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В в е д е н и е

Дисциплина ''Расчет и проектирование специальных лесных машин*1 

состоит из 20 лекций, содержит четыре раздела,

Излагаемый в настоящем пособии раздел Щ "Основы проектировав 

ния агрегатов лесных машин" (в объем 2-х лекций) включает вопро

сы расчета узлов трансмиссии лесных машин, конструирования и рас

чета элементов их ходовая части.

Особое внимание уделено определению нагрузочных режимов в 

трансмиссии машин, расчету нагруби, действующих на раму тран

спортной системы и подвеску.

Для более углубленного изучения отдельных теоретических воп

росов в дополнение к излагаемому Материалу рекомендуется пользо- 

ватьон литературой в соответствии с прилагаемым списком.
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Р А З Д Е Л  ¥

ОСНОВЫ ПРОЕКТИРОВАНИЯ ОСНОВНЫХ АГРЕГАТОВ 

ЛЕСНЫХ МАШИН

Л е к ц и я  I

РАСЧЕТ УЗЛОВ ТРАНСМИСОИ МАШИН

X. Нагругенность трансмиссии

При эксплуатации автомобилей и тракторов в условиях лесозаго

товок нагрузки на трансмиссию могут значительно превысить макси

мальный крутящий момент двигателя. Известно, например, что при 

резком тормокении автомобиля до юза о больший скоростей движения 

инерционный момент, нагружающий трансмиссию, а 15 - 20 рае боль

ше, чем макоииальный момент двигателя. М/фта сцепления в этом 

олучае „ пробуксовывая,ограничивает величину этого момента, яв

ляло» своего рода предохранителем. Большой величины инерционные 

моменты передаются на трансмиссию маши® в тяжелых дорояных усло

виях при резком трогают с места с предварительным разгоном дви

гателя на холостом ходу, что на практике обычно имеет место йрн 

максимальной загрузке машин.

При движении трелевочных тракторов, лесохозяйственных машин 

я Т.д. час'-'j встречаются случаи мгновенного возрастания сил со

противления движению, за счет наезда на пни, цепляния с разры

вом корней деревьев ш т.п„, что также приводит к перегрузкам 

Трансмиссии.

В момент блокировки колес автомобиля при торможении до сколь

жения без выключения оцепления возникает инерционный момент, рав-

где IX) “ момент инерции маховика двигателя,кг.м.сек?;



-  б  -
Щ п " Угловая скорость вращения маховика;

t  - период времени о* начала торможения до остановки 
деталей двигателя;

№  - замедление маховика двигателя*

Угол закручивания валов трансмиооии tfm при блокировке колес 

определяется суммой f ma $ u + & U + & l * ‘ b  ,

где fn - углы закручивания соответственно промекуточ-
яого и главного карданных валов и полуосей;

Lk, Lo - передаточные числа коробки передач" и главное
передачи.

Угол закручивания валов трансмиссии, выраженный через ид 

конструктивные параметры.,,монет быть определен по формуле

у ф Ш + !Ш + Ш )-№ '  « >
где Ьк , и  , Сп - длины соответственно промежуточного н глаь 

f ч Н0Г° кардаяНых млов и полуоси? ®
, J k , Jn  - моменты инерции первого и второго карданных 

валов я полуоси;

G - модуль упругости при кручении (& = 0,8»юб-Я)? 

С - угловая жесткость трансмиссии. С'Л&

Из уравнении (I) и (г)

М - Г С - 7 , ^ -
М И

После интегрирования этого выражения и преобразований полу
чаем окончательно

f^ljrm x ~  С ' fmax ~  \Г %  £  ,ij-max ь Jmax > (g-j

где UJ» - угловая скорость маховика в начале тормояения.

При резком трогании машины с места с использованием кине-



яичеокой внерги» маховика, крутящая момент аа ведущих колесах 

может в.2-2,5 раза превысить максимальный момент по двигателю,

В случае, если момент по ведущих колесах превысит максимальный 

момент по сцеплению, то колеса пробукоовывавт, но трансмиссия 

все же будет перегруиена в овязи ос значительной величиной мо

мента инерции колес.

Инерционный момент в трансмиссии от колес в случае тормояенЬз 

на окользкой дорого с малым коэффициентом сцепления при блоки

ровке трансмиосии центральным тормозом, расположенным на вторич^ 

Коя валу коробки передач^ мбяно определить из выражения

рде СОок - угловая скорость колео в иомент блокировки трансиисст

Л  - момент инерции колес;

С' - жесткость трансмиссии автомобиля в момент блокировки 
трансмиссии,.

Яесткооть трансмиссий завиоит от передаточного отношения^ 

соответствующего включенной передаче, от длины карданных валов 

и полуосей, передаточного отношения главной передачи. Ее макси

мальное значение соответствует прямой передаче.

Крутящий иомент в трансмиссии машин в сложных условиях эк

сплуатации монет быть значительно снижен при наличии гидротран

сформаторов. В сравнении о механической трансмиссией максималь

ные нагрузки в зтом случае снижаются примерно в 2-2,5 раза.

Трансмиссия транспортной машины состоит из упругих элемен

тов, работающих на кручение,и ее можно представить как сложную 

колебательную систем1? *

При расчетах колебания трансмиссии колесных машин приводят 

к упрощенной схеме, показанной на рис.1. На рисунке обозначено: 

Xt - момент инерции вращающихся частей двигателя и 
ведущей части оцепления;

Д, - момент инерции ведомой части сцепления;

-  6 -



- момент инерции ведущих колес, приведенный к ко
ленчатому валу двигателя;

Jfc - момент инерции массы, заменяющей массу всего ав
томобиля, равный /'7й'Л~ (Afq- полная масса

автомобиля, 'Чк- радиус каления колеса);
С - жесткости трансмиссии;

I и 2 - фрикционные связи, условно заменяющие соответ
ственно механизм оцепления и сцепление ведущих 
колес Сяопорной плоскостью.

Рис Л .  Упрощенная схема -трансмиссии 
Л  автомобиля.

На некоторых режимах работы двигателя колебательная система 

трансмиссии ши ит попасть в резонанс. Крутильные колебания, воз

никающие при этом,могут приобрести большой размах и привести к 

перегрузкам деталей трансмиссии. С методикой расчетно-крутильных 

колебаний можно ознакомиться в работе [ i ]  .

Гусеничную машину при расчетах трансмиссии рассматривают как 

2 , 3 ., Л - и 5-массовув колебательную систему,возбуждаемую

двигателем и дорогой. Так, при исследованиях трелевочного трак

тора было установлено, что реальная системе "двигатель-трактор" 

(с пакетом) обоснованно может быть заменена шестимассовой схемой
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Такая схема позволяет выделить элементы трансмиссии о резким иэ- 

менениеи жесткости и исследовать нагруненность всех ее валов. 
Колебания такой шеотимассовой оиотемк могут быть описаны без уче

та коэффициентов сопротивления следу глеем дифференциальными ли

нейными уравнениями (для трактора ТДТ-5Ь):

у/f *№)-М<в-п) ;

Щ  *Сп(и-ъ)-см-%) ; 
&%*сМ-ч$‘С*(ъ-щ і <5)
% ъ н м  -%)~см-»);

„  % ■ % * С М - & ) ,
где J t  - момент инерций двигателя и муфты сцепления}

X  - момент инерции шестерен коробки передач; 

и X  - моменты инерции шарниров карданного вала;

% -  момент инерции шестерен главной и "бортовой передач, 
бортовых Фрикционов;

X  - момент инерции ходовой части трактора и пакета деревьев; 

Си- иеоткость первичного и верхнего валов коробки передач; 
Си- иеоткость грузового вала коробки передач;
Сц~ жесткость карданного вала в сборе;
Cft~ жесткость ведущей шестерни главной передачи; 

fi*j~ жесткость валов заднего моста;

МИ)- крутящий момент двигателя.
Система дифференциальных уравнений (5) может быть решена и 

проанализирована методами статистической динамики. При этом ис- 

‘оледуется нагруиенность деталей трансмиссии при входном процес

се лвбого трактора - единичное возмущение, периодический или 

случайный процессы.

При движении транспортных систем в некоторых случаях движения



может возникнуть дополнительная циркулирующая или "паразитная" 

мощность, нагружающая их трансмиссию [2,з] .

При движении гусеничного трактора без прицепа на повороте ка«- 

сательная сила тяги отстающей гусеныш направлена против движенец 

трактора. Момент этой силы, которая стремиться вращать отстающую 

полуось в направлении переднего хода, равен

*
где L - передаточное число дифференциала}

Л/ц- ведущий момент.

Трактор, движущийся под действием касательной силы тяги заСе-| 

гающей гусеницы, приводит в движение отстающую полуось. Таким об

разом, мощность подводится к отстающей полуоси не от двигателя»' 

а от движущегося корпуса через ототавщую гусеницу, которая нахо

дится в сцеплении с почвой.

Угловую скорость отстающей полуоси можно определить по форму

ле 3
Ш & ў 'Ш к  ,

где W t -  угловая скорость коробки дифференциалов.

К отстающей полуоси от корпуса тракторе через отстающую гусе 

ницу будет передаваться мощность

М е и  -  - і * М *  * з  (?)

Отстающая полуось через дифференциал передает эту мощность 

забегающей полуоси. Эта мощность называется циркулирующей.

Следует отметить, что наличие нагрузки, увеличение потерь н< 

трение и сопротивление качению гусениц снижают величину циркуля 

рующей мощности.

В автомобилях с несколькими ведущими осями при блокированно| 

приводе в некоторых случаях циркулирующая мощность может бить зн| 

чительной. Эта мощность монет возникнуть при различии в рйвмёре 

-“пущих колео, на неровностях дороги и при движении автомобиля

- 9 -
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по кривое пути.

При той тангенциальной эластичности, которой обладают автоI
бильные колеса,разница между размерами колес компенсируется.

Этим обеспечивается чистое качение обоих колес. В этом случаі 

радиуон качеякя обоих колес равны, т.е.

Хкі»
или 'Іі'*гЛ.'Ры а ЧкЮ~А-'Рк I ;

где ч к10, -^„0- радиусы колес при отсутствии окружной силы Р^ и

Чкі и Нмі- радиусы качения колес;
Д  ~ коэффициент тангенциальной эластичности шины, пред

ставлявший собой изменение радиуса качения колеса 
в мм, соответствующее изменению полной окружной си
лы Ры на I кг.

Я П  Чцл-ЯкХО. -  £  
♦ Гнх -  д  Д

Из Последнего уравнения находим

С О

Для того чтобы колеса без дифференциальной оси при прямоли

нейном движении имели чистое качение необходимо, чтобы разность 

РНІ~Ркг не превосходила отношение 4^- . Чем больше С и мень

ше Д  , тем больше разность менту окрухн’ни силами Ркі и fti .

При С  - 0 силы получавтоя равными, при жестких колесах ( Л “ 0) 

разность окружных сил стремиться и бесконечности.

Таким образом,при отсутствии эластичности, колеса разного 

размера не могут иметь чистого качения деке при прямолинейном 

движении. Для эластичных колео происходит это не явление, но при 

раяиоот» между радиусами колес, превовходящей определенное значе

ние.
Рассмотрим вопрос о возникновении паразитной мощности, пере

даваемой через колеса бездифференциальной оси при различных раз

мерах колес или при одинаковом их размере, но при двинении на 

поворот».

При пряпплииениом движении оси мевьвее колесо проскальзывает.



Действующая на это колесо тангенциальная реакция имеет направле

ние, противоположное направлению качения колеса. Она равна силе 

сцепления 0,5l f 2 . ( Z ~  нагрузка на ось"). В результате к пси от 

колеса радиусом *іг передается мощность Л/е

N o - 0 , 5  ,
т.к. угловая скорость оскСо»*-*- , то

N , - - a 5 q > z - T f - ^  ■ (6)

В соответствии с ур<йшением (7), а также учитывая, что сумма 

окружных сил равна полной окружной суммарной силе Ро, или сумме 
сил - свободной/а и затрачиваемой на качение колес , можно 

составить систему уравнений

А г _ Я і = д -  ; I

В результате решения системы получим:

P « - o .s ( i+ R ,+ fZ ) ;  1 

А.=-аulSf-P.-fl). ]  <9)
На основании этих уравнений можно найти распределение 

мощности по элементам оси. В частности, можно Определить пара

зитную мощность Д/„ для всех случаев движения оси.

Рассмотрим распределение мощности по элементам ведущей оси 

(р> 0) - рис.2.

- II -

Рис.2. Условная схема распределения мощности 
на ведущей оси.

/



Мощность Л/«, подведенная к оси .затрачивается на создание  ̂

свободной суммарной окружной силы Аг и на преодоление сопротив

ления качении, т.е.

Мощность, развиваемая на колесе I, равна

Д/, = A rY - l i '= Q5 (j +A a-f/Z)-2T.

Мощность на качение каждого из колес определяется из выраже

-  12

ния
A U = o , 5 f l v .

К автомобили от оси передается мощность

A/.-A-’tf.
В результате от колеса 2 к колесу I передается паразитная 

мощность f\]B, циркулирующая в оси.

N^NrN,= 0J(i-P*-fW-(I0)„
Мощность Д/увеличивается .с увеличением разности О 11 между 

радиуоами свободного качения колес И уменьшается с увеличением 

тангенциальной эластичности шин (коэффициент Л.). Мощность Д/о 
получается тем больше, чем меньше окружная сила на ведущих коле

сах.

При > N o = 0  .

При тормозящей оси 1\1„- 0, при Ро. =  ~~у[
Мы рассмотрели случай появления циркулирующей паразитной 

мощности в системе бездифференциалыюй оси. Аналогично решается 

задача для автомобиля, имеющего несколько ведущих осей. Например, 

для двухосного автомобиля, имеющего обе оси ведущие, выражение 

паразитной мощности No будет следующим:

No =&5fjm[j[-h-HZ-Z№> (П)
где и Zj - радиальные нагрузки, действующие соответственно 

на переднюю и заднюю оси;

І>П) - к.п.д. главной передачи при передаче мощности от 
колес к приводу.
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В этом случае паразитная мощность также увеличивается по мери 

уменьшения , увеличения С и по мере уменьшения тангенциаль

ной эластичности шин (коэффициенту!.).

Возникновение паразитной мощности в системе трансмиссии авто

мобиля модно устранить введением дифференциала в привод к ведущи:- 

осям.

Наличие дифференциала вносит изменения в общую динамику прямо

линейно-поступательного движения автомобиля и колесного трактора^

Если силы сцепления ведущих колес о дорогой больше.величины 

(М * - момент подводимый к ведущей оси), то к оси 
каждого колеса будет приложена сила, равная 0,5 ̂  ,

Результирующая сила, действующая в продольной плоскости маши 

ны .равна №■ * . Если одно из ведущих колес находится на слабой
Поверхности, то реакция дороги (почвы) на обод этого колеса 

М*меньше величины 3,5тг . ,г*
На каждую полуось передается момент,равный половине ведущего 

момента/ %  . Под влиянием избыточного момента (0,5Мк~Рк'Ч.к ) 

левая полуось будет вращаться ускоренно.

Сила тяги правого колеса, имеющего лучшее сцепление с дорого! 

равна пп 0.5 М « ,
п  - <и

Если результирующая касательных сил тяги обоих колес доста

точна для преодоления сил сопротивления транспортной сиотемн, 

то она будет находится в движении.

В это» сличав v движение будет сопровождать
ся значительным буксованием левого ведущего колеса.

В случае, если результирующая касательных сил тяги обоих ве

дущих колес будет меньше, чем сопротивление движению агрегата, 

то он остановится. Причем левое, например, колесо будет вращать

ся на место ускоренно, а правое-остается неподвижным.

Для улучшения проходимости автомобиля в подобных случаях при-



меняют механизм блокировки дефференцивла, при помощи которого мож

но дифференциал выключить.Тогда к правому колесу будет подведен 

момент jvj -Р"^

Сила, приложенная к оси правого колеса, будет равна
П” Мк - Рк■ г* _ Мк р*
К  = — г;------Т 7  ~  Гк ’

золи эта сила меныпё силы сцепления правого колеса с почвой. 

Результирующая сила равна:

т.е. она соответствует полному ведущему моменту.

В случае блокировки межколесных и межосевых дифференциалов 

возникает паразитная мощность.

Исследования показывают, что при движении, например, трехос

ного автомобиля в неблагоприятных условиях при блокированном при

воде переднего моста на повороте малого радиуса и при разнице 

давления воздуха в шинах около I кг/см^ в трансмиссии возникает 

дополнительный момент, в 1,5-2 раза превышающий момент сопротив 

ления движению.

На основании всего изложенного,при расчетах деталей трансмис

сии максимальный расчетный момент следует брать в 1,5- -2 раза 

оолыпим максимального момента двигателя. Для трелевочных тракто

ров, условия работы которых весьма сложные, коэффициенты запаса 

статической прочности следует выбирать в пределах 2 — 3,2.

-  14 -

2. Определение нагрузок при расчете на выносливость

При эксплуатации машин разрушение деталей может происхо

дить не°только от недостаточной прочности иод действием

максимальных нагрузок, но и от многократного изиЛнения 
о

напряжений , вследствие усталости материала. Кроме того, 

возможно повреждение рабочих поверхностей деталей при износе, 

выкрашивании,пластической деформнции под воздействием контактных



напряжений, превышавших предел текучести материала. Для расчета 

детали на усталостную прочность необходимо иметь кривые распреде

ления напряжений в этой детали. Кривые распределения отроятся по 

данным серии испытаний в условиях,характерных для .эксплуатации 

данной машины.

В зависимости от конструктивных особенностей деталей и узлов 

машины при испытаниях регистрируются усилия, моменты или сразу 

напряжения. Например, прр исследовании деталей трансмиссии авто

мобилей и тракторов часто пр изводят запись крутящего момента, 

действующего на валу трансмиосш , а затем, зная момент сопротив

ления детали в опасном сечении, подсчитывают соответствующие на

пряжения. Порученные значения напряжений разбивают по разрядам и 

строят кривые распределения [5 ] . Число отсчетов и их продолжи

тельность определяются из условий достоверности получаемого ре

зультата. При исследовании нагрузочных режимов автомобилей доста

точной достоверности результат может быть получен при длине опыт

ного участка дороги 300-1000 м,в зависимости от характера ее 

поверхности. Ориентировочно на грунтовой разбитой дороге и цели

не - 1000 м; на асфальтобетонной и булыжной мостовой в городе - 

500 м; то же за городом - 300-500 а.

При достаточной продолжительности опыта можно считать, что

, Ш - Т О
где ў - повторяемость напряжений;

U<>- число обработанных экспериментальных данных;

U-i- суммарное число циклов изменения напряжений за срок 
службы машины.

С использованием данных эксперимента повторяемости

напряжений за срок службы машины может быть представлена кривой 

ф ( 6 0  Срие-З).

-  15 -
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Рис.3. Гистограмма распределения 
напряжении.

На рис. 3 приведена кривая *Р((э™Х) > гЛе показатель сте
пени П )і для асимметричных циклов, являющихся преобладающими для 

деталей трансмиссии машин, можно определить по формуле

m t=atf£3 > CI2)
ГА<НТ) I ПРИ напряжениях пропорциональных нагрузкам, равно 6 для 
валов и цилиндрических шестерен г. 7 для конических шестерен; 

t  - коэффициент, характеризующий асимметрию цикла.

Коэффициент t  равен^отношеншо . При симметричном

цикле х  = - I, при пульсирующем f  = О и асимметричном цикле 

коэффициент асимметрии заключен в пределах 0 <  ■£<. I.

При непрерывном изменении напряжений запас выносливости опре

деляется из выражения

П W
где Зз - расчетное напряжение /а усталость для уелови» Ш ;сплуа-
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тяірш, характеризуемых гистограммой;

S t f  предел выносливости детали.

Максимальное напряжение д т и  определяется суммированием 

среднего напряжения 6т и предельной амплитуды напряжении 6а , 
при которой образец выдержит Цо циклов до разрушения » бл. 

определяемся для каждого среднего значения 'Стп по диаграмме пре. 

дельных напряжений £6j .

Предел выносливости детали для асимметричного цикла нагруже-1 

нчя равен ld - i

°  <9 ' ( к г Н і П і < г * * )  *  *

где З і- предел выносливости при симметричном цикле, определяемый 
при испытании образцов диаметром б мм и числе циклов нагружения 

С1о= 5 ’10® - 10^ циклен;
К р - коэффициент, характеризующий различие детали и стандарт

ного образца: На- - у -  ( З -to - предел выносливости детали при ис- 

питании сймметі'ічннм циклом); р

коэффициент, характеризующий свойства материала ( -  

предел текучести материала детали").

Суммарное число циклов LLi перемен напряжений в детали за 
спея службы машины определяется его пробегом,*? км. Например, 

для ппд”оо" ввтомобиля величину U £ можно подсчитать по следующей 

приближенной формуле:

U z = 1 6 0 ^ i f c  1 (1*0
где Т *- радиус качения колеса в м;

СО- число циклов нагружения за один оборот колеса.

Исследования показывают, что при движении автомобиля по 

относительно ровным дорогам ( j J можно принять равным 2, а прв 

движении по неровной поверхности - 3.

Интеграл, стоящий под корнем выражения (13), можно рэдрмат- 

ривать как произведение двух’функций на участке интегрирования ет



- 18 -

rue іГ2 - площадь, замеченная между кривой и осьп айс' 

циос в пределах от хо ^так і °РДината фокусаСр , КО' 
торый определяется кривой >£(3i) и абсциссойj9 центра тяжести

нениями,' приведенными в pa6oTe[(jJ, дающими достаточную точность.

Пользуясь приведенным методом оценки выносливости деталей ма

шин, можно оценить их работоспособность с точки зрения усталости 

в том случае, если данная машина будет эксплуатироваться в других 

условиях эксплуатации при внесении в нее некоторых конструктивных 

изменений, например, замена платформы кузовом-самосвалом и т.д„

Расчет деталей машин на выносливость может быть произведен те 

только на основании данных .эксплуатационных испытаний. Достаточ

на точные результаты можно получить, пользуясь методами статичес

кой динамики. Пользуясь этими методами, по характеристикам воздей

ствия и амплитудно-фазовым частотным характеристикам динамической 

системы (трактор, автомобиль) можно расчетно-теоретическим путем 

построить кривые распределения для разных условий эксплуатации; 

что особенно важно при проектировании нового образце машин.

О напряженности в отношении износа, выкрашивания и пластичес

кой деформации рабочих поверхностей деталей можно судить по мак

симальным напряжениям <£■* сжатия на поверхности контакта и мак- 

синельным касательным напряжениям от среза 'Г/лох. которые равны

площади Л  .

При расчетах для определения .£"2 и можно пользоваться выра-

Хтпах -0,3'dcik 1 ( 15)

где (\] - усилие сжатия рабочих поверхностей;

$  - рабочая длина контакта;•

%< п *ii - радиусы кривизны рабочих поверхностей;
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£  - модуль упругости материала.

Гри наружном оесположении контактных поверхностей в формулу 

для Т 2 подставляется со знаком плис, а при внутреннем-co зна
ком минус.

При определении расчетных напряжений <4«н % тгУстанамивают не 
максимальные (ииковые нагрузки), а нагрузки при средних нагрузоч

ных режимах с учетом длительности работы машины в определенных 

условиях эксплуатации.

Шн* расчете элементов трансмиссии расчетный момент опре

деляется по выражению Г ?"] :т' u__~__
77

'г •••• ЮО1 m  , д а )  

леоі^, Л.г, ...іл - время в процентах, в течение которого деталь 

работает под действием соответственно момента Д /J , Д|4 ,...Д^ ; 

Г̂)'- коэффициент, учитывающий зависимость напряжения от нагрузки.

Для контактных напряжений при касании Поверхностей по линии, 

что имеет место при расчете роликоподшипников, цилиндрических и 

конических шестерен, показатель m 1 изменяется в пределах 3,0-3,5; 

при касании в точке - 3,33. ,

При расчетах на выносливость элементов ходовой системы транс

портных машин определяется расчетный динамический коэффициент

Кп =|/4±-1/т‘ Z<Ln.lSm' 'і\ўіш.расч. VlOQ^*i+lOo“fUH.i+----+fi)t}/\gM.n >

где J-1 , h  ,... d n - время действия нагрузки (в процентах от обще
го времени движения) на элементы ходовой системы при соответствую

щем динамическом коэффициенте Кўйн.і , К#инг ,...K y u » .n

Динамические коэффициенты Кушч соответ

ствуют данным типам дорог при заданной средней скорости движения. 

Эти коэффициенты являются опытными и устанавливаются на основании 

испытаний машин данного класса.



3. Динамика разгона и торможения

- 2 0 -

По характеру своей работы лесотранспортная машина часто из

меняет скорость движения, осуществляет трогание с места, обгоняет 

;впереди идущие машины. Поэтому очень важным динамическим качест

вом транспортной системы является приемистость, т.е. способность 

ее к быстрому разгону. Это качество машины влияет на среднюю ско-

роеть движения, а в условиях загруженных дорог определяет их пре-
і . | І
пускиую способность.

При разгоне автомобиля водитель одновременно с включением 

(муфты сцепления увеличивает подачу топлива. Разгон будет наиболее

(интенсивным, если допустить, что педаль подачи топлива 'нажата до 
! „ I
отказа и двигатель сразу переходит на режим работы, соответствую

щий полному открытию дроссельной заслонки. В этом случае величина 

'ускорения машины J  будет наибольшей:

‘ І8)
где J J  - динамический фактор!

коэффициент учета вращающихся масс;

Ijy - приведенный коэффициент сопротивления дороги.

Из формулы (16) видно, что при заданных дорожных условиях 

ускорение о увеличением динамического фактора растет, а с увели

чением коэффициента снижается.

С понижением передачи увеличивается разность [ )  - I f }  , па 
и одновременно увеличивается коэффициент §Ьр , причем он растет 

пропорционально квадрату передаточного числа трансмиссии. Поэтому 

Не всегда наиболее интенсивным будет разгон на низшей передаче из 

за резкого возрастания коэффициента SsP. .

. f Для определения максимальных ускорений разность О  -1р мо

жет быть определена г., динамической характеристике.

Значения коэффициента Fie определяются по следующей форму

ле:



- 21 -

(19)

где Уў - момент инерции двигателя;
Lrp. - передаточное число трансмиссии?

~ механический к.п.д. трансмиссии;

Q. - вес машины;

%,Чк- момент инерции и радиус колеса.

Общий характер кривых ускорений на разных передачах я функ

ции от скорости движения (рис.4) подобеи характеру кривых динами

ческого фактора.

Из рис.Ч видно, что точка пересечения нияней кривой 0 есьв 

абсцисс дает значение максимально возможной в заданных дорожных 

условиях скорости движения Vroa* . В этой точке ускорение равно ну

лю, а следовательно,повышение скорости невозможно.

Величина ускорения не является достаточно наглядным и удоб

ны* для практических целей показателем.Основными оценками, харак

теризующими приемистость машины, принято считать время и путь т а -  

гона.

Время и путь разгона понимают как время Ь риъг. в секундах

б VffttT/f V

Рис.4. Зависимость ускорений от скорости 
движения.



и путь SpenE гетрах, при которых машина увеличивает овов - 

скорость, начиная от начальной величины V ' до заданного конечно-] 

го значения V" • Время, в течение которого происходит выравнива
ние угловых скоростей коленчатого вала двигателя и первичного ва

ла трансмиссии при буксующей муфте сцепления, не учитывается из- 

за его относительной незначительности и неопределенности ряда фак

торов, ' <

Момент трогания тракторного агрегата с места определяется 

равенством увеличивающегося момента трения муфты сцепления момен

ту сопротивлений, приложенных к валу муфты, и зависящих от сил 

сопротивления тракторного агрегата. До этого момента происходит 

буксование муфты при неподвижном тракторе,

В первый период разгона продолнается буксование муфты сцепле

ния; угловая скорость ведомой части муфты, а также скорость дви

жения агрегата,увеличивается. Угловая скорость коленчатого вал* 

уменьшается.

Второй период разгона начинается в момент выравнивания угло

вых скоростей коленчатого вала и вала муфты сцепления, т.е. в мо

мент окончания буксования муфты сцепления. Коленчатый вал и вал 

муфты сцепления представляют в этот момент одно целое, угловая 

скорость их нарастает. Окончание разгона характеризуется скоростью 

движения машины, соответствующей номинальному числу оборотов 

двигателя.

При расчете времени первого периода разгона принимается допу

щение,' которое моино сформулировать следующим, образом; в момент 

мгновенного включения муфты сцепления двигатель работает на номи

нальном режиме, т.е. угловая скорость коленчатого вала равна но- 
0

минальной угловой скорости; угловая скорость первичного вяла
©трансмцрсии равна нулю.

Первый период разгона. При замедленном вращении коленчатого
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вал» двигателя, согласно регуляторной характеристике, кривая



крутящих моментов лежит выше, чем кривая крутящего момента при 

установившемся движении. Однако в целях повышения надежности 

расчетов крутящий момент.в течении первого периода разгона при

нимаем постоянным и равным номинальному М  и •

Составим уравнение динамики коленчатого вала двигателя.

В течение периода буксования муфты сцепления момент трения 

тормозит коленчатый вал. Поэтому баланс моментов, приложенных к
О

коленчатому валу, имеет следующий вид

М „ Л 7 „ е  (го)
где £ -угловое замедление коленчатого вала,т.к. тормозящий мо
мент М м больше М н . |Мм~ М
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где J M - момент инерции масс двигателя,приведенный к коленчато
му валу.

£  = X

Так как м .|нпринят постоянным, то и угловое замедление £  так

же постоянно в течение первого периода разгона.

Угловая скорость коленчатого вала определяется по формуле 

Ы) = іл)ц- f i t , (21)
где Ц)к'~ угловая скорость коленчатого вала в начальный момент 
времени, принятая равной номинальной; t  - время.

Если ведущую часть муфты сцепления отбросить* и заменить ее в 

момент периода буксования сцепления моментом М  н ,то баланс мо

ментов, приложенных к первичному валу трансмиссии, будет следую-

м „ * м „
где £„ - угловое ускорение первичного вала трансмиссии (ведущий 

момент больше момента М ^  всех сил сопротивления, принятого 

раньше равным номинальному моменту);

^ гъ ~ приведенный момент инерции всех движущихся мяос агрегатн.

Угловое ускорение первичного вала трансмиссии определяется по 

формуле: ^ . М„~1%



f

Величина Sn 3 течение первого периода разгона, как видно из 

-.«.иной формулы в постоянна.

Угловая скорость первичного вала трансмиссии определяется по 

Выражению £ Л +

-  24 -

01?“ .3

Рис.5. График изменения угловых скоростей 

<jJ и cob от времени.

На рис.5 показан график изменения углсзвых скоростей <л). исс}*’, 

|гочка перенесения кривых указывает на выравнивание угловых скорос

тей или окончание буксования. Момент времени £* определяет время 
Первого периода разгона.

Определим аналитически время £* .

В момент времени £* СО и сОп равны, следовательно,

LO i=W H -£t=Snt<>
откуда

(22)
Линейное ускорение тракторного агрегата, пренебрегая буксо-

I» *
ванием двигателей трактора, определяем следующим образом:

/  Чк) _ Чк duU*. _  Як с
<Lt ~TZt~L tr" (23)

где СО к - угловая скорость ведущих колес в данный момент времени 
периода разгона

'V*o *  =  f
(24)
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Второй период разгона характеризуется полным оцеплением тру
щихся элементов муфты.

В начальный момент времени угловая скорость единой вращающей 
системы равна UJt .

Под влиянием разности моментов Му -Мп вся система Владл
ен ускоренно.

Допускаем, что изменение крутящих моментов двигателя при уек® 

ренном вращении коленчатого в а м  имеет вид прямой, соединяющей 

точки А и В регулярной характеадстики (рис.6).

Рис.6. Регуляторная характеристика. •

Если примем П п - М н , то из рис,6 получаем

Имеем следующий баланс моментов

с М,'Мн+и%'1 )> «о
где £  - общее угловое ускорение всея системы, в том числе а ко

ленчатого вала двигателя.

r.daj Мг-Мі. ,
Л " "  V *откуда



ЙЯЙі
j а _  d c o
d t - ~ T M
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OJh- сО (26)

Интегрируя полученное выражение, найдем продолжительность £« 

второго периода разгона:

J. _ й<Х)(Х;+ % ). Л  СОн-СЦ,
L * Д М ' СОн-Ш (27)

Общая продолжительность разгона тракторного агрегата опреде

ляется по формуле:

t c y n - t o + t l + t z  5
to - время включения муфты сцепления до момента трогания о мес

та.

Для любого момента времени второго периода разгона линейное 

ускорение агрегата определяется по формуле

j~~J---%К ’ ^9)
где £  - общее угловое ускорение всей системы,равное отношении

Пронехуток^ренени от момента выключения муфты сцепления до 

момента полной остановки трактора вычисляется п® выраненюо:

t >

Со
Ми
Тп

U

'+. Муфты сцепления

К муфтам сцепления предъявляются следующие специфические тре

бования: плавное включение, полное отключение двигателя от транс

миссии, надежная передача крутящего момента при всех условиях -экс

плуатации, предохранение трансмиссии от перегрузки, минимальный 
0момент инерции ведомых деталей, удобство управления.

f
Сходность конструкции и вес фрикционных сцеплений возрастает 

по мере увеличе-ий числа дисков. Вес автомобильных, однодисковых 

сцеплений составляет обычно О,3-0,6$ от сухого веса шасси.
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Основные размеры сцепления выбирают из условия передачи че

рез него максимального момента двигатели. При раочетах коэффици

ент тренияуАщ назначается в зависимости от материала трущихся 

поверхностей. Значения коэффициента трения приведены в табл. I

Т а б л и ц а  I 

Значение коэффициента трения

поверхностей
трения

сУхс i 
трем.

: трение в ' 
! масле

сдельное давле
:ние в - 
: кг/см*

Сталь по стали или 
чугуну 0,15-0,20 " 0,03-0,07 2-4
Сталь по медно-асбес
товой плетенке или 
райбеоту 0,25-0,35 0,07-0,15 Т-2,5
Сталь по асбокаучуку 0,40-0,50 0,07-0,15 1-2,5
Сталь по металлокера
мике 0,40-0,55 0,09-0,12 4-6 до 15-20

В последней графе таблицы приведены значения допускаемых 

.удельных давлений на фрикционные накладки. Следует иметь в виду, 

что более высокие значения .удельного давления назначаются при 

больших коэффициентах запаса сцепления . Найіфолее высокие уделы 

иые до 15-20 кгс/см2 давления допускаются на мвталлокерамические ’ 

накладки•

При предварительных расчетах считают, что если номинальный 

момент дт' гателя меньше 70 кШ , то мокно применить однодисковое 

сцепление. При ^ н>70 кПи число дисков L сцепления рекоменду

ется определять по формуле:

где Л/9 -

- i i L  , 
" 2 Я р % Щ . (Э0>

1$ - момент двигателя;

^  - допускаемое удельное давление на трущиеся поверхности! 

$ - ширина трущегося элемента?

Рад-/С прилоиепия равнодействующей сил трения.

При провер”е муфты сцепления на износ пользуются удельной



(31)

с

] рахитов вуЖШШЩг ^

/ - Д  >
где t - удельная работа буксования;

X  " работа буксования} 

f  - площадь поверхности, трения.

Температуру І  нагрева деталей сцепления за одно включение на-
ходят т  формуле

f -  У -. ,
42НСг$ (32)
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где ^  - доля тепла, идущая на нагрев детали;

С -  теплоемкость детали (C.II5 ккал/кгс>с-для стали и чугуна); 
вес детали.

Коэффициент ̂  может быть принят равным:

нажимной диск однодискового сцепления ......... 0,50

нажимной дней двухдискового оцепления........ 0,25

средний ведущий диск двухдискового оцепления ... 0;50

В зависимос*н от типа и от тоге? для каких условий эксплуа

тации предназначена машина, температура за одно включение муфты 

сцепления не должна повышаться более, чем на 3-10$.

При выборе коэффициента запаса сцйпления следует учитывать, 

что при малом значении его не гарантируется надежная передача кру

тящего момента. Завышение его значений приводит к перегрузке транс

миссии Я случае резкого изменения режима работы. Кроме того, при 
Увеличении коэффициента J3 увеличивается потребное число дисков и 

усилие нажатия, что ведет к повышению металлоемкости.

При конструировании тракторных муфт оцепления коэффициент р> 
йріет аритматьоя равным 2^4; автомобильных муфт-при работе в от

носительно тяжелых дорожных условиях, а также с прицепами - 2.-3. В 
случае наМчЕя в сцеплении компенсаіОіонннх пружин, коэффициент за
паса ivi'0-v-'? бнтіі принят меньшим, чем для ецвплччи$,не имеющих их.

Для ішнвавйя плавности передачи крутящего моменте ш  тоенем»«.
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- can s процессе буксования огеплеиия ведскому диску гавгд* дридаай'1 

коническую форму. В этом случае при наличии рабочих пружин диск 

Прижимается постепенно, распрямляясь н проскальзывая » радиальной' 

направлении, 1

Для предохранения трансмиссий от крутильных колебания в сцепле

ние вводился демпфер, состоящий из упругого элемента и поглотителя 

энергии низкочастотных резонансных колебаний. При расчете гаситеяёй 

предельный момент Мтю принимается равным моменту, определяемому 

по сцеплению с дорогой при 1£ = 0 ,8 . І

Гаситель колебаний снижает инерционный момент, передаваемый от 

двигателя на трансмиссию, на 5-15# в 'зависимости от числа и борото® 

коленчатого вала двигателя. :

При расчете привода сцепления усилие на педали следует пршш- г 

мать не более 20, кге. При необходимости ограничения скорости пере

мещения наиимного диска, при большом расстоянии педали ат механиз

ма сцепления, а такие для уменьшения упругих деформаций рычагов, !
©  * I .

целесообразно применять привод сцепления, который выполняется
-* ■" (V , ■ • '! *’ -

аналогично гидроприводу тормозов.

При необходимости часто изменять направление двивенмя машины, 

'переключать передачи и при работе в условия^ резкого изменения соп

ротивления движению, что является особенно характерным для лесоза

готовительных и лесотранспортных машин, целесообразно применение 

гидродинамических муфт.

Гидродинамические муфты по сравнению о фрикционными обладают 

некоторыми положительными качествами:

1) поглощают крутильные колебания и предохраняют.трансмиссию 
и двигатель от перегрузок;

2) допускается пуск двигателя под нагрузкой и длительная рей»» 
та с пробуксовкой ведущих и ведомых элементов;1

3) упрощается управление;

4) улучшается проходимость машин.

И недостатку гидродинамических муфт машно отнести некоторое
-1



Постоянное скольжение (- - 3%), что ведет к перерасходу топлива 
и снижении средней скорости движения машин. Кроме того,они не 

обеспечивают "чистоту" выключения, что затрудняет переключение 

передач. Эти недостатки могут быть устранены различными способа

ми . Например, для обеспечения "чистоты" выключения гк дремуч] 

ты,как показано на рис.7, за ней устанавливается обычная фрикци

онная муфта сцепления.
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Рис.7. Гидравлическая муфта с фрикционной 
муфтой сцепления

В гидромуфте имеется внутренний тор I для лучшего формирова

ния потока. Для быстрого заполнения полости гидромуфта маслом и 

для удаления воздуха имеются каналы 2 и 3.

При расчете гидромуфты задаются следующими параметрами! мощ

ность/^, передаваемая гидромуфтой, число оборотом насоса Пи и 
его к . п . д , удельный вес рабочей жидкости у  , величина сколь

жения^1 на расчетном режиме / г о 0,03/, предельная величина про

фильного диаметра Ю .

Напор Н при коэффициенте быстроходности rij ; равном примерно 
о

40, определяют из выра*ения:
\ Ж Е

п ^ П н \Щ Г ~ ' 0 3 >
Затем определяют расход £?.' л/ /

п
Н Г



[Профильный диаметр муф'гы Ю находится по формуле:

_б . (34)

где S)i - коэффициент, равный (ВД-50)”10 , если мощность выражена 

в лошадиных вилах.

Число лопаток Z равно:

?  - е-65 + . (35)

Число лопаток наооса и турбины различается на 2-3.

В качестве рабочих жидкостей в гидромуфтах используют мицеральр 

ниа и синтетические наела, которые устойчиво работают при высоких 

давлениях (до 200-300 кго/см^), при резких колебаниях температур 

(ет «60 до +' 70°0), большем диапазоне изменений скоростей и т.д.

IB гидромуфтах применяв» масла, имеющие вязкость 1,2-4,0°Е при 50°С,

5, Гидравлические, электрические и 

фрикционные передачи

Если прв передаче мощности через гидропередачу крутящий момент 

остается неизменным, т® такая передача называется гйдромуфтойfвм.і 

отр. 29-30) ■ Если помимо изменения скорости

вращения недорого элемента изменяется величина крутящего момента 

на его валу, та такая гидропередача будет гидротрансформатором, 

общий вид ее показан на рис.8* Гидротрансформаторы в сочетании с 

ввтоватизированйымя.планетарными коробками передач могут применять

ся на транспортных системах, работающих в тяаелнх условиях эксплуа
тации.

К основным параметрам гидротрансформатора относятся: коэффи

циент трансформации- Ко , представляющий из себя отношение момен
та Mr на турбине к моменту на насосном колес®, при неподвиж

ной турбине ( Пт = 0), профильный диаметр ю  и отепень прозрачнос

ти. Степень пр;зрачности 6  гидротрансформатора равна . отношению
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числа оборотов насоса при неподвижной турбине К  «Ко к числу обо

ротов егэ при К =  I. При необходимости увеличить коэффициент тран

сформации вводятся дополнительные ступени турбины. Кроме того, кру

тящий момент на валу турбины будет повышаться, если лопатки ее име

ют малый угол наклона входной части и расположены на большом радиу

се. Применяемые иногда, поворотные лопатки направляющего аппарата 

Такие изменяют величину крутящего момента на выходе, управление ко

то рыми осуществляется автоматически..

Рис.8. Общий вид гидротрансформатора:

X - ведущий диск; 2 - насос; 3 - респератор;
4 - ведущий вал коробки передач; 5 - муфта 
свободного хода; 6 - турбина.

Изменение коэффициент трансформации приводит к изменению 

коэффициента прозрачности £  . Так, с повышением К» для односту

пенчатого гидротрансформатора £  обычно понижается, а чем выше 

прозрачность гидротрансформатора, тем интенсивнее разгон машины.

Различают непрозрачные гидротрансформаторы (£ =1), с пря

мой ( £ >  I) и обратной ( £ <  I) прозрачностью. Прозрачные гидро

трансформаторы наибольшее распространение находят на автомобилях.



; На машинах, требующих получения высокого коэффициента йспояьзова-І 

; яия мощности, применяют непрозрачные гидротрансформаторы. В не

прозрачных гидротрансформаторах момент на валу насоса должен Me- ! 

няться пропорционально квадрату числа оборотов \Ц .

Выбор конструктивных параметров гидротрансформатора обычно про

изводят на основании закона подобия [ 9].

Расчетную мощность Д/р гидротрансформатора устанавливают на ос

новании-внешней характеристики двигателя по расчетному числу обе-; 

ротов.

Коэффициент полезного действия современных гидротрансформато- { 

ров мало зависит от коэффициента трансформации К и значительно І- 

9Т качества поверхности лопастных колес, качества профилирования ] 

лопаток и вязкости рабочей жидкости. Максимальная величина or® 

мощности доходит до 0,88-0,92} но только в узких пределах измене

ния передаточного отношения.

Обычно трансформаторы всех типов сочетают с механической короб

кой передач. Они, как правило, имеют автоматизированное урравле- j 

пае, а степень облегчения управления определяется степенью автома

тизации переключения ступеней в механической части.

Установка гйдротрагІеформатора дает возможность снизить нагруз

ки в трансмиссии в 2-3 раза по сравнению с -нагрузками при установи 

ке механических ступенчатых передач.

Для гидротрансформатора справедливо уравнение •

ИВ + ЙнА + Мт “ 0> <36> ' •
где Ий, Мцд и Мт - соответственно моменты на насосном колесе, на

правляющем аппарате и турбине.

Момент на валу турбины автоматически уменьшается Ь увеличением 

■ее оборотов (Мт), что объясняется снижением величины внешних о®~ 

противлении и наоборот* Это одно из главных достоинств гидротран

сформатора.
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Рис.9. Схема гидротрансформатора.

В общем случае уравнение для момента на турбине в зависимос

ти ®т ее переносной скорости. Ur имеет вид

M r = ~ | г № ^ ,  (37)

Где щ - секундный расход жидкости, протекающий через попереч
ное сечение гидротрансформатора*

ў  - .удельны! иео жидкости;

1/i i Ўз ~ «ЙсояоТвые скорости потока жидкости, соответственно
при входе на лопатки турбины и при стенании с лопаток.

В приведекной выражении, если обороты'насоса f t t  = cOnSt , see 

параметры являются постоянными,за исключением l i t  t Поэтому зависи
мость Ms Э* t i t Представляется теоретически в видёмНаклоиной пря

мой* о

Важнейшим параметром гидротрансформатора являетбй Ковффициент 

Трансформации,равный

К - . (38) !
мв
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Наибольшее значение К будет при заторможенном турбинном коле

се, т.е. при П т = 0.

Величина к.п.д. гидротрансформатора находится из выражения 

. = P ~ - = K  iTH =K (1-S ) ,* 09 )
где

Ч>‘

Мн Пн
ігн = —  ̂ - передаточное отношение;

J = I - величий» скольжения,

К числу важных параметров гидротрансформатора относится коэффи

циент прозрачности 1£ , который наказывает изменение крутящего мор 
менте На Вёдущем валу гидротрансформатора в зависимости от Пт :

7ч(ітн‘ 0) =  Ан(П’‘ Р> f
н( к Ч )  Ant«*<> (40)

где Як- коэффициент момента насоса.

Степень прозрачности гидротрансформатора зависит от порядка 

расположения рабочих колес, формы лопаток и числа турбинных колес. 

На автомобилях наибольшее распространение находят прозрачные гид

ротрансформаторы. Непрозрачные - на машинах, требующих получения 

высокого козффициента использования мощности, например, на авто

бусах , тепловозах, дорожных машинах и т.д.

Активный диаметр проектируемого гидротрансформатора определя

ется по формуле: «у .

< « )

Часто, на автомобилях,между двигателем И гидротрансформатором 

устанавливают редуктор, тогда Мн =ірМ м  к Пн = ^  , гдt i p  ~ 
передаточное число редуктора.

Нахождение £)по приведенной формуле производят непосредствен

ным путем по снятой для прототипа характеристике Д ^  -  j( i in )

Г и д р о с т а т и ч е с к и е  п е р е д а ч и  целесооб

разно применять в автопоездах с автивными осями, однако из-з®



атиосительиеШошШ стоимости и значительного веса они шрбкогоп 

распространения пека не получили. Гидростатические передачи плав

но изменяют крутящий момент, они реверсивны и дают возможность 

автоматизации управления, Принципиальная схема гидростатической 

передачи активного автопоезда приведена на рис. 10. Гидравличес

кие колесные двигатели связаны с регулируемыми насосами гибкими

ЧИйИ»’"-
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Рис.10. Схема гидростатической передачи:

I - тягач! Z - двигатель тягача; 3 - регулируемые 
гидронасосы} 4 - Гидравлические колесные.двигатели;

5 - прицеп.

Регулирование осуществляется Водителем или автоматически из

менением производительности насоса. Для автопоездов применяют 

Ьхеиу передачи с самостоятельными насосами на каждую ведущую ось, 

когда гидродифференциальная связь осуществляется только между ко

лесами каждого приводного моста.

Общий коэффициент полезного действия гидростатической переда-
•Л

! чи несколько ниже* чем механической. Однако, несмотря на это, при 

І движении по грунтовым дорогам, когда давление в гидростатической 

Передаче повышено и насосы дают меньшую производительность, расход 

Топлива для машин с механической передачей выше.

Мощность, потребляемая насосом гидрообъемной передачи, равна,

М й Г ^ ' Н н П и  «Вг , 02)
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Мощность, снимаемая с вала мотора, подсчитывается а© вйрШе-
‘ЧЮ

N mІг к і 'М м 'П м  кВт ,

ГД® Мн - момент, подвод и м ы е s Hacocyj 

Н„ - момент, снимаемый с вале моторе!

П н ,П м - обороты насоса ж мотора!

К<~ постоянны® коэффициент, равный .

Общий к.п.д. передачи равен

sh tM
гдв ^ ы е м » 4ш ’м  -  механические к.п.д. насоса н мотора (#692--0,96)) 

|af«, " схемные к.п.д. Jiofopa й насос® (0,94-0,98) .

Коэффициент трансформация момента равен:

(43)

(44)

объемы, соответственно и>-|где t^rn и qHt - удельнме теоретические 
торе и насоса, нэ/аб)

А , Д  т перепад давлений нйдкостй в моторе' в Heoogp, н/к

Удельный теоретический ойьеа гидроагрегата монет быт* йййдей ’ 
|н® формуле: *■- ■ ' ; Л А /  ■/> " : 7  1

(45)
!«е' С -  нагрузка на колесо)

Чк - радиус келесаі 
гр - коэффициент оцепленияj 

Йчггоіп- Перепад давления рабочей жидкости в моторе:
^unfі.Ь- к.п.д. и передаточное отношение главной передачи.

Производительность насоса определяется ша условий необходи
мости получения максимальной скорости оиотеш:

Охн - %Т'7, м3/сек{ (46)

П н ш ^ —У ™ ф  , , об/оек. 
6,20 Чк



гае £•' число моторов.
• , ' ■ • * . . I - - . І
.Удельная теоретическмя подача насаса за одет ©борот для пера- 

невой гидрообъемной передачи с аксиальным расположением цилиндро

$ = 8 ) „ ,-S in -y ,

где 5  ~ *®Д поршня, м; • 

d„r- диаметр поршня, м;
Щ  - число цилиндров;

Ю т - диаметр ведущей шайбы мотора;

У  - угол отклонения оси блока цилиндров от оси вала привода,!. 

Секундная теоретическая подача насоса при Пн об/сек будет: |

. ; (47)

Ута* выбирается обычно не более 30°.
Результирующий крутящий момент мотора равен 

.1 г  і*т' ё»" -
М м  * -Ml&l М  > (48)

rite: т ’ - числе поршней в магистрали нагнетания; 
м "  - нерабочие порйяи.

Рис.11. Расчетная схема
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Гидростатические передачи, как.правд», вдамняютсй е 'аечет- 

tost числом цилиндров, т .к. в этой случае меньше коэффициент пуль
сации. j

В э л е к т р и ч е с к о й  п е р е д а ч е  момент @т 

двигателя павиан к колесам передается и преебраауется электричес

кий еивсвбвв. Йз-ва большого веса в. низкого к.п.д они тренере 

распространения и® получили .однаію, пре шюпТшый*. У Д Ш Щ "  у £ Д О і  

колес ©т двигателя машины (автопоезда о активными прицепами), а 

также при необходимости повышения плавности разгона й удобства уп- 

мцшеПия, эти передачи используются. Электрические трансмиссий вкяа 

чают генератор тока, приводимый вс вращение двигателей внутренней 

сгорания, и тяговые колесные электродаигвТаяй, питающиеся Тбййм 

генератора, а такие прибери управления.

вес электрический Трайсйиесий^ з основной, определяется Пасом | ; 

.-енератора и тяговых двигателей. Вес электрической трансмиссии пре
рывает вес механической или гвдремехайичеокоЯ Траношюоии и равен 

І -S кг/л.о. '

Лг) сбь-|Относительно. низкий к.л.д. эяекТротраномиссий -'(««.рне
яспямея, в о а р т т , отхкратмв преобрааопагаем 8»eps*ts, у , 

t ■■ г ? '■ : ■
ф р и к ц и о н н ы е  п е р е  д а ч и позволяют рвРулйреВаві?

аэмеиешк передаточного чиОлй независим® от сопротивления двияеайму
|т»е.. являются неоакорегулируемкми. Фрикционные Передачи бнйают

РисД2. Зависимость к.п.д. электрической 
передачи оси от силы тока.
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На рис.13 показана схема многодисковой фрикционнойпередачи, 

работающей 00 смазкой, которая является более надежной, чем -роро 
идная.

Коэффициент трансформации фрикционной передачи равен:

к  -kk. —  &  1
~ М і (49)

|где сэ - эксцентриситет ведущих I и ведомнх 2 дисков (рис,13)..

Угол подъема винтовой линии нажимного механизма определяет
ся из условия

/.І, lift-£)-Ў° “/*»■ Чн-casoL
а ~~ CBS<L + ?(F(t-OjWo ў  "*■ (50)

Ігде ў  - коэффициент трения скольжения дисков (для стальных дис
ков с учетом смазки JH => 0,04);

■JK» *• коэффициент тремя окольжения в нажимном механизме?

^„ - средний радиус трения в нажимном механизме?

Z - число поверхностей трения.

Рис.13. Схеме многодисковой 
фрикционной передачи.

Из условия. (50) можно определить основные параметры многодис.-



_______ _ - 4 1  - •
ковой передачи, задаваясь некоторыми из них.

Для фрикционных керобек передач справедливо соотношение

™  і  - коэффициент полезного действия передачи;
І - передаточное число, [  = ~ -г ■

Более подробные сведения о дисковых фрикционных передачах, а 

‘акже о тороидных, даны в специальной литературе [ю].



I Е Е Ц  К Я П

КОНСТРУИРОВАНИЕ И РАСЧЕТ ЭЛЕМЕНТОВ 

ХОДОВОЙ ЧАСТИ ЛКСОТРАНОПОРТНЬЦ. МАШИН

I. Расчет рам

Не Л800В08ВНХ автомобилях, трелевочных тракторах и многих 

других колэоных ы гусеничных пашинах специального а общего на- 

шачешш д а  установки и крепления механизмов и узлов применя

ет рамные конструкции кузова (оотова). Детали рамного или иоду- 

земного остова трактора Изготовляют из балов корытвого или 

замкнутого профиле и литых брусков.

Автомобильные рамы, see которых соотавяяет обычно 10-1 Бе

зухого веса шаооа, встречавтоя лонжбрпшше, центральные я «оы- 

■ Зйнаровашше. Наибольшее распространение подучили лоижеронные 
авиа, состоящие из двух лонжеронов корытиого или замкнутого 

зрофюш, соединенных поперечинами. Форма сечения поперечин ча

ще всего одинаковая с Лонжеронами, но встречаются иногда труб- 

чатив поперечины круглого или овального оеченйя. Иногда приме

няют крестообразные поперечины, увеличивающие жесткость рама 

'при действий на нее горизонтальных и кососимметричных нагрузок.

I Некоторые специальные виды транопортных средств могут иметь 

двухяруснне рамы, состоящие из двух лонжеронных ярусов, распо

ложенных один над другим и соединенных вертикальными и наклон

ными стойками. Такая рама обладает большой жесткостью и имеет 

высокую прочность при небольшой металлоемкости,, Однако такая 

конструкция рамы увеличивает погрузочную высоту машины и высо

ту ее центра тяжести. Поперечины, которым придают форму, удоб- 

. нув для крепления узлов машины, соединяются со стенками или

-  42 -
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]РисД4. Элемент конструкции лонжеровннх рані
'kttt: -  заклепочные ередвневя 
помощью косынок и раскосов 
яавоиро»} S -  буксирный нрш 
сварная поперечина} г  -  соединенна
ВО “““

заклепочные соединения.элементов
I

--- ipe
тейн&в педвіойй
поперечив о лонжеронами} д,э

iMtsiesagns» 
_  трувчата 
крепление нроаш-

.олкаыи лонжеронов ври помощи заклепок или оваркй. На риеЛ4 

юкаааяы элементы конструкции лоняеронных рам й видй 82 соеди

нений.

Раамеры рамы по длине и ширине определяются габаритными 

размерами машины. Зная ширину машины, размер рамы автомобиля 

ю  ширина выбирают таким, .чтобы рама о еоствешвувщиии зано

зами разместилась в промежутке между колеоамя. Проектировать 

,9 “»Р« й-раепояагят* над ходовыми органами нецелесообразно



т.к. в этом случае увеличивается высота центра тяжести машины. 

Передняя часть рамы колесный машин должна проектироваться из ус

ловия свободного поворота управляемых колес в.круг шкворней.Коле

са не должны касаться за лонжероны рамы при движении машины на по

воротах дорог. При проектировании рам статические нагрузки прини

маются симметрично-действующими, вызывающими ее изгиб.Кососиммет- 

ричнне нагрузки, относящиеся в основном к классу динамических,1, 

вызывают кручение рамы. При движении транспортных систем по пло

хим дорогам с невысокими скоростями движения, что является ха

рактерным для лесных машин, их рамы воспринимают в основном косо- 

сикметричнне нагрузки, вызывающие кручение рам. значитель

ную величину приобретает этот вид нагрузок при переезде колес- „ 

ной или гусеничной машины через высокую единичную неровность 

(например, возвышение, пень дерева) или глубокую канаву.

При движении лесовозных автопоездов по дорогам с ровным по

крытием и значительными скоростями, кооосимметричные нагрузки 

незначительны. Рассмотрим расчет рам лесовозных автопоездов на 

изгиб.

Расчет рам на изгиб

При расчете рамы на изгиб статической нагрузкой учитывается 

собственный вес всех частей машины, относящихся к подрессорен

ным массам. Веса всех агрегатов распределяются по опорам в 

соответствии с положением их центров тяжести, учитывается 

также собственный вес рамы. При работе рамы на продольный из

гиб основными несущими элементами ее являются лонжероны. По

этому расчет сводится к расчету на изгиб статической нагрузкой 

лонжеронов, как балок, опирающихся на рессоры.

Расчет производят в следующем порядке:

f) определяют опорные реакции от мостов на рессорные подум-
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та;

б) оассыатривают и отроят а шоры изгибающих моментов Ии;

в) вычисляют моменты сопротивления изгибу сечений лон-
I І
херонов;

г) вычисляют напряжения изгиба в сечениях лонхеронов по 

формуле

Г <к  ■ & .  . (БХ,
V/* „

Эпюры моментов для лонаеронов рам автомобилей обычно имеют 

jasa характерных максимума - положительный и отрицательный. От

рицательный максимальный момент соответствует точке рамы, на

ходящейся у заднего кронштейна задней реосоры. Величина зтого 

ромента сильно зависит от длины свисающей части рамы над осью 

Задних колес.

При расчете рамы лесовоаного тягача вес части пакета,при

водящийся на него, заменяется сосредоточенной силой, приложен

ной в меоте установки коника.

При расчете лонжеронов рамы на изгиб необходимо учитывать 

реоа всех элементов автомобиля. Но при большом числе сил, дей-
1 V' , • . !
ствующих на балку, вычисление изгибающих моментов сопряжено с 

большим числом, громоадских вычислений. Поэтому для упрощения и 

сокращения расчетов целесообразно использовать следующие приемы 

На балку действует ряд сосредоточенных сил Pj, Pg,...P . В 

этом случае эпюра изгибающих моментов будад обстоять из отрез

ков прямых линий, для построения эрюры моментов достаточно вы
числить значения моментов в точках приложения ей®.

В точке І изгибающий момент равен

М и с j
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расстояние между тачками приложения сия ?к s h  

В точке приложения силы Pi-1

M uu-іi Д А < - г

где

Вычтя аз первого вираавнии морое, получи»
~ Q (• 1 't l - іI >

f t  -  нарезывающая вида s точка при ложевая a i m  h -
ГЧ fi

uc-ii -  расстоякае между точками приложения asm Рі -< 
и Рі  , в дальнейшем эту величину Судей обо 8-  
начать A t  .

АИ И

1кии образом, получаем следующую зависимость мощу аначв- 

|нияыи изгибающих моментов в соседних сечениях балки

M u i ^ M u U - o + l h - S A l , (»)
При аккуратном выполнении расчетов погрешность не домка 

)бычно превышать 50 кто*ем.

Полученные при расчете напряжения можно оценить нут®» их
■ ■ I

доставления а дояуокаешми напряжениями. Однако лаарвдювш | 

)Т статической нагрузки будут сильно занижены,, т.к. в дейо**в- 

цельности рама также нагружена динамическим! нагрузками. Позяо- 

ау в расчет вводится коэффициент запаса на динамическую нагруа- 

•

Допускаемое напряжение определяется по формуле

<»:
’де - предел текучести материалов рамы;

А - коэффициент безопасности (1,8-1*8).

[ Полученное при расчете <3сг сопоставляется о допускаемым по ]

формуле ft

(5 4 )

I
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На основании, исследований рам грузовых автомобиле!: уотавав- 
лен некоторый оптимальный диапазон значений юэффицйевта запа
са на динамическую нагрузку = 2-1.

Однако при расчетах необходимо учитывать,что величина коэф

фициента динамичности изменяется в зависимости от типа машины* 

качества дороги, скорости движения. Коэффициент динамичности 

различен в разных участках рамы,. Например, известно, что ди

намические нагрузки в задней части рамы автомобиля выше, чем 

в передней.

Для определения коэффициента динамичности в различных точ

ках рамы машины можно пользоваться следующей зависимостью:

■ т
где у  ~ Ускорение точки рамы;

у  - ускорение рамы над задней опорой;

0, -  ускорение свободного падения;
| l - расстояние точки рамы от передней опорП;

1, - база машины. !

Величины ускорений над передней и задней опорами могут быть 

получены теоретически ‘или экспериментально.

Формула (55) может иметь другой вид, ебли известны опорные 

динамические реакции К ц и . В случае, когда коэффициент

распределения масс равен или близок к единице ( £ ' s  1), то

р  _ 1 -  L  R),  L  R i i  (56)"
*  L t Ren

Представление об изменении величины динамических нагрузок на 

опорах корпуса транспортных машин,в зависимости от качеотва доро

ги и скорости движения,можно получить из приведенной ниже таблицы.
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Т а б л и ц а  2.

Коэффициент динамичности нагрузок 
автомобиля ЗИЛ-180

Лороияые условия :Скорость двияения^Коэффициенты 
і '• км/час :ких нагпуаок

динамнчес-

I. Булыжное покрытие:
I. Среднего 

качества
20

гаередние : задние \ 
- р е с с о р ы ___:_рессоры_ _

+ 0,52 + 0,43 
- 1,00 - 0,59

40 + 0,41 
- 1,15

+ 0,36 
- 0,60

2. Плохого качества 20 + 0,81 
- 1,02

+ 0,70 
- 0,98

40 ; + 0,75 
- 0,94

В. Очень плохое - + 1,18 
- 0,78

+ 0,85 
- 1,07

И. Грунтовед дорога':
I. Среднего 

качества
3D + 0,71 

- 1,30
+ 0,39 
- 0,62

«И + 1,15 + 0,66 
0,97

'2. ©швмго качества а® - + 0,86 
- 1,07

40 - 1,13 + 0,56 
- 0,97

В. Очень плохого 
качества

— + 0,71 
- 0,03

+ 0,65 
- 0,93 К

Статические нагрузки, линии действия которых не проходят че

рев оси центров изгиба лонжеронов, вызывают кручение отдельных 

$частадв лонжеронов. Тан, для автомобиля ЗИЛ-150, запасное колес 

вызывает увеличение напряжения кручения лонжерона nd»25-50> от



інапрнженйй изгиба статической нагрузкой. Поэтому лонжероны пс 

возыож:ости следует освобождать от такого рода нагрузок а пе

редавать их на поперечины. В этом смысле особое внимание сле

дует уделять соединении рессор с рамой. Крутящие моменты в 

іточках крепления рессор могут появляться даже тогда, когда ли 

ния действия вертикальных сил проходит через центр изгиба се

чения лонжерона. Причину этого кроется в возникновении попе

речных реакций от дороги.

При расчете лонжеронов ражи ча изгиб в практике проектиро

вания машин широко применяют графоаналитический метод расчета 

fllj. Этот метод при известной аккуратности выполнения черте

жа да»- достаточной точности результаты.

Расчет рам на кручение

іірй расчете рам на кручение кососимметричной нагрузкой от

дельные элементы лонжеронов не могут свободно деформироваться, 

так как они вынуждены работать в условиях стесненного кручения 

(рйо.Іб)^ Поэтому( помимо касательных напряжений появляются еще 

И норнальные напряжения.

-  4 9 -

Рис.15. Скрученные элементы рамы;
а - кручение свободное; 
б - кручение стесненное.

Исследования показывают, что наиболее опасными сечениями
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'являются те, которые примыкают к узлам.

Расчет рам часто ведут,предполагая, что деформации изгиба

Кручения. Тогда считают, что продольные балки -г ютоя прямо

линейными и поворачиваются на угол Jf* по отношению к своему пер

воначальному положению, а углы закручивания всех поперечин 

Одинаковы и равны , При раочетах рам сначала производится 

|определенив внутренних силовых факторов, к которым относятся 

Крутящие и изгибающие моменты, перерезывающие силы и бимомен- 

|хы в сечениях отержней рамы.

Рассмотрим определение внутренних силовых факторов на при

мере расчета типовой лонжеронной рамы. Крутящие моменты попе

речил i и участков лонжеронов Mi,£+f определяются по форму-

стержней являются весьма малыми по сравнению с деформациями

Лам

Ур - приведенный моыент инерции всей рамы в цедоы;

Уі,і , ы°ыенты инерции поперечин и участков лонжеро
нов.

длина участков лонжеронов, 

-взывающие силы 0.І находятся изt находятся из выражения



4 -%  '  1 (58)
I Полученные при вычислении моменты и перерезывающие силы 

сводятся в таблицы (см.табл.З), а затеи вычерчивается схема с 

изображением внутренних силовых факторов в сечениях поперечин 
Ь учетом их знаков.

Т а б л и ц а  3

Внутренние силовые факторы, действующие 
на раму автомобиля ЗИЛ-Г50

• 51. -  .

Параметры 4 . ~

5,1 24,811,6 8,932,613,618,610,8151

Приведенный момент

П ии

крутящий момент
в кгм 178 848 405 311 -1188 -475 -479 -«59 -5271'

^еререзивающая ^ила " ‘ . •'•••]
в ^  - - - _ 4 Д І  15,49 _ю,з _2,I?I

* * *  — — — — — --------— — — — — |—

Для определения реакций опорных кронштейнов вычисляется 

Момент, необходимый для закручивания рамы на 1°, тогда

м _ С'УрЛ-
і . " ~ £
где л- - угод закручивания рамы.

! Реакции я рессор определяются отношением момента М к ширине
(шмн, т.е.

я= м
2 L  I

где 8в, - среднее расстояние імезвд рессорами передней и задней 
подвесок '(приближенно - ширина рамы).

Полученную реакцию(в соответствии с плечами рессор,распреде-

)
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дню® no кронштейнам, Получав® реакции ft/ , R "  , R ' t  ж ft'/ ,.

Изгиб лонжероне вызывается реакциями рессор, перерезывающи

ми силами, которые переносятся с поперечин на лонжерон, а так

ав моментами, являющимися для поперечин крутящими, а для лон

жеронов - изгибающими.

Эпюру моментов (рис.16) строят, пользуясь формулой (58).

| Эпюры изгибающих моментов для поперечин строят по величин* 

Церереаывающих сил а  I  (58).

Вис.£6. Схема к расчету рамы автомобиля ЗШ1-ІЗО.

'. ёимомея* характеризует неравномерность распределения нор

мальных напряжений по сечению. Определение бимоментов можно 

производить по методике, разработанной Гельфгатом jiaj. Поль

зуясь этой методикой,можно получить простые соотношения, кото-*
О

рыв дают возможность быстро определить значения бимомента В дЛя 

любыхОточек рамы. Например, для определения бимоментов в точ-
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^ах I и 2 лонжерона рамы автомобиля ВИЛ-150 .выражения Вт и Bg 

Следующие

Bj « ЗБ ,4 Мк; В2 = - 30,5 Mr

По значениям бимоментов отроятся их эпюры для лонжерона g 

поперечин.

Применяемые в рамах профили обычно имеют наибольшие нормаль

ные напряжения в узловых точках сечения. В связи с втш, форму

ла для определения напряжений будет иметь вид

° w  U  (59)

М и - секреториальный момент сопротивления.

Анализ стесненного кручения стержней швеллерного профиля

показывает, что с увеличением высоты профиля и ширины полки

увеличивается еекториальная координата и соответственно увели- 
! ■
;Чиваются| нормальные' напряжения.

2. Расчет основных элементов подвески

при движении транспортных а трелевочных машид но лесосеке 

следует считать обычными случаи их переезда через плавные не

ровности почвы, а также неровности по своим очертаниям близкие 

к пороговым: пни, поваленные деревья, камни и т.д.

При движении колесных и гусеничных машин через пороговые 

(Препятствия , элементы их ходовой системы испытывают значитель

ные ударные нагрузки. Определение ударных нагрузок, твув- 

щих на элементы ходовоГ системы колесных машин,имеет во ираме- 

нию о гусеничными некоторые особенности.

При встрече пневматического колеса., катящегося по ровной 

поверхности, с неровностью .имеющей форму порога (рис.17), про-
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[исходит удар ійнн о верхнее ребро препятствия s точке 0.

РисД7. Расчетная схема.

В результате удара происходит как деформация шины,так и 

препятствия. Однако, учитывая гораздо большую жесткость пре

пятствия (в среднем 6000-10000 кг/см), его деформация будет 

незначительна по сравнению с деформацией шины и ее можно не 

(учитывать (жесткость шины, например, 15,00-20 равно 600 кР/ом) 

при расчетах.

При радиальной деформации шины затрачивается работа П, рав

ная произведению силы удара (X колеса о препятствие на величину 

деформации шин $  (энергией касательной деформации шины пренеб
регаем) ,

U = & 5 .  "* (60)

Величина деформации шины равна ■

5 ф ,  <61)ОШ
где С_ - радиальная жесткость шины.
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,В результате удара колесу будет оообщЬна кикематичеокак 

энерпн^ равная

т - £* з к .
1  ' 2

где G-к - вес колеса.
и

Радиальная скорость колеса Уу после удара (си.рис.17) опра 

деляется с учетом коэффициента восстановления К.

2И/ = 2 б 'С а * * к  }
где oL - угол между направлением движения и направлением ско

рости 2/у .

Скорость движения V  колеоа после удара, определенная в 

предположении отсутствия поскальзывания и с учетом изменения 
угловой скорости, равна

v ' - l t f o  S in u U - j jk  , (62)

ГД® J7 - радиус инерции колеса относительно точки С;

О - радиус инерции колеса относительно оса, проход"— "
0 через точку 0;

- угол между направлениями скоростей 2fo ш ? /  .

*г°д 6 определяется по |ормуле:

А -  ^ 7°̂  —
* cos* к

Сила радиального удара колеса о препятствие может быть оп

ределена из равенства кинетической Т и Потенциальной D энергий 

Приравняв величины В и I, получаем

Q  -  | • ' ‘ ifo-K-COSoL . (63)

Как видно из формулы (63), величина радиальной ударной силы 

зависит от угла cL , который изменяется о изменением высоты 
препятствия hn и радиуса колеса R. . Между углом <2. и пара-
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метрами ^  я ^  следующая зависимости

U/]d= ~Rn ha •
Если препятствием является1ланащае бревно, то угол aL свя

зан с радиусом колеса и радиусом бревна \ следующим образом:

Sind - •
V Я * *Ударная сила, возникающая в момент удара, действует в на

правлении радиуса колеса, проведенного из его центра в точку 

касания 0 с ребром препятствия. Суммарная вертикальная нагруз

ка №  , действующая на колесо при наезде на пороговое препят

ствие, складывается из статической н агрузки /?сг(т .е . части ве 

са машины и груза) и динамической, т .е .  вертикальной составля

ющей силы Q_ И вертикальной составляющей части толкающего усу 

Якя Рв направленной по оси X:

R i = R c T + Q - M * + P e -
Вертикальные динамические нагрузки, действующие на колесо, 

j6h4ho на корпус машины передаются не непосредственно, а черв? 

рессору, которая снижает их величину.

Степень снижения динамических нагрузок может быть оценена 

коэффициентом снижения нагрузки Кц. , равным для пружинных рес 

оор

S I l S Z — -— —,
£• /Г?к (64)

где J) -  плотность материала рессоры;

£ -  длинв рессоры;

Са - жесткость пружины;
. 0С -  число рабочих витков;

- шаг пружины;

K v B
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Е - модуль упругости;

Iгг -  масса деталей, сопряженных с рессорой; 
масса колеса.

Из формулы (63) видно,что максимальной величины ударное усилие 
достигает при Л  равном нулю (cosJ=I).3to значит, ч т о б у д е т
при = £  и & = -

При дальнейшем увеличении высоты препятствия переезд колесе 

ерез неровность становится невозможным. Снижение высоты пре- 

штствия уменьшает радиальные динамические нагрузки. Причем, 

характер снижения нагрузок неравномерный. На рис. 18 приведена 

зависимость (кривая I) величины радиальной ударной силы Q. от К 

при К = I от высоты неровности для Колесе весом 60 кг, тлею

щего шину 15,00-20, при скорости движения 3,6 км/час.Из рис.18 

видно, что при увеличении высоты препятствия к  „ свыше 45 см на-



грузка остается постоянной, так как радиус колеса также рат

{вен 45 см. При снижении высоты препятствия силаQ  уменьшается,

|сначала медленно, а затем все более интенсивно и при рандом I п,
|нулю  ̂ордината кривой I  также' равна н;;лю. При наезде колеса на

Ібревно, имеющее радиусу  , равный радиусу колеса, т .е .  45 см
J . ...  . __...... . 1_; . . . . '■ •
загрузка также больше не возрастает (кривая 2) и имеет одинако

вые о первый случаем максимальное значение. При уменьшении диа- 

метра бревна уси л и е^  снижается, однако значения его несколько 

больше (кривая 2 проходит несколько выше, чем кривая I ) ,  так 

кая расстояние от точки касания 0 колеса о бревном до его оси 

по мере уменьшения его диаметра будет постоянно увеличиваться.

При увеличении диаметра колеса проходимость через препят

ствия улучшается. На рис.18 приведена кривая S , построенная 

для колеса, имеющего ту же,- что и для рассмотренных случаев 

характеристик, но с большим радиусом (f\_ = 6 0  см). Яак вид

но из рисунка, кривая 8 имеет ординаты меньше, чем кривая 2 

для всех значений высоты препятствия tlr\ . Характер изменения 

нагрузок Q  по мере увеличения радиуса колеса показан кривой 

4, полученной при неизменной высоте неровности (.hn = 20 см .) . 

При радиусе колеса менее 20 ом нагрузка остается постоянной, 

равной 424 кг. При увеличении Я. свыше 20 см усилие Q_ начина

ет падать, причем сначала интенсивно, а затем все более медлен

но. Так .при увеличении радиуса колеса от 20 до 50 ом нагрузка' 

Q, снизилась на 84 кг, .« то время как дальнейшее снижение на

грузки на ату же величину требует увеличения радиуса уже до 

100 с у. Значит^ увеличение диаметра колеса о точки зрения сни

жения ударных нагрузок будет целесообразным в определении 

[для каждого отдельного случая пределах.

- 58 -
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Снижение жесткости шины уменьшает ударную силу Q  . Сравне+ 

ние кривой I и кривой 5, построенных для колес с одинаковыми ! 

параметраыи,показывает, что при снижении жесткости шины с 600 

кг/см (кривая I) до 500 кг/см (кривая 5) максимальное ударное 

усилие становится меньше на 40, кг. При уменьшени: высоты пре

пятствия разница между динамическими ударными нагрузками Q. 
уменьшается. На рис.18 приведена также кривая 6, дающая зависй- 

мость силы Q , от жесткости шины Сш (Я = 45 ou,fhj = 20 ом).
, Из рисунка видно, что интенсивность возрастания нагрузок 

больше в области невысоких жесткостей шин. Так^при возрастании 

жесткооти о 200 до 400 кг/см усилие Q. увеличивается на 80 кг* 

а при возрастаний жесткости Сщ 800 до 1000 кг/см усилие воз-і 

растает всего на 40 кг.

ПОдвеска колесных машин

К подвескам машин предьявляют следующие специфические тре

бования: достаточный статический прогиб; достаточный динами

ческий прогиб; обеспечение правильной кинематики управляемых 

колес при их вертикальных перемещениях; передача продольных и 

поперечных усилий; быстрое затухание колебаний подресооренных 

масс. С учетом перечисленных требований и производится конотруи-
' I

роввние элементов подвески: направляющих устройств, упругих j 

элементов, амортизаторов.

Статический прогиб подвески определяет плавность хода 

транспортной системы при движении по ровным дорогам’о твердой 

поверхностью. Он может быть определен по парциальной частоте 

подвески П ~
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0 Для грузовых автомобилей статический прогибу подвески выби-

/" ' 1.
зад

них колес автомобилей, как правило, принимают несколько больш, 

чем передней. Динамический пр ог иб ^ принимают таким, чтобм 

вероятность ударов в ограничитель при движении машины в непол

ных путевых условиях была минимальной.

На современных машинах находит применение как зависимая, 

так и независимая подвеска. Правильно сконструированная незави

симая подвеска устраняет склонность управляемых колес к колеба- 
І,
ниям и обеспечивает устойчивое движение. Независимая подвеска 

позголяет уменьшить поперечный крен, улучшает управляемость и 

устойчивость против бокового увода. Кроме того, вес неп одре ссо

ре иных масс при независимой подвеске меньше, чем при зависимой. 

Однако из-за большой стоимости и сложности, особенно ведущего
I.
моста, независимая подвеска является менее распространенной, 

чем зависимая. Как зависимая, так и независимая подвески могут 

быть различных типов: рессорная подвеска; рессорная о дополни

тельными рессорами или пружинами; подвеска на пневматических 

баллонах; пружинная подвеска с качением колеса в одной .и двух 

плоскостях; стержневая независимая подвеска; подвеска о рези

новым упругим элементом; комбинированные типы подвесок.

Тип подвески выбирается в зависимости от типа и назначения 

машины. Для машин, вес которых при эксплуатации изменяется в 

значительных пределах, целесообразно производить регулирование 

жесткости подвески в зависимости от величины нагрузки. Наибо

лее просто это осуществить при пневматическом упругом элементе 

с допо^ительиым воздушным резервуаром.Для поддерживания постоян

ной высоты подрессоренных масс с изменением нагруз#к, автома-
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Ігйчвскй обусловливается соответствующее изменение давлении 

воздуха в баллонах.

При мягкой подвеске в случае действия боковых внешних сил 
транспортная система мокет потерять устойчивость из-за боково

го крена подрессоренных масс. Положение оси крена обусловливается 

соотношением угловых жесткостей передней и задней подвесок. Не

обходимое для уменьшения угла бокового крена соотношение жест

костей достигается установкой одного или двух стабилизаторов.

Нагрузки Рл , действующие на упругие элементы подвесок раз

личного типа и их прогиб Ун , <зычно устанавливают, пользуясь 

следующими формулами:

I) для зависимой подвески с неразрезным мостом

Рп = ’  / п  = /  ' (65)

1<е 2  " вертикальная реакция на колесо;

fYl 4 масса подрессоренных частей (мост о колесами);

3) для независимой подвески соответственно с одним или двумя 

т г а м и  (см.рис.19)

Ра*(1 -гпк<})-ir> ;
Pn=(I-mKg) ̂  (ев)

где /77ц- -исса колеса и части направляющего устройства подвес
ки;

X  - расстояние от оси поворота рычага до вертикальной оси 
колеса;

CL - расстояние от оси поворота рычага до оси пружины;

^  - длина поперечного рычага подвески.
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Рис.19. бхемы независимых подвесок с 
поперечники рычагами.

При расчете листовых рессор влиянием горизонтальной соста 

ляющей реакции серги, появляющейся из-за ее наклона, пренебре

гают. Отрелу прогиба рессоры можно определить из выражения

I

В
£

X

Е

- расстояния от центра рессоры до осей переднего 
и заднего рессорных ушек," для симметричной рес
сор “ С(=<б8 ;

- длина рессоры;

- модуль упругости (2,1-106кгс/сы2);

- момент инерции сечрния, расположенного у централь
ного болта рессоры;

коэффициент, зависящий от конструкции конщов 
рессоры. я

При конструкции концов рессоры, делающих ее более мягкой, 

коэффициент S  повышается. Коэффициент £  зависит также от конструк

ции стремянок и хомутов, от расстояния между ними. В случае,
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іГбгда^ коре инойліют~іІачйтельнодпиинее второго 0 принимает 

равным 1,4. - I

Момент инерции \  , входящий в формулу (67), равен

, * 4
де ^  - ширина листов рессорй;

П: - число листов толщиной fu  .

При выборе поперечного сечения листов желательно придержи-
£ у

.ваться соотношения 6 < ^ “^1 0. Число листов рессоры выбирают 

обычно от 6 до 14 иногда до 20,

| Допускаемое напряжение при максимальном динамическом проги 

бе не должно превышать 9000 - 10000 кг/сн2, при отатичеоком 

прогибе равном 80-150 мм допускаемое напряжение принимается 

равным 4000-5000 кг/см2;

Напряжение 8 в рессоре определяется по формуле

к-

J  5  У і Ы  ,
d = r i (68)

|і'де f}K ” толщина коренного листа.
При расчетах подвески с основными и дополнительными реоос 

рами нагрузки на них распределяются пропорционально их жеот-> 

кости.

Прогиб й р у ж и и J n определяется по сжимаемой силе

/ а Я ) 3- і  Рп - 
Л = - $  %  >

Ь;в w  - средний диаметр пружины; 

d, - диаметр прутка;
L - рабочее число витков;
Q  - модуль упругости при кручении (б^Ю^кг/сн2).

Длина - ё г  с т е р ж н я торсионных подвесок определяйте*
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Q -d c  
Z T  ’ (70)

f»o углу закручивания Ц' s

[где d-t - диаметр сечения стержнь.

Допускаемое напряжение на кручечие в стержне принимается 

таким же, как и при расчете пружин. Угол закручивания J /  опре 

делается по закручивающему моменту £8,9] .

П н е в м а т и ч е с к и й  у п р у г и й  э л е м е н т  

рассчитывается по сжимающей силе Pft . Сжимающая сила, выражен- 
яая через эффективную площадь баллона,равна

P n = p F .
[где р  - внутреннее избыточное давление в баллоне при любом 

|его положении.

Давление Р в баллоне определяется по формуле
V c к

р = (р + 1 ) . - 1,

[где Рс - внутреннее давление в баллоне при статической нагруі 
ке;

- оуммарнмй объем баллона и дополнительного резервуара 
в статическом положении;

V  - объем баллона и резервуара в расчетном положении;
К  - показатель политропы ( К  = 1,30-1,35),

Расчет элементов Н а п р а в л я ю щ е г о  у с т р о й 

с т в а  подвески производится от сил, действующи® яри тормо 

женин, разгоне и повороте машины.

При передаче тягового усилия схема усилий по сравнению со 

схемойосил при торможении машины изменяется в связи с противо

положным направлением на колесе.
©

I При расчетах независимой подвески с двумя рычагами сила
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давления пружины вызывает изгиб нижнего рычага. Макси-’; 
мальное значение силы будет при упоре резинового буфера в огра

ничитель динамического прогиба.

Расчет подвески при повороте машин производится с учетом 

максимального значения боковой силы, при которой продольные 

касательные силы отсутствуют.

Вертикальные реакции дороги на внутреннее 24 и наружное^ 

колесо по отношению к центру поворота приближенно определяются

f  L 6где L  - колесная колея машины;

высота расположения центра тяжести машины.
I

При выборе схемы независимой подвески важно учесть влияние 

кинематики направляющего устройства на угловые отклонения оси 

колес, наклон шкворня, развал и изменение колеи колес.

Реактивные штанги при неразрезной балке моста рассчитываются 

на растяжение,сжатие и продольный изгиб.

Выбор рациональных значений жесткости подвески И коэффици

ентов затухания можно производить, рассматривая движение транс

портной системы по неровностям дороги и решая дифференциальные 

уравнения, описывающие колебания ее масс.

Сила сопротивления колебаниям создается межлистовым трением 

рессор, трением в шарнирах подвески и, в основном, сопротивле

нием амортизаторов. Обычно оценку затухания колебаний произво

дят но относительному коэффициенту затухания Ф  .
К

к Ч'=т > 'где f \ - коэффициент сопротивления подвески;
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Д/ - неподрессоренная масса, приходящаяся на коле
со.

Относительный коэффициент затухания современных автомобилей 

изменяется в пределах 0,15-0,26.

Как указывалось, интенсивность затухания зависит, в основ

ном, от коэффициента сопротивления амортизатора Да • Для теле
скопического амортизатора, установленного внутри прувины, коэф

фициент сопротивления равен

Рио.20. Схема рычажного гидравлического 
амортизатора.

При установке рычажного амортизатора по схеме, представлен

ной на рис.20, Дч определяется по формуле

(у Рп (і_ ) *.
(72)

При ходе сжатия в современных гидравлических амортизаторах 

развивается меньшее усилие, чем при ходе отдачи.
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Рабчётная'скорооть ̂  'приимаетор равной 20-30 а/оев. 

'Основные размеры амортизатора определяются ив уравнения;

~ F(Ttme* “ 71I > (7ВJ
где ,./? - работа, поглощенная амортизатором за время Іі'.

Л  - коэффициент теплоотдачи (50-60 ккая/м2.град); ‘ 

f  - поверхность наружных стенок амортизатора;

%цЬм- допустимая температура наружных отенок амортизатор 
при работе в течение одного часа (7атак ~ 120-130°) $ 

7*| - температура окружающей оредм.

Поверхность F  о длиной и наружным диаметром телескопи

ческого амортизатора связана соотношением:

F ^ n S K ^ U ).
Подвеска гусеничных маиан

В зависимости от способа соединения опорных катков о остовой 

фактора, подвески их делятся иа жесткие, лолужесткие е упругие.
t. I:

, В аолужестких подвесках опорный катки крепятся К тележкам, а 

"влежки имеют упруго-шарнирную связь о остов’ом трактора.

Упругие подвески подразделяются на балансирные, когда два или 

^олее катков объединяются системой рычагов, и индивидуальные, , 

когда каждый жатор при помощи рычагов и упругих элементов при

соединяются к остову, 1

Схема полужесткой подвески на рис,21. 

йа направляющее устройство при повороте трактора действуют 

Следующие силы и моменты:
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Pi ” оила предварительного натяжения"гусеничной цепи; 
Pit, -  касательная сила тяги 5

Л/с “ М0М9Н* сопротивления повороту одной гуоеничной те 
лежки;

( г и С  -  силы веса трактора, действующие в местах соединен 
тележек гуоениц с остовом трактора.

Момент Д /г равен

(?4)
дв JV ~ коэффициент сопротивления повороту {<f = 0 ,8 ); 

oif ~ длина опорной поверхности гусениц.

Зная величину и направление указанных сил,можно рассчитать 
тележку, определить реакции на подшипниках, рассчитать ось ка
чания.

РИс.21. Схема направляющего устройства
гусеничного трактора с Полужесткой 
подвеской.

Пле&і рычагов каретки баланоирной подвески и реакцию почвы 
на опорные катки определяют, задаваясь эпюрой давления на почву
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Элементы каретки рассчитывают по вертикальный рвакдияы, а так хе

боковым силам, возникающим на повороте. Боковые силы определя

ется по формуле

й  a  JB h d , 
п  А 'К (75)

де GK - вес, приходящийся на каток;

К ~  расстояние от середины опорной поверхности гусенич
ной цепи до данного опорного катка.

Расчет упругих элементов л'-тбых типов подвесок гусеничных 

пашин принципиально не отличается от расчета упругих элементов 

колесных машин.Расчет направляющих устройств индивидуальных 

подвесок гусеничного трактора аналогичен расчету независимой 

подвески автомобилей.

Особенности подвески машин высокой проходимости

При движении по неровным грунтам способность машины приспо-^ 

оабливатьоя к неровноотям без потери контакта крлео или катков 

С опорной поверхностью является весьма важным качеством подвес
ки.

В этом отношении важным для колесных машин показателем явля

йся угол перекоса осей У  , который сильно зависит от типа и 

;есткоети подвески и рамы трененортвой системы. При большой 

еС'ТКОЕТИ подвески и рамы машина может i.отерять проходимость 

з-за уменьшения сцепного веса и буксования ведущего колеса, 

ри независимой подвеске допускаемый по этим условиям угол jp 

начительно больше, чем при зависимой.

На трехосных и четырехосных автомобилях, трелевочных тракте-



^ах, прицепах и других транспортных средствах часто применяют

( алансирную подвеску о упругими элементами в виде листовых рес- 
ор, пружин или стержней. Балансирная подвеска снижает подъем 

рамы при переезде через неровность, обеспечивая повышенную 

плавность хода. Балансирная подвеска, применяемая на трелевоч

ных тракторах, позволяет увеличить дорожный просвет, кроме того, 

нагрузка на гусеничную ленту от катков яри переезде через пре

пятствие передается более равномерно.

Наличие постоянного контакта опорных катков с гусеничной
■ І . . ....

Лентой оказывает влияние на проходимость трактора. В случае 

Применения подвески с малым ходом рессоры возможен отрыв катков 

От провисающей части гусеничной ленты и, как следствие - соскаль

зывание катков о гусеницы после переезда препятствия из-за попа

дания между ними оучвев, камней и т.п. Для устранения подобных 

явлений необходимо предусматривать постоянный контакт между кат

ками и руоеиицами за счет дейотвия пружин или собственного веса

подвески. _____ ________--г-/ ■ ---- -— — — --------

I Значительного уменьшения перекоса осей колеоных систем и сни

жения угла поворота рамы при переезде неровностей неодновременно 

Правыми и левыми колеоами можно добитьоя применением поперечной 

балансирной подвеоки осей.

Один ио вариантов такой подвеоки показан на рис.22. Как вид

но из рисунка,в случае применения оси о балансирной подвеской 

угол «С наклона рамы к плоскооти дороги значительно меньше, чем 
тот же угол для жесткой Деи - угол 6.

Формулы для определения угла и 8 имеют вид

- 7 0 -

(76)
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гце С - яеоткооть шины.

РйОіЙЗ. Схема переезда через неровность 
колесами лестной оси и оси о 
балансирной подвёсной.

Поперечная балансирная1 подвеска в условиях неровной повер

хности двияений повышает боковую устойчивость транспортной 

'оиотемы, особенно на поворотах пути и косогорах. Кроме тоРо, 

более равномерно распределяется нагрузка мокду коаесаии бои, 

я то время как при жесткой часто кыеют место случаи, когдё 

вся нагрузка приходится только на два наруанЕх колеса.
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