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ЗАГАЛЬНА ХАРАКТЕРИСТИКА РОБОТИ

Актуальність теми. Сучасна техніка вимагає істотного підвищення надійності конструкції в цілому і окремих складальних одиниць зокрема. Серед сукупності відповідальних важконавантажених складальних одиниць машин можна виділити групу пружних елементів змінної жорсткості, які застосовуються в якості підвісок, віброізоляторів і пружних муфт. Питання теорії розрахунку з’єднань змінної жорсткості в літературі розроблені недостатньо повно, здебільшого в інженерній практиці використовуються наближені методи розрахунку таких з’єднань.
Внаслідок непереривного росту вимог до швидкодії, економічності, надійності і зменшення маси машин розрахунки на міцність і жорсткість стають більш складними. Вони повинні враховувати різноманітні режими роботи, реальні властивості матеріалів, умови навантаження, технологічні, експлуатаційні та інші чинники. Тому в розрахунках на міцність та жорсткість деталей з’єднань змінної жорсткості доцільно використовувати методи теорій оболонок, пружності і пластичності, що забезпечує більшу їх точність, але призводить до громіздких виразів.

Відтак, актуальним є процес розробки та обґрунтування раціональних параметрів нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості, застосування яких дозволить підвищити показники надійності і комфортабельності транспортних засобів, а використання таких з’єднань у вібраційних машинах підвищить їх вібростійкість.

· Мета і задачі дисертаційного дослідження полягають у розробці конструкцій та обґрунтуванні кінематично-силових параметрів з’єднань змінної жорсткості, для покращення експлуатаційних показників машин за рахунок вибору раціональних пружних характеристик їх елементів. Для досягнення мети поставлені задачі:

· провести порівняльний аналіз результатів досліджень пружних елементів, узагальнити їх показники, побудувати розрахункові схеми та математичні моделі нових систем зі з’єднаннями змінної жорсткості для обґрунтування кінематично-силових параметрів їхніх пружних елементів;

· встановити закономірності зміни кінематично-силових параметрів пружних елементів колісних транспортних засобів під час неусталених режимів роботи;

· розробити методику раціонального проектування нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості і обґрунтувати раціональні параметри їхніх пружних елементів;

· встановити вплив конструктивного виконання пружних елементів з’єднань змінної жорсткості на ефективність роботи колісних транспортних засобів та технологічних машин;

· провести експериментальні дослідження кінематично-силових параметрів розроблених нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості та порівняти отримані їх чинники з характеристиками існуючих з’єднань машин та теоретичними результатами.

· Наукова новизна отриманих результатів полягає у тому, що:

· розроблено математичні моделі руху машин з принципово новими схемами для обґрунтування кінематично-силових параметрів з’єднань змінної жорсткості;
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· обґрунтовано оптимізаційні кінематично-силові параметри пружних елементів з’єднань змінної жорсткості з метою підвищення їх ефективності роботи;

· запропоновано метод графічного вибору раціональних параметрів нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості транспортних і технологічних машин;

· теоретично обґрунтовано та експериментально підтверджено можливості збільшення діапазону регулювання   жорсткості пружних з’єднань.

Об’єкт дослідження. Процеси передавання навантажень елементами з’єднань змінної жорсткості.

Предмет дослідження. Конструктивні та кінематично-силові параметри пружних елементів нових запатентованих з’єднань змінної жорсткості.

Практичне значення одержаних результатів полягає в розробці та обґрунтуванні раціональних параметрів нових запатентованих конструкцій з’єднань змінної жорсткості. За розробленою методикою виготовлено три нові конструкції з’єднань змінної жорсткості, які підвищують експлуатаційні можливості ходової частини машини, що підтверджено експериментами. Розроблена інженерна методика визначення кінематично-силових параметрів пружних елементів з’єднань змінної жорсткості та демпфувальних характеристик транспортних засобів. Практична цінність роботи підтверджена також конструктивними рішеннями пружних, демпфувальних і регулювальних пристроїв на рівні винаходів.

Методичні рекомендації з раціонального проектування деталей системи підресорювання автомобілів передані для використання Луцькому автомобільному заводу (Головне конструкторське управління ВАТ “ЛуАЗ”, м. Луцьк ) (додаток Б). Розроблено та виготовлено дві нові конструкції з’єднань змінної жорсткості, які передано для використання в навчальному процесі на кафедру деталей машин Національного університету «Львівська політехніка» для виконання лабораторних робіт з деталей машин, прикладної механіки та основ проектування.

Особистий внесок здобувача. Основні результати дисертаційної роботи отримані автором самостійно. Опрацьовано та проаналізовано літературні джерела, обґрунтовано доцільність проведення досліджень  з  теми дисертації.

Постановка задач досліджень, аналіз і трактування одержаних результатів виконані спільно з науковим керівником.

У спільних публікаціях автору належить: [1] – формулювання основного принципу створення нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості; [2] – обґрунтування конструктивних параметрів деталей нових з’єднань; [3] – силовий розрахунок вала з’єднання; [4] – аналітичні залежності, які впливають на якість роботи машин; [5] – аналітичні залежності та кількісний аналіз чинників; [6] – математична модель при оптимізації конструктивних параметрів з’єднань змінної жорсткості; [10, 12, 13, 14]  –  методики  визначення  раціональних параметрів з’єднань змінної жорсткості; [15–20] – у нових конструкціях з’єднань змінної жорсткості та їх описах частка кожного з авторів є рівноцінною.

Апробація результатів дисертації. Основні наукові положення і результати досліджень доповідались і отримали позитивну оцінку на науково-технічних конференціях: Національного транспортного університету (м. Київ, 2004, 2005); Національного університету водного господарства та природокористування  (м. Рівне,
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2003 – 2011); 9-му і 10-му Міжнародних симпозіумах українських інженерів-механіків (2009, 2011 рр., м. Львів), 2-й Міжнародній науково-технічній конференції “Теорія та практика раціонального проектування, виготовлення і експлуатації машинобудівних конструкцій”, м. Львів, листопад 2010 р.

Робота доповідалась і отримала позитивні відгуки на науково-технічних семінарах: кафедри будівельних, дорожніх, меліоративних машин і обладнання НУВГП (2008, м. Рівне); кафедри теплоенергетики та машинознавства НУВГП (2009, 2012 рр., м. Рівне). У повному обсязі дисертація доповідалась і отримала схвалення на науковому семінарі кафедри “Деталі машин” Національного університету «Львівська політехніка» (червень 2013 р.), засіданні кафедри “Деталі машин” Національного університету «Львівська політехніка» (січень 2014 р.).

Публікації. За темою дисертації опубліковано 20 наукових праць, з яких 7 статей, що входять до переліку фахових видань згідно положення МОН України; 2 статті опубліковані в журналах, що входять до міжнародної наукометричної бази даних SciVerse Scopus; 5 тез доповідей за матеріалами конференцій, 6 деклараційних патентів України на корисну модель.

Структура та обсяг дисертації. Дисертація складається із вступу, п’яти розділів, основних висновків, списку літературних джерел та додатків. Загальний обсяг дисертаційної роботи викладений на 219 сторінках та містить 98 рисунків, 11 таблиць, а також трьох додатків на 53 сторінках. Список використаних літературних джерел включає 151 найменування.

ОСНОВНИЙ ЗМІСТ РОБОТИ

У вступі обґрунтовано актуальність теми дисертації, сформульовано мету та задачі досліджень, вибрано об’єкт і предмет досліджень, окреслено наукову новизну та практичне значення отриманих результатів, наведено відомості про апробацію та опублікування результатів досліджень.

У першому розділі розглянуто сучасний стан досліджень з’єднань змінної жорсткості. Наведені технічні характеристики і напрямки вдосконалення їх конструкцій. Проведено огляд праць з теорії та розрахунків амортизаційних пристроїв провідних   вчених:  Акопяна  Р.А.,   Бідермана  В.Л.,   Вахламова  В.К.,   Віковича  І.А., Кругляка М.Л., Керницького І.С., Ротенберга Р.В., Смирнова Г.А., Форнальчика Є.Ю., Яценка М.М. та інших.

У працях Гевка Б.М., Григорова О.В., Гутири С.С., Кіндрацького Б.І., Кузьо І.В., Ловейкіна В.С., Малащенка В.О., Мартинціва М.П., Назаренка І.І., Семенюка В.Ф., Сидоренка І.І., Стрільця В.М., Струтинського В.Б., Ткаченка М.А., Ткачука А.М., Харченка Є.В., Ярошевича М.П. та інших розглядаються питання загального машинознавства, динаміки машин та різноманітних з’єднань деталей машин.

За порівняльним аналізом результатів досліджень з’єднань змінної жорсткості, які застосовуються в машинах, встановлено, що ефективність їх обмежена внаслідок порівняльно вузького діапазону зміни жорсткості. Узагальненням результатів досліджень існуючих робіт установлено також основні чинники,  що впливають на працездатність цих з’єднань. Проаналізовано фактори, що визначають працездатність,
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та виявлено недоліки відомих пружних елементів. На основі проведеного аналізу стану досліджень з’єднань змінної жорсткості сформульовано мету та задачі дисертаційної роботи.
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У другому розділі обґрунтовано наукові підходи до створення принципових схем та розроблення нових конструкцій  з’єднань змінної жорсткості. Проведено опис будови, принципу роботи розроблених і запатентованих конструкцій з’єднань змінної жорсткості, які можуть застосовуватись для підвищення працездатності пружних муфт, підвісок транспортних засобів і віброізоляторів технологічних машин тощо (рис. 1).

Рис. 1. З’єднання змінної жорсткості: 1 – вал; 2, 6, 7, 8, 10 – розрізні втулки; 3, 9 – з’єднувальні втулки; 4, 5, 22 – пружини кручення; 11, 12 – регулювальні втулки; 13 – опора; 14 – шпонка;        15 – гвинт; 16, 19, 23 – втулки; 17, 25 – штифти; 18, 26 – опори; 20 – регулювальна гайка;           21 – шестерня; 24 – трубка; 27 – основна пружина; 28 – допоміжна пружина; 29, 30 – фланці;   31 – шайба; 32 – корпус; 33 – гайка; 34 – напрямна втулка; 35 – шестерня; 36 – буфер.

Попередній аналіз показав, що кращі технічні характеристики мають з’єднання, у склад яких входять пружини. Тому таким з’єднанням приділено більше уваги, і для них розроблено методику визначення розподілу навантаження між пружними елементами.

Основний    принцип    створення    запропонованих    конструкцій  –  поєднання

5

пружних елементів (вали, втулки, пружини) таким чином, щоб під час роботи з’єднання кожен із його складових включався в дію поетапно. Це здійснюється шляхом вибору потрібних коефіцієнтів розподілу навантаження між пружними елементами з’єднання, значення яких визначаються аналітично для кожного варіанту конструкції:
1 і 5-й варіанти
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(1)
2 і 4-й варіанти
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3-й варіант
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тут позначено:  
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      відповідно вала, пружини і втулки; Кв, Кпр, Квт, Ктр – коефіцієнти розподілу крутного моменту, що розподіляється між валом, пружиною, втулкою та затрачується на тертя;   f – коефіцієнти тертя між витками пружини і вала (втулки).

Задавшись значеннями величин відношення коефіцієнтів жорсткостей С0=0,1…10 та С1=0,1…5 та виконавши розрахунки за формулами (1), (2), (3), побудовано графіки для визначення коефіцієнтів розподілу крутного моменту Кв, К1, Кпр та Квт.                  Залежно від потрібного закону зміни жорсткості, враховуючи конструктивні обмеження, вибираються значення коефіцієнтів С0 і С1. За допомогою отриманих графіків визначаються коефіцієнти розподілу крутного моменту, які є основою для подальших розрахунків елементів з’єднання. 

Для визначення раціональних параметрів з’єднань розроблені розрахункові схеми (рис. 2), які характеризують другий і п’ятий варіанти нових конструкцій. За критерій оптимізації вибрана найменша маса деталі з’єднання. Обмеженнями приймалися компонувальні, конструктивні, технологічні або експлуатаційні вимоги. Оскільки функції, які задають обмеження у вигляді нерівностей, і цільова функція є нелінійними, то задачі оптимізації належать до нелінійних задач, тому при їх розв’язку застосовувався метод нелінійного програмування.

Оптимізація вала мінімальної маси зведена до вибору оптимальних конструктивних параметрів: діаметр dв та довжина lв, які задовольняють обмеження на міцність, жорсткість і надійність. Цільова функція описує залежність маси вала від геометричних і фізичних чинників та має вигляд:
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Рис. 2. Розрахункові схеми з’єднань змінної жорсткості: а, в – схеми розрахункові;

б, г – пружні характеристики. То, Тв, Тпр, Твm – сумарний крутний момент, моменти пружних сил вала, пружин і втулок; lв, lпр, lвm – довжина вала, пружини і втулки; Но, Нд, Нвm, НГ – висоти пружин, втулки і гайки; dв, dвm – діаметри вала і втулки; ∆і – осьові деформації пружин
Обмеження, які випливають з умов роботи вала:
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G – модуль пружності другого роду; kτ – коефіцієнт, що характеризує вплив концентраторів напружень; ετ – коефіцієнт, що характеризує вплив абсолютних розмірів поперечного перерізу; (τ– допустимі значення коефіцієнта запасу міцності, напруження кручення, кута закручування.
 – межа витривалості кручення матеріалу вала;                ρ – густина матеріалу; g – пришвидшення земного тяжіння; [S τ], [(кр], [(]  – коефіцієнт, що характеризує чутливість матеріалу до асиметрії циклу напружень; (-1
Розв’язок задачі побудований на основі методу нелінійного програмування – умовна оптимізація. Необхідні умови оптимальності (умови Куна – Такера) такі:
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Для нашого випадку маємо:      
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Частинні похідні запишемо так:
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                   (9)

Вирази (9) є системою алгебраїчних рівнянь з невідомими dв1, dв3 і lв.

Із розв’язку системи (9) маємо:
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На основі отриманих формул (10) виконані розрахунки з визначення діаметра dв та довжини lв вала для таких даних:
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Числові значення параметрів вибрані на основі практики розрахунків з’єднань подібного типу. Побудована номограма на основі приведених числових значень дозволяє вибрати оптимальні параметри вала в залежності від величини крутного моменту, матеріалу, термообробки і закону зміни жорсткості з’єднання (рис. 3).

Оптимізація конструктивних параметрів пружини кручення з’єднання дозволяє вибрати розміри: d, D, n – діаметр дроту, середній діаметр пружини, число витків, для яких виконувалися умови міцності та жорсткості, а маса пружини була мінімальною.

Цільову функцію  виражаємо через фізичні параметри так:
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Обмеження, які випливають із умов роботи з’єднання:
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У (11) і (12) позначено:


[image: image28.wmf].

5

,

14

;

14680

;

25

,

0

0

2

0

2

1

2

0

T

a

T

gE

a

gn

a

н

=

j

r

p

=

r

p

=



 (13)
Умови Куна – Такера забезпечують існування множників, для яких:
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Звідки визначено d – діаметр дроту пружини, D – середній діаметр пружини:




[image: image32.wmf],

:

;

10

7

035

,

0

4

3

,

0

3

4

4

5

a

a

d

d

a

D

=

×

=

-





(15)
де                                       
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Для побудови номограми прийняті діапазони найбільш характерних числових значень величин:
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Виконані розрахунки на основі формул (15), (16) і побудовані графіки, за якими знаходяться оптимальні значення d і D. (рис. 4).

Задачі оптимізації деталей з’єднання для втулок, пружин стиску також зводяться до вибору їх геометричних параметрів, які задовольняють обмеження, на технологічні або компонувальні вимоги.

Відтак, запропонована методика з оптимізації конструктивних параметрів деталей з’єднання   дозволяє   виконувати   багатоваріантний   аналіз   при   проектуванні   та
9
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модернізації систем підресорювання транспортних засобів, які експлуатуються в складних дорожніх умовах, а також віброізоляторів технологічних машин, за умови експлуатації яких необхідно змінювати їх жорсткість в певному діапазоні.
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Рис. 3. Номограма для визначення оптимальних параметрів вала:

dв, lв – оптимальні діаметр і довжина вала; Тm – крутний момент
У третьому розділі розглянуто питання доцільності застосування нових з’єднань змінної жорсткості в якості підвісок транспортних засобів. Розроблені розрахункова схема та математична модель для дослідження коливних явищ в машинах з новими з’єднаннями з врахуванням характеру нерівностей дороги.

Обґрунтовано раціональні параметри з’єднань змінної жорсткості для підресорювання транспортних засобів для певних обмежень на амплітуди переміщення і пришвидшення елементів машин. Розроблено динамічну модель з урахуванням того, що дорожні умови визначалися як синусоїдальні нерівності.

Якість ефективності віброзахисту оцінювалася коефіцієнтами віброізоляції kR і динамічності ky, які описано виразами: 
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 n – відносний коефіцієнт опору амортизатора; ω – частота вимушених коливань; ω0 – власна частота коливань машини.

      Мета оптимального проектування динамічної системи така: створення водію і  пасажирам (вантажам) комфортних умов для спектру дорожніх чинників і  швидкостей руху,  тобто  мінімізація  абсолютних  пришвидшень корпусу  машини  (j)
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Рис. 4. Номограма для визначення оптимальних параметрів пружини кручення [image: image59.wmf]2
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шляхом комплексного добору параметрів системи підресорювання (ресор, пружин і амортизаторів та інших пружних елементів) з врахуванням обмежень на відносні переміщення (Y0).

     Оптимізаційна постановка задачі: для даного інтервалу частот вимушених коливань ω знайти параметри жорсткості з’єднання с і коефіцієнт опору з’єднання b, мінімізуючи критерій якості (цільову функцію–пришвидшення) при обмеженнях на максимальні відхилення корпусу машини (∆).
Цільова функція:                
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Обмеження:
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      Для розв’язку задачі нелінійного програмування динамічної системи застосовувався градієнтний метод, за яким дослідження проведемо для параметрів:


[image: image40.wmf],

м

1

,

0

;

м/c

10

м;

1

,

0

;

c

10

;

кНc/м

5

,

0

;

кН/м

50

;

кг

0

1

2

0

1

0

0

3

max

=

D

=

=

=

w

D

=

=

=

-

j

q

b

c

m


де m – маса машини; c0, b0 – максимальні значення жорсткісних параметрів з’єднання.
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      Отримані залежності c і b від ω показані на рис. 5 і рис. 6 відповідно, звідки видно доцільність їх зміни залежно від дорожніх умов для забезпечення комфортних умов пасажирам (вантажам). На рис. 7 показані зміни амплітуд пришвидшення корпусу від дорожніх умов.

      Із графіків видно, що для покращення роботи системи підресорювання транспортних  засобів    необхідно    змінювати     жорсткісні     параметри    з’єднання
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Рис. 5. Графіки залежності жорсткості сR=f (() (1) та сy=f (() (2)

[image: image66.wmf]від частоти зміни нерівностей дороги для kR і ky відповідно
[image: image67.wmf]h    

h    

0    

F    

T    

m    

l    

n    

p    

l    

m    

f    

0    

f    

j    

m    

5    

6    

1    

2    

3    

R    

4    

[image: image68.wmf](

)

[

]

(

)

(

)

[

]

{

}

.

;

1

1

sin

1

;

ψ

1

sin

1

0

0

0

0

0

2

0

0

m

пз

пз

C

z

C

ctg

C

ctg

C

С

C

C

F

RC

m

RC

=

j

j

±

j

j

-

j

-

+

j

=

j

+

j

=

m


[image: image41.wmf] Рис. 6. Графіки коефіцієнтів опору амортизаторів bR=f (() (1)
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Рис. 7. Графік залежності пришвидшень корпусу транспортного

засобу j=f (() від частоти зміни нерівностей дороги 
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змінної жорсткості в діапазоні частот нерівностей дороги від 10 до 30 рад/с, при більших значеннях зміна параметрів його недоцільна, так як їх зміна істотно не впливає на процес.
В розділі також обґрунтовано параметри нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості на основі розробленої методики силового розрахунку їх елементів із застосуванням методів теорії пружності. Отримані залежності показали, що для забезпечення надійної  роботи  з’єднань  змінної  жорсткості  необхідно  підбирати геометричні розміри пружних елементів, враховуючи долю навантаження, яке сприймається кожним із їх складових.

Четвертий розділ присвячено обґрунтуванню конструктивних параметрів нових з’єднань змінної жорсткості.
Складені розрахункова схема і математична модель з’єднання для визначення силової взаємодії між двома контактуючими пружинами залежно від їх геометрії, матеріалу та величини крутного моменту.

За розрахунковою схемою (рис. 8) встановлені формули, за якими визначаються параметри підвіски удосконаленої конструкції (четвертий варіант):

сила опору, прикладена до важеля підвіски
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зведена жорсткість
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де h – радіус колеса; 
 z0 – жорсткість пружин кручення;              (0, ( – кути, які характеризують розвантажений і навантажений стан вала; φп.з.– кут попереднього закручування пружин; R – радіус важеля підвіски; Cm - жорсткість вала;- кут закручування вала.

Зв’язок величин F і Cn з безрозмірними параметрами FRC і  CRC  :
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Користуючись виразами (21) – (24), побудовані графіки безрозмірних параметрів сил опору і зведеної жорсткості підвіски у функції вертикального переміщення важеля (рис. 9, 10)  для таких вихідних даних:
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Визначивши  силу  опору  і  зведену  жорсткість  підвіски  при  заданих  значеннях
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Cm, z0, R і аналізуючи ряд варіантів поєднання пружних елементів, вибираються їх раціо-нальні параметри та діапазони регулювання зведеної жорсткості Cn підвіски. Встановлено, що зведена жорсткість змінюється в межах від 1,4 до 3,2 рази при зміні відношень жорсткостей C0 пружини і вала від  0,1 до 0,9.
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Дослідження показали, що запропонована конструкція підвіс-ки дозволяє змінювати її жорсткість в діапазоні 0,5…6,5, це є основою для застосування її в транспортних засобах, які експлу-атуються в складних дорожніх умовах.

В розділі також проведено оптимізацію конструктивних па-раметрів циліндричних пружин  з регульованою жорсткістю.
У п’ятому розділі викладені методика та результати експериментальних досліджень нових з’єднань змінної жорсткості, на які отримані патенти України, з метою підтвердження теоретичних положень стосовно визначення кінематичних і силових параметрів їх пружних елементів, а також порівняння отриманих результатів з теоретичними.

Розроблено три дослідних зразки з’єднань змінної жорсткості та методики проведення дослідів.
Експерименти виконувалися на спеціально розробленому і виготовленому дослідному стенді (рис. 11), із застосуванням випробувальної машини КМ-50-1.       (рис. 12).

Дослідний зразок встановлювався в захвати машини і прикладався крутний момент, величина якого фіксувалася на шкалі моментовимірювача, а відповідний кут закручування – на диску.

Обробка результатів дослідів з визначення жорсткості з’єднання виконувалась методом найменших квадратів, а осцилограм – методом координат. Осцилограми, отримані дослідним шляхом, підтвердили вплив конструктивних та технологічних факторів на працездатність з’єднань змінної жорсткості [19] і адекватність математичної моделі реальним процесам (рис. 13).

Порівняння теоретичних та експериментальних результатів показали, що відхилення значень становлять 7 – 11%, це свідчить про достатню для практики їх точність (рис. 14).
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ОСНОВНІ ВИСНОВКИ

 1. Аналізом стану досліджень з’єднань змінної жорсткості за літературними джерелами встановлено, що сучасні конструкції з’єднань змінюють пружні характеристики в обмеженому діапазоні, приблизно 10–15%; пневматичні і гідропневматичні пружні елементи, які застосовуються в підвісках машин, мають широкий діапазон зміни жорсткісних параметрів, однак вони складні у виготовленні, недовговічні і ненадійні при експлуатації машин в складних дорожніх умовах, тому поставлено і розв’язано актуальне завдання вдосконалення конструкцій з’єднань змінної жорсткості.

2. На основі системного аналізу теоретичних і експериментальних досліджень встановлені напрямки вдосконалення конструкцій з’єднань змінної жорсткості: застосування пружних елементів з нелінійними характеристиками; поетапне приєднання до роботи з’єднання додаткових пружних елементів; застосування регулюючих пристроїв для зміни жорсткісних параметрів з’єднання в ширших діапазонах, приблизно 15–30%. Вибрані напрями визначили мету і задачі досліджень.
3. Застосування нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості дозволили змінювати жорсткісні параметри в межах від 1,2 до 1,6 разу від номінальних за рахунок попереднього навантаження і добору комбінацій пружних елементів, при діапазонах коефіцієнтів  розподілу навантаження між елементами від 0,5 до 0,9 і відношеннях жорсткісних параметрів від 0,1 до 1.

4. Запропоновано аналітичний і графічний методи визначення раціональних параметрів пружних елементів нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості із врахуванням матеріалу, термообробки,  умов  міцності, жорсткості та конструктивних
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вимог на основі необхідних умов оптимальності (Куна – Такера). Результати досліджень представлені у вигляді номограм, що дозволяє розв’язувати багатоваріантні задачі безпосередньо на практиці.

5. Розроблені розрахункові схеми системи та математичні моделі уможливили опис коливних явищ з врахуванням зміни жорсткісних параметрів та зовнішнього навантаження; визначення доцільності застосування конкретних розрахункових схем при розв’язку задач віброізоляції. Встановлено, що нові конструкції з’єднань змінної жорсткості підвісок транспортних засобів істотно зменшують вібрації в машинах, а застосування таких з’єднань у вібраційних машинах збільшує ефективність технологічних процесів. Запропоновані аналітичні залежності для розрахунку деталей нових конструкцій на міцність, витривалість і жорсткість на основі методів теорії пружності дають змогу обґрунтовано вибрати геометричні параметри деталей з врахуванням конструктивних умов. Встановлено, що вибір раціональних параметрів нових з’єднань транспортних засобів, виконаний градієнтним методом нелінійного програмування, забезпечить достатню навантажувальну їх здатність.
6. Розроблена методика розрахунку нової конструкції з’єднання змінної жорсткості дозволяє вибирати раціональні конструктивні параметри двох контактуючих пружин кручення, та визначати сили контакту в залежності від величини крутного моменту, що передається з’єднанням.

7. Визначені діапазони регулювання зведеної жорсткості підвіски вдосконаленої конструкції за рахунок: зміни жорсткісних характеристик пружних елементів в межах від 0,1 до 0,9; попереднього закручування пружин в межах від 30( до 270(. Встановлено, що при відношеннях жорсткостей пружних елементів в межах  0,1…0,9, жорсткість з’єднання змінюється від 1,4 до 3,2.
8. Опрацьовано методику і проведено експериментальні дослідження нової конструкції  з’єднання  змінної  жорсткості.  Встановлені  діапазони  зміни  зведеної жорсткості 1,2…3,2 раз в порівнянні з постійним значенням. Проведені експерименти підтвердили адекватність запропонованих математичних моделей реальним процесам в конструкціях з’єднань змінної жорсткості. Відхилення результатів експериментів і теорії становлять 7…11% . 

9. Методичні рекомендації з раціонального проектування деталей системи підресорювання автомобілів передані для використання Луцькому автомобільному заводу (Головне конструкторське управління ВАТ “ЛуАЗ”, м. Луцьк) (додаток Б). Розроблено та виготовлено дві нові конструкції з’єднань змінної жорсткості, які передано для використання в навчальному процесі на кафедру деталей машин Національного університету «Львівська політехніка» для виконання лабораторних робіт.
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АНОТАЦІЯ

Ніколайчук В. В. Обґрунтування кінематично-силових параметрів з’єднань змінної жорсткості. – Рукопис.

Дисертація на здобуття наукового ступеня кандидата технічних наук за спеціальністю 05.02.02 – машинознавство. – Національний університет «Львівська політехніка», Львів, 2014.

Дисертація присвячена актуальній задачі підвищення працездатності з’єднань машин шляхом розробки нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості та обґрунтування їх раціональних параметрів.

Запропоновано нові конструкції з’єднань змінної жорсткості, які захищені 6-ма патентами України. Розроблена методика обґрунтування кінематично-силових параметрів з’єднань змінної жорсткості, в якій враховано матеріал деталей, умови міцності, жорсткості і витривалості, вплив конструктивних особливостей з’єднання на його працездатність.

Результати досліджень представлені у вигляді аналітичних виразів, номограм та графіків. Встановлено, що нові конструкції з’єднань змінної жорсткості при застосуванні їх в якості підвісок транспортних засобів зменшують вібрації в машинах, а у вібраційних машинах збільшують ефективність технологічних процесів. Розроблена методика розрахунку на міцність і жорсткість деталей нових конструкцій з’єднань на основі методів теорії пружності, а також градієнтного методу нелінійного програмування з вибору раціональних параметрів з’єднань; це забезпечить достатню навантажувальну здатність машин.

Проведено експериментальні дослідження нових конструкцій з’єднань змінної жорсткості,  які  підтвердили  адекватність  запропонованих  математичних  моделей
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реальним процесам.
Ключові слова: з’єднання змінної жорсткості, пружні елементи, міцність, обмеження, оптимізація, раціональні параметри.

АННОТАЦИЯ

Николайчук В. В. Обоснование кинематическо-силовых параметров соединений переменной жесткости. – Рукопись.

Диссертация на соискание ученой степени кандидата технических наук по специальности 05.02.02 – машиноведение. – Национальный университет «Львовская политехника», Львов, 2014.

Диссертация посвящена актуальной задаче повышения работоспособности машин путем разработки новых конструкций соединений переменной жесткости и обоснования их рациональных параметров.
Рассмотрено современное состояние исследований соединений переменной жесткости. Приведены технические характеристики и направления совершенствования их конструкций. Проведен обзор работ по теории и расчетов амортизационных устройств.


Обобщением результатов исследований существующих работ установлены основные факторы, влияющие на работоспособность этих соединений. Проанализированы факторы, определяющие работоспособность и выявлены недостатки известных упругих элементов.

Предложены новые конструкции соединений переменной жесткости, которые защищены 6-ю патентами Украины. Основним принципом создания предложенных конструкций является сочетание упругих элементов (валы, втулки, пружины) таким образом, чтобы во время работы соединения каждый из его составляющих включался в действие поэтапно.

Разработана методика по обоснованию кинематическо-силовых параметров соединений переменной жесткости, в которой учтены род материала деталей, условия прочности, жесткости и усталости, влияние конструктивных особенностей соединений на их работоспособность. Результаты исследований представлены в виде номограмм и графиков.

Разработаны расчетная схема и математическая модель для исследования колебательных явлений в машинах с новыми соединениями с учетом характера неровностей дороги.


Обоснованы рациональные параметры соединений переменной жесткости для подрессоривания транспортных средств для определенных ограничений на амплитуды перемещения и ускорения элементов машин. Для исследования разработана динамическая модель с учетом того, что дорожные условия определялись как синусоидальные неровности.

Установлено, что новые конструкции соединений переменной жесткости при использовании их в качестве подвесок транспортных средств уменьшают вибрации в машинах, а использование этих соединений у вибрационных машинах увеличивает эффективность технологических процессов.
Разработана методика расчета на  прочность и жесткость деталей новых конструк-
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ций соединений на основании методов теории упругости, а также градиентного метода нелинейного программирования по выбору рациональных параметров соединений.

Полученные зависимости показали, что для обеспечения надежной работы соединений переменной жесткости необходимо подбирать геометрические размеры упругих элементов, учитывая долю нагрузки, которая воспринимается каждым из составляющих соединения.

Составлены расчетная схема и математическая модель соединения для определения силового взаимодействия между двумя контактирующими пружинами в зависимости от их геометрии, материала и величины крутящего момента.

Установлены зависимости, по которым определяются параметры подвески усовершенствованной конструкции, по которым построены графики безразмерных параметров сил сопротивления и сводной жесткости подвески в функции вертикального перемещения рычага. Анализируя ряд вариантов сочетания упругих элементов, выбираются их рациональные параметры.
Проведены экспериментальные исследования новых конструкций соединений переменной жесткости. Обработка результатов исследований по определению жесткости соединения выполнялась методом наименьших квадратов, а осциллограм – методом координат. Осциллограммы получены опытным путем подтвердили влияние конструктивных и технологических факторов на работоспособность соединений переменной жесткости. Установлена адекватность результатов теории и экспериментов о характере изменения жесткости от конструктивных параметров соединения, материала и нагрузки.

Ключевые слова: соединение переменной жесткости, упругие элементы, прочность, ограничения, оптимизация, рациональные параметры.
SUMMARY.

Valeriy Nikolaychuk. Justification of kinematically-force parameters variable stiffness joints. – Manuscript.

Dissertation on the receipt of scientific degree of candidate of technical sciences on specialty 05.02.02 – engineering science. – National University "Lviv Polytechnic",         Lviv, 2014.

Dissertation is devoted to the actual task of improving efficiency lot of connections through the development of new designs of compounds of variable stiffness, and justifies their rational parameters.

New variable stiffness design of compounds that are protected by 6 patents of Ukraine. The method of substantiation kinematically-force parameters of compounds of variable stiffness, which included details of type of material, provided strength, rigidity and durability, and the effect of structural features of compounds and its performance.

The research results presented in the form of nomographs and charts. The developed computational scheme cushioning systems of vehicles to study vibrational phenomena in machines with new compounds of variable stiffness. 

Experimental studies of new compounds structures of variable stiffness, confirming compliance with the proposed mathematical models of real processes.

Keywords: connection variable stiffness, elastic elements, the strength, limitations, optimization, rational parameters.
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Рис. 8. Розрахункова схема підвіски з регульованою жорсткістю


1 – втулки; 2 – профільний вал; 3 – пружина кручення; 4 – опори; 5 – колесо; 6 – важіль
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Рис. 12. Випробувальна машина КМ-50-1





Рис. 11. Дослідний стенд
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Рис. 13. Характерні осцилограми зміни крутних моментів в торсіоні


пружина попередньо закручена на кут 1000; 2880  і не закручена





Рис. 14. Графік зміни жорсткості з’єднання змінної жорсткості: Т – крутний момент;


( – кут закручування; dm – діаметр торсіону
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