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Разработана методика обоснования кон­
структивных параметров деталей соедине­
ний переменной жесткости дорожных машин, 
в которой учтены вид материала деталей, 
условия прочности, жесткости и влияние 
конструктивных особенностей соединений на 
их работоспособность.

ВВЕДЕНИЕ

В дорожных машинах широко используют­
ся соединения постоянной жесткости, однако 
они, в частности, не имеют возможности ком­
пенсировать неточности монтажа, уменьшить 
действие толчков и ударов в механизмах, что 
отрицательно влияет на долговечность деталей 
подвесок дорожной техники [1].

Соединения переменной жесткости позволя­
ют с учетом кинематических и силовых связей 
компенсировать несоосность деталей, снижать 
вибрации и обеспечивать плавное движение до­
рожных машин, что положительно воздейству­
ет на их работоспособность. Поэтому приме­
нение таких соединений имеет существенное 
значение для дорожного машиностроения. По 
всей вероятности, наиболее целесообразно ис­
пользование соединений переменной жестко­
сти в качестве амортизаторов и упругих муфт 
в различных машинах дорожной отрасли.

Нагрузочная способность элементов этих 
соединений зависит от материала, габаритов, 
условий сборки, эксплуатационных факторов, 
поэтому при проектировании соединений не­
обходимы уточненные методы расчета их ос­
новных геометрических параметров.

Проблема разработки новых конструкций 
соединений переменной жесткости исследова-

The procedure fo r  substantiation o f  design pa­
rameters f o r  variable rig id ity  connecting parts  
o f  road machines was designed, which includes 
m aterial type o f  parts, strength and rigid ity con­
ditions, and influence o f  design features o f  joints  
on their operation ability.

на недостаточно полно, о чем свидетельству­
ет незначительное количество публикаций по 
этому направлению. Среди известных научных 
работ по исследованию рассматриваемых сое­
динений можно выделить [2-8], где рассматри­
вается структура и взаимодействие их упругих 
элементов. Причем в принцип создания новых 
соединений положено правило, что при их ра­
боте каждая из составляющих включалась в дей­
ствие поэтапно.

Цель исследования -  повышение эффектив­
ности работы подвесок машин за счет разработ­
ки методики по обоснованию конструктивных 
параметров деталей соединений переменной 
жесткости с учетом технологических и эксплуа­
тационных требований.

ОБОСНОВАНИЕ КОНСТРУКТИВНЫХ 
ПАРАМЕТРОВ ДЕТАЛЕЙ НОВЫХ КОНСТРУКЦИЙ

СОЕДИНЕНИЯ ПЕРЕМЕННОЙ ЖЕСТКОСТИ

Произведем для одного из вариантов запатен­
тованных новых конструкций соединения пере­
менной жесткости обоснование конструктивных 
параметров его деталей (рис. 1).

По рисунку 1 видно, что в структуру этого 
соединения входят общеизвестные детали: вал, 
втулки и пружины кручения.
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Рисунок 1 -  Новая конструкция соединения переменной жесткости

Определим деформации и напряжения во 
втулке, которая нагружена внешним давлени­
ем, возникающим при закручивании пружины 
кручения в соединении переменной жесткости 
(рис. 2а, 26).

Для упрощения задачи разрабатываем рас­
четную схему втулки при таких допущениях: 
поверхность втулки равномерно сжата; втулка 
рассматривается как тонкостенная длинная ци­
линдрическая оболочка; деформации и напряже­
ния во втулке определяем по моментной теории 
осесимметричных цилиндрических оболочек.

Задачу решаем с условием, что втулку отде­
лим мысленно от ее закрепления; деформацию 
определим отдельно от действия давления q 
и от граничных нагрузок Q0 и М 0 (рис. 2в, 2г).

Внешнее давление на втулку определим по 
формуле

2 Т
q =  ■ п ~2-----> (D

tt(2R +  5) U

Рисунок 2 -  Расчетная схема втулки соединения 
переменной жесткости

где Тт -  крутящий момент;
R -  средний радиус втулки;
6,1ш -  толщина стенки и полная длина втулки; 
/ -  коэффициент трения между поверхно­

стью втулки и пружиной.
По [7, 8] известно, что деформации оболоч­

ки и внутренние силовые факторы определяют­
ся следующими зависимостями:

iv =  ё * *  (cos fix -  sin px) +
2Dp

a  _  (2)
+  2 D | H f!XC0SpX +  M/;

dw M 0^
---- =  d  = ------- - e p cosBx —
dx D(3 (3 )

- ^ « ( с о ^ + з т і а д + ^ ;

M x  —  D ~ T T ’  M t  =  - V м * ’  ( 4 )dx

Q =  Tt = - E 8 ^ ,  (5)
dx R

где iv -  радиальное перемещение точки средин­
ной поверхности оболочки; 

в -  угол наклона нормали;
Мх, М с -  изгибающие моменты;
Q -  поперечная сила;
Т' -  нормальная сила;
w -  частное решение дифференциального 

уравнения изогнутой срединной поверхности 
оболочки;

Еб3D —-------- ;—  изгибная жесткость оболочки;
12(1- ц 2)

Р ~  ^ ~  -  коэффициент геометрии Ma­
il R S

териала;
Е -  модуль упругости первого рода; 
ц -  коэффициент Пуассона;
R -  средний радиус втулки;
6 -  толщина втулки.
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Решение уравнений (2 )- (5 ) выполняем при следующих 
граничных условиях:

~  dw
при х =  0; w =  0; ----=  0.

ах
Согласно граничным условиям, с учетом зависимостей (2-3), 

получим два уравнения:

М0  ̂ Qq | qR __ q. м 0 Qq _  q
2Dp2 2Dp3 £6 D|3 2DP2

Решив уравнение (6), найдем:

2DfqR^_ _q__ 

ES ~  2p2 ’

Q0= -2 p M 0 = - | .

(6)

(7)

(8)

Подставляя выражения M0 и Q0 в формулы (2 )- (3 ), полу­
чим зависимости для определения радиального перемеще­
ния втулки и внутренних силовых факторов:

W = —  [1 — epx(cosPx + sinPx)]; 
ES

М г =  — (cos Рх -  sin р х )]; 
2р

(9)

(Ю )

М с = -1лМх; (11)

Tt =  -q R [l-e _|3jr(cospx- sinpx)]. (12)

На рисунке 3 приведены эпюры W, Мх, Tt, построенные при 
следующих числовых значениях:

R = h8; ц =  0,3; h =  5; р =  2,874/К.

Наибольшие изгибающие моменты возникают прих =  0: 

Мх = -6,053 ■ 10 2qR2 Н • м; (13)

М ( =  -1,82 • 10“2qR2 Н • м; (14)

Растягивающие усилия прих =  0:

Г =  0; Тс = -qR2 Н.

Напряжения в опасной точке у  заделки:

М х - 6 _  -6 ,053  10 2qR2 -6
ст. = -

Ч _ 6  +  7 ;= ^ 8 2 4 0 ^ 6  _ &  =  _ 7J3qtma.
8 8 (в\2 R

0;

+  (<*, -  ° г )2 +  К  -  Oxf l

=  л| | [ ( - 9>08<2 +  7,73q)2 + ( - 7 ,7 3 q  -  О)2 +  (0 +  9 ,08q )2] -

В сечениях втулки х  > R изги­
бающие моменты обращаются 
в нуль, а растягивающие усилия 
определяются -  Т =  -5,2qR, соот­
ветствующие эквивалентные на­
пряжения равны стекв =  5,2q МПа.

Поэтому очень важно утверж­
дение, что за расчетные напряже­
ния необходимо принять большее 
значение и с достаточной точнос­
тью обосновать рациональные 
конструктивные параметры втул­
ки подвески.

Подтверждается аналитически 
также предположение, что при рас­
чете пустотелого вала нужно учи­
тывать его конструктивные фор­
мы, условия работы и сборки.

Внешнее давление на вал от 
пружины кручения можно опре­
делять по формуле

2 Т
Яо =

где Т

n(2R +  8) bf 

крутящий момент;

(15)

=  qV0,5 [-l,532 +7,732 +9,082] -  8,45q МПа.

R -  среднии радиус;
6 -  толщина стенки;
Ъ-  длина пружины;
/ -  коэффициент трения между 

поверхностями вала и пружины.
Разрабатываем расчетную схе­

му вала и принимаем такие до­
пущения: вал есть тонкостенная 
цилиндрическая оболочка; поверх­
ность вала в средней части равно­
мерно сжата пружиной кручения; 
деформации и напряжения опре­
деляем по моментной теории осе­
симметричных цилиндрических 
оболочек (рис. 4). Задачу решаем 
методом наложения. Заданную на­
грузку представляем в виде суммы 
двух нагрузок (рис. 4б, 4в).

Начало координат совместимо 
с сечением, соответствующим скач­
ку давления. На основании обрат­
ной симметрии нагрузки примем 
следующие граничные условия:

при х =  0; W  -  0; Мх =  0.

Из граничных условий при х =  0 
определим поперечную силу Q0 
в начальном сечении на основа­
нии зависимостей (2 )- (5 ).

^ -  +  ̂ 1  =  0;
2Dp3 Е8
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Рисунок 3 -  Эпюры параметров: W, M, Tt

откуда Qo —
qR

2D(33 =  - - 2-. 
ES 2(3

(16)

Выражения функций W, Mx, M t, Tt для 
нагрузки, изображенной на рисунке 4в, 
имеют вид:

W  =  — — (1 — е“р* cos (£>с);
Е8

М г -  —  
2р2 (17)

Mt =  p M j  

Tt =  (l-e^cosfbc).

Эти формулы справедливы для пра­
вой половины вала ( х > 0 ) .  Для левой по­
ловины вала величины W, Мх, Т отлича­
ются только знаком.

Построив по полученным формулам
(17) эпюры W, Мх, Тс для нагрузок, изобра­
женных на рисунках 46, 4в и сложив их, 
получим эпюры для заданной нагрузки q0.

На рисунке 5 приведено построение, 
соответствующее следующим данным:

=  5; b =  10R; р =

Наибольшие:

а)

\Ть (
~л

6) Q=Jq,

Ш Ш П Ш
v r m

в) q=k 
Щ П Ш ™ .  
..... ' " " ± t i ±

Рисунок 4 -  Расчетная схема вала соединения 
переменной жесткости
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Рисунок 5 -  Эпюры параметров: W, Мх, Г(

-прогиб Wmax =  5 , 3 ^ - ;
Е

- изгибающий моментМхтга =  4 • lO^qJi2. 
Напряжения в опасной точке

ffx = -= s r= 6 q o ; стг =  ° ;

6М„ Т.

б2 б
+  -Г- —l,8q0 +5,34q0 —7,14q0;

+  (<*,-<*,) +  (аг -<тх) ] =  

=  10,4q0 (МПа).
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Касательные напряжения пустотелого вала 
подчиняются известной формуле

Т. Т'
2nR 5

(18)

где W  -  момент сопротивления кручению коль­
цевого сечения вала.

Угол закручивания вала равен

Т.1
<р =

GL
(19)

где /р = 2irR38 -  полярный момент инерции 
кольцевого сечения вала;

I -  длина вала.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ

1. Предложенная методика имеет практическое 
значение, поскольку дает возможность обосновать 
рациональные конструктивные параметры деталей 
в процессе создания новых соединений перемен­
ной жесткости дорожных машин и проверки их 
состояния во время эксплуатации на дорогах.

2. Полученные выражения (9 )—(19) являются 
научной базой для дальнейших исследований 
и разработки новых конструкций соединений 
переменной жесткости с желаемым диапазоном 
изменения жесткости и нагрузочной способно­
сти упругих элементов транспортных средств. О
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