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УДК 621. 01

НЕКОТОРЫЕ ВОПРОСЫ ИССЛЕДОВАНИЯ ДВИЖЕНИЯ 
УПРУГИХ ЗВЕНЬЕВ ПЕРЕДАТОЧНЫХ МЕХАНИЗМОВ 

АВТОМОБИЛЯ С УЧЕТОМ ИХ ЖЕСТКОСТИ 
И ДИССИПАТИВНОСТИ

В. и. Зинкевич, А. М. Белоус

При конструировании машинного агрегата необходимо получить такие 
заюны движения его звеньев, осуществление которых обеспечит выполнение 
необходимого рабочего процесса. Не учтенные при расчете деформации зве
ньев и зазоры в кинематических парах приводят к отклонениям законов движе
ния звеньев от программных, т.е. динамическим ошибкам. Учет упругости 
звеньев и их сочленений позволит на начальной стадии проектирования ре
шать некоторые задачи, без которых невозможно создание высокопроизводи
тельных и надежных машин.

При построении динамической модели упругой машины необходимо, в 
первую очередь, учитывать упругость наиболее податливых звеньев машины. 
Практика инженерных расчетов показывает, что во многих случаях наиболее 
податливыми оказываются звенья передаточных механизмов. Звенья испол
нительных механизмов, а также системы двигателя оказываются более жестки
ми. С другой стороны, массы звеньев передаточного механизма часто оказы
ваются незначительными по сравнению с массами остальных движущих час
тей машины и их величиной в первом приближении можно пренебречь. Учет
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этих обстоятельств приводит к динамической модели, в которой механическая 
система трансмиссии автомобиля представлена на рис. 1, где — движущий
момент; — момент трения в сцеплении; Mj. — момент сопротивления 
дороги. Здесь указанные механизмы соединены безинерционными упруго
диссипативными звеньями, имеющими жесткость С , коэффициент диссипа
ции Ь. и момент инерции! (i = 1,2, ...4).

В работе исследовалось изменение моментов и ускорений в упругих зве
ньях 1,2,3,4 на заданном промежутке времени.

Уравнение движения механической системы в предположении об идеаль
ности связей можно записать в форме уравнений Лагранжа второго рода:

d дЕ, дЕ„ ЭФ,. ^
(1)dt dq, dq, dq. dq,

где Ek и E„ —  кинетическая и потенциальная энергия системы; Ф — диссипа
тивная функция; Q — обобщенная сила; q — обобщенная координата.

Для заданной динамической модели (рис. 1) в качестве обобщенных коор
динат выбраны углы поворота упругих звеньев вокруг их собственных осей 
вращения: j,, j^, jj, и уравнения кинетической , потенциальной энергии и 
диссипативной функции соответственно будут иметь вид:

Е — •̂ 1̂ 1 I ^2^2 I з̂Фз I ЛФ4 .
*  2 2 2 2 ’

^  _ С|(Фі~Ф2)" I СгСФг)' , С з (ф з -Ф 4 -Ф і) ' . 
"  2 2 2 ’  

^  ^,(Ф,-Ф2)' ,  ̂ !>з((р, - ф ,  - ф , ) '

(2)

2 2 2 
Найдем частные производные кинетической энергии по обобщенной ко

ординате:

) ~ ‘̂ іФі> ) “ -^2Ф2> ( д  ) ~ ‘^ з Фз ’ ( л  ) ~ ‘^4Ф4
С/ф| ^Фз ^Ф4

Производные по времени ранее найденных частных производных

будут равны:
dt dq.

1 2 6



d  Э£* d ЪЕ^
л'э^-> "•'■''■• л < ^ > '- '‘'*'<’

ЪЕ,
Частные производные -г— при t=0 будут равны нулю

dq.
Найдем частные производные потенциальной энергии по обобщенной 

координате:

дЕ—^  = с,(ф, -Ф 2 )-Сз(фз -Ф, -Ф ,);
Эф,

Э £ „  ,  ч /  ч
3 2̂ (Фг ) ~ ̂ 1 (Фі ~ Ф2 )>Эфз

- ~  = Сз(Фз-Ф4-Фі);
Э фз

дЕ
“  = -сз(Ф з-Ф 4-Ф і);
^ 4

(3)

Найдем частные производные диссипативной функции по обобщенно 
координате:

Э Ф
—  =  й, (Ф , -  Ф з )  -  ь, (Ф з -  ф, -  ф , ) ;
Эф,

Э Ф
^  = *2(Ф2) -* |(Ф і-ф 2);
Эфз

Э Ф
—  =  й з ( ф з - ф , - ф , ) ;
Эфз

(4)

ЭФ
Эф4

=  - г > з ( Ф з - ф 4) ;

с  учетом найденных производных запишем уравнения движения для за
данной модели пользуясь уравнением Лагранжа второго рода. Причем число 
уравнений равно числу обобщенных координат
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/,ф, + с,(ф, -  ф̂) + 6, (ф, - ф̂) -  Cj(Фз - Ф4 -  Ф ,) -  Ьз(Фз -  Ф4 -  Ф,) = 0;
^2Ф2 -  с. (Ф | -  Ф2 )  +  ^2 (Ф г  )  -  (Ф і -  Ф 2)  +  *2  (Ф г )  =  0 ;  ( 5 )

/зФз +Сз(фз - ф ,  - ф , )  +  йз(фз - ф ,  - ф , )  =  Л /д ;

/ 4 Ф 4 - С з (Ф з  - Ф 4 - Ф і ) - ^ з ( ф з  - Ф 4 - Ф , )  =  - M f  s g n (ф з );

Их можно переписать в виде; 

/,ф, +М , -M j = 0;
/зФз -  М, + = 0; (6)

АФз ^  ̂ 3  ~ ^ D >
/ 4Ф4-Л /3 =-M ^sgn(фз);

= с , ( ф , - Ф г )  +  Ь , ( ф , - Ф г ) ;

М 2 — С2 (Ф г  )  ■*" ^ 2  (Ф 2 )>

М з =  Сз (Фз -Ф , -Ф, )+Ьз ((Фз -Ф4 -Ф ,); (7)

М, =М,о(1-е-'"');
M f = M  ̂ „ s g n ( ф з ) ;

а Н

систему (7) накладываются ограничения |MJ<M^;

Используя ранее полученные зависимости (6) получим уравнения для 
определения угловых ускорений упругих звеньев:

Ф, =  

Ф2 =

М ,-М ^  

/. ’ 
л/, - М 2

(8)

Фз = —

Ф4=-
M ^ - M f  sgn(фз)

Для численного решения уравнений бьш использован метод Рунге-Кутга 
4 порядка. Полученные зависимости бьши запрограммированы для вычисле
ний на языке Паскаль.

Начальные данные к расчету:

J  = 5 . 1  к г м \  і 2= 0 . 4 5 к г м ^ ,  1 з = 7 . 5 к г м ^ ,  J ^ = 2 . 3 k t m ^ ,  

с  | = 5 9 н м / р а д ,  с ^ = 2 4 8 н м / р а д ,  С з = 8 4 н м / р а д ,
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Рис. 1. Динамическая модель транмиссии автомобиля:
1 — коробка передач; 2 —маховик; 3 — двигатель; 4 —задний мост
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Рис. 3. Изменение ускорений упругих звеньев от времени
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b,=0.5 Інмс/рад, bj=0.1 бнмс/рад, Ьз=0.025нмс/рад.

Mpj=580 нм — начальный движущий момент,

МС|,=950 нм — начальный момент сцепления,

М =590 нм, Кд=25с‘ — темп наростания моментов.
По данным файлов расчета были построены графики изменения моментов на 

уі іругйх звеньях (рис.2) и угловых ускорений (рис.З) на участке времени от 0 до 1 Ос.
Результаты расчетов показывают, что движение данной динамической системы 

носит колебательный характер. Моменты и ускорения упругих звеньев непосред
ственно зависят от параметров жесткости с. и коэффициентов диссипации Ь. Причем 
моменты, возникающие в упругих звеньях 1 и 2 ограничены моментами М_. и М̂ .
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КИНЕМАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ РЫЧАЖНЫХ МЕХАНИЗМОВ 
НА ЭВМ МЕТОДОМ ЗАМКНУТЫХ ВЕКТОРНЫХ КОНТУРОВ

Л. с. Тетерюкова, В. Л. Комар, Д . О. Тетерюков

Существуют различные методы кинематического анализа рычажных ме
ханизмов. Основной целью всех методов является установление зависимости 
координат выходного звена и входного. Данная задача рещается наиболее про
сто, если определена функция положения. Вид функции положения зависит от 
кинематической схемы.

Если механизм содержит шатуны, кулисы или колебатели, то при состав
лении функции положения целесообразно использовать метод замкнутых век
торных контуров.

Суть метода состоит в том, что, например, механизм второго класса пред
ставляют структурно состоящим из ряда четырехзвенников. Причем, выходное 
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