
Форсированное включение и выключение модуляторов ПБУ 
требует дальнейших теоретических и экспериментальных ис­
следований наряду с выбором материала сердечника, определе­
нием схемы и конструктивных параметров клапана.

Для учета влияния нелинейностей гидропривода и электро­
клапана на частотные характеристики контура необходимо из­
менять величину входного давления и тока питания.

Разработанная методика и приведенные экспериментальные 
исследования динамичес^сих характеристик гидравлического тор­
мозного контура позволяют сделать следующие выводы: а) уп­
равление давлением в тормозных цилиндрах может осуществ­
ляться изменением как частоты, так и скважности сигнала 
электроклапана; б) гистерезис нефорсированного управления 
электроклапаном существенно влияет на динамические характе -  
ристики контура.
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ИНЖЕНЕРНАЯ МЕТОДИКА РАСЧЕТА НАГРУЖЕННОСТИ 
ТРАНСМИССИИ ПРИ ДВИЖЕНИИ АВТОМОБИЛЯ 

ПО НЕРОВНОЙ ДОРОГЕ

В работе Q ]  был описан метод расчета с помощью, аналого­
вых вычислительных машин нагрузок в трансмиссии, обуслов­
ленных взаимодействием автомобиля с неровностями дороги. 
При этом связь между колебаниями поступательно движущихся 
масс автомобиля и колебаниями масс трансмиссии рассматри­
валась через вертикальные и горизонтальные составляющие ре­
акции дороги. Движение подрессоренных и неподрессоренных 
масс автомобиля и масс трансмиссии описывалось системой 
нелинейных дифференциальных уравнений. Нелинейность уравне­
ний определялась нелинейностью коэффициентов ( нелинейность
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подвески автомобиля, удары в ограничитель подвески и др.) и 
наличием в уравнениях произведений переменных. В частности, 
в уравнения входят величины

q 'g (R  + R^T )>

где -  производная профиля неровности; Гд -динамичес­
кий радиус колеса; закрутки приведенного звена
трансмиссии; ^  угол закрутки звена, имитирующего тан­
генциальную жесткость шин ведущих колес; х -  величина про­
дольного динамического смещения ведущего моста относительно 
статического положения; R  -  динамическая составляющая но­
рмальной реакции дороги; R  -  статическая нормальная реак­
ция дороги.

Анализ сложных систем нелинейных дифференциальных урав­
нений практически возможен методом статистических испытаний 
на цифровых или аналоговых вычислительных машинах. Однако 
несмотря на высокую точность, этот метод не пригоден для 
инженерных расчетов. При решении на аналоговых машинах
обычно затрачивается много времени на отладку схемы и об­
работку полученных записей процессов. Если же использовать 
цифровые вычислительные машины, то затрачивается много ма­
шинного времени на решение каждого варианта. Последнее вы­
звано тем, что для обеспечения приемлемой точности необходи­
мы большие реализации при малом шаге счета.

Линейные системы на ЦВМ рассчитываются значительно 
проще, поскольку в данном случае расчет спектральной плотно­
сти выходного процесса сводится к перемножению спектральной 
плотности дороги на квадрат модуля передаточной функции сис­
темы.

При выяснении возможности линеаризации динамической си­
стемы "поступательно движущиеся массы автомобиля -  транс­
миссия" были положены в основу известные из эксперименталь­
ных исследований режимов движения автомобилей положения о 
том, что среднеквадратичные прогибы подвесок при движении 
даже в тяжелых дорожных условиях не превосходят 0,25, а мак­
симальные 0,75 от максимального динамического прогиба.

При исследовании на АВМ возможности линеаризации ока­
залось удобным оценивать режим движения автомобиля по до­
роге синусоидального профиля величиной в  = R  / R  , При 
^ , близком к единице или больше, движение автомобиля со­
провождается пробуксовкой ведущих колес, пробоями подвески, 
отрывами колес от дороги.
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Расчеты показали, что величина Аучитывающая влияние 
продольных колебаний автомобиля и колебаний в трансмиссии 
на величину нормальной реакции дороги, мало влияет на вели­
чину динамической составляющей момента в трансмиссии до 
значений S  = 0,55 -  0,6, При £  >  0,6 влияние величины 
А быстро возрастает.

Аналогичным образом исследовалась возможность замены 

произведения переменных величин ( на про­

изведение R  q . ст
В дальнейшем было установлено, что при исключении из 

уравнений движения величины А и одновременной замене про­
изведения (R  + R  )q * на произведение R  q L  относи- ст с т  о
тельная погрешность определения максимальных моментов не
превышает 1% при значениях £  ^ 0 ,5 .

Относительная погрешность определялась по выражению

М

^ 1 - ^ 2
М.

где Л  -  относительная погрешность ; "  максимальный

момент, действующий в трансмиссии, рассчитанный по нелиней­
ным уравнениям; -  максимальный момент, действующий в
трансмиссии, рассчитанный по линеаризованным уравнениям.

На рис. 1 приведена зависимость относительной погрешности 
Д от параметра 8- , Из графика можно сделать вывод, что
при расчетах нагрузок, действующих в трансмиссии при эксплу­
атационных режимах движения автомобилей (S  Ź: 0,5 -  0,6 ) ,

Рис. 1 Зависимость пог­
решности д  
тра £  .

М
от параме-
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вполне допустимо использовать линеаризованные дифференци­
альные уравнения.

Линеаризованная система уравнений в операторной форме 
имеет вид

К  С
[р ^ + С а ^ + ь^ ) - р р +

(p ) - C 2 (K p P + C p )z (p ) - (a 2 + b 2 )  - ; ^
ш

с

-2?

д

1 Д ^
| q (p ) =  О;+ С

ш 1

(р^ +а к  р + а ,С  )г (р )- Г (а  К  - а _ К  )р + а  С -  
1 Р 1 р  ̂ '  L> 1 р 2 1 р

- а г С  (p )-a 2 (K ^ p + C ^ )Q (p )= 0 ;

[ р ^ + [Ь іК р + ( «2 + Ь іЖ ш ]р Ч «2 * Ь і )С ^  + Ь ^ С р ]< ; (р )  -

- b  Г К  Р+С 1 z (p )- (a  +b )(К  р + С )Q(p)=0;
IL  Р Р J ^  -L ш ш

С
1 1 23

" ^ O l P '1 7 ^ 0 1 — К г„С *^ 2 3 ^ ‘‘'2 А

+ С 2 з ]х (р )- [г ^ Н ^ Р  + С2зР ] ф  Q(p)=0; 

1 1

где а^=- 
1

М + т  о
а ^ М

Н ^2=-

М (м  + т ) о ^
тН

Ki)
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^̂ 2 =

М  (а  М  + т )
•zr о

т Н

а М  М  а М  (М  + т ;
О Z  z  '

т Н  ’ "^2“ “ т Н

Н = а ^ М  М  + а ^ М  т + М  М  +М  т ;  
О Z о  о  z  z

z  -  вертикальное перемещение подрессоренной массы; % -  
вертикальное перемещение неподре ссоренной массы; -  под­
рессоренная масса автомобиля, совершающая вертикальные ко­
лебания; М -  полная подрессоренная масса автомобиля; m -  
неподрессоренная масса автомобиля; -  приведенный момент 
инерции маховика двигателя и отнесенных к нему деталей 
трансмиссии; I -  приведенный момент инерции колес и отне­
сенных к нему^деталей трансмиссии; "  приведенная жест­
кость трансмиссии; С^д -  тангенциальная жесткость шин;С^ -  
радиальная жесткость шин; С -  жесткость упругого элемента 
подвески. ^

Спектральная плотность момента, действующего в трансмис­
сии, определяется спектральной плотностью микропрофиля доро­
ги и передаточной функцией системы ^поступательно движущие­
ся массы автомобиля -  трансмиссия"

Sn, -  | w ( io > )| 2 c J ^  ,

-  спектральная плотность момента в

(2)
где S  -  спектральная плотность момента в трансмиссии; 
W (ico  ; -  передаточная функция; S  -  спектральная плотность 
микропрофиля дороги. ^

Квадрат модуля передаточной функции определяется решени­
ем системы уравнений (1 ) и в  конечном итоге имеет вид

I ( :и ) I ^ _________^

(-Ą  + РуСО'

Коэффициенты /3  ̂ ^ f i i  определяются следующими конст­
руктивными параметрами автомобиля: жесткостью подвески, ра­
диальной и тангенциальной жесткостью шин, жесткостью транс­
миссии, демпфированием в подвеске, демпфированием в ради­
альном и тангенциальном направлении в шине, демпфированием в 
трансмиссии, кинематикой подвески.

~3. -ЗГ,2 (3 )
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Рис. 2. Спектральная плотность момента на 
полуоси автомобиля МАЗ-500А при движении 
по булыжной дороге на третьей передаче со 
скоростью 25 км/ч (рис. слева) и на четвер­
той передаче со скоростью 40 км/ч (рис. спра­
ва):

1 —  по экспериментальным данным; 2 ' —  
по расчетным данным.

По алгоритму (2 ) ,  (3)  для ЦВМ "Минск-22" была разрабо­
тана программа вычисления спектральной плотности дис­
персии момента, нагружающего трансмиссию автомобиля
при движении по неровной дороге.

Для проверки корректности рассмотренного метода расчета 
и оценки точности получаемых результатов в сравнении с экс­
периментальными данными были проведены испытания автомо­
биля МАЗ-500А. Испытания проводились на ровной булыжной 
дороге комплекса спецдорог автополигона НАМИ при номиналь­
ной нагрузке в кузове. Скорости движения автомобиля были 
постоянными (контроль по спидометру) 25 км/ч, 40 км/к,50кмЛ[ 
соответственно на третьей, четвертой и пятой передачах в ко­
робке передач.

С помощью комплекта магнитной записи регистрировался 
крутящий момент на полуоси автомобиля.

На рис. 2 показаны спектральные плотности крутящего 
момента на полуоси, полученные по экспериментальным данным. 
На этих же графиках нанесены спектральные плотности момен­
та на полуоси^полученные расчетом.

Полученная экспериментально, спектральная плотность доро­
ги, на которой проводились испытательные заезды, в расчетах 
аппроксимировалась дробнорациональным выражением.
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Сравнение спектральных плотностей моментов на полуоси 
автомобиля , полученных расчетом и по экспериментальным 
данным, показывает достаточно высокую степень совпадения, 
особенно в диапазоне частот, иа который приходится большая 
часть дисперсии процесса нагружения.
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УРАВНЕНИЕ ТЯГОВОГО БАЛАНСА ПРИ КРИВОЛИНЕЙНОМ 
ДВИЖЕНИИ АВТОМОБИЛЯ

Все силы и моменты, действующие на автомобиль при іфй- 
волинейном движении, можно разделить на две группы: 1) силы 
или реакции, удерживающие автомобиль на криволинейной траек­
тории; 2) движущие силы.

При определении тягового баланса обычно пользуются одной 
из методик D. 2] определения сил, действующих на автомобиль. 
Пользуясь этими методиками, всегда необходимо решать сис­
тему трех дифференциальных уравнений движения, включающих в 
себя изменение сил реакции и сил сопротивления. При этом об­
щее решение получается сложным и не обеспечивающим во мно­
гих случаях выявление влияния конструктивных особенностей 
машины на тяговые силы при повороте.

Попытка определить тяговые силы по одному уравнению 
движения приводит к ошибочному результату, В работе [З ]  
авторами выведено уравнение центробежной силы инерции в 
проекции на продольную ось, не являющуюся дополнительным 
сопротивлением движению.

При изменении направления движения происходит сложный 
процесс взаимодействия автомобиля с опорной поверхностью, 
сопровождающийся перераспределением кинетической энергии 
между отдельными точками массы и изменением величин и на­
правлений действия сил и моментов сопротивления. Последние с 
учетом влияния инерционных сил вызывают изменение тяговых 
сил на ведущих колесах.
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