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Рис. 7. Овальный про
филь юбки:

а — система координат; б — 
форма овального профиля 
в зависимости от величины 

параметра 9

Рис. 8. Схема нагружения 
поршня для расчета овали- 

зации юбки

По такой форме выполнены юбки большинства двигателей 
(табл. 8).
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ЯМЗ-236 .................. 130 0, 130 0, 02 0,58-0,67 0,41-0,38 0,25
Камминс Уб-200 . . 140 0, 180 0, 170 0,55-0,62 0,42-0,39 0,45
Лейланд АУ-680 . . 127 0, 15 0,04 0,52-0,61 0,43-0,39 0,5
Роллс-Ройс .............. 130 0, 22 0,16 0,56-0,66 0,48-0,36 0,5

на дуге в пределах ±45° от плоскости качения шатуна (см. 
выше) хорошо подчиняется закономерности (14), причем вели- 

имеют следующиечины 0 в зависимости от отношения -----
«О 

значения:
JL............................ .0,4 0,5 0,6
*0
0..........................................0,48 0,43 0,40

Данные по параметрам овалов поршней

Для представления о том, как сказываются на форме овала 
конструктивные параметры поршня, были рассчитаны дефор
мации поршня, нагруженного по схеме, показанной на рис. 8, а, 
т. е. нормальной составляющей N, действующей на поршень, 
и равномерно распределенной нагрузкой на юбке q. Для ана
лиза такая схема была заменена схемой, приведенной на 
рис. 8, б, в которой не учитывается увеличение жесткости, юбки 
из-за наличия бобышек. Оказалось, что форма деформирован-

fl
нои юбки зависит от величины соотношения ----- : . Эта форма

«о

0,7 0,8

0,37 0,35

некоторых двигате
лей приведены в табл. 8. В этой таблице величины отношений 
приведены для случая равномерного распределения давления 
по бобышке поршня и случая распределения давления по за
кону треугольника. Соответственно с этим в таблице даются 
и два значения параметра 0, соответствующие этим значениям

а
~— . Практически выполненные формы овала юбок соот- 
«о

ветствуют несколько меньшим значениям параметра 0, чем это 
„ аследовало бы принять, руководствуясь величиной ——-. 

°0
Как видно из табл. 8, в рассматриваемых поршнях овал 

случаях величине 0=0,5 или 
поршня дизеля ЯМЗ.

юбки соответствует во всех 
близкой к ней, за исключением
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Исследование и выбор оптимальных параметров поперечной 
устойчивости прицепных автотранспортных средств
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ОЦЕНКА угла поперечного крена седельных автопоездов яв- 
" ляется сложной задачей, в которой, как доказано исследо
ваниями Н. А. Взятышева [1], обязателен учет упругой связи 
между тягачом и полуприцепом в седельном устройстве. Мето
дика, предложенная Н. А. Взятышевым, не универсальна. Ре
комендуемые расчетные формулы, как и в методике В. А. Рож- 
дова [2], предусматривают одноосный полуприцеп, воздействие 
на автопоезд передается только через ось полуприцепа, запаз

дывание воздействия не учитывается. Кроме того, методика 
предусматривает лишь синусоидальное воздействие от дороги, 
что ограничивает ее применение.

В статье предлагается обобщенная методика, которая позво
ляет оценить поперечную динамическую устойчивость автомо
бильных прицепных средств и выбрать оптимальные по услови
ям поперечного динамического крена параметры автопоезда. 
При этом рассматривается общий случай автопоезда, имеюще-
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го п осей. Воздействие от дороги передается через оси тягача 
и прицепного звена, учитывается запаздывание воздействия, а 
также связь между тягачом и прицепным звеном в поперечной 
вертикальной плоскости. Принятая расчетная схема показана 
на рис. 1.

Основные допущения состоят в следующем: неподрессорен- 
ные массы не учитываются, так как их момент инерции отно
сительно оси крена мал по сравнению с подрессоренными,

A7i, ^2> ^3

Рис. 1. Схема поперечно
угловых колебаний транс

портной системы

Ркр.Т Ркр.П

мт, м„

— коэффициенты сопротивления угло
вым перемещениям соответствую
щих осей тягача и полуприцепа [3];

— угловая жесткость и коэффициент 
углового сопротивления седельного 
устройства;

— моменты инерции в поперечной пло
скости тягача и полуприцепа;

— радиусы поперечного крена тягача 
и полуприцепа;

— массы тягача и полуприцепа.

5 ^/7 £
примерно 3—5% [1]; характеристики упругих элементов при
нимаем линейными [1—3].

Вследствие слабой связи между колебаниями в продольной 
и поперечной плоскостях, что доказано исследованиями [3], 
колебания в поперечной вертикальной плоскости прицепа и тя
гача можно рассматривать отдельно от вертикальных и про
дольно-угловых. В связи с этим, а также учитывая, что влия
нием неподрессоренных масс можно пренебречь, поперечно-уг
ловые колебания рассматриваемой транспортной системы, по
казанной на рис. 1, описываются двумя дифференциальными 
уравнениями движения, которые составляются на основании 
принципа Лагранжа:

1 . 2
<Р + 2п — <ЛТ = — ( ^зп+З^срп^зп) ;

2
’ 1 + 2^ т’+ <0^ —2пк<р—<0^= —(шт„г ?ш +

2
+ 2пут1 9т) + — ( ?2п + 2пут2 ?2п )•

(1)

С помощью преобразования Лапласа и Фурье для дифферен
циальных уравнений (1) получен общий случай амплитудной 
частотной характеристики поперечно-угловых колебаний полу
прицепа

4 + в!

(3)
где С], С2, gx, g2, Ат , Вт— коэффициенты, зависящие от па

раметров транспортной системы 
и запаздывания воздействия [4]. 

С помощью амплитудной частотной характеристики, вычис
ленной по уравнению (3), можно определить угол поперечного 
крена как при случайном воздействии от дороги [5], так и при 
воздействии периодическом. В последнем случае формула ко
эффициента динамичности, полученная из выражения (3), име
ет вид

где Y, ср — углы поперечного крена тягача и полуприцепа; 
со — частота воздействия от неровности;

ЬТ, — колесная колея тягача и полуприцепа;
<7in, fan, <7зп — перемещение правых колес соответственно оси 

тягача и полуприцепа от неровности;
т\, т2 — неподрессоренные массы тягача и полуприцепа. 

Входящие в уравнение (1) частоты и приведенные коэффици
енты сопротивления определяются по следующим уравнениям:

(4)

Подставив числовые значения параметров полуприцепа в 
уравнение (4), можно вычислить коэффициент для разных 
значений частот со. Затем выбирается коэффициент динамич
ности, соответствующий частоте воздействия от дороги при 
данной длине неровности и данной скорости движения авто
поезда. Эта частота
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— приведенные угловые жесткости со
ответствующих осей тягача и полу
прицепа [3];

?№ S — длина неровности;
v — скорость движения.

Значение угла динамического поперечного крена определится 
перемножением коэффициента на угол неровности «о

ЬВ-
2Н

Чо = К,——,

где Н — высота неровности.
Расчетная формула (4) универсальна и пригодна для опре

деления коэффициента не только для полуприцепов, но и 
прицепов. В этом случае коэффициенты, учитывающие попе
речную угловую связь тягача и прицепного звена, принимаются 
равными нулю.
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По описанной методи
ке с помощью ЭЦВМ 
«Минск-22» была произ
ведена оценка попереч
ной устойчивости раз
личных прицепов и полу
прицепов Минского авто
завода. Исследования 
показали, что поперечно
угловые колебания полу
прицепов при поперечной 
связи в седельном уст
ройстве значительно вли
яют на поперечно-угло
вые колебания тягача. 
Эта связь отражается на 
характере изменения, а 
также на величине коэф
фициента Kv , что под
тверждают исследования 
Н. А. Взятышева.

Были построены и ис
следованы зависимости 
коэффициента К, от ча
стоты <о при скоростях 
движения от 5 до 
60 км/ч. Как видно на 
рис. 2, кривые К„ имеют 
не одно, а несколько максимальных значений, которые объяс
няются запаздыванием воздействия. Как правило, максималь
ную амплитуду имеет первое максимальное значение, которое 
проявляется при частоте, близкой к собственной частоте попе
речно-угловых колебаний полуприцепа. Расстояние между мак
симальными значениями при увеличении скорости движения 
возрастает. При увеличении скорости движения время про
хождения автопоездом расстояния между осями уменьшается, 
следовательно, снижается влияние на коэффициент К, запа
здывания воздействия и кривая /С, становится более плавной. 
Анализ кривых (рис. 2) показывает, что с возрастанием скоро
сти движения автопоезда максимальные значения /(, умень
шаются. При v= 10 км/ч К., тах = 2,38, при о=60 км/ч 

= 1,78.
Частота резонансных колебаний находится в пределах от 

3 до 5 1 рек.
Влияние упругой связи в 

эффициент динамичности /(,,

Рис. 2. Зависимость коэффициента К 
стоты при различных скоростях

седельном устройстве на ко-
(рис. 3) очень сложно. Так,

при С(т_1) =0,7 тм/рад А, гаах = 1,55, при С(1р_т) =
= 70 тм/рад К,, тах = 2. На различных частотах характер 
изменения при изменении С(<р—7) ИНОЙ (рис. 3), что
объясняется сдвигом кривых в сторону больших частот с уве
личением жесткости упругой связи.

При увеличении коэффициента сопротивления -^(<7-7) ко
эффициент динамичности уменьшается, что происходит на всех 
частотах, однако с ее увеличением (рис. 4) снижение А, ме
нее интенсивно и при <в=30 \/сек коэффициент А, полупри
цепа при изменении степени демпфирования практически не 
Изменяется. Значение собственной частоты поперечно-угловых 
колебаний полуприцепа при изменении коэффициента сопротив
ления остается постоянным.

Рис. 3. Зависимость коэффициента 
Kv от жесткости и углового со
противления упругой связи в се

дельном устройстве тягача

изменения ча-
движения
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Рис. 4. Зависимость коэффициента 
/<,, от изменения 
(сплошные линии) и 
(штриховые линии) при о=30 км/ч

6 8 С(Ч)Тн/раИ

Предлагаемая методи
ка позволяет получить 
значительно более точ
ные по сравнению с дру
гими известными методи
ками результаты как для 
простых, так и для более 
сложных схем транспорт
ных систем. Сравнения 
показали, что в зависи
мости от сложности 
транспортной системы, от 
принятого типа воздей
ствия неровностей доро
ги точность расчетов по
вышается на 2—5%. Кроме того, предлагаемый метод расчета 
пригоден для оценки и выбора параметров поперечной устой
чивости как прицепных, так и седельных автопоездов с любым 
числом осей и при любом виде действия от дороги — периоди
ческом или случайном.

^СР-Т) 
с(т-т)
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