатам работы 
даны предложения по корректированию параметров топливной аппаратуры дизеля 
44 11/12,5. -  Ил. 3. Библиогр. 3.

УДК 621.431

П и н с к и й  Д.М. Влияние степени сжатия на показатели рабочего цикла форсиро
ванных дизелей. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, 
вып. 2, с. 94-98 .

Приводятся результаты экспериментальных и аналитических исследований влияния 
степени сжатия на показатели рабочего цикла дизелей ММ3, форсированных до р =



= 1,2 МПа. Испытания проведены на одноцилиндровой установке, оборудованной систе
мой регулирования параметров наддувочного воздуха. — Ил. 3. Табл. 2. Библиогр. 3.

УДК 534.833.532:631.372

К у х а р е н о к  В.В., С е м е н о в  В.А., Г а в р ю н и н  В.Н. Определение основных 
источников внешнего шума трактора. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей 
и тракторов, 1987, вып. 2, с. 98-100.

Приводятся результаты аналитических и экспериментальных исследований уровня 
внешнего шума тракторов ’’Беларусь”. Выполнен анализ основных его источников по их 
значимости в формировании суммарного уровня шума. -  Табл. 2. Библиогр. 3.

УДК 629.114.2

П у з а н о в а  Т.В. Математическая модель всережимного регулятора дизеля автомо
биля БелАЗ-7519. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, 
вып. 2, с. 100- 104.

Разработана математическая модель всережимного регулятора дизеля автомобиля 
БелАЗ-7519, учитывающая работу гидравлических и механических элементов регулятора 
и позволяющая более детально представить модель двигателя и исследовать переходные 
процессы на неустановившихся режимах движения автомобиля. -  Ил. 2. Библиогр. 2.

УДК 629.114.2.012

Т а р а с и к  В.П., С о б о л е в с к и й  А.Р., Л и с о в с к и й  И.П. Влияние низкочас
тотных колебаний на потери мощности в подвеске. -  Конструирование и эксплуатация ав
томобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 105—108.

Приведены результаты теоретических исследований влияния низкочастотных колеба
ний на потери мощности в ходовой части трактора типа МТЗ с подвеской передних колес. 
Предложены пути снижения этих потерь. -  Ил. 2. Библиогр. 4.

УДК 629.113.004

Ш у м и к С.В., К у ч у р С.С. С а в и ч А.С. Методика и результаты исследования ре
монтопригодности автомобилей с использованием теории многомерной классификации.-
Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 109-114.

Приведены теоретические и методические предпосылки и результаты исследования 
ремонтопригодности автомобилей с использованием теории многомерной классифика
ции. Разработана блок-схема алгоритма построения классов ремонтопригодности на осно
вании использования стандартных модулей библиотеки математического обеспечения 
ЕС ЭВМ. -  Ил. 2. Табл. 1. Библиогр. 4.

УДК 629.113.004.67

Ш у м и к С.В., Л а в р и н о в и ч  Е.А. Стенд для диагностирования тормозных сис
тем автотранспортных средств. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракто
ров, 1987, вып. 2, с. 114-119.

Описан созданный в НПО ’’Автотранстехника” стенд для диагностирования тормоз
ных систем автотранспортных средств. Приведены результаты исследований по выбору 
режимов проверки тормозов АТС с учетом конструктивных особенностей стенда. -  Ил.2.



УДК 629.113.004

В а н ч у к е в и ч  В.Ф., Л а м а  Б ь я н в е н ю .  Перевозочный процесс и техническая 
эксплуатация автомобилей в условиях тропического климата. -  Конструирование и экс
плуатация автомобилей и тракторов, 1987, вып. 2, с. 119-121,

Изложены результаты влияния природно-климатических явлений на формирование 
грузопотоков и интенсивность использования АТС. Предложена система технического 
обслуживания и ремонта автомобилей и критерии оценки использования ремонтных мас
терских в условиях тропического климата. -  Ил. 1. Библиогр. 1.

УДК 629.113.004

А п а н а с е н к о  В.С., С а в и ч А.С. Основные направления повышения эффектив
ности авторемонтного производства. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей 
и тракторов, 1987, вып. 2, с. 122-127.

Изложены теоретические основы и пути интенсификации авторемонтного производ
ства, приведены зависимости темпов снижения трудоемкости ремонтируемых изделий и 
методика расчета экономической эффективности авторемонтного производства. -  Табл.2. 
Библиогр. 2.

УДК 629.113.004.67

Т и т к о в В.И., Д я т л о в  О.М. Повышение долговечности автотракторных дета
лей. -  Конструирование и эксплуатация автомобилей и тракторов, 1987,вып. 2,с. 127-130.

Рассматривается вопрос повышения долговечности автотракторных деталей за счет 
нанесения на их рабочие поверхности износо- и коррозионностойких металлопокрытий с 
заданной толщиной, которая контролируется автоматически с помощью устройства, пред
ложенного авторами. -  Ил. 2. Библиогр. 4.




