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УДК (УДК) 629.464.25 

 

АЛГОРИТМ РАСЧЕТА ПРОФИЛЯ РЕЖУЩЕЙ ПОЛОСЫ ПИТАТЕЛЯ  

РОТОРНОГО СНЕГООЧИСТИТЕЛЯ 

 

ALGORITHM FOR CALCULATING THE PROFILE OF THE FEEDER CUTTING  

BAND ROTARY SNOW BLOWER 

 

Алешков Д.С., Корчагин П.А., Летопольский А.Б., Тетерина И.А. 

Aleshkov D.S., Korchagin P.A., Letopolsky A.B., Teterina I.A. 
 

Сибирский государственный автомобильно-дорожный университет (Омск, Россия) 

Siberian State Automobile and Highway University (Omsk, Russian Federation)  

 

Аннотация. В статье отражены расчетные схемы 

движения снежной частицы по поверхности ре-

жущей полосы и расчетная схема для определения 

угла наклона режущей полосы питателя роторного 

снегоочистителя. Представлены соотношения, оп-

ределяющие направление действия проекций цен-

тробежной силы и условия, определяющие характер 

уравнений движения снежной частицы вдоль ре-

жущей полосы и возможных фазовых состояний 

механической системы «фреза вертикального пи-

тателя роторного снегоочистителя – транспор-

тируемая снежная частица». На примере роторно-

го снегоочистителя малой мощности с вертикаль-

ным питателем графически показана граница сме-

ны направления действия проекций центробежной 

силы инерции. Описан характер изменения уравне-

ний движения рассматриваемой механической сис-

темы. Представлена схема построения профиля 

режущей полосы фрезы вертикального питателя 

роторного снегоочистителя. Предложен алгоритм 

построения профиля режущей полосы фрезы вер-

тикального питателя, при котором, обеспечивает-

ся необходимое время нахождения снежной части-

цы в пространстве фрезы. Использование алгорит-

ма при проектировании рабочих органов роторных 

снегоочистителей может позволить замедлить 

процесс формирования снежной призмы в области 

загрузочного окна метательного аппарата ротор-

ного снегоочистителя.  

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

Annotation. The article reflects the calculation schemes 

for the movement of a snow particle along the surface of 

the cutting strip and the calculation scheme for deter-

mining the angle of inclination of the cutting strip of the 

feeder of a rotary snow blower. The relationships that 

determine the direction of action of the centrifugal force 

projections and the conditions that determine the nature 

of the equations of motion of a snow particle along the 

cutting strip and the possible phase states of the me-

chanical system “cutter of the vertical feeder of a rotary 

snow blower – transported snow particle” are present-

ed. Using the example of a low-power rotary snow 

blower with a vertical feeder, the boundary of the 

change in the direction of action of the projections of the 

centrifugal force of inertia is graphically shown. The 

nature of the change in the equations of motion of the 

mechanical system under consideration is described. A 

diagram of the construction of the profile of the cutting 

strip of the vertical feeder cutter of a rotary snow blow-

er is presented. An algorithm has been proposed for 

constructing the profile of the cutting strip of a vertical 

feeder cutter, which ensures the required time for the 

snow particle to remain in the space of the cutter. The 

use of an algorithm when designing the working parts of 

rotary snow blowers can slow down the process of for-

mation of a snow prism in the area of the loading win-

dow of the propelling apparatus of a rotary snow blow-

er. 
 

Ключевые слова: роторный снегоочиститель,   

фреза, питатель, снежный массив, коммунальная 

машина, алгоритм 

‡ 

‡ 

‡ 

Keywords: rotary snow blower, cutter, feeder, snow 

massif, utility vehicle, algorithm 
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1. Введение 

 

Одним из направлений совершенство-

вания рабочих органов роторных снего-

очистителей является поиск новых конст-

руктивных форм, позволяющих повысить 

эффективность их работы. Траектории 

движения произвольных точек элементов 

рабочего оборудования, существующих в 

настоящее время конструктивных схем ро-

торных снегоочистителей, сводятся к не-

скольким базовым траекториям [1, 2]. Фа-

зовое состояние механической системы 

«фреза вертикального питателя роторного 

снегоочистителя – транспортируемая 

снежная частица» однозначно определяет-

ся ее координатами, скоростями и дейст-

вующими в ней силами. Основной целью 

данной работы является определение сте-

пени влияния угла наклона режущей поло-

сы, а также ее ширины на величину и на-

правление сил, действующих внутри меха-

нической системы [3]. Для достижения по-

ставленной цели была решена задача: ус-

тановление закономерностей между гео-

метрическими параметрами режущей по-

лосы вертикального питателя роторного 

снегоочистителя и силами, действующими 

в механической системе «фреза вертикаль-

ного питателя роторного снегоочистителя 

– транспортируемая снежная частица» [4]. 

 

2. Основная часть 

Ширина режущей полосы – один из 

конструктивных параметров роторного 

снегоочистителя, формирующий геомет-

рический образ питателя [1]. От ее разме-

ров зависит обоснование и выбор множе-

ства других конструктивных и технологи-

ческих параметров роторного снегоочи-

стителя [5]. Одной из особенностей работы 

фрезы вертикального питателя является то, 

что на одном участке траектории ее дви-

жения происходит вырезание снежной 

массы из снежного массива, а на остальной 

ее части – перемещение вырезанной снеж-

ной массы в загрузочное окно метательно-

го аппарата роторного снегоочистителя 

[5]. Соответственно, выбор формы фрезы 

вертикального питателя роторного снего-

очистителя должен обеспечивать как эф-

фективное вырезание снежной массы, так 

и последующее ее транспортирование в 

вертикальном питателе [2]. 

https://orcid.org/0000-0001-8012-8511
mailto:iateterina@mail.ru
https://rscf.ru/project/23-29-10014/
https://rscf.ru/project/23-29-10014/
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В основу данных исследований зало-

жены уравнения динамики относительного 

скольжения снежной частицы конечного 

размера, в локальной системе координат, 

OXY связанной с плоскостью режущей по-

лосы равномерно вращающейся фрезы вер-

тикального питателя роторного снегоочи-

стителя [4]. Аналогичный подход был реа-

лизован при исследовании работы металь-

ного аппарата роторного снегоочистителя 

[6, 7]. Анализ влияния геометрических па-

раметров режущей полосы на характер дей-

ствующих сил, позволяет обеспечить реше-

ние как прямой, так и обратной задач дина-

мики, описывающих скольжение снежной 

частицы в вертикальном питателе, а так же 

установить некоторые аспекты синтеза оп-

тимальных геометрических форм фрезы 

вертикального питателя [8]. 

При составлении расчетной схемы 

(рис.1) были приняты допущения [1, 4]:  

- фреза вертикального питателя радиу-

са R, вращается с постоянной угловой ско-

ростью ω; 

- роторный снегоочиститель движется 

поступательно с постоянной скоростью 

Vпер; 

 

 
Рис. 1. Расчетная схема движения снежной 

частицы по поверхности режущей полосы 

вертикального питателя [9] 

- транспортируемая снежная масса 

представляет собой набор сфер массой m, 

и характерного радиуса r; 

- вращением снежной частицы пре-

небрегаем; 

- снежная частица скользит по гори-

зонтальной поверхности и поверхности 

режущей полосы фрезы вертикального пи-

тателя [10]. 

Уравнения относительного движения 

снежной частицы вдоль плоскости режу-

щей полосы фрезы вертикального питателя 

будет выглядеть следующим образом       

[4, 10]: 

стртр

x

ц NFFJxm  2
 ;   (1)

 

к

y

ц JNJym  ;   (2)
 

20 NG  ,    (3)
 

где 2трF  – сила трения между снежной час-

тицей и основанием вертикальной фрезы; 

Nс – сила реакции вырезаемой снежной 

массы; Jц
x
 – проекция центробежной силы 

инерции на ось ox локальной системы ко-

ординат OXY; Jц
y
 – проекция центробеж-

ной силы инерции на ось OY локальной 

системы координат OXY; G – сила тяжести. 

Проекции центробежной Jц и кориоли-

совой Jк сил инерции на оси системы ко-

ординат OXY после деления правых и ле-

вых частей уравнений (1)…(3) на m будут 

равны [11]: 

 sin2 i

x

ц RJ ; .  (4) 

 cos2 i

y

ц RJ ;   (5)
 

xJk
 2 ,    (6)

 
где Ri – расстояние от оси вращения фрезы 

вертикального питателя до центра тяжести 

транспортируемой снежной частицы;         

ξ – угол между прямой соединяющей ось 

вращения фрезы вертикального питателя и 

центр тяжести снежной частицы, и прямой 

проходящей через центр тяжести снежной 

частицы перпендикулярно боковой по-

верхности режущей полосы [11]. 

Для однозначного определения проек-

ций действующих сил необходимо выра-

зить параметры Ri и ξ, от значений кото-

рых будут зависеть величины Jц
x
 и Jц

y
, и 

направление действия проекции Jц
x
. 

В соответствии с расчетной схемой, 

представленной на рис. 2, величина угла ξ 

может быть определена по формуле: 











a

p
arctg ,                    (7) 

где p – расстояние от оси вращения фрезы 

вертикального питателя до прямой, прохо-
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дящей через центр тяжести снежной час-

тицы, перпендикулярно боковой поверх-

ности режущей полосы; a – расстояние от 

центра тяжести снежной частицы до от-

резка p. 

Из рис. 2, после ряда геометрических 

преобразований, выражения p и a примут 

вид: 

xRp  cos .                  (8) 

rRa  sin .                    9) 

После подстановки (8), (9) в (7) окон-

чательно получено [1]: 

rR

xR
arctg











sin

cos
.             (10) 

 

 

Рис. 2. Расчетная схема определения угла ξ 

Согласно рис. 2 из выражения (10) 

следует условие равенства нулю проекции 

Jц
x
: 

00  arctg ,  (11) 

или, после ряда преобразований, коорди-

ната xp на боковой поверхности режущей 

полосы, на которой происходит смена зна-

ка Jц
x
 будет определяться выражением: 

cos Rlp . (12) 

При выполнении условия: 

cosRx  , (13) 

снежная частица может начать самостоя-

тельное движение, и, как следствие, правая 

часть уравнения (2) не будет равна нулю, 

т.к. боковая поверхность режущей полосы 

может перестать выступать в качестве свя-

зи [12]. 

Величина ξ, при выполнении условия 

(13), из аналогичных соображений примет 

вид: 






sinRr

cosRx
arctg




 .          (14) 

Для однозначного определения всех 

геометрических соотношений фазового 

состояния рассматриваемой механической 

системы, необходимо выразить расстояние 

от оси вращения фрезы вертикального пи-

тателя до центра тяжести снежной частицы 

Ri, и угол δ между прямой, проходящей 

через ось вращения фрезы вертикального 

питателя и через центр тяжести снежной 

частицы и осью системы координат свя-

занной с фрезой вертикального питателя 

OXY (рис. 1, 2) [13]. 

Угол δ определяется выражением: 

rsinR

xcosR
arctg



















22

. (15) 

В системе координат OXY расстояние 

Ri будет равно: 

22

22

)xcosR()rsinR(

paRi






. (16) 

Соответственно, координаты снежной 

частицы в системе координат OXY опреде-

ляются выражениями [12]: 

sinii RX  .    (17) 

cosii RY  .   (18) 

На рис. 3, в соответствии с формулой 

(12), построена граница между фазовыми 

состояниями механической системы «фре-

за вертикального питателя роторного сне-

гоочистителя – транспортируемая снежная 

  

 
Рис. 3. Годограф границы смены знака Jc

x
 

на виде вертикальной фрезы сверху 
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частица», которые обусловлены различ-

ным направлением действия Jц
x
 фрезы вер-

тикального питателя роторного снегоочи-

стителя R =0,15 м, при различных углах 

наклона режущей полосы.  

В пределах ширины боковой поверх-

ности режущей полосы ограниченной рас-

стоянием xp поступающая снежная масса, 

при определенном характере ее вырезания, 

будет выступать в качестве связи, накла-

дываемой на движение снежной частицы 

[13]. Ее действие в математической модели 

рассматриваемой механической системы 

будет проявляться в действии силы реак-

ции Nc. Уравнение (1) примет вид: 

стртр

x

ц NFFJ  20 .  (19)
 

При положении снежной частицы за 

границей смены знака проекции Jц
x
 потре-

бует изменения геометрии режущей поло-

сы на этом участке, в случае необходимо-

сти обеспечения фазового состояния обу-

словленного наличием связи, наложенной 

на движение снежной частицы в верти-

кальном питателе в виде стенки режущей 

полосы, как элемента пассивного управле-

ния движением снежной массы в поле цен-

тробежных сил [14]. Это порождает необ-

ходимость рассмотрения состава возмож-

ных форм геометрической формы фрезы 

вертикального питателя как отдельного 

класса. 

На рис. 4 показано возможное конст-

руктивное решение геометрической формы 

режущей полосы, обеспечивающее фазо-

вое состояние рассматриваемой механиче-

ской системы, в котором не происходит 

смены знака проекции Jц
x
 (выражение 4) 

при соблюдении очевидного условия: 
y

цк JJ  ,  (20) 

Алгоритм построения профиля режу-

щей полосы фрезы вертикального питателя 

роторного снегоочистителя, исключающий 

выполнение условия (13), на основе схемы 

представленной на рис. 4, будет иметь вид: 

1. Задаем начальное угловое положе-

ние режущей полосы φi-1 при котором на-

чинается вырезание снежной массы из 

снежного массива, где i=1, 2, 3…. 

 

 
Рис. 4. Схема построения профиля  

режущей полосы фрезы вертикального  

питателя роторного снегоочистителя  

исключающее выполнение условия (13) 

 

2. Определяем начальные координаты 

положения точки режущей полосы на тра-

ектории xi-1и yi-1 в системе координат свя-

занной с фрезой вертикального питателя 

роторного снегоочистителя по формулам: 

11 cos   ii Rx  ,   (21) 

11 sin   ii Ry  .   (22) 

3. Определяем координаты нового по-

ложения точки режущей полосы xi и yi: 

 






 1cos iперi RVx ,  (23) 

   1sin ii Ry .  (24) 

4. Определяем угол β: 

 

 

  11

11

1

1





















iiпер

ii

ii

ii

coscoscosRV

sincossin
R

xx

yy
tg










, (25) 

5. Задаем ψi на основании условия: 

 

 

  






























11

11

1

iiпер

ii

ii

coscoscosRV

sincossin
R

arctg










. (26) 

6. По (12) определяем длину сегмента 

режущей полосы lpi. 

7. Определяем координаты нового по-

ложения точки режущей полосы Xpi и Ypi: 

 1cos  iipiipi lxX  ,   (27) 

 1sin  ipiipi lyY  .   (28) 

8. Находим новое значение радиуса: 
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22

pipipi YXR  .   (29) 

9. Определяем величину угла: 
















pi

pi

i
X

Y
arctg .   (30) 

На следующей итерации, необходимо 

задаться значением ψi+1 на основании ус-

ловия [9]: 

ii  1
;   (31) 

10. По (12) определяем lpi+1. 

11. Определяем координаты нового 

положения точки режущей полосы Xpi+1 и 

Ypi+!: 

 iipipipi lXX    111 cos ,  (32) 

 iipipipi lYY    111 sin .  (33) 

12. Находим новое значение радиуса: 

2

1

2

11   pipipi YXR . (34) 

13. Определяем величину угла: 






















!

!

1

p

p

i
X

Y
arctg .   (35) 

Таким образом, выражения (21)…(35) 

представляют собой алгоритм построения 

профиля режущей полосы вертикального 

питателя роторного снегоочистителя. 

 

3. Результаты исследования 

 

В качестве основных исходных дан-

ных для реализации представленного ал-

горитма должны быть заданы численные 

значения следующих конструктивных и 

технологических параметров (численные 

значения перечисленных параметров даны 

в качестве примера): 

- радиус фрезы, R = 0,15 м; 

- угловая скорость вращения фрезы 

вертикального питателя, ω = 12 с
-1

; 

- поступательная скорость снегоочи-

стителя Vпер = 0,2 м/с; 

- начальный угол захвата снежной час-

тицы φi-1=120
0
; 

- характерный радиус снежной частицы 

r для определения угла поворота фрезы 

вертикального питателя, при котором про-

исходит ее захват. В первом приближении 

можно определить угол поворота по фор-

муле: 

R2

r
arctg


 ,   (36) 

при r= 0,03 м угол поворота Δψ = 5,7
0
. 

Необходимо отметить, что величина 

Δψ может задаваться и из других сообра-

жений [15]. 

На рис. 5 представлены результаты 

построения режущей полосы вертикально-

го питателя роторного снегоочистителя по 

двум итерациям описанного выше алго-

ритма. 

 

 
Рис. 5. Профиль режущей полосы             

вертикального питателя роторного         

снегоочистителя полученный после       

двух итераций 
 

4. Обсуждение и выводы 

 

Таким образом, обеспечение необхо-

димого фазового состояния механической 

системы «фреза вертикального питателя 

роторного снегоочистителя – транспорти-

руемая снежная частица» и значений дей-

ствующих в этой системе сил, наличия или 

отсутствия дополнительной связи в виде 

боковой поверхности режущей полосы, 

определяется выбором соответствующих 

геометрических параметров: углом ψ и 

шириной режущей полосы xp. 

Получены условия того, когда вырезае-

мая снежная масса выступает в качестве од-

носторонней неудерживающей связи, а так-

же условия скольжения снежной частицы 

вдоль режущей полосы фрезы вертикально-

го питателя роторного снегоочистителя. 

Составлен алгоритм построения про-

филя режущей полосы фрезы вертикально-

го питателя роторного снегоочистителя. 
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Алгоритм обеспечивает движение снежной 

частицы в поле центробежных сил верти-

кального питателя таким образом, чтобы 

разгрузка происходила непосредственно в 

области загрузочного окна метательного 

аппарата роторного снегоочистителя. 
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МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРЯМОЛИНЕЙНОГО ДВИЖЕНИЯ ГУСЕНИЧНЫХ ШАССИ С 

ДВУМЯ ДВИЖИТЕЛЯМИ ПРИ ДИАГОНАЛЬНОМ РАСПОЛОЖЕНИИ ПРИВОДОВ 

 

SIMULATION OF RECTILINEAR MOVEMENT OF TRACKED CHASSIS WITH TWO 

MOVERS WITH DIAGONAL ARRANGEMENT OF DRIVES 
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Аннотация. Диагональное (перекрестное) распо-

ложение приводов гусеничных контуров при компо-

новке гусеничных шасси с двумя движителями явля-

ется распространенным решением при проектиро-

вании наземных транспортно-технологических 

средств различного назначения. При прямолинейном 

движении таких средств один движитель всегда 

работает в тяговом режиме, другой – в толкаю-

щем. В данной статье на основе разработанных 

ранее математических моделей движения гусенич-

ных шасси при отклонении значений факторов, оп-

ределяющих закономерности движения машины, 

выполнен анализ движения гусеничного шасси с 

двумя движителями и диагональным расположени-

ем электропривода при постоянном одинаковом 

значении коэффициента сопротивления движению 

от грунта, при его переменном значении для каж-

дого из движителей, а также с учетом возможно-

го отклонения скольжения электродвигателей при-

водов в рамках регламентированного нормативного 

интервала. Сформированы рекомендации к проце-

дурам проектирования гусеничных шасси в указан-

ном исполнении и конструктивной реализации раз-

мещения электродвигателей между движителями 

внутри гусеничного шасси.       
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Abstract. The diagonal (cross) arrangement of the 

drives of the track contours in the layout of the tracked 

chassis with two movers is a common solution in the 

design of ground transport and technological vehicles 

for various purposes. During rectilinear motion of such 

vehicles, one mover always operates in the traction 

mode, the other in the pushing mode. In this article, 

based on previously developed mathematical models of 

the motion of tracked chassis with deviations in the val-

ues of the factors determining the patterns of machine 

motion, an analysis of the motion of a tracked chassis 

with two movers and a diagonal arrangement of the 

electric drive is performed at a constant identical value 

of the coefficient of resistance to movement from the 

ground, with its variable value for each of the movers, 

and also taking into account the possible deviation of 

the slip of the drive electric motors within the regulated 

standard interval. Recommendations are formed for the 

procedures for designing tracked chassis in the specified 

version and the structural implementation of the place-

ment of electric motors between the movers inside the 

tracked chassis. 

Ключевые слова: гусеничный движитель, тяговый 

расчет, сопротивление движению, грунт. 

‡ 

‡ 

Keywords: tracked chassis, traction calculation,       

movement resistance, ground.  

 

Дата получения статьи: 

Дата принятия к публикации:      

Дата публикации:           
                

 

15.01.2025 

02.03.2025 

25.03.2025 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

 

Date of manuscript reception: 

Date of acceptance for publication:   

Date of publication:                           

 

15.01.2025 

02.03.2025 

25.03.2025 

Сведения об авторах: 

Гончаров Кирилл Александрович – доктор 

технических наук, доцент, проректор по инноваци-

онному развитию, информатизации и цифровой 

трансформации ФГБОУ ВО «Брянский государст-

венный университет имени академика И.Г. Петров-

ского», e-mail: goncharov_bgu@mail.ru.  

ORCID: https://orcid.org/0000-0002-5895-1162 

Бабич Оксана Викторовна – доктор экономиче-

ских наук, доцент, профессор кафедры экономики и 

управления ФГБОУ ВО «Брянский государственный 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

Authors’ information: 

Kirill A. Goncharov – Doctor of Technical Scienc-

es, associate Professor, Vice-Rector for Innovative De-

velopment, Informatization and Digital Transformation 

at Academician I.G. Petrovskii Bryansk State Universi-

ty, e-mail: goncharov_bgu@mail.ru. 

ORCID: https://orcid.org/0000-0002-5895-1162  

 

Oksana V. Babich – Doctor of Economical Scienc-

es, Associate Professor, Professor of the Department 

“Economics and management” at Academician I.G. 



           Научно-технический вестник Брянского государственного университета, 2025, №1                                             

Nauchno-tekhnicheskiy vestnik Bryanskogo gosudarstvennogo universiteta, 2025, No.1 
                                                                                                                          DOI: 10.22281/2413-9920-2025-11-01-017-025 

 

 
18 

университет имени академика И.Г. Петровского»,  

e-mail: babichoksana221@mail.ru.  

ORCID: https://orcid.org/0000-0003-1954-1475 

Поляков Павел Анатольевич – аспирант ка-

федры «Производство и сервис в транспортном ма-

шиностроении» ФГБОУ ВО «Брянский государст-

венный технический университет»,  

e-mail: poliakov-pavel2012@yandex.ru.  

ORCID: https://orcid.org/0009-0008-4709-5568 

Панчук Максим Сергеевич – аспирант кафедры 

«Производство и сервис в транспортном машино-

строении» ФГБОУ ВО «Брянский государственный 

технический университет»,  

e-mail: maksim06091998@gmail.com.  

ORCID: https://orcid.org/0009-0008-0732-6317 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

Petrovskii Bryansk State University,  

e-mail: babichoksana221@mail.ru. 

      ORCID: https://orcid.org/ 0000-0003-1954-1475 

Pavel A. Polyakov – post-graduate student of the 

Department “Production and service in transport ma-

chine-building” at Bryansk State Technical University,  

e-mail: poliakov-pavel2012@yandex.ru. 

      ORCID: https://orcid.org/0009-0008-4709-5568 

 

Maksim S. Panchuk – post-graduate student of the 

Department “Production and service in transport ma-

chine-building” at Bryansk State Technical University,  

e-mail: maksim06091998@gmail.com. 

      ORCID: https://orcid.org/0009-0008-0732-6317 

 

1. Введение 

 

Движение гусеничных шасси сопровожда-

ется воздействием ряда факторов, существен-

но влияющих на положение движителей в 

пространстве. В работах [1 – 5]  предложен 

новый подход к исследованию проблемных 

вопросов движения гусеничных шасси на ос-

нове представления гусеничных контуров в 

виде независимых или функционирующих в 

жестком соединении друг с другом машин 

непрерывного транспорта. В частности, в ра-

боте [1] описаны особенности указанного 

подхода в виде инверсии тягового расчета гу-

сеничного движителя при его рассмотрении в 

качестве машины непрерывного транспорта в 

противовес принятым ранее представлениям 

о гусенице, как о бесконечном рельсе, само-

стоятельно укладывающемся при движении 

машины. 

Моделирование совместной работы гусе-

ничных движителей при переменности коэф-

фициента сопротивления движению, прове-

денное в работе [2], продемонстрировало 

преимущества предложенного инверсионного 

подхода в контексте появления возможности 

анализа силовых процессов, происходящих 

внутри каждого контура, и их возможного 

влияния на принятие различных проектных 

решений: выбор приводных и натяжных уст-

ройств, гусеничной ленты, синтез приводных 

и натяжных звездочек и т.д. 

Исследования, результаты которых приве-

дены в работах [3, 4], позволили с определен-

ными упрощениями, заключающимися в дис-

кретности процесса моделирования, описать 

механизмы отклонения положения гусенич-

ных шасси в движении при переменном со-

противлении грунта, а также теоретически 

определить основные закономерности пове-

дения гусеничных движителей внутри шасси 

в случаях, когда кривые, описывающие изме-

нения коэффициента сопротивления движе-

нию во времени, для каждого из гусеничных 

контуров сочетаются случайным образом. 

В исследовании, представленном в работе 

[5], к вышеописанным факторам был добав-

лен элемент влияния возможного отклонения 

механических характеристик электродвига-

телей раздельного привода гусеничных кон-

туров на особенности позиционирования 

шасси в пространстве.  

Исследования [1 – 5] оперировали сим-

метричным односторонним расположением 

приводов гусеничных контуров, жестко свя-

занных между собой, в результате чего воз-

можное забегание гусениц приводило к мгно-

венным поворотам всего шасси. 

Одной из классических схем расположе-

ния приводов в шасси с двумя гусеничными 

контурами является диагональная компонов-

ка (рис. 1), характеризующаяся одновремен-

ным применением разных схем движения для 

каждого контура: какой-либо из контуров 

всегда работает в толкающем режиме, а дру-

гой – в тяговом режиме [1]. Изменение режи-

ма работы в таком случае происходит одно-

временно для двух контуров при изменении 

направления движения машины. 

В случае применения шарнирной связи 

между гусеничными контурами (рис. 2) мож-

но добиться исключения мгновенных поворо-

тов всего шасси при относительном незначи-

тельном забегании гусениц. 
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Рис. 1. Диагональная компоновка  

приводов при жестком соединении  

гусеничных контуров 

 

 

Рис. 2. Диагональная компоновка  

приводов при шарнирном соединении  

гусеничных контуров 

 

Тяговый и толкающий режимы работы 

движителей характеризуются различной кар-

тиной распределения натяжений внутри гусе-

ничных контуров [1], что выражается не 

только в виде различных значений макси-

мального натяжения гусеничных лент, но и в 

различии тяговых усилий внутри гусеничных 

контуров за счет сопротивлений, зависящих 

от натяжения лент.   

В случае воздействия на гусеничное шас-

си с диагональным расположением приводов 

описанных выше факторов в виде отклонений 

механических характеристик электродвигате-

лей и случайной природы изменения коэффи-

циента сопротивления движению закономер-

ности его позиционирования в пространстве 

остаются неизученными и нуждаются в про-

ведении дополнительного исследования.  

 

2. Цель исследования 

 

Целью настоящего исследования является 

моделирование прямолинейного движения 

гусеничного шасси, в структуру которого 

включено два гусеничных контура с диаго-

нальной компоновкой приводов, при посто-

янном значении коэффициента сопротивле-

ния движению, при его переменном значе-

нии в различных одновременных сочетаниях 

для каждого из контуров, а также при учете 

возможных отклонений скольжения элек-

тродвигателей приводов в рамках установ-

ленных нормативных интервалов. 

 

3. Особенности моделирования 

 

Проводимый процесс моделирования ос-

нован на построении математической модели 

движения тягового контура, предложенной и 

апробированной в работах [1 – 5]. 

Моделирование проводится для трех слу-

чаев совместной работы двух гусеничных 

контуров внутри одного шасси при диаго-

нальной компоновке приводов: 

1. Коэффициент сопротивления движению 

от грунта μf  характеризуется постоянным 

одинаковым значением для обоих контуров      

(μf  = 0,1285 – неукатанная и грязная просе-

лочная дорога). Первый контур работает в 

толкающем режиме (с задним ведущим коле-

сом), второй контур – в тяговом режиме (с 

передним ведущим колесом). Скольжение 

электродвигателя равно номинальному зна-

чению и составляет 2% (ε = 0,02). 

2. Коэффициент сопротивления движе-

нию от грунта μf  характеризуется интерва-

лом значений (μf = 0,112…0,145 – неукатан-

ная и грязная проселочная дорога). Значения 

в интервале изменяются по зависимости [2] 
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
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где A – коэффициент, определяющий ампли-

туду колебаний коэффициента μf  в принятом 

интервале его значений (для обоих контуров 

при указанном выше интервале A = 0,0165); 

B – коэффициент преобразования аргумента 

с целью определения вида функции в преде-

лах установленного интервала (для первого 

контура B = 90, для второго контура               

B = 180); m – медианное значение коэффици-

ента сопротивления движению грунта         

(m = 0,1285). 

Первый контур также работает в тол-

кающем режиме (с задним ведущим коле-

сом), второй контур – в тяговом режиме (с 

передним ведущим колесом). Скольжение 

электродвигателя равно номинальному зна-

чению и составляет 2% (ε = 0,02). 

3. Коэффициент сопротивления движе-

нию от грунта μf  определяется в соответст-

вии со вторым расчетным случаем. Первый 

контур работает в толкающем режиме (с 

задним ведущим колесом), второй контур – в 

тяговом режиме (с передним ведущим коле-

сом). Скорость движения гусеничного шасси 

в каждый момент времени определяется с 

учетом внешнего вида рабочей ветви меха-

нической характеристики электропривода, 

приведенной к точке на делительной окруж-

ности приводной звездочки 

k

tFC
tv тяг






)(
)( ,                   (2) 

где C, k – коэффициенты, определяющие вид 

рабочей ветви механической характеристики 

привода; Fтяг(t) – тяговое усилие, реализуе-

мое каким-либо гусеничным контуром в 

конкретный момент времени. 

При допустимом нормативном отклоне-

нии скольжения электродвигателей, состав-

ляющем 20% от номинальной величины, 

первое граничное значение скольжения при-

мем равным ε = 0,024, второе граничное зна-

чение примем равным ε = 0,016. Для величи-

ны скольжения ε = 0,016 коэффициенты для 

построения зависимости (2) примут значения 

C = 2325598, k = –5813995. Для величины 

скольжения ε = 0,02 коэффициенты в зави-

симости (2): C = 1860479, k = –4651196. Для 

величины скольжения ε = 0,024 коэффициен-

ты в зависимости (2): C = 1550399,                 

k = –3875997. 

Процесс моделирования будем проводить 

для общего времени движения машины        

T = 4 с, интервал фиксации изменений при-

мем равным t = 0,25 с. 

 

4. Анализ результатов моделирования 

 

Результаты моделирования представлены 

на рис. 3 – 11. 

 

 
 

Рис. 3. Графики разностей пройденного пути каждым из контуров гусеничного шасси 

(расчетный случай 1) 
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Рис. 4. Графики изменения коэффициента μf во времени 

(расчетные случаи 2 и 3) 

 

 
 

Рис. 5. Графики разностей пройденного пути каждым из контуров гусеничного шасси 

(расчетный случай 2) 

 

 
 

Рис. 6. Графики изменения тяговых усилий в гусеничных контурах во времени 

(расчетные случаи 2 и 3) 
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Рис. 7. Графики изменения скоростей движения контуров во времени 

(расчетный случай 2) 
 

 
 

Рис. 8. Графики разностей пройденного пути каждым из контуров гусеничного шасси 

(расчетный случай 3, ε1 = 0,016, ε2 = 0,024) 
 

 
 

Рис. 9. Графики изменения скоростей движения контуров во времени 

(расчетный случай 3, ε1 = 0,016, ε2 = 0,024) 
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Рис. 10. Графики разностей пройденного пути каждым из контуров гусеничного шасси 

(расчетный случай 3, ε1 = 0,024, ε2 = 0,016) 
 

 
 

Рис. 11. Графики изменения скоростей движения контуров во времени 

(расчетный случай 3, ε1 = 0,024, ε2 = 0,016) 

  

Анализируя полученные результаты 

можно сделать следующие выводы: 

1. Разность пройденного пути гусенич-

ными контурами в тяговом и толкающем ре-

жиме в первом расчетном случае имеет 

сравнительно небольшую величину 

(0,005699804 м) в рамках принятого в иссле-

довании отрезка времени – 4 секунды. Стоит 

отметить, что при одинаковом сопротивле-

нии движению тяговый контур, работающий 

в толкающем режиме (контур 1) всегда ста-

бильно забегает вперед по отношению к кон-

туру, работающему в тяговом режиме (кон-

тур 2). При сохранении всех параметров мо-

делирования в рамках первого расчетного 

случая относительное забегание гусеничных 

контуров величиной более 5 см может быть 

достигнуто через 40 секунд непрерывного 

прямолинейного движения. 

2. Введение в модель фактора переменно-

сти величины коэффициента сопротивления 

движению грунта (расчетный случай 2) 

практически не меняет картину относитель-

ного забегания гусениц. За расчетные 4 се-

кунды разность пройденного пути гусенич-

ными контурами составляет 0,005725649 м. 

Также как и в первом расчетном случае, гу-

сеничный контур, работающий в толкающем 

режиме, забегает вперед по отношению к 

контуру, работающему в тяговом режиме. 

Однако стоит отметить неравномерный ха-

рактер накопления разности пройденного 

контурами пути, выражающийся в попытках 

второго контура в периоды уменьшения ко-
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эффициента сопротивления движению грун-

та осуществлять подтягивание к первому 

контуру. 

3. При введении в модель возможных от-

клонений механических характеристик элек-

тродвигателей приводов картина движения 

контуров меняется значительно. При приме-

нении электродвигателя с более жесткой ме-

ханической характеристикой в структуре гу-

сеничного контура, работающего в толкаю-

щем режиме (ε = 0,016), разность пройденно-

го пути гусеничными контурами увеличива-

ется по сравнению с первым и вторым рас-

четными случаями более чем в 4 раза и со-

ставляет 0,025174536 м. Для кинематической 

схемы с жестким креплением гусениц к раме 

шасси в течение 40 секунд непрерывного 

движения машину начнет ощутимо закручи-

вать вокруг гусеницы, работающей в тяговом 

режиме (за период 40 секунд при сохранении 

других параметров моделирования взаимное 

забегание гусениц превысит 25 см). Кинема-

тическая схема с шарнирным креплением 

гусеничных контуров к раме машины с уче-

том допустимых люфтов внутри шарниров 

позволяет частично осуществить выборку 

разности пройденного контурами пути, по-

сле преодоления которой машину также 

начнет закручивать вокруг гусеницы, рабо-

тающей в тяговом режиме. 

4.  При применении электродвигателя с 

более жесткой механической характеристи-

кой в структуре гусеничного контура, рабо-

тающего в тяговом режиме (ε = 0,016), и 

электродвигателя с более мягкой механиче-

ской характеристикой в структуре контура, 

работающего в толкающем режиме (ε = 

0,024), наблюдается обратная по отношению 

к предыдущему случаю картина – забегание 

вперед осуществляет уже контур, работаю-

щий в тяговом режиме (величина забегания 

за 4 секунды составляет 0,013723238 м). При 

изменении величины скольжения электро-

двигателя второго контура до номинального 

значения (ε = 0,02) величину забегания кон-

тура, работающего в тяговом режиме по от-

ношению к контуру, работающему в тол-

кающем режиме, удается снизить до значе-

ния 0,004571359 м. Если принять скольже-

ние электродвигателя в тяговом контуре ε = 

0,02, а скольжение электродвигателя в тол-

кающем контуре ε = 0,024, то величину забе-

гания тягового контура по отношению к тол-

кающему контуру удается снизить до значе-

ния 0,003426229 м.  

 

5. Заключение 
 

На основании результатов исследований, 

приведенных в настоящей статье, можно 

сформулировать следующие тезисы, способ-

ствующие совершенствованию процессов 

проектирования гусеничных шасси с диаго-

нальным расположением приводов: 

1. Отклонение механических характери-

стик приводов влияет на параметры движе-

ния гусеничного шасси значительнее (крат-

но), чем переменный характер коэффициента 

сопротивления грунта. 

2. При компоновке гусеничного шасси с 

диагональным расположением приводов це-

лесообразно в контур, работающий в тяго-

вом режиме, устанавливать электродвигатель 

с более жесткой механической характери-

стикой по отношению к другому контуру 

(если известно преимущественное направле-

ние движение машины), что компенсирует 

неравномерность тяговых усилий в конту-

рах, возникающую в результате различной 

картины распределения натяжений (идеали-

зированный вариант: в тяговый контур уста-

навливается электродвигатель с номиналь-

ным скольжением, в толкающий контур – с 

отклонением скольжения в сторону смягче-

ния механической характеристики). В этом 

случае теоретически возможно ограничить 

относительное забегание гусеничных конту-

ров только движением машины в непреиму-

щественном направлении. 

3. Кинематическая схема с шарнирным 

креплением гусеничных контуров к раме при 

контролируемой величине допустимых люф-

тов в шарнире выгодна при постоянном и 

переменном сопротивлении движению грун-

та, но частично теряет свою эффективность 

при появлении эффекта отклонения механи-

ческих характеристик. После полной выбор-

ки величины люфта машину при движении 

начинает закручивать относительно контура, 

работающего в тяговом режиме. 
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MODELING THE FUNCTIONING PROCESS OF THE STEERING SYSTEM OF A 

TRUCK DURING PARKING MANEUVERS 
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Белорусско-Российский университет (Могилев, Республика Беларусь) 
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Аннотация. В статье рассматривается разработка 

математической модели системы рулевого 

управления грузового автомобиля, оснащенного 

винтореечным рулевым механизмом c 

гидроусилителем. Особое внимание уделено 

моделированию работы системы при выполнении 

парковочных маневров, которые характеризуются 

большими углами поворота колес, изменяющимся 

передаточным отношением рулевой трапеции и 

нелинейным сопротивлением повороту колес. Модель 

включает в себя описание основных компонентов 

рулевой системы: насоса, напорного трубопровода, 

роторного распределителя, гидроцилиндра, рулевой 

трапеции, шин и управляемых колес. Приведены 

основные допущения и уравнения, используемые при 

моделировании механической и гидравлической 

подсистем. Рассмотрены особенности работы 

роторного распределителя и изменения 

характеристик проходных сечений дроссельных окон 

в зависимости от угла закручивания торсионного 

вала. Анализируется динамика гидроцилиндра и 

рулевой трапеции, а также моменты сопротивления 

повороту шин. Проведен кинематический анализ 

рулевой трапеции, получены зависимости для 

расчета передаточного отношения и угловых 

скоростей ее элементов. Для описания момента 

сопротивления повороту колес использована модель, 

учитывающая явление гистерезиса. Численное 

решение уравнений модели в среде Matlab/Simulink 

при синусоидальном воздействии на рулевое колесо 

подтвердило соответствие отклика модели 

ожидаемым характеристикам рулевого управления.   
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Abstract. The article discusses the development of a 

mathematical model for the steering system of a truck 

equipped with a screw-and-rack steering mechanism 

with power assistance. Special attention is given to 

modeling the system's operation during parking maneu-

vers, characterized by large wheel turning angles, vari-

able steering linkage ratios, and nonlinear resistance to 

wheel turning. The model includes descriptions of the 

main components of the steering system: the pump, pres-

sure pipeline, rotary valve, hydraulic cylinder, steering 

linkage, tires, and steered wheels. Key assumptions and 

equations used for modeling the mechanical and hy-

draulic subsystems are presented. The features of the ro-

tary valve's operation and the variation in the charac-

teristics of throttle openings depending on the torsion 

bar twist angle are examined. The dynamics of the hy-

draulic cylinder and steering linkage, as well as the re-

sistance moments for wheel turning, are analyzed. A 

kinematic analysis of the steering linkage is performed, 

and equations for calculating the linkage ratio and the 

angular velocities of its elements are derived. To de-

scribe the wheel turning resistance moment, a model 

considering hysteresis phenomena is employed. Numeri-

cal solutions of the model equations in the 

Matlab/Simulink environment, under sinusoidal input to 

the steering wheel, confirmed that the model's response 

corresponds to the expected characteristics of the steer-

ing system. 

Ключевые слова: грузовой автомобиль, система 

рулевого управления, гидравлический усилитель, 

винтореечный рулевой механизм, роторный 

распределитель. 
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Keywords: truck, steering system, hydraulic booster, 

rack and pinion steering mechanism, rotary distributor. 
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1. Введение 

 

Моделирование является важным инст-

рументом в разработке систем рулевого 

управления грузовых автомобилей с гидрав-

лическим усилителем. Оно позволяет на 

ранних этапах проектирования оценить 

функциональные и эксплуатационные харак-

теристики системы, снизить затраты на про-

ведение испытаний и ускорить процесс соз-

дания системы. 

Большинство существующих моделей со-

средоточено на анализе времени отклика гид-

роусилителя, его устойчивости и точности 

воспроизведения управляющих воздействий 

при выполнении экстремальных маневров во-

дителем, таких как «поворот», «переставка» и 

«рывок руля» [1 – 6]. Эти сценарии управле-

ния характеризуются высокой скоростью 

движения автомобиля, небольшими углами 

поворота управляемых колес и относительно 

небольшими изменениями сопротивления по-

вороту колес. В подобных исследованиях, как 

правило, предполагается постоянство переда-

точного отношения рулевой трапеции. Одна-

ко в условиях парковки автомобиля, выпол-

няемой при низкой или нулевой скорости, уг-

лы поворота управляемых колес варьируются 

в широком диапазоне – от упора до упора. 

Это вызывает значительные изменения пере-

даточного отношения рулевой трапеции. 

Кроме того, сопротивление повороту колес 

достигает максимальных значений, а его за-

висимость от угла поворота становится суще-

ственно нелинейной. Анализ литературных 

источников показывает, что функционирова-

ние рулевого управления в режиме парковки 

с учетом этих особенностей до сих пор изу-

чено недостаточно.   

Цель данной работы заключается в разра-

ботке математической модели системы руле-

вого управления грузового автомобиля, ос-

нащенной винтореечным рулевым механиз-

мом и гидроусилителем интегрального типа 

с роторным распределителем. Модель пред-

назначена для анализа динамики рабочих 

процессов системы в условиях выполнения 

водителем парковочных маневров.    

 

2. Математическая модель 

 

Математическая модель системы рулевого 

управления включает в себя описание насоса 

с предохранительным клапаном, напорного 

трубопровода, роторного распределителя, 

гидроцилиндра, рулевой трапеции, шин и 

управляемых колес.  

При моделировании механической 

подсистемы рулевого управления (рис. 1) 

были приняты следующие упрощения: 

– масса рулевых тяг не учитывалась, так 

как она мала по сравнению с массами колес; 

– предполагалось отсутствие зазоров в 

шарнирах привода и в зацеплениях рулевого 

механизма; 

– потери на трение в шарнирах привода и 

шкворнях управляемого моста не учитывались. 

При моделировании гидравлической 

системы приняты следующие допущения: 

– жидкость считается сжимаемой; 

– гидролинии, соединяющие распределитель 

с гидроцилиндром, короткие, поэтому потерями 

давления и их динамикой пренебрегаем; 

– коэффициент расхода жидкости через 

золотник считается постоянным; 

– гидродинамические силы, действующие 

на золотник, пренебрежимо малы; 

– внешние и внутренние утечки жидкости 

из рабочих полостей гидроцилиндра 

отсутствуют; 

– кинематическая вязкость, плотность 

рабочей жидкости и содержание 

нерастворенного воздуха предполагаются 

неизменными;  

– динамические процессы в сливном 

трубопроводе не учитываются, так как их 

влияние на систему незначительно. 
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Рис. 1. Динамическая модель рулевого управления: 1 – рулевое колесо; 2 – вал рулевой      

колонки; 3 – роторный золотник; 4 – гильза; 5 – торсионный вал; 6 – ограничитель поворота 

золотника; 7 – рулевой винт; 8 – поршень гидроцилиндра с рейкой и шариковой гайкой;        

9 – гидроцилиндр; 10 – зубчатый сектор вала сошки; 11 – рулевая сошка; 12 – роторный    

распределитель 

 

Для вывода уравнений движения 

механических элементов рулевого 

управления использовался принцип 

Даламбера. Математическая модель 

гидросистемы основана на уравнениях, 

описывающих расход жидкости через 

дроссельные устройства, уравнениях 

неразрывности течения жидкости и 

уравнениях потерь давления. 

Модель насоса. Стандартная 

конфигурация гидроусилителя рулевого 

управления включает насос с постоянным 

рабочим объемом, оснащенный регулятором 

расхода и предохранительным клапаном. 

Статическая характеристика такого насоса 

(зависимость подачи насоса sq  от давления 

sp  на выходе) представляет собой ломаную 

линию и описывается системой уравнений: 

1

2
1 1 2

2 1

, 0 ;

, ,

st p s s s

s s s
s s s s

s s

q k p p p

q p p
q p p p

p p

  


 
  

 

где stq  – теоретическая подача насоса; pk  – 

коэффициент наклона регуляторной ветви 

характеристики насоса; 1sp  – давление сра-

батывания предохранительного клапана; 2sp  

– давление на выходе насоса, когда вся 

подача насоса через открытый предохра-
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нительный клапан перепускается в бак; 1sq  – 

подача насоса в момент открытия предох-

ранительного клапана.  

Первое уравнение системы описывает 

изменение подачи насоса при закрытом 

предохранительном клапане, а второе 

уравнение – при открытом предох-

ранительном клапане. 

Модель напорного трубопровода насо-

са. Типичный напорный трубопровод сос-

тоит из двух стальных гидролиний, соеди-

ненных рукавом высокого давления. Ввиду 

небольшой длины напорного трубопровода 

волновыми процессами в нем можно пре-

небречь и применить метод сосредоточен-

ных параметров для его моделирования [7]. 

Согласно этому методу, трубопровод пред-

ставлен двумя дискретными элементами 

(рис. 1): гидравлическим сопротивлением tR , 

обозна-чающим потери давления из-за тре-

ния жидкости и в местных сопротивлениях, 

и гидравлической емкостью tС , характеризу-

ющей сжимаемость жидкости и упругость 

материала стенок трубопровода. Динамичес-

кие процессы в трубопроводе описываются 

системой дифференциально-алгебраических 

уравнений, включающей уравнение сжима-

емости жидкости в емкости (1) и уравнение 

баланса давлений в трубопроводе (2): 

                       2 3s t tq q q C p   ;                   (1) 

                      
s t t s sp p R q q  ,                     (2) 

где tp  – давление жидкости в емкости. 

Гидравлическая емкость трубопровода 

t t tC V E , tV – объем трубопровода; tE  – 

эффективный модуль объемной упругости 

жидкости с учетом упругости стенок трубо-

провода [7]. 

1
3

1

1 tj j

t

jf t wj wj

V d
E

E V t E





 
   
 

 , 

где fE  – модуль объемной упругости газо-

жидкостной смеси; tjV  – объем j -го участка 

трубопровода; jd , wjt , wjE  – внутренний ди-

аметр, толщина стенки, модуль объемной уп-

ругости материала стенки j -го участка тру-

бопровода соответственно. 

1

0
0

0 0

n n

t t a
f a

t

p p r E
E E r

p p np



      
        

         

, 

где 0E  – модуль объемной упругости жидко-

сти; 0p  – атмосферное давление; n  – показа-

тель политропы; ar  – процент нерастворенно-

го воздуха в жидкости. 

Гидравлическое сопротивление трубо-

провода: 
3

2
1

1

2

j

t j j

j j j

l
R

A d

 
     

 
 , 

где   – плотность рабочей жидкости; jA , 

j  , jl , j  – , коэффициент потерь на трение, 

длина, коэффициент местных сопротивлений 

j -го участка трубопровода. 

Коэффициент потерь на трение рассчиты-

вался по формуле:  

6

0,25

64 Re , если Re 2000;

0,0242 3,9 10 Re ,

если 2000 Re 4000;

0,3164 Re , если Re 4000.

j j

j

j

j

j j






 
  

 
 

 

Здесь Re j  - число Рейнольдса, определяю-

щее режим течения жидкости в j -м участке 

трубопровода ( Re 2000j   соответствует ла-

минарному режиму, Re 4000j   – турбулент-

ному режиму, а 2000 Re 4000j   – течению 

потока жидкости в переходной зоне [8]). 

Модель роторного распределителя. Ро-

торный распределитель управляет потоком 

рабочей жидкости от насоса к гидроцилинд-

ру в зависимости от угла закручивания тор-

сионного вала t . Максимальный угол пово-

рота золотника относительно гильзы ограни-

чен упором 6 (см. рис. 1). Золотник и гильза 

имеют продольные пазы, которые образуют 

12 дроссельных окон. Четыре последова-

тельно расположенных окна с площадями 

проходных сечений 1s , 2s , 3s , 4s  образуют 

дросселирующий распределитель с откры-

тым центром. Три таких распределителя ра-



             Научно-технический вестник Брянского государственного университета, 2025, №1                                             

Nauchno-tekhnicheskiy vestnik Bryanskogo gosudarstvennogo universiteta, 2025, No.1 

                                                                                                                  DOI: 10.22281/2413-9920-2025-11-01-026-038 

 

30 
 

ботают параллельно и расположены по ок-

ружности. Их внешние линии соединены с 

рабочими полостями гидроцилиндра, напор-

ным трубопроводом насоса и гидробаком. 

При вращении рулевого колеса площади 

проходных сечений дроссельных окон изме-

няются в зависимости от угла закручивания 

торсиона:  i ts f  , 1, ,4i  . 

Эквивалентная схема роторного распре-

делителя представлена на рис. 1 в виде гид-

равлического моста с четырьмя регулируе-

мыми дросселями. Площадь i -го регулируе-

мого дросселя    3i t i tA s   . Расходы 

жидкости в плечах моста: 

   2 sgni d i i i iq С A p p     , 

где dС  – коэффициент расхода рабочей жид-

кости; ip  – разность давлений на дросселе.  

Уравнение вращательного движения 

золотника распределителя: 

sw tJ b M M        ; 

( ) ( )sw c c c cM c b       ; 

   tu t p sp t p spM c x u b x u       ; 

              maxmin , sgnt tu t tuM M M M ,      (3) 

где swM  – крутящий момент на рулевом ко-

лесе; c  – угол поворота рулевого колеса; cc  

– коэффициент жесткости рулевого вала; cb  

– коэффициент демпфирования рулевого ва-

ла; tM  – крутящий момент торсионного вала 

распределителя; tc  – коэффициент жесткости 

торсиона; tb  – коэффициент демпфирования 

в торсионе; vb  – коэффициент демпфирова-

ния золотника; spu  – передаточное отноше-

ние передачи винт-шариковая гайка. Уравне-

ние (3) ограничивает крутящий момент тор-

сиона значением max maxt t tM c  , где maxt  – 

максимальный угол закручивания торсион-

ного вала. 

Чтобы рулевое управление обладало не-

обходимой чувствительностью, характери-

стики изменения площадей дроссельных 

окон в зависимости от угла закручивания 

торсиона делают нелинейными [9–11]. Это 

достигается благодаря специальным дози-

рующим кромкам на зубьях золотника. Они 

могут иметь разную форму, например, пря-

моугольную или треугольную. При модели-

ровании предполагалось, что функцию дози-

рующих кромок выполняют фаски на зубьях 

золотника. Площадь проходного сечения 

дроссельного окна с такой кромкой, рассчи-

тывалась как произведение длины фаски el  

на кратчайшее расстояние r  между точкой 

E  и фаской (рис. 1) по формуле: 

          

 

 

  

 

 

 

 

22

0

0

0

0

0

22

0

0

0

tan ,

если tan tan ;

tan cos ,

если tan и

tan tan ;

,

если tan ;

, если ,

e

e

t

e

e

l x h b

x h b

l x b h

x h b
s

x h b

l h x b

b x h b

l h x b

   

    

    


  
  

   

  


    
  

     (4) 

где   – угол скоса фаски; b  – ширина фаски: 

max 0v tb r x   ; 0h  – радиальный зазор пары 

золотник-гильза; x  – перемещение гильзы 

относительно золотника.  

Для открывающихся дроссельных окон 

1,3s  – 0 v tx x r   . Для закрывающихся окон 

2,4s  – 0 v tx x r   . Здесь r  это радиус золот-

ника, а 0x  перекрытие золотника с гильзой: 

 0 / 2g tx b b  , 
gb  – ширина паза в гильзе, 

tb  – ширина зуба золотника.  

В распределителе помимо дроссельных 

окон, имеются радиальные отверстия в гиль-

зе (рис. 1, сечение D-D), которые ограничи-

вают площадь открытия окон при сильном 

закручивании торсиона. 

На рис. 2 представлены графики измене-

ния площадей дроссельных окон, получен-

ные по формуле (4) при следующих пара-

метрах распределителя: vr  = 12,510
-3

 м; 

maxt  = 6; 0h  = 1010
-6

 м; el  = 11,210
-3

 м;   = 

10; 
gb  = 6,010

-3
 м; tb  = 5,510

-3
 м.  
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Рис. 2. Зависимость площадей проходных 

сечений дроссельных окон распределителя 

от угла закручивания торсионного вала 

 

Можно отметить, что площадь закры-

вающихся окон при малых углах закручива-

ния торсиона больше, чем при больших уг-

лах закручивания. В результате перепад дав-

лений в рабочих полостях гидроцилиндра 

усилителя, и, следовательно, крутящий мо-

мент на валу сошки, будет увеличиваться 

медленнее при небольших поворотах руле-

вого колеса и быстрее – при значительных 

поворотах. Такая особенность уменьшает 

чувствительность автомобиля к повороту 

руля при движении по прямой на высокой 

скорости и облегчает маневрирование во 

время парковки или выполнении крутых по-

воротов. 

Модель гидроцилиндра. Модель гидро-

цилиндра включает в себя уравнение движе-

ния поршня и уравнения изменения 

давлений в рабочих полостях цилиндра. 

Дифференциальное уравнение движения 

поршня имеет вид: 

2

2

;

a
p s sp p a a t sp sp

s

dl pa

b b f

s rs

J
m J u x p A M u

r

F h
p A F

r

 
      

 

  


 

0cos
p

pa pa

s

x
h l

r

 
   

 
, 

где sr  – радиус делительной окружности зуб-

чатого сектора вала сошки; ,a bp  – давление в 

рабочей полости гидроцилиндра; ,a bA  – пло-

щадь поршня; tM  – крутящий момент тор-

сионного вала; sp  – КПД передачи винт-

шариковая гайка; rs  – КПД передачи рейка-

сектор; fF  – сила трения поршня; dlF  – уси-

лие в продольной рулевой тяге; pah  – плечо 

силы dlF  относительно оси вращения вала 

сошки; 0  – угол наклона рулевой сошки от-

носительно вертикальной линии, проходя-

щей через ось вращения вала сошки в ней-

тральной положении управляемых колес; pal  

– длина рулевой сошки.  

Сила трения поршня в зоне контакта с 

цилиндром представлена как функция скоро-

сти с учетом трения Штрибека, кулоновского 

и вязкого трения [12]: 

 

2

2
tanh

v

v p

f c s c p p

p

s
v

F F F F e b v

 
  
 

 
          

 

, 

где pv  – скорость поршня; cF  – сила трения 

Кулона, обусловленная действием нормаль-

ных сил упругости в уплотнительных уст-

ройствах гидроцилиндра; sF  – статическая 

сила трения; sv  – скорость Штрибека; pb  – 

коэффициент демпфирования поршня.  

Функция гиперболического тангенса 

 tanh 2 pv   обеспечивает плавный переход 

силы трения через ноль и гарантирует устой-

чивость численного решения. Параметр   

определяет скорость перехода гиперболиче-

ского тангенса через точку pv  = 0. 

Изменение давлений в рабочих полостях 

гидроцилиндра определяются уравнениями 

сжимаемости жидкости: 

3 4

0

( )a a p

a a p

hE
p q q A x

V A x
  


; 

2 1

0

( )b b p

b b p

hE
p A x q q

V A x
  


, 

где hE  – эффективный модуль объемной уп-

ругости жидкости с учетом податливости 

материала стенок гидроцилиндра; 0aV , 0bV  – 

объемы жидкости в рабочих полостях гидро-

цилиндра в среднем положении поршня. 

Кинематические характеристики руле-

вой трапеции. Рулевая трапеция грузового 

автомобиля с зависимой подвеской пред-

ставляет собой четырехзвенный шарнирный 

,s мм
2 

t


 

1,3s   2,4s  
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механизм (рис. 3). В нейтральном положении 

управлемых колес боковые рычаги трапеции 

1l  и 3l  наклонены под углом 0  к оси балки 

переднего моста. 

 

 
 

Рис. 3. Схема рулевой трапеции 

 

Для определения передаточного отноше-

ния рулевой трапеции выполним кинема-

тический анализ. Уравнение замкнутости 

векторного контура трапеции имеет вид: 

1 2 0 3l l l l   . 

Проецируем это уравнение на оси x  и y : 

           2 2 0 3 3 1 1cos cos cosl l l l      ;      (5) 

           2 2 3 3 1 1sin sin sinl l l      .            (6) 

Возведя в квадрат уравнения (5), (6) и 

сложив их получим: 

               1 3 2 3 3sin cos 0K K K     .        (7) 

Здесь коэффициенты iK  ( i  = 1, 2, 3) яв-

ляются функциями от угла поворота 1 : 

1 1 3 12 sinK l l   ; 

 2 3 0 1 12 cosK l l l   ; 

2 2 2 2

3 0 1 2 3 1 0 12 cosK l l l l l l      . 

Уравнение (7) известно, как уравнение 

Фрейденштейна [13]. Используя универсаль-

ную тригонометрическую подстановку:  

3tan
2

x


 ,   3 2

2
sin

1

x

x
 


,   

2

3 2

1
cos

1

x

x


 


, 

уравнение (7) можно привести к квадрат-ному 

уравнению относительно переменной x : 

   2

3 2 1 2 32 0K K x K x K K     . 

Решение этого уравнения дает следующее 

выражение для вычисления 3  в зависимос-

ти от 1 : 

2 2 2

1 1 2 3

3

3 2

2arctg
K K K K

K K

   
 


. 

Разделив (6) на (5) можно получить выра-

жение для вычисления угла поворота 2  по-

перечной тяги рулевой трапеции: 

1 1 3 3
2

0 3 3 1 1

sin sin
arctg

cos cos

l l

l l l

  
 

   
. 

Чтобы найти угловую скорость бокового 

рычага 3l  уравнения (5) и (6) были продиф-

ференцированы по времени и решены 

относительно неизвестной 3 . В результате 

получено выражение для вычисления угло-

вой скорости: 

 
 

1 2 1

3 1

3 2 3

sin

sin

l

l

  
  

  
. 

Углы поворота левого 1w  и правого 2w  

управляемого колеса связаны с углами пово-

рота звеньев боковых рычагов трапеции вы-

ражениями: 

1 1 0w    ,… 2 3 0 180w      . 

Передаточное отношение рулевой трапе-

ции: 

     
 
 

3 2 31 1 32

2 3 1 2 1 12

sin

sin

w
st

w

l h
u

l h

   
   
    

,     (8) 

где 12h , 32h  – длины перпендикуляров, опу-

щенных от оси поворота колес на ось попе-

речной тяги 2l  трапеции. 

График на рис. 4 построен по формуле (8) 

при следующих параметрах рулевой трапе-

ции: 0l  = 1,893 м; 1l  = 3l  = 0,289 м; 2l  = 1,724 

м; 0  = 73

 Можно заметить, что передаточ-

ное отношение изменяется в 2,7 раза при по- 
 

 
Рис. 4. Зависимость передаточного               

отношения рулевой трапеции от угла             

поворота левого управляемого колеса 
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вороте управляемых колес от одного упора к 

другому; при повороте вправо оно уменьша-

ется, а влево возрастает. В нейтральном по-

ложении управляемых колес передаточное 

отношение равно единице. 

Модель шины. Чтобы повернуть колеса 

стоящего автомобиля водителю необходимо 

преодолеть сопротивление со стороны 

дороги. Ключевую роль в величине этого 

сопротивления играет момент, вызванный 

скольжением шин по дорожному покрытию. 

Другие факторы, такие как сопротивление 

качению колес вокруг шкворней и сопро-

тивление подъему передней оси автомобиля 

из-за углов установки шкворней, вносят 

незначительный вклад в общее сопротив-

ление повороту колес и ими можно пренеб-

речь [14]. 

Для описания поведения шины 

использована модель, предложенная в работе 

[15]. Она отражает зависимость между углом 

поворота колеса и моментом сопротивления 

повороту, учитывая при этом явление 

гистерезиса. Модель включает уравнения: 

              z w wM c  ;     

0

t

w wdt   ;          (9) 

   

   

2

max

, если sgn sgn ;

1 ,

если sgn sgn ;

w w w

z
w w

w w

M

M

   

 
    
  


  


1,5

max

2

3

w

w

G
M

p






, 

где zM  – момент сопротивления повороту 

колеса; wc  – коэффициент крутильной жест-

кости шины; w  – деформация шины колеса; 

w  – скорость поворота колеса; maxM  – 

максимальный момент сопротивления сколь-

жению шины по дорожному покрытию [14]; 

  – коэффициент сцепления шины с доро-

гой; wG  – вертикальная статическая нагруз-

ка на колесо; wp  – давление воздуха в шине. 

Коэффициент крутильной жесткости шины 

maxw wsc M  , 

где ws  – угол поворота колеса, соответству-

ющий началу скольжения шины. 

На рис. 5 показан график, построенный 

по уравнению (9) при   = 0,7; wG = 25000 H, 

. wp  = 7,310
5
 Па; ws  = 4 град.; 

w  = 1,5 

град/c. На графике видна петля гистерезиса 

момента сопротивления при циклическом из-

менении угла поворота колеса. 
 

 
Рис. 5. Зависимость момента сопротивления 

от угла поворота колеса 

 

Модель поворота колес автомобиля. 

Управляемые колеса совершают вращатель-

ное движение вокруг осей шкворней под 

действием приложенных сил. Дифференци-

альные уравнения вращательного движения 

колес имеют вид: 

1 1 1 12 1w w w w dl sa lr zJ b F h F h M      ; 

2 2 2 32 2w w w w lr zJ b F h M     ; 

1 1

p p

dl dl pa sa w dl pa sa w

s s

x x
F c h h b h h

r r

   
        

   
; 

   12 1 32 2 12 1 32 2lr lr w w lr w wF c h h b h h        ; 

 0 1cossa sa wh l   , 

где sah  – плечо силы dlF  относительно оси 

шкворня левого колеса; lrF  – усилие в попе-

речной тяге рулевого привода; sal  – длина 

рычага поворотной цапфы; dlc  – жесткость 

продольной тяги рулевого привода; dlb  – ко-

эффициент демпфирования в продольной тя-

ге; lrc  – жесткость поперечной тяги рулевого 

привода; lrb  – коэффициент демпфирования 

в поперечной тяге; wb  – коэффициент демп-
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фирования в шине; 0  – угол наклона рычага 

поворотной цапфы к оси балки переднего 

моста в нейтральном положении колес. 

 

3. Результаты моделирования 

 

Для проверки работоспособности модели, 

был проведен вычислительный эксперимент, 

в ходе которого управляемые колёса стоя-

щего автомобиля поворачивались под воз-

действием синусоидального сигнала ампли-

тудой 360° и частотой 0,25 Гц, прикладыва-

емого к рулевому колесу. Такой режим рабо-

ты рулевого управления характерен для пар-

ковочных маневров автомобиля. Решение 

дифференциальных уравнений модели вы-

полнено в среде Matlab/Simulink. При моде-

лировании использовались параметры, близ-

кие к характеристикам грузовых автомо-

билей с вертикальной нагрузкой на управля-

емый мост в диапазоне 40–50 кН. 

Значения параметров механической под-

системы рулевого управления: rvJ  = 0,0015 

кгм
2
; sJ  = 0,0055 кгм

2
; aJ  = 0,042 кгм

2
; 

1,2wJ  = 1,684 кгм
2
; 

pm  = 3,76 кг; cс  = 42079 

Hм/рад; cb  = 0,0653 Hмc/рад; tс  = 143,2 

Hм/рад; tb = 0,0164 Hмc/рад; b  = 0,0184 

Hмc/рад; sp  = 0,018 м; sr  = 0,0675 м; 
pb  = 

2296,504 Hc/м; cF  = 18 H. 

Значения параметров гидравлической 

подсистемы рулевого управления: aA  = 

6,787810
-3

 м
2
; bA  = 7,853910

-3
 м

2
; 0E  = 

1,410
9
 Па; 

1,3hE  = 710
10

 Па; 2hE  = 0,510
9
 Па; 

  = 860 кг/м
3
; dС  = 0,63; 1hl  = 0,58 м; 1hd  = 

0,010 м; 2hl  = 0,3 м; 2hd  = 0,010 м; 3hl  = 0,12 м; 

3hd  = 0,010 м; 
1,3ht  = 0,0015 м; 2ht  = 0,004 м; 

stq  = 1,666710
-4

 м
3
/c; pk   1,666710

-12
 

м
5
/cПа; 1sp  10 МПа; 2sp 10,5 МПа; 1sq  = 

1,510
-4

 м
3
/c 0aV  = 2,715·10

–4
 м

3
; 0bV  = 

3,142·10
–4

 м
3
; ar  = 0,5%; n  = 1,4; 0p  = 10

5
 Па.  

Результаты моделирования представлены 

на рис. 6. В начальный момент времени 

рулевое колесо находится в нейтральном по-

ложении и жидкость от насоса подается 

через дросселирующий распределитель в 

рабочие полости гидроцилиндра. Из-за раз-

ницы в площадях ( b aA A ), поршень дви-

жется вправо до тех пор, пока не установится 

равновесие сил давления жидкости, дейст-

вующих на него. В этом состоянии торсион-

ный вал закручен на угол t  = 0,02944°, про-

ходные сечения дросселей распределителя 

составляют 1,3A  = 1,012410
-5

 м
2
 и 

2,4A  = 9,7599310
-6

 м
2
, разность давлений в 

рабочих полостях цилиндра a bp p p    = 

5569,68 Па, давление на входе распределите-

ля tp  = 1,518410
5
 Па, управляемые колеса 

находятся в нейтральном положении. 

В течение интервала времени 1 5t   с 

рулевое колесо поворачивается вправо на 

360°. При этом из-за возникшего соп-

ротивления повороту управляемых колес, 

торсион распределителя начинает закручи-

ваться. По мере закручивания торсиона дрос-

сели 1,3A  распределителя открываются (их 

площади увеличиваются), в то время как 

дроссели 2,4A  закрываются (их площади 

уменьшаются). Через дроссель 3A  рабочая 

жидкость с расходом 3q  поступает в штоко-

вую полость гидроцилиндра, а через дрос-

сель 1A  вытекает из поршневой полости с 

расходом 1q . В результате на поршне возни-

кает разность давлений p , определяемая 

деформацией торсиона, что приводит к пе-

ремещению поршня и повороту управляе-

мых колес вправо. Можно заметить, что пе-

ремещение поршня px  и углы поворота 

управляемых колес 1,2w  изменяются про-

порционально углу поворота рулевого коле-

са c , что свидетельствует о правильности 

отражения моделью кинематического сле-

дящего действия усилителя. График разно-

сти давлений на поршне p  имеет форму 

близкую к синусоидальному командному 

сигналу. Давление насоса sp  определяется 

величиной момента сопротивления повороту 

колес 1,2rM . 
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Рис. 6. Графики изменения фазовых переменных модели во времени: a) – углы поворота    

рулевого колеса и управляемых колес; б) – давления в гидросистеме; в) – перемещение и 

скорость поршня гидроцилиндра; г) – расходы жидкости в напорной гидролинии и                

регулируемых дросселях распределителя; д) – моменты сопротивления повороту                 

управляемых колес и крутящий момент на рулевом колесе; e) – угол закручивания            

торсионного вала и площади проходных сечений регулируемых дросселей распределителя 

 

Когда рулевое колесо возвращается в 

нейтральное положение (интервал времени 

5 9t   с) угол закручивания торсиона t  

постепенно уменьшается вплоть до нуля, и 

начиная с момента времени t   6,71 с, он за-

кручивается в противоположную сторону. 

Со сменой знака деформации торсиона 

поршневая полость гидроцилиндра подклю-

чается к напорной магистрали, а штоковая – 

к сливной, и поршень в момент времени 

t   9 с возвращается в положение, соответ-

ствующее нейтральному положению управ-

ляемых колес. 

В течение интервала времени 9 17t   с 

рулевое колесо поворачивается влево на 360° 

и затем возвращается в нейтральное положе-

ние. В этом случае графики изменения фазо-

вых переменных модели аналогичны тем, 

что наблюдаются при повороте рулевого ко-

леса вправо. Единственное отличие заключа-

ется в том, что при повороте влево макси-

мальный уровень давления насоса ниже по 

сравнению с поворотом вправо из-за более 

высокого уровня передаточного отношения 

рулевой трапеции. 
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В момент остановки рулевого колеса 

( 18t   с ) торсионный вал находится в за-

крученном состоянии, а гидроцилиндр про-

должает поворачивать управляемые колеса. 

Этот поворот колес передается через попе-

речную тягу, вал сошки и шарико-винтовую 

передачу на гильзу распределителя, которая 

поворачивается в сторону нейтрального по-

ложения относительно золотника. Это видно 

по уменьшению угла закручивания торсиона 

с t  = 4,761° до t  = 4,519° на рис. 6, е. 

Уменьшение угла закручивания торсиона 

продолжается до тех пор пока в рабочих по-

лостях гидроцилиндра не установится раз-

ность давлений, достаточная для уравнове-

шивания момента сопротивления повороту 

колес. В этот момент управляемые колеса 

останавливаются. Это демонстрирует кине-

матическое следящее действие гидроусили-

теля, позволяющее поворачивать управляе-

мые колеса на требуемый угол и удерживать 

их в нужном положении. 

 

4. Заключение 

 

Разработана математическая модель, опи-

сывающая процессы, происходящие в винто-

реечном рулевом механизме, гидроусилителе 

интегрального типа, насосе, напорном трубо-

проводе, роторном распределителе, рулевом 

приводе и шинах при выполнении парковоч-

ных манёвров грузового автомобиля. В моде-

ли учтены упругие и инерционные свойства 

ключевых элементов рулевой системы, а так-

же нелинейные зависимости, связанные с из-

менением проходных сечений дроссельных 

окон распределителя, кинематикой рулевой 

трапеции, сопротивлением повороту колёс и 

работой насосной установки. 

Модель предназначена для исследования 

влияния конструктивных параметров компо-

нентов рулевой системы на её динамические 

характеристики. 

Для оценки работоспособности модели 

проведено численное исследование работы 

рулевой системы при повороте управляемых 

колёс на неподвижном автомобиле с нагруз-

кой на управляемую ось 50 000 Н. В ходе 

расчётов рассматривался случай, когда води-

тель прикладывает к рулевому колесу сину-

соидальный управляющий сигнал с ампли-

тудой 360° и частотой 0,25 Гц. 

Результаты анализа подтвердили, что мо-

дель достоверно отражает как качественные, 

так и количественные характеристики рабо-

ты рулевой системы. 

На следующем этапе планируется прове-

дение натурных испытаний с последующим 

сравнением их результатов с данными моде-

лирования для оценки точности модели и 

корректировки её параметров на основе экс-

периментальных данных. 
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПАРАМЕТРОВ РОЛИКА ДИНАМИЧЕСКОГО ТОРМОЖЕНИЯ 

ГРАВИТАЦИОННОГО СТЕЛЛАЖА ДЛЯ ПАЛЛЕТ 

 

DETERMINATION OF THE PARAMETERS OF THE DYNAMIC BRAKING ROLLER 

OF THE GRAVITY PALLET RACK  

 

Гуськова А.С., Сафронов Е.В., Носко А.Л., Соловьев В.А. 

Guskova A.S., Safronov E.V., Nosko A.L., Solovyov V.A. 
 

Московский государственный технический университет им. Н.Э.Баумана (Москва, Россия) 

 Bauman Moscow State Technical University (Moscow, Russian Federation) 

 

Аннотация. Использование блочной системы хра-

нения и оптимизации маршрутов комплектации на 

складах сокращает издержки на основные логисти-

ческие операции. Оснащение складов стеллажами с 

гравитационным роликовым конвейером обеспечи-

вает более компактное расположение продукции в 

сравнении с другими типами стеллажей, сокраща-

ет маршруты комплектовщиков и автоматизиро-

ванной грузоподъемной техники. Для безопасной 

работы гравитационного роликового стеллажа 

необходимо использовать тормозные ролики, кото-

рые ограничивают скорость паллеты в допустимых 

пределах и предотвращают повреждение стеллажа 

или груза от излишних динамических нагрузок. В 

работе рассмотрена разработанная конструкция 

ролика динамического торможения, в обечайке ко-

торого через мультипликатор двигатель восприни-

мает движущий момент, приведенный от массы 

паллеты, и вырабатывает уравновешивающий 

электромагнитный тормозной момент.  Разрабо-

тана методика и получено выражение для подбора 

двигателя по его механическим характеристикам, 

удовлетворяющая условия безопасной работы стел-

лажа и учитывающая конструктивные ограничения 

гравитационного конвейера. Проведены экспери-

ментальные исследования по определению электро-

технических параметров двигателя необходимых 

для анализа математической модели движения пал-

леты по гравитационному стеллажу. Проведено 

сравнение расчетной и экспериментально получен-

ной зависимостей скорости паллеты от ее массы. 

Предложены диапазоны передаточных отношений 

мультипликатора, добавочных сопротивлений и 

уклона полотна гравитационного роликового кон-

вейера для наиболее эффективной работы стелла-

жа с паллетами массой от 250 до 1500 кг. 
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Abstract. The use of a block storage system and optimi-

zation of picking routes in warehouses reduces the costs 

of basic logistics operations. Equipping warehouses 

with racks with a gravity roller conveyor ensures a more 

compact arrangement of products in comparison with 

other types of racks, reduces the routes of pickers and 

automated lifting equipment. For the safe operation of 

the gravity roller rack, it is necessary to use brake roll-

ers that limit the speed of the pallet within acceptable 

limits and prevent damage to the rack or cargo from 

excessive dynamic loads. The paper considers the devel-

oped design of a dynamic braking roller, in the shell of 

which, through a multiplier, the engine perceives the 

driving torque driven by the weight of the pallet and 

generates a balancing electromagnetic braking torque.  

A technique has been developed and an expression has 

been obtained for selecting an engine based on its me-

chanical characteristics, satisfying the conditions of safe 

operation of the rack and taking into account the design 

limitations of the gravity conveyor. Experimental studies 

have been carried out to determine the electrical pa-

rameters of the engine necessary for the analysis of the 

mathematical model of the movement of the pallet on the 

gravity rack. The calculated and experimentally ob-

tained dependences of pallet velocity on its mass are 

compared. Ranges of multiplier gear ratios, additional 

resistances, and slope of the web of a gravity roller con-

veyor are proposed for the most efficient operation of a 

rack with pallets weighing from 250 to 1,500 kg. 

Ключевые слова: гравитационный роликовый     

конвейер, стеллаж, паллета, тормозной ролик,    

динамическое торможение. 
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Keywords: gravity roller conveyor, rack, pallet, brake 

roller, dynamic braking. 
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1. Введение 

 

Одним из решений, позволяющим опти-

мизировать складские площади [1] и сокра-

тить маршруты погрузочно-разгрузочного 

оборудования [2, 3] является использование 

блочных систем хранения [4]. К таким сис-

тема относятся гравитационные стеллажи 

для паллет (рис. 1), которые обеспечивают 

наиболее эффективную комплектацию това-

ров на складе и наиболее компактное блоч-

ное хранение за счет наличия гравитацион-

ного роликового конвейера, установленного 

на стеллажную металлоконструкцию из сто-

ек, раскосов и балок [5]. Для обеспечения 

безопасной работы гравитационного ролико-

вого конвейера используют устройства безо-

пасности, наиболее распространенными из 

которых является тормозные ролики фрик-

ционного и магнитного принципа торможе-

ния [6, 7]. Однако тормозные ролики маг-

нитного типа не имеют возможности рабо-

тать на всем диапазоне используемых масс 

паллет (250…1500 кг), а фрикционного типа 

уменьшают производительность стеллажа 

при работе с паллетами малой массы.  

 
Рис. 1. Гравитационный стеллаж для паллет 

 

На кафедре «Подъемно-транспортные сис-

темы» МГТУ им. Н.Э. Баумана разработана 

конструкция ролика динамического тормо-
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жения и изготовлен опытный отечественный 

образец [8 - 10], состоящий из обечайки, в 

которую устанавливается тормозная вставка, 

состоящая из мультипликатора, предназна-

ченного для преобразования частоты враще-

ния обечайки и приложенного к ней момен-

та. Оси ролика динамического торможения 

жестко закрепляется относительно направ-

ляющих балок гравитационного роликового 

конвейера (рис. 2, а). При движении паллеты 

со скоростью V по ролику динамического 

торможения обечайка 1 передает вращение и 

момент через выходную шестерню мультип-

ликатора 3 шестерне 4 на валу двигателя 2 

(рис. 2, б). При вращении якоря двигателя на 

его обмотки начинает действовать электро-

магнитный тормозной момент MЭМ, опреде-

ляемый по естественным и искусственным 

механическим характеристикам двигателя. 

 

 

 
а)                                                             б) 

Рис. 2. Расчетные схемы: а – гравитационного роликового конвейера; б – ролика динамиче-

ского торможения 

 

Подбор двигателя осуществляется исходя 

из геометрических ограничений, связанных с 

установкой двигателя внутрь обечайки роли-

ка с внешним диаметром DТР = 89 мм и 

внутренним диаметром DВН = 83 мм. Также 

необходимо обеспечить условия собираемо-

сти мультипликатора и учесть наличие кон-

структивных отверстий в оси ролика для вы-

вода кабелей. Таким образом, габариты дви-

гателя ограничены в диаметре DВН /2 = 41,5 

мм (рис. 2, б). 

Для разработанной конструкции ролика 

динамического торможения был выбран дви-

гатель малой мощности постоянного тока с 

постоянными магнитами (далее двигатель), 

имеющий широкий диапазон регулирования 

частоты вращения, небольшие габариты на 

единицу полезной мощности и высокий КПД 

по сравнению с двигателями переменного 

тока той же мощности [11]. 

 

2. Метод выбора двигателя по его     

характеристикам 
 

Для двигателя постоянного тока с посто-

янными магнитами малой мощности попе-

речная реакция якоря на магнитный поток 

постоянных магнитов, при токах близких к 

току короткого замыкания, может оказаться 

существенной и повлечь за собой размагни-

чивающее действие. Поэтому для обеспече-

ния устойчивой работы двигателя в режиме 

динамического торможения следует ограни-

чивать токи обмоток в рамках значения тока 

короткого замыкания [12].  

Ток якоря двигателя в режиме генерато-

ра, частным случаем которого является ре-

жим динамического торможения, выражает-

ся как: 

1

30
я ЭМ ДВ

e

I М
С Ф


    ,        (1) 
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где ]мН[, ЭММ  – электромагнитный момент 

двигателя; eС – конструктивная постоянная 

двигателя; ]Вб[,Ф  – магнитный поток воз-

буждения постоянных магнитов; ДВη  – КПД 

двигателя. 

Выражение (1) показывает, что ток ко-

роткого замыкания для двигателя, работаю-

щего в режиме генератора, определяется мо-

ментом короткого замыкания. Таким обра-

зом нагрузка, приходящаяся на вал двигателя 

ролика динамического торможения, от мак-

симальной массы паллеты не должна пре-

вышать значения момента короткого замы-

кания. 

Подбирать двигатель следует по его есте-

ственной механической характеристике. Для 

подбора двигателя понадобятся параметры 

частоты вращения холостого хода, и номи-

нального режима. Приближенно в общем ви-

де естественную характеристику двигателя 

можно выразить следующим образом: 

. .( )ЭМ х х ДВ ЭМn M n k M  ,             (2) 

где ДВk  – коэффициент, определяющий на-

клон естественной характеристики режима 

двигателя, х.х.n , об/мин – частота вращения 

холостого хода вала двигателя. 

Определить коэффициент ДВk  можно 

подставив в выражение (2) значения частоты 

вращения нn  и момента нМ  номинального 

режима: 

. .
. .( ) х х н

ЭМ х х ЭМ

н

n n
n M n M

n


  , 

где 
н

нхх
ДВ

n

nn
k


 .. . 

Момент короткого замыкания 
ДВ

КЗМ  в ре-

жиме двигателя возникает при частоте вра-

щения вала 0)n(М ДВ

КЗ , откуда: 

. .

. .

ДВ х х н
КЗ

х х н

n М
М

n n



.                   (3) 

В режиме двигателя ток якоря можно вы-

разить следующим образом: 

1

30

ЭМ
я

e ДВ

М
I

С Ф




   .                (4) 

Из выражений (1) и (4) получим отноше-

ние моментов короткого замыкания для ре-

жимов двигателя и генератора двигателя по-

стоянного тока: 

2

1

ДВ

ДВ

КЗ

Г

КЗ ММ

 ,                    (5) 

где м][Н, Г

КЗМ  – тормозной момент корот-

кого замыкания двигателя постоянного тока 

в режиме генератора. 

Условие, при котором движущий момент 

от максимальной массы паллеты приведен-

ный к валу двигателя не превышает момент 

короткого замыкания двигателя постоянного 

тока в режиме генератора (рис. 2, б): 

Г

КЗ

рммрмм

ДВ
М

uu

M


  
              (6) 

где м][Н,
2

)(tan



 M

wgD
M ТР

ДВ


 – 

движущий момент, действующий на обечай-

ку ролика динамического торможения (рис. 

2, а); мu  – передаточное отношение мульти-

пликатора ролика динамического торможе-

ния; рмu   – передаточное отношение мотор-

редуктора ролика динамического торможе-

ния; м  – КПД мультипликатора; рм  – 

КПД редуктора, встроенного в мотор-

редуктор; g = 9,81, [м/с
2
] – ускорение сво-

бодного падения;  8,2...7,1 – угол наклона 

гравитационного роликового конвейера; 

02,0w  – приведенный коэффициент сопро-

тивления передвижению паллеты по ролико-

вому полотну [13]. 

Подставляя в (6) выражения (3) и (5) по-

лучим: 

 
2

..

.. 1

2

)(tan

ДВнхх

нхх

рммрмм

ТР

nn

Мn
М

uu

wgD















.  (7) 

Опытный отечественный образец ролика 

динамического торможения имеет переда-

точное отношение мультипликатора с двумя 

ступенями (ступень мультипликатора и за-

цепление выходной шестерни мультиплика-

тора с шестерней на валу двигателя) 

3

16
мu , КПД которого 9,0м , для которо-

го был подобран мотор-редуктор IG32PGM 



             Научно-технический вестник Брянского государственного университета, 2025, №1                                             

Nauchno-tekhnicheskiy vestnik Bryanskogo gosudarstvennogo universiteta, 2025, No.1 

                                                                                                                  DOI: 10.22281/2413-9920-2025-11-01-039-049 

 

43 
 

(Китай) [14] со следующими техническими 

характеристиками: 

- частота вращения холостого хода 

]об/мин[,6000.. ххn ; 

- номинальная частота вращения 

]об/мин[,5090нn ; 

- номинальный крутящий момент 

][,1033,24]смгс[,248 3 мНМ н   . 

- передаточное отношение мотор-

редуктора 14 рмu ; 

- КПД редуктора, встроенного в мотор- 

редуктор 7,0 рм . 

КПД двигателя – величина, зависящая от 

многих факторов, которая на практике выби-

рается из экспериментально полученных 

данных. В работе предлагается на этапе под-

бора двигателя за значение его КПД прини-

мать значение номинального КПД, которое 

для подобранного двигателя составляет  

7,0ДВ . 

Основываясь на теории электрических 

машин малой мощности постоянного тока 

[12], потери в меди обмоток и контактах ще-

ток в маломощных генераторах составляют в 

среднем половину общих потерь. В этом 

случае для режима генератора его КПД со-

ставит 5,0Г

теор , что хорошо согласуется с 

предположением, что для выбранного двига-

теля, его потери в режиме генератора отно-

сительно режима двигателя составляют 

49,02 ДВ .  

Из выражений (3) и (5) момент короткого 

замыкания для этого двигателя в режиме ге-

нератора составляет:  

]мН[,33,0]смгс[,07,3337 Г

КЗМ . 

При условии, что ролик динамического 

торможения установлен на гравитационный 

роликовый конвейер с уклоном 04,0tan  , 

для указанных выше параметров выражение 

(7) примет вид: ]мН[,33,028,0  . 

Таким образом, подтверждается возмож-

ность подобранного двигателя работать на 

всем диапазоне используемых масс паллет в 

режиме генератора. 

 

3. Анализ полученных результатов 

 

Регулировка частоты вращения вала дви-

гателя может осуществляться подключением 

добавочного (тормозного) сопротивления в 

цепь якоря (рис. 3). В этом случае двигатель 

будет работать в режиме динамического 

торможения. 

 
Рис. 3. Схема подключения двигателя с      

добавочным сопротивлением 

 

При работе двигателя в режиме динами-

ческого торможения математическая модель 

движения паллеты по ролику динамического 

торможения выражается как: 















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1800 2
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,                   (8) 

где ]м/c[,V  – скорость паллеты по ролику 

динамического торможения;  ]кг[,m  – масса 

паллеты; ]мН[, cM  – статический механиче-

ский момент сопротивления двигателя; 

]Ом[,яR  – сопротивление обмотки двигате-

ля; ]Ом[,дR  – добавочное сопротивление; пf  

– коэффициент потерь в двигателе. 

Коэффициент потерь пf  учитывает элек-

трические потери (в обмотках, в контактах 

щеток и коллектора), магнитные потери (на 

гистерезис и вихревые токи в стали якоря) и 

механические потери на трение (в подшип-

никах, якоря о воздух, щеток о коллектор) в 

двигателе. 

На кафедре «Электротехника и промыш-

ленная электроника» МГТУ им. Н.Э. Баума-

на были проведены экспериментальные ис-
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следования по определению сопротивления 

якоря яR  и постоянной скорости ФСе  по-

добранного двигателя [14]. 

Для определения значения сопротивления 

якоря яR  использовалась электросхема, 

представленная на рис. 4. Измеряя напряже-

ние на контактах двигателя и ток в цепи при 

разных положениях щеток относительно 

коллекторного узла, по закону Ома получим 

среднее значение сопротивления якоря 

]Ом[,3
I

U
Rя . 

 

 
Рис. 4. Электрическая схема определения 

сопротивления якоря яR  

 

Для определения постоянной скорости 

ФСе  использовался стенд (рис. 5), в котором 

двигатель постоянного тока 1, через муфту 2 

передает вращение исследуемому двигателю 

3, к обмоткам которого подключался вольт-

метр. Двигатель 3 в данном случае работает 

в режиме холостого хода и постоянная ско-

рости для него выражается как  

n

E
ФСе  , 

где ]В[,E  – ЭДС двигателя; ]об/мин[,n  – 

частота вращения вала двигателя.  

Исходя из значений ЭДС полученных на 

разных частотах вращения двигателя было 

получено среднее значение постоянной ско-

рости ]минВ[,109,1 3  ФСе . 

Статический механический момент со-

противления cM  (момент трения покоя) дви-

гателя определялся экспериментальным пу-

тем, по результатам которого 

]мН[,105 4  

cM . 

 

 
Рис. 5. Общий вид стенда для определения 

постоянной скорости ФСе  

В работе [9] представлены результаты 

проведенных испытаний опытных образцов 

ролика динамического торможения [10], в ко-

торых были экспериментально определены 

наклоны механических характеристик подоб-

ранного двигателя постоянного тока с посто-

янными магнитами малой мощности [14]. 

Коэффициент потерь пf  определим, под-

ставив экспериментально полученные пара-

метры сопротивления якоря яR , постоянной 

скорости ФСе  и статического механического 

момента сопротивления cM  двигателя в вы-

ражение (8), и сравнив полученную расчет-

ным путем зависимость скорости V  движе-

ния паллеты по гравитационному роликовому 

конвейеру от ее массы m  с экспериментально 

полученной зависимостью в работе [9]. 

На рис. 5 представлены эксперименталь-

но полученная зависимость скорости движе-

ния паллеты от ее массы .экспV  [9] при 0дR , 

расчетные зависимости .расчV , полученные по 

формуле (8), при пf 0,15; 0,2 и 0,3  и 

0дR  и зависимость допустимой скорости  

m
V

58,4
][   [15], значения которой не долж-

на превышать паллета при движении по гра-

витационному роликовому конвейеру. 

Как видно из графика (рис. 6) наиболее 

приближенная расчетная зависимость .расчV  к 

экспериментальной зависимости .экспV  при 

работе двигателя на естественной характери-

стике ( 0дR ) является  .расчV  при 15,0пf . 
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При аналогичном сравнении эксперимен-

тальных зависимостей .экспV  при работе дви-

гателя на искусственных характеристиках 

(при дR  1 Ом; 3,3 Ом; 5,6 Ом; 8,2 Ом; 10 

Ом) с расчетной зависимостью .расчV  коэф-

фициент потерь двигателя будет находиться 

в промежутке 23,0...15,0пf . 

За счет реакции якоря и падения напряже-

ния в сопротивлении якоря и щеточном кон-

такте при больших токах, а, следовательно, 

при больших моментах [12], эксперименталь-

ная зависимость отклоняется от прямолиней-

ной зависимости на 7-20%. Учитывая размаг-

ничивающее действие якоря двигателя, рабо-

тающего на естественной характеристике с 

большими массами паллет, подберем диапа-

зон передаточных отношений мультиплика-

тора ролика динамического торможения. 

 

 

 
Рис. 6. Результаты расчетных и экспериментальных исследований скорости V  движения 

паллеты по ролику динамического торможения 

 

Для паллет максимальной массы 

]кг[,1500m  допустимая скорость движения 

паллеты по гравитационному роликовому 

конвейеру составляет ]м/c[,2,0][ V  [15]. 

Максимальное значение передаточного от-

ношения мультипликатора в этом случае оп-

ределяется как: 

.

max

][

][

подш

ТРв
м

d

D

V

V
u  , 

где ]м[,.подшd  – посадочный диаметр под-

шипника; ]м/c[],[ вV  – допустимая скорость 

выходной шестерни мультипликатора. Так 

как выходная шестерня мультипликатора из-

готовлена из полиамидного материала и ус-

тановлена с возможностью вращения на 

стальной оси, принимаем ]м/c[,4...3][ вV . 

Значение .подшd  рекомендуется выбирать не 

менее 10 мм из-за конструктивных особен-

ностей ролика динамического торможения, 

предполагающих наличие технологических 

отверстий в оси ролика. Для ]мм[,10. подшd , 

178...133max мu . 

Максимальное значение передаточного 

отношения max

мu  мультипликатора ролика 

динамического торможения определяется 

условиями работы его быстроходной ступе-

ни. Выходную шестерню мультипликатора, 

изготовленную из полиамидных материалов, 

с учетом конструктивных ограничений ро-

лика динамического торможения можно ус-

тановить только на подшипнике скольжения.  

Минимальное общее передаточное отно-

шение 
рммобщм uuuu  minmin  мультипликато-

ров определяется из условия не превышения 

расчетной скорости .расчV  при 15,0пf  до-
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пустимой скорости 
m

V
58,4

][   [15] (табли-

ца 1). В табл. 1 жирным выделены значения 

скоростей удовлетворяющих условию не 

превышения допустимой скорости ][V . 

 

Таблица 1.  

Скорость V  передвижения паллеты по ролику динамического торможения при работе двига-

теля на естественной механической характеристике на гравитационном роликовом конвейере 

с  3,2   

П
ер

ед
ат

о
ч
н

о
е 

о
тн

о
ш

ен
и

е 
о

б
-

щ
ее

 u
о

б
щ

  

Скорость V , м/с 

Масса паллеты m , кг 

250 375 500 625 750 875 1000 1125 1250 1375 1500 

10 2,00 3,00 4,00 5,01 6,01 7,01 8,01 9,01 9,31 9,91 9,61 

20 0,50 0,75 1,00 1,25 1,50 1,75 2,00 2,25 2,33 2,48 2,40 

30 0,22 0,33 0,44 0,56 0,67 0,78 0,89 1,00 1,03 1,10 1,07 

45 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30 0,35 0,40 0,44 0,46 0,49 0,47 

55 0,07 0,10 0,13 0,17 0,20 0,23 0,26 0,30 0,31 0,33 0,32 

60 0,06 0,08 0,11 0,14 0,17 0,19 0,22 0,25 0,26 0,28 0,27 

70 0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,19 0,20 0,20 

80 0,03 0,05 0,06 0,08 0,09 0,11 0,12 0,14 0,15 0,15 0,15 

90 0,02 0,04 0,05 0,06 0,07 0,09 0,10 0,11 0,11 0,12 0,12 

100 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,09 0,10 0,10 

110 0,02 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,07 0,08 0,08 0,08 

 

 

Более эффективная работа ролика дина-

мического торможения с углом наклона гра-

витационного роликового конвейера 

 3,2  с массами паллеты 

]кг[,1500...1000m  будет обеспечиваться 

при 90...703,2 
общu , что показано в табл. 1. В 

случае работы гравитационного роликового 

конвейера с паллетами массой менее 1000 кг 

в цепь якоря двигателя следует включать до-

бавочные сопротивления. 

Добавочные сопротивления должны под-

бираться из условия обеспечения безопасно-

сти работы гравитационного роликового 

конвейера и ограничивать скорость движе-

ния паллеты по ролику динамического тор-

можения в рамках допустимых пределов. 

Из выражения (8) максимальное добавоч-

ное сопротивление, которое необходимо ис-

пользовать с массой m  должно удовлетво-

рять условию: 

я

c

рммрмм

ТР

e

пТР

рмм

д R

Mm
uu

wgD

ФCV

fD

uu
R 


































2

)(tan

)(][1800 2

2

max .                      (9)

Угол наклона гравитационного роликово-

го конвейера на практике варьируется в диа-

пазоне  8,2...7,1 . 

Общее передаточное отношение мульти-

пликатора ролика динамического торможе-

ния и добавочные сопротивления подбира-

ются исходя из полученных зависимостей 

для  3,2 . 

Так как при любом угле наклона гравита-

ционного роликового конвейера скорость 

передвижения паллеты по гравитационному 

роликовому конвейеру ограничивается зави-
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симостью допустимой скоростью ][V , из вы-

ражения (8) с учетом рммобщ uuu   можно 

получить зависимость: 

02,03,2tan

02,0tan3,2




  

общобщ uu . 

Таким образом, добавочное сопротивле-

ние дR  для выбранного угла наклона грави-

тационного роликового конвейера   будет 

определяться из выражения (9). 

 

4. Заключение 

 

1. Для подбора двигателя ролика динами-

ческого торможения необходимо проведение 

экспериментальных исследований по опре-

делению значений его сопротивления якоря  

яR ,  постоянной скорости ФСе  и статиче-

ского механического момента сопротивле-

ния cM . 

2. Разработана методика и получено вы-

ражение (9) для подбора добавочных сопро-

тивлений и общего передаточного отноше-

ния мультипликатора в зависимости от мас-

сы паллеты и угла наклона гравитационного 

роликового конвейера. 

3. Расчетным путем установлено, что ра-

бота ролика динамического торможения 

наиболее эффективна: 

 для уклона гравитационного роликово-

го конвейера 3%  при общем передаточном 

отношении 63...50общu , для уклона грави-

тационного роликового конвейера 4% – 

90...70общu , для уклона гравитационного 

роликового конвейера 5% – 100...85общu ; 

 с массами паллет более 1000...1500 кг 

при подключении малых добавочных сопро-

тивлений в цепь якоря, для уклона гравита-

ционного роликового конвейера 3% – 

]Ом[,2...0дR , для уклона гравитационного 

роликового конвейера 4-5%– ]Ом[,1...0дR ; 

 с массами паллет менее 1000 кг при 

подключении больших добавочных сопро-

тивлений в цепь якоря, для уклона гравита-

ционного роликового конвейера 3% – 

]Ом[,20...2дR , для уклона гравитационно-

го роликового конвейера 4-5% – 

]Ом[,10...1дR . 
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КОМБИНИРОВАННЫЙ ПРОЧНОСТНОЙ АНАЛИЗ ДЕФОРМАЦИОННОЙ 

СПОСОБНОСТИ КУЗОВА ПРИ ФРОНТАЛЬНОМ СИЛОВОМ ВОЗДЕЙСТВИИ 

 

COMBINED STRENGTH ANALYSIS OF DEFORMATION CAPABILITY 

OF A BODY UNDER FRONTAL FORCE IMPACT  

 

Зыков С.Н. 

Zykov S.N. 

 
Удмуртский государственный университет (Ижевск, Россия) 

Udmurt State University (Izhevsk, Russian Federation) 

 

Аннотация. Использование численного прочност-

ного анализа на современном этапе развития ком-

пьютерной техники и прикладного программного 

обеспечения является обычной практикой проект-

ной деятельности в отношении деталей и узлов 

транспортных средств. При комбинированном ис-

пользовании натурных экспериментов и численных 

методов исследования приобретают актуальность 

вопросы согласования результатов, их качествен-

ной и количественной интерпретации. Целью пред-

ставленной работы является рассмотрение и изу-

чение частных вопросов корреляции данных, полу-

ченных при натурных испытаниях (столкновение 

автомобиля со сминаемым препятствием) с ре-

зультатами численного прочностного эксперимен-

та. В рамках изучения деформационного отклика 

конструкции на фронтальное силовое воздействие 

были рассмотрены результаты стендовых испы-

таний на соответствие правилам безопасности, 

которые показали недостаточную деформацион-

ную податливость кузовных элементов, что приве-

ло к значительным разрушениям салона. Получен-

ные данные, а именно, глубина смещения переднего 

торца лонжерона, вошли в состав рабочих пара-

метров при проведении последующего численного 

прочностного исследования. Показано, что назна-

чение обоснованных начальных и граничных условий 

задачи, а также введения ряда допущений позволя-

ется существенно ограничить размеры расчетной 

задачи. Виртуальная картина деформаций, в целом, 

оказалась визуально сходной к результатам натур-

ных стендовых испытаний. Компьютерный анализ 

подробно раскрыл динамику и характер разрушений, 

выявил недостатки конструкции: наличие в лонже-

роне массивной несминаемой центральной области, 

передающей в салонную часть основную энергию 

ударного воздействия. По итогу можно резюмиро-

вать, что результаты натурных испытаний и чис-

ленного эксперимента показали визуально сходную 

картину. При этом данные численного эксперимен-

та являются более детальными, что дало основа-

ние для продолжения исследований модифицирован-

ных вариантов конструкции численными методами, 

существенно сократив количество натурных опы-

тов. 
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Abstract. The use of numerical strength analysis at the 

current stage of development of computer technology 

and application software is a common practice in design 

activities with respect to vehicle parts and units. With 

the combined use of full-scale experiments and numeri-

cal research methods, the issues of results coordination, 

their qualitative and quantitative interpretation become 

relevant. The objective of the presented work is to con-

sider and study particular issues of data correlation 

obtained during full-scale tests (a car collision with a 

crumpled obstacle) with the results of a numerical 

strength experiment. As part of the study of the defor-

mation response of the structure to the frontal force im-

pact, the results of bench tests for compliance with safe-

ty regulations were considered, which showed insuffi-

cient deformation compliance of the body elements, 

which led to significant damage to the passenger com-

partment. The obtained data, namely, the depth of dis-

placement of the front end of the side member, were in-

cluded in the working parameters during the subsequent 

numerical strength study. It is shown that the assignment 

of reasonable initial and boundary conditions of the 

problem, as well as the introduction of a number of as-

sumptions, allows us to significantly limit the size of the 

calculation problem. The virtual picture of defor-

mations, in general, turned out to be visually similar to 

the results of full-scale bench tests. Computer analysis 

revealed in detail the dynamics and nature of destruc-

tion, revealed design flaws: the presence of a massive, 

non-crushable central region in the spar, transmitting 

the main energy of the impact to the cabin part. As a 

result, it can be summarized that the results of full-scale 

tests and the numerical experiment showed a visually 

similar picture. At the same time, the data of the numer-

ical experiment are more detailed, which provided 

grounds for continuing studies of modified design op-

tions using numerical methods, significantly reducing 

the number of full-scale experiments. 
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1. Введение 

 

Использование численного прочностного 

анализа на современном этапе развития ком-

пьютерной техники и прикладного про-

граммного обеспечения при организации 

конструкторских и технологических процес-

сов является обычной практикой проектной 

деятельности. Созданные в виртуальном 

пространстве систем автоматизированного 

проектирования электронные геометриче-

ские модели в настоящее время являются ос-

новой технической документации. Такую 

цифровую информацию в автоматическом и 

полуавтоматическом режиме можно также 

трансформировать в виртуальную структуру 

конечно-элементных моделей для осуществ-

ления различного вида численных инженер-

ных исследований. Это повышает эффектив-

ность проектных работ при разработке но-

вых инженерных решений, выявлению не-

достатков в уже существующих изделиях, 

созданию технологической оснастки, и про-

чих видах инженерной деятельности. Про-

блематике практических аспектов численно-

го прочностного анализа конструкций 

транспортных средств посвящено множество 

научных работ. Среди них имеются работы 

авторских коллективов ученых, которые, в 

частности, посвящены анализу прочностных 

характеристик силового каркаса квадроци-

лов и унифицированной машины технологи-

ческого электротранспорта [1 - 3]. В ряде ра-

бот поднимается проблематика пассивной 

безопасности конструкции [4, 5], а также 

особенностей прочностных свойств несущих 

конструкций [6, 7]. 

Численный прочностной анализ в отно-

шении конструкции транспортного средства, 

либо его отдельных элементов, широко ис-

пользуется в комплексе с натурными проч-

ностными испытаниями. Это необходимо 

для проверки адекватности получаемых ре-

зультатов. 

  Практика проведения исследований на-

турных образцов на предмет изучения де-

формационного отклика конструкции на 

внешнее силовое воздействие является обя-

зательной при проектировании таких транс-

портных средств повышенной опасности как 

легковые автомобили. Организация подоб-

ных экспериментов является материально 

затратным мероприятием, поскольку исполь-

зуется сложное испытательное оборудование 

и множество датчиков различного назначе-

ния. Кроме того, дорогостоящие объекты, 

участвующие в испытании (такие как специ-

альное деформируемое препятствие, манеке-

ны, имитирующие водителя и пассажира, а 

также сам автомобиль) подвергаются безвоз-

вратному разрушению. 

Внедрение в испытательный процесс 

цифровых технологий с возможностью про-

ведения многократных численных прочност-

ных экспериментов над виртуальными моде-

лями деталей и узлов автомобилей позволяет 

заметно сократить количество натурных экс-

периментов. Однако, в контексте совместной 

реализации численного инженерного анализа 

и натурных исследований, необходимо обра-

тить внимание и на имеющуюся специфику 

получаемых расчетных данных, влияющих 

на согласованность с результатами натурных 

испытаний. Поэтому необходимо обращать 

внимание на необходимость корреляции вы-

числяемых данных с результатами натурных 

экспериментов. 
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Метод конечных элементов, используе-

мый в компьютерном прочностном анализе 

конструкции, построен на итерационном 

принципе приближения к искомым значени-

ям. Другими словами, он генерирует не точ-

ный, а приближенный результат в рамках 

заданной погрешности. Потому имеется 

проблема точности и сходимости численного 

решения при анализе напряженно-деформи-

рованного состояния [8]. 

Также одной из проблем является факт 

имеющейся погрешности результатов, полу-

чаемых в результате расчетных процедур, 

где свою роль в увеличении погрешности 

вносит фактор геометрического отличия ис-

ходной электронной геометрической модели 

и конечно-элементной модели, созданной на 

ее основе, где сложная математика поверх-

ностной геометрии преобразуется в связан-

ный, но фрагментированный полигональный 

набор конечных элементов. 

Среди обстоятельств, влияющих на по-

грешность расчетных процедур, безусловно 

стоит отметить ряд ограничений и допуще-

ний, которые, как правило, имеют место 

быть при генерации расчетной цифровой мо-

дели: допущение о равномерности физиче-

ских свойств материала в исследуемой об-

ласти; допущение об отсутствии технологи-

ческого брака в изготовлении; ограниченное 

исследование в конструкции только локали-

зованных областей с установкой соответст-

вующих ограничений и допущений расчет-

ной модели, и др. 

Необходимо также заметить, что если в 

отношении деталей простой формы числен-

ные прочностные исследования дают отно-

сительно невысокую погрешность результа-

тов, то при работе со сложной пространст-

венной геометрии кузовных деталей автомо-

биля, где необходимо создавать сложную по 

структуре и плотности конечных элементов 

конечно-элементную модель, погрешность 

может оказаться значительной.  

В контексте изучения конструкции 

транспортного средства (легкового автомо-

биля) на предмет прочностного отклика на 

силовое деформационное воздействие и в 

силу вышеизложенного можно резюмиро-

вать, что при комбинированном использова-

нии натурных экспериментов и численных 

методов прочностного анализа приобретают 

актуальность вопросы согласования резуль-

татов, их качественной и количественной 

интерпретации, что и является предметом 

данного исследования. 

 

2. Постановка задачи 

 

Целью представленного исследования 

является рассмотрение и изучение частных 

вопросов корреляции данных, полученных 

при натурных испытаниях (столкновение ав-

томобиля со сминаемым препятствием) с ре-

зультатами численного прочностного экспе-

римента (в отношении передней части кузова 

легкового автомобиля). 

Комбинированный анализ состоял из 

двух этапов: натурный эксперимент и чис-

ленный прочностной анализ. 

В ходе подготовки к компьютерному ис-

следованию по определению деформацион-

ного поведения конструкции под действием 

фронтальной сминающей нагрузки с исполь-

зованием программного комплекса инже-

нерного анализа «ANSYS/LS-DYNA» необ-

ходимо было решить следующие частные 

вопросы: общая постановка и конкретизация 

задачи, подготовка цифровых данных и рас-

четной модели для проведения численного 

эксперимента. 

 

3. Разработанные модели и подходы 

 

Для изучения деформационного отклика 

конструкции передней части кузова на фрон-

тальное силовое воздействие был проведен 

комплексный инженерный анализ. Он вклю-

чал в себя натурный эксперимент и числен-

ный прочностной анализ (с последующей 

сравнительной интерпретацией полученных 

результатов). 

Для дальнейшего освещения проблемати-

ки рассмотрим подробно и последовательно 

особенности подготовки и проведения каж-

дого из этих исследований. 

1. Натурный эксперимент. 

Условия организации всего процесса на-

турного эксперимента регламентируются со-

ответствующими нормативными актами рос-
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сийского и международного уровня. К тако-

вым, например, относятся правила ЕЭК ООН 

№ 94 [9], устанавливающие нормы проведе-

ния эксперимента на фронтальное столкно-

вение транспортного средства со сминаемым 

препятствием, имитирующим встречное 

транспортное средство. На рис. 1 представ-

лена примерная схема испытаний. 

 

 
Рис. 1. Схема проведения 

натурных испытаний 

 

При осуществлении эксперимента авто-

мобиль (с помещенными внутрь манекенами 

«Гибрид 3», в качестве водителя и пассажира 

на переднем сидении) на скорости 56.6 км/ч 

сталкивается со специальным барьером 

(алюминиевое сотовое препятствие, имею-

щее основную и бамперную часть и имити-

рующее встречное транспортное средство). 

По требованиям испытаний зона контакта 

с препятствием должна быть не полной и со-

ставлять 40% с левой стороны в проекции 

фронтальной плоскости столкновения. Во 

время проведения испытания для детализа-

ции картины происходящих процессов про-

водилась фиксация различных параметров 

при помощи специализированного стендово-

го оборудования: 

 контрольные метки и датчики, уста-

новленные на манекенах, замеряли положе-

ние точки «Н», наклона таза и др.; 

 акселерометры фиксировали возни-

кающее при столкновении ускорение замед-

ления; 

 высокоскоростная съемка фиксировала 

в деталях весь процесс деформации конст-

рукции и перемещения манекенов; 

 фотосьемка объектов после испытаний 

зарегистрировала итоговые повреждения и 

разрушения; 

 датчики смещения произвели фикса-

цию абсолютных и относительных переме-

щения контрольных меток, расположенных 

на отдельных элементах конструкции кузова 

и манекенах. 

В сумме эти параметры составили общую 

картину по степени деформированию кузова, 

а также возможных непосредственных трав-

мах и травмах внутренних органов, получае-

мых водителем и пассажиром при ударе ис-

пытуемого автомобиля о препятствие. 

2. Численный прочностной анализ. 

Для реализации численных исследований 

в настоящее время имеется достаточное ко-

личество программных продуктов, где мно-

жество трудоемких подготовительных про-

цедур (таких как генерация конечно-

элементной модели и др.) можно провести в 

автоматическом и полуавтоматическом ре-

жиме. Однако качество и форма получаемых 

при этом результатов всецело зависит чело-

века, от корректной постановки им расчет-

ной задачи, задания начальных и граничных 

условий. Например, при непосредственном 

участии специалиста-расчетчика произво-

дится процедура оптимизация размеров рас-

четной модели. Осуществлять оптимизацию 

необходимо, потому что: 

 вовлекать в расчеты виртуальную мо-

дель всего кузова автомобиля представляет-

ся нецелесообразным, поскольку при фрон-

тальном столкновении значительные дефор-

мации происходят только в его передней 

части; 

 целесообразно минимизировать об-

щее количество конечных элементов, участ-

вующих в решении задачи для сокращения 

времени расчетных процедур. 

В силу этого инженерный анализ имеет 

смысл проводить только в отношении пе-

редней части кузова. Более того, основыва-
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ясь на том, что при фронтальном столкнове-

нии (по условиям натурных испытаний) зна-

чительно большие повреждения получает 

левая (по сравнению с правой) сторона кон-

струкции, можно принять допущение о воз-

можности включить в расчетную систему 

только виртуальную модель левой передней 

части кузова. Поэтому для целей последую-

щего конечно-элементного прочностного 

анализа было произведено моделирование 

именно этой части кузова, которая состояла 

из лонжерона, брызговика и бруса левого 

брызговика: на рис. 2 представлена элек-

тронная сборка из обозначенных деталей. 

 

 
Рис. 2. ЭГМ передней боковой части кузова 

 

Главным элементом, определяющим де-

формационное поведение этого комплекса, 

безусловно, является лонжерон – один из 

компонентов силовой несущей системы ку-

зова в целом. При ударе он деформируясь 

должен поглощать значительное количество 

энергии ударного воздействия [10]. 

Лонжерон представляет собой сварной 

профилированный короб (изготовленный из 

штампованных деталей толщиной 1,5 мм), по 

нижним плоскостям усиленный дополни-

тельными элементами и несущим подрамни-

ком (на рис. 2 выделена область расположе-

ния этих элементов). 

Вычленение из полной конструкции ку-

зова при подготовке к численному экспери-

менту одной локальной области влечет за 

собой необходимость решения частной про-

межуточной задачи определения специфиче-

ских начальных и граничных условий с ус-

тановлением ряда допущений, наличие кото-

рых приводило бы к получению адекватных 

результатов расчетов, близких к результатам 

натурных экспериментов. 

Перечислим принятые в данном случае 

допущения и ограничения: 

1.  Допускалось, что геометрия деталей в 

области примыкания к салону при ударе со-

храняло свою форму (рис. 2). Следовательно, 

здесь узлы конечно-элементной сетки рас-

четной модели жестко ограничивались от 

перемещения и вращения относительно всех 

координатных осей. 

2. Допускалось, что при столкновении с 

препятствием область торца лонжерона во 

время всего процесса деформации имела по-

стоянный контакт с препятствием и повторя-

ла траекторию его движения. При этом не 

испытуемый объект двигался в сторону пре-

пятствия, а передняя часть расчетной моде-

ли, где располагается передний срез лонже-

рона, перемещался внутрь конструкции, 

имитируя деформационное воздействие пре-

пятствия. В расчетной модели это было дос-

тигнуто разрешением узловых перемещений 

по фронту модели исключительно вдоль оси 

приложения нагрузок. 

3. Было принять предположение, что па-

раметр величины скорости прохождения де-

формационных процессов не оказывает су-

щественного влияния на форму и характер 

изменения геометрии. Поэтому эффект 

взаимодействия с препятствием моделиро-

вался путем задания фиксированного узло-

вого перемещения фронтальной части моде-

ли за расчетный интервал времени. 

 

4. Результаты и их анализ 

 

В табл. 1 приведены частные результаты 

натурного эксперимента: показатели дефор-

мационного смещения торца лонжерона и 

оси передних колес. Проведем оценку этих 

данных, а также рассмотрим визуальные ре-

зультаты натурного эксперимента, представ-

ленные на рис. 3, с позиции изучения гео-
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метрических трансформаций левой передней 

части кузова, возникшие в процессе ударно-

го воздействия. 

 

Таблица 1 

Частные результаты натурного эксперимента 

Конструктивные 

элементы 

Горизонтальное  

перемещение, мм 

Торец лонжерона 617 

Ось передних колес 435 

 

Выявлено, что в результате столкновения 

со сминаемым препятствием левое переднее 

колесо до половины зашло за переднюю 

стойку и продавило салонную переборку. 

При этом линейное (по ходу движения) оста-

точное смещение оси переднего колеса со-

ставило 435 мм (рис. 3).  

 

 
Рис. 3. Воздействие левого переднего колеса 

на салонную область автомобиля 

 

По результатам визуального осмотра раз-

рушений также было отмечено, что колесом 

зажало левую ногу манекена, что говорило о 

серьезных травмах, которые мог получить 

при аварии человек. 

Был сделан вывод, что к такой форме по-

вреждений салона привели перемещения уз-

лов и механизмов, непосредственно связан-

ных с основным силовым несущим элемен-

том конструкции кузова в этой области – 

лонжероном. Который имел обширную цен-

тральную часть, где монтировался подрам-

ник и элементы усиления (рис. 2). Именно 

эта часть лонжерона, практически не испы-

тав деформации, передала основную энер-

гию ударного воздействия на салон, посред-

ством прикрепленных к ней (прямо, либо 

опосредованно) элементов конструкции ав-

томобиля. К ним, в частности, относится и 

левое переднее колесо, которое также прак-

тически не деформировалось. 

С целью организации проектных работ по 

модификации конструкции лонжерона и ми-

нимизации затрат на натурные испытания 

было решено создать цифровую расчетную 

модель, чтобы результаты численного проч-

ностной анализа в отношении ее согласова-

лись с результатами натурных испытаний. 

Впоследствии планировалось, что при удов-

летворительной корреляции полученных ви-

зуальных данных натурного эксперимента и 

численного исследования, провести серию 

компьютерных экспериментов с модифици-

рованными конструкцией лонжерона и на-

весных элементов. 

Результаты проведенного численного 

прочностного анализа в виде визуальной 

картины финальной стадии деформации 

представлены на рис. 4. 

В ходе проведения эксперимента правая 

часть электронной модели (имитирующая 

препятствие) постепенно линейно смещалась 

по направлению к салонной области. При 

этом величина смещения соответствовала 

смещению торца лонжерона в натурном экс-

перименте – 617 мм (табл. 1). 

Рассмотрим лонжерон поскольку он явля-

ется основным элементом, определяющим 

прочностные свойства левой передней части 

кузова вдоль вектора ударного воздействия 

(рис. 4). Можно отметить значительные де-

формационные изменения в двух областях: с 

левой и правой стороны от центральной час-

ти, где располагаются вертикальные и на-

клонные подштамповки, провоцирующие 

активные деформационные процессы при 

продольных нагрузках. Центральная часть 

лонжерона таких элементов не имеет. В до-

полнении к этому, детали усиления, которые 
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в расчетной схеме моделировались увеличе-

нием толщины листового материала в мон-

тажной зоне подрамника, превращают цен-

тральную часть лонжерона в условно неде-

формируемый объект, который не поглощает 

энергию ударного воздействия. Как следст-

вие, левое переднее колесо, соединенного с 

подрамником, должно непременно оказаться 

в салоне, что согласуется с визуальными ре-

зультатами проведенного ранее натурного 

стендового испытания. 

 

 
Рис. 4. Результаты численного эксперимента 

 

 

 

 

 

 

Заключение 

 

В качестве итога проведенных исследова-

ний можно заключить, что заявленные цели 

были достигнуты. Разработанная цифровая 

модель в целом визуально повторила дефор-

мационные процессы, происходящие при на-

турных стендовых испытаниях при условии 

одинакового диапазона внедрения препятст-

вия в конструкцию автомобильного кузова 

(617 мм). 

Разработанная цифровая модель позволи-

ла подробно рассмотреть динамику форми-

рования общей картины разрушений. При 

этом были выявлены недостатки конструк-

ции: лонжерон имеет массивную несминае-

мую центральную часть, которая передает 

основную энергию ударного воздействия на 

салон; непродуманное расположение верти-

кальных и наклонных подштамповок в пе-

редней и предсалонных частях лонжерона, 

которые не вносят существенный вклад в 

структуру формирования деформационных 

процессов. 

Таким образом, можно сделать вывод, что 

предложенные расчетные допущения в от-

ношении структуры и размеров цифровой 

модели левой передней части автомобильно-

го кузова, а также особенности задания на-

чальных и граничных условий при подготов-

ке вычислений, являются приемлемыми и их 

можно использовать для проведения серии 

численных экспериментов при разработке 

модифицированных вариантов конструкции 

с улучшенными параметрами деформацион-

ного отклика на фронтальную сминающую 

нагрузку. 
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ПРИНЦИПЫ ОБЕСПЕЧЕНИЯ БЕЗОПАСНОСТИ ПРИ ЭКСПЛУАТАЦИИ 

 ПАССАЖИРСКИХ КАНАТНЫХ ДОРОГ 

 

PRINCIPLES OF SAFETY DURING OPERATION 

 PASSENGER CABLE CARS 

 

Иванов Б.Ф., Панфилова Э.А., Егельский В.В.
 

Ivanov B.F., Panfilova E.A., Egelskiy V.V. 

 
Донской государственный технический университет (Ростов-на-Дону, Россия) 

Don State Technical University (Rostov-on-Don, Russian Federation) 

 

Аннотация. Пассажирские канатные дороги зани-

мают важное место в инфраструктуре горнокли-

матических зон, лыжных спортивно-туристических 

комплексов, а также при использовании этого вида 

транспорта в качестве канатного метро в крупных 

городах и агломерациях. В статье рассмотрены 

принципы обеспечения безопасности при эксплуата-

ции пассажирских канатных дорог, основанные на 

оценке риска. Сформулированы процедуры оценки 

риска посредством сопоставления выявленных опас-

ностей критериям приемлемого риска. Рассмотрены 

основные опасные факторы, влияющие на безопас-

ность эксплуатации пассажирских канатных дорог 

такие как «расположение на значительной высоте 

подвижного состава, закрепленного на стальном 

канате», «движущийся на большой скорости с ис-

пользованием стальных канатов подвижной состав 

с пассажирами» и «неквалифицированные действия 

персонала», для минимизации воздействия которых 

предложены технические, технологические и органи-

зационные мероприятия по обеспечению безопасно-

сти при эксплуатации пассажирских канатных до-

рог на базе использования цифровых информацион-

ных технологий. 
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Abstract. Passenger cable cars occupy an important 

place in the infrastructure of mountain climate zones, ski 

sports and tourist complexes, as well as when using this 

type of transport as a cable subway in large cities and 

agglomerations. The article discusses the principles of 

safety during the operation of passenger cable cars 

based on risk assessment. Risk assessment procedures 

are formulated by comparing the identified hazards to 

acceptable risk criteria. The main dangerous factors 

affecting the safety of passenger cable cars operation 

are considered, such as "the location of rolling stock 

fixed on a steel rope at a considerable height", "rolling 

stock with passengers moving at high speed using steel 

ropes" and "unskilled actions of personnel" to minimize 

the impact which propose technical, technological and 

organizational measures to ensure safety during the 

operation of a control panel based on the use of digital 

information technologies 

 

Ключевые слова: пассажирские канатные дороги, 

обеспечение безопасности, оценка риска, нейронная 

сеть, стальные канаты, компетенции персонала. 
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1. Введение 

 

Пассажирские канатные дороги занимают 

важное место в инфраструктуре горноклима-

тических зон, лыжных спортивно-туристи-

ческих комплексов, а также при использова-

нии этого вида транспорта в качестве канат-

ного метро в крупных городах и агломераци-

ях. Сегодня в Российской Федерации экс-

плуатируется свыше 250 пассажирских под-

весных и более 600 буксировочных канатных 

дорог и фуникулеров. 

Отличительной особенностью современ-

ных пассажирских канатных дорог является 

перемещение на скорости свыше 7 м/с по-

стоянно закрепленного или отцепляемого на 

станциях подвижного состава, перемещаю-

щего одновременно 500 и более пассажиров 

с помощью каната, подвешенного на значи-

тельной высоте относительно уровня земли. 

Вопрос обеспечения безопасности при 

эксплуатации пассажирских канатных дорог, 

безусловно, является важной задачей на всех 

этапах жизненного цикла канатных дорог – 

при их проектировании, монтаже, эксплуа-

тации, ремонте, модернизации и утилизации.  

В результате проведенных статистиче-

ских исследований по анализу аварийности 

на пассажирских канатных дорогах [1] уста-

новлено, что 38 % аварий пассажирских ка-

натных дорог являются следствием неис-

правности элементов и узлов оборудования, 

из которых половина обусловлена разруше-

ние канатов, а 44 % аварий обусловлены 

ошибками и неквалифицированными дейст-

виями персонала при возникновении не-

штатных ситуаций, а также при проведении 

эвакуационных операций («человеческий 

фактор»).  

Вероятность возникновения аварийной 

ситуации на пассажирских канатных дорогах 

на порядок меньше по сравнению с грузо-

подъемными кранами, подъемниками (выш-

ками) или лифтами, в то же время несоизме-

римы возможные человеческие потери, ма-

териальный ущерб и социальный резонанс. 

Принципы обеспечения безопасности при 

эксплуатации пассажирских канатных дорог 

должны основываться на оценке риска со-

гласно [2,3], при этом процедуры оценки со-

стоят в сопоставлении выявленных опасно-

стей критериям приемлемого риска, выпол-

нение идентификации опасностей, разработ-

ка технических, технологических и органи-

зационных мероприятий по обеспечению 

безопасности при эксплуатации пассажир-

ских канатных дорог (в том числе на базе 

использования современных цифровых ин-

формационных технологий).  

 

2. Постановка задачи 

 

Обоснование приемлемого риска можно 

провести с учетом качественных и количест-

венных критериев значимости опасности, 

частоты возникновения летального исхода в 

зависимости и вероятности ошибки персона-

ла пассажирских канатных дорог, представ-

ленных в табл. 1 - 3 [1, 4].  

Главный принцип обеспечения безопас-

ности при эксплуатации пассажирских ка-

натных дорог в конкретный период времени 

t определяется выражением:  

,                (1) 

где [R] – значение допустимого риска при 

возникновении опасности; Ri - текущее (рас-

четное) значение риска, определяемое инте-

гральным значение технического (в процессе 

эксплуатации дороги), технологического 

(возникшего при эвакуационных операциях) 

и организационного (обусловленного чело-

веческим фактором) рисков.  

В системах оборудования пассажирских 

канатных дорог с последовательным соеди-

нением элементов значение технического 

риска  определяется:  

,                  (2) 
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где P(t) – значение вероятности безотказной 

работы конкретного узла, определяемое вы-

ражением P(t)=P1(t)∙P2(t)∙P3(t)…Pn(t); где n – 

число элементов узла, t – время эксплуата-

ции системы, P1(t), P2(t), P3(t) – вероятности 

безотказной работы элементов узла.  

При наличии резервных элементов узла 

значения технического риска системы  вы-

числяют перемножением вероятностей отказа 

всех (основных и резервных) элементов: 

                   (3) 

Положение о наличии резервных элемен-

тов узла принято за основу для минимизации 

величины технического риска при эксплуа-

тации пассажирских канатных дорог. 

Факторами риска, влияющими также на 

возникновение опасных ситуаций при экс-

плуатации пассажирских канатных дорог яв-

ляются:  

- информирование пассажиров о прави-

лах перевозки пассажиров, запрещенных 

действиях и их поведении в случае останов-

ки или аварийной ситуации;   

- недостаточность средств оповещения; 

- неисправность основных элементов 

оборудования канатной дороги; 

- пожароопасность и электроопасность; 

- внешние воздействия. 

Для исключения вышеуказанных факто-

ров риска должны быть обеспечены сле-

дующие мероприятия:  

- создание условий для соблюдения пра-

вил перевозки пассажиров и корректировка 

их действий;  

- разработка производственных инструк-

ций для обслуживающего персонала;  

- наличие специализированных служб 

или профессиональных аварийно-спасатель-

ных формирований для осуществления эва-

куации пассажиров;  

- соблюдение сроков и объемов выпол-

няемых работ, предусмотренных руково-

дством по эксплуатации;  

- соблюдение правил эксплуатации и об-

служивания персоналом, аттестованным в 

установленном порядке и отвечающим ква-

лификационным требованиям соответст-

вующих профессиональных стандартов. 

К основным опасным факторам, влияю-

щим на безопасность эксплуатации пасса-

жирских канатных дорог относятся:  

- «расположение на значительной высоте 

подвижного состава, закрепленного на 

стальном канате»; 

- «движущийся на большой скорости с 

использованием стальных канатов подвиж-

ной состав с пассажирами» и «неквалифици-

рованные действия персонала» (рис. 1).  

 

3. Разработанные модели и методы 

 

Минимизация фактора риска «движу-

щийся на большой скорости с использовани-

ем стальных канатов подвижной состав с 

пассажирами» может быть обеспечена реше-

нием вопроса обеспечения непрерывного 

дистанционного автоматизированного мони-

торинга состояния стальных канатов.  

Оценка опасных факторов подтвердила 

важность обеспечения своевременного не-

прерывного и достоверного контроля техни-

ческого состояния стальных канатов в про-

цессе эксплуатации, связанного с ограничен-

ными когнитивными возможностями зри-

тельного восприятия человека («человече-

ский фактор»), который в ряде случаев не 

может своевременно объективно обнаружить 

и классифицировать конкретный дефект ка-

ната, способствующий его разрушению и 

аварии на пассажирских канатных дорогах.  

После анализа существующих методов 

контроля был предложен способ и устройст-

во для контроля стальных канатов пассажир-

ских канатных дорог, позволяющие в непре-

рывном автоматическом режиме осуществ-

лять его дистанционный контроль техниче-

ского состояния на базе средств видеофикса-

ции дефектов на поверхности по длине кана-

та с обработкой информации методами ма-

шинного зрения и оценкой риска возможной 

аварии в цветовой гамме, выведенной на мо-

бильное приложение [5, 6].  

Испытания программно-аппаратного 

комплекса визуально-измерительного кон-

троля  стальных канатов,  проведенные  в ре-  
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Рис. 1. Функциональная схема принципов обеспечения безопасности при эксплуатации пас-

сажирских канатных дорог 

 

альных условиях эксплуатации пассажир-

ской канатной дороги «Роза Хутор» под-

твердили эффективность контроля стальных 

канатов при использовании данного способа 

(опытные образцы аппаратной части ком-

плекса показан на рис. 2 а, б). 

 

а) 

б) 

Рис. 2. Опытные образцы аппаратной 

части  

 

Опасный фактор «расположение на зна-

чительной высоте подвижного состава, за-

крепленного на стальном канате» может 

проявиться как в процессе выполнения об-

служивающим персоналом трудовых дейст-
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вий, предусмотренных соответствующими 

производственными инструкциями, так и 

при проведении эвакуационных мероприя-

тий пассажиров с подвижного состава. 

Снижение уровня воздействия данного 

фактора при любом виде отказа или аварий-

ной ситуации осуществляется доставкой пас-

сажиров на конечные станции применением 

систем резервирования ответственных эле-

ментов, узлов и агрегатов пассажирских ка-

натных дорог, использованием резервирова-

ния основного привода дороги группой дис-

кретных приводных движителей (рис. 3), 

расположенных на промежуточных станциях 

или линейных опорах [7]. Использование 

дискретных приводных движителей имеет 

ряд технических преимуществ, что, при про-

чих равных условиях, позволяет увеличить 

длину транспортирования подвижного со-

става, уменьшить диаметр несуще-тягового 

каната, его вес и увеличить скорость, а, 

главное, значительно снижает риски для пас-

сажиров и персонала при проведении спаса-

тельных операций. 

 

 
 

Рис. 3. Схема дискретного привода  

 

Для минимизации фактора «неквалифи-

цированные действия персонала» предлага-

ется система оценки квалификации персона-

ла пассажирских канатных дорог с использо-

ванием нейросетевых технологий, позво-

ляющая выявить его профессиональную не-

компетентность, занятого на работах, тре-

бующих повышенного внимания, высокой 

ответственности и быстрой реакции при 

принятии решений, а также недостаточные 

знания и умения при эксплуатации пасса-

жирских канатных дорог. 

Использование новых систем и конструк-

ций пассажирских канатных дорог регламен-

тирует необходимость повышения уровня 

компетентности персонала на основе про-

фессиональных стандартов, систематизацией 

и обновлением трудовых действий, знаний, 

умений и практических навыков, которые 

реализуются через специализированные цен-

тры оценки квалификации для проведения 

профессиональных экзаменов персонала, за-

нятого в процессе эксплуатации пассажир-

ских канатных дорог. 

Важным звеном в деятельности эксперт-

ной комиссии специализированного на пас-

сажирских канатных дорог центров оценки 

квалификации является установление связи 

между недостаточным уровнем умений, зна-

ний, готовности к выполнению необходимых 

трудовых действий и риском аварийной си-

туации, вызванным принятием ошибочных 

решений соискателя. 

Обработка результатов профессионально-

го экзамена персонала пассажирских канат-

ных дорог с использованием видеозаписи и 

обработкой нейронными сетями (рис. 4) ока-

залась необходима не только для комиссии 

при установлении компетентности соискате-

лей, но и для уведомления администрации 

организаций, эксплуатирующих пассажир-

ские канатные дороги о возможности и ха-

рактере дальнейшего использования этих 

сотрудников в процессе эксплуатации канат-

ной дороги [8]. 

На рис. 4 представлена функциональная 

схема нейронной сети, предназначенная для 

определения связи между результатами не-

компетентности экзаменуемого и вероятно-

стью возникновения аварии на пассажирских 

канатных дорогах. 

Предлагаемая система оценки квалифи-

кации персонала представляет собой ком-

плекс организационных мероприятий по 

обеспечению безопасности и минимизации 

организационных рисков при эксплуатации 

пассажирских канатных дорог. (рис. 5). 

 

5. Заключение 

 

В связи с развитием пассажирских канат-

ных дорог в туристическо-спортивных ком-

плексах, а также перспективой широкого 

внедрения их в городской среде мегаполисов  
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Рис. 4. Функциональная схема нейронной 

сети, применяемая при проведении              

профессионального экзамена. 

 

особую важность играет обеспечение безо-

пасности при эксплуатации. 

Оценка опасных факторов при эксплуа-

тации пассажирских канатных дорог под-

твердила важность обеспечения безопасно-

сти, эффективность которой может быть 

многократно увеличена за счет применения 

современных информационных систем, в 

том числе резервирования, методов машин-

ного зрения и нейронных сетей. 

Применение систем резервирования от-

ветственных элементов, узлов и агрегатов 

пассажирских канатных дорог, а также заме-

ной основного привода дороги группой дис-

кретных приводных движителей, располо-

женных на промежуточных станциях или 

линейных опорах, позволит увеличить длину 

трассы дороги, уменьшить диаметр и вес не-

суще-тягового каната, обеспечить постоян-

ное резервирование, увеличить скорость пе-

ремещения подвижного состава, в следствие 

чего будут значительно снижены риски для 

пассажиров и персонала пассажирских ка-

натных дорог при проведении спасательных 

операций. 

 

 
 

Рис. 5. Система организационных                

мероприятий по обеспечению безопасности 

при эксплуатации пассажирских канатных 

дорог 

 

Для своевременного непрерывного и дос-

товерного контроля технического состояния 

стальных канатов предлагается использова-

ние методы видеоаналитики, которые позво-

ляют осуществлять идентификацию и клас-

сификацию конкретного дефекта стального 
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каната дистанционно. Эффективность пред-

лагаемого способа контроля подтверждена 

испытанием программно-аппаратного ком-

плекса визуально-измерительного контроля  

стальных канатов в реальных условиях экс-

плуатации канатной дороги «Роза Хутор». 

В целях минимизации фактора «неквали-

фицированные действия персонала» предла-

гается система оценки квалификации персо-

нала пассажирских канатных дорог с исполь-

зованием нейросетевых технологий, позво-

ляющая выявлять профессиональную неком-

петентность персонала, занятого на работах, 

требующих повышенного внимания, высо-

кой ответственности и быстрой реакции при 

принятии решений, а также недостаточные 

знания и умения при эксплуатации пасса-

жирских канатных дорог. 

Предлагаемые системы и методы обеспе-

чения безопасности являются современными 

с точки зрения цифровых информационных 

технологий и могут быть применимы, в том 

числе, для иных производственных сред, где 

осуществляется эксплуатация опасных про-

изводственных объектов, что будет являться 

предметом исследования авторами в буду-

щем. 
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К ВОПРОСУ О КОНТРОЛЕ ФАКТИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ  

СТАЛЬНЫХ КАНАТОВ ПАССАЖИРСКИХ КАНАТНЫХ ДОРОГ 

 

ON THE ISSUE OF MONITORING THE ACTUAL CONDITION OF STEEL ROPES 

OF PASSENGER CABLE CARS 
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Аннотация. Рассмотрены наиболее распростра-

ненные виды дефектов стальных канатов, возни-

кающих при эксплуатации пассажирских канатных 

дорог, а также причины их возникновения. Прове-

ден анализ геометрических параметров и структу-

ры стального каната с имеющимся дефектом «вол-

нистость», построена компьютерная 3D-модель с 

использованием видеоаналитики. Рассмотрен оп-

тический метод обнаружения поверхностных де-

фектов стальных канатов на базе машинного зре-

ния и искусственного интеллекта для дистанцион-

ного непрерывного мониторинге его технического 

состояния. 
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Abstract. The most common types of defects in steel 

ropes that occur during the operation of passenger ca-

ble cars, as well as the causes of their occurrence, are 

considered. The geometric parameters and structure of 

a steel rope with an existing "undulation" defect are 

analyzed, and a 3D computer model using video analyt-

ics is constructed. An optical method for detecting sur-

face defects in steel ropes based on machine vision and 

artificial intelligence for remote continuous monitoring 

of its technical condition is considered. 
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1. Введение 

 

Современный научно-технический уро-

вень развития отечественных пассажирских 

канатных дорог предъявляет все более высо-

кие требования к обеспечению безопасности 

при эксплуатации канатных дорог, и, соот-

ветственно, к надежности и качеству наибо-

лее ответственного элемента этих устройств 

- стального каната. Согласно статистике по 

открытым источникам информации не менее 

25 % аварий и несчастных случаев на пасса-

жирских канатных дорогах обусловлены вы-

ходом из строя стальных канатов [1]. 

Критерии и нормы браковки несуще-

тяговых, тяговых, натяжных и других круг-

лопрядных канатов двойной свивки, экс-

плуатирующихся на пассажирских канатных 

дорогах, описание дефектов, природа их об-

разования, в достаточной мере представлены 

в нормативной и технической литературе [2-

6]. Из всего многообразия возможных наи-

более часто встречающихся дефектов на ка-

натах пассажирских канатных дорог являют-

ся: обрывы наружных проволок, их поверх-

ностных износ и коррозия, деформационные 

дефекты, местное увеличение или уменьше-

ние диаметра каната, деформационные де-

фекты («волнистость», выдавливание прово-

лок, «корзинообразность» или отслоение 

прядей), а также повреждения в результате 

температурных воздействий. 

В связи с тем, что обрывы наружных про-

волок связаны с процессами многоциклового 

усталостного разрушения металла канатной 

проволоки, образованием макротрещин про-

тяженностью 0,5…1,0 мм с последующим об-

рывом при статистической (усредненной) на-

работке от 50 000 циклов при совокупном 

влиянии изгибных напряжений, растяжения – 

сжатия и кручения каната, важным является 

своевременное обнаружение дефектного уча-

стка с имеющимися браковочными показате-

лями по обрывам проволок. 

Поверхностный износ наружных прово-

лок, как и их коррозия, также является де-

фектом, способствующим потере наружного 

сечения каната и, соответственно, его несу-

щей способности. Интенсивность износа 

увеличивается в соответствии с техническим 

состоянием футеровки шкивов и бандажей 

роликов пассажирских канатных дорог. 

Причины появления дефектов «уменьше-

ние (или увеличение) диаметра круглопряд-

ного на 10 %» носят либо деформационный 

характер, но могут возникнуть в результате 

климатических воздействий (при «разбуха-

нии» под действием влаги и низких темпера-

тур органического сердечника или его раз-

рыве). 

Повреждение каната в результате воздей-

ствия электрического дугового разряда, а 

также удара молнии приводит к нарушению 

прочностных свойств материала проволок, 

структуры каната и выгоранию смазки сер-

дечника. 

Одним из наиболее опасных дефектов яв-

ляется «волнистость», который может воз-

никнуть как по длине, так и в месте сращи-

вания несуще-тягового или тягового каната и 

привести к его обрыву, а, следовательно, к 

аварии на пассажирских канатных дорогах. 

Причины возникновения винтообразной 

деформации стального каната в виде штопо-

ра исследовались многими учеными: М.Ф. 

Глушко и С.Т. Сергеев объясняли возникно-

вение этого дефекта переходными процесса-

ми, связанными с изгибом каната, М.Н. 

Хальфин обуславливал появление «волни-

стости» неравномерностью натяжения эле-

ментов каната при изготовлении из-за разли-

чий геометрических параметров и физико-

механических характеристик канатной про-

волоки. Малиновский В.А. считал одной из 

причин формирования винтообразной де-

формации несимметричное растяжение кана-

та в процессе эксплуатации. 

 

2. Постановка задачи 

 

Одним из важных критериев надежной и 

безопасной работы каната является обеспе-

чение равномерного распределения дейст-

вующих нагрузок между его прядями и про-
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волоками в слоях прядей как в процессе из-

готовления, монтажа, так и при эксплуата-

ции, что в настоящее время достаточно 

сложно. Кроме этого, отсутствуют методы 

расчета напряженно-деформированного со-

стояния, учитывающие механизм образова-

ния деформационных дефектов и их влияние 

на долговечность стальных канатов. 

Неравномерное нагружение проволок и 

прядей стального каната, вызванные разли-

чием геометрических параметров и механи-

ческих характеристик при изготовлении и 

эксплуатации, а также кинематическое кру-

чение стального каната относительно своей 

оси способствует формированию дефекта 

«волнистость» (рис.1). 

 
Рис. 1. Расчетная схема определения           

нагруженности каната с дефектом             

«волнистость» (Px – внешняя нагрузка,           

действующая вдоль статической оси; Rx – 

фактическая осевая нагрузка, приложенная в 

центре тяжести сечения; Rx
ᵧ
 – нагрузка,     

действующая перпендикулярно фактическому 

сечению по касательной к динамической оси;                        

е – эксцентриситет смещения центральной 

оси каната; Δ-расчетный межпрядевый зазор) 

 

Значение максимальных напряжений  

элементов каната с «волнистостью» можно 

определить выражением: 

 ,  (1) 

где  – расчетные растягивающие напряже-

ния в проволоках слоев прядей;  – до-

полнительные напряжения, обусловленные 

влиянием изгиба и кручения каната;  – на-

пряжение, вызванное дефектом «волни-

стость»;  – временное сопротивление ма-

териала проволок;  – минимальный запас 

прочности каната [2]. 

Для круглопрядного каната двойной свив-

ки значение  определится выражением [6]: 

 

 
где E – модуль упругости; Px - растягиваю-

щая осевая нагрузка; rB - радиус волнистости 

дефектного участка; ∆1, ∆2, ∆3 - определите-

ли агрегатных коэффициентов жесткости ка-

ната; r, rk – радиусы пряди и каната; α, β – 

углы свивки проволок в пряди и прядей в 

канате; φ – полярный угол. 

Для определения основного параметра 

дефекта «волнистость» - db, который сигна-

лизирует о степени риска при эксплуатации 

каната, решаем (1) с учетом (2), получив вы-

ражение: 

 ,  (3) 

где  – диаметр волнистости,  – номи-

нальный размер каната, - обобщенный ко-

эффициент жесткости. 

Согласно [3] основными параметрами 

волнистости канатов пассажирских канатных 

дорог являются: шаг , направление и диа-

метр волнистости  (рис. 2). В случае сов-

падения направления свивки каната с на-

правлением волнистости и равенства =  

браковочным показателем является выраже-

ние ≥ 1,08 , в случае несовпадения ука-

занных условий канат подлежит браковке 

при > 1,33 d. 

 
Рис. 2. Параметры волнистости несуще-

тягового (тягового) каната: Hв и Hк – шаг 

волнистости и шаг свивки;  и dк –диаметр 

волнистости и диаметр каната 
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Необходимо отметить, что в разделе 

«Нормы браковки стальных канатов» ФНП 

по пассажирским канатным дорогам [2] от-

сутствуют нормы браковки как круглопряд-

ных канатов двойной свивки, так и несущих 

канатов закрытой конструкции по критерию 

«волнистость». 

 

3. Разработанные модели и методы 

 

Анализ геометрических параметров и 

структуры каната с имеющимся дефектом 

«волнистость», проведенный с использова-

нием видеоаналитики и компьютерного 3D- 

моделирования подтвердил факт постоянно-

го одностороннего смещения динамической 

оси относительно геометрического центра 

сечения, через который проходит статиче-

ская ось, сигнализируя о наличии дефекта 

«волнистость». Под статической осью пони-

мается усредненная прямая, проходящая че-

рез рассматриваемые поперечные сечения по 

длине каната, а за динамическую ось приня-

та линия, соединяющая центры тяжести этих 

сечений, хаотически смещающихся под дей-

ствием неравномерности нагружения эле-

ментов каната. При имеющихся дефектах 

«местное увеличение (уменьшение) диамет-

ра» динамическая ось смещается по обе сто-

роны вблизи от статической. 

На рис. 3 представлена компьютерная 

модель круглопрядного каната, которая де-

монстрирует процесс формирования волни-

стости за счет смещения динамической оси 

каната относительно статической на шести 

дискретных сечениях каната. Для классифи-

кации типа деформационного дефекта «вол-

нистость» была разработана нейронная сеть, 

показанная на рис. 4. 

С помощью средств видеоаналитики и 

компьютерного 3D-моделирования разрабо-

тана 3D-модель каната, имеющего дефект 

«волнистость», которая представляет собой 

непрерывную, хаотично (дискретно) меняю-

щую свое положение и наклон в вертикаль-

ной и горизонтальной плоскостях, цепь по-

перечных сечений (рис. 5), определены век-

торы действующих в процессе эксплуатации 

усилий. Установлено, что растягивающее 

усилие при осевом нагружении каната с де-

фектом «волнистость» приложено с эксцен-

триситетом, под углом к статической оси (по 

касательной к динамической). Полученная 

модель дает возможность использовать ее 

при исследовании напряженно-деформиро-

ванного состояния канатов, имеющих дефект 

«волнистость». 

 

 
Рис. 3. Компьютерная модель шестипрядного 

каната с дефектом «волнистость» 

 

 
Рис. 4. Модель нейронной сети для              

определения типа дефекта «волнистость» 

 

4. Результаты и их анализ 

 

Анализ характеристик компьютерной и 

физической моделей позволяют повысить 

эффективность и качество контроля техни-

ческого состояния канатов в процессе экс-

плуатации пассажирских канатных дорог   

[7-9]. 
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Рис. 5. 3D-модель стального каната,              

учитывающая дефект «волнистость»  

(1 – динамическая ось каната; 2 – сечение      

сердечника; 3 – сечение пряди; 4 – ось         

двойной винтовой спирали пряди;                        

5 – интегральная жесткость пряди                  

(растяжения, изгиба, кручения);                          

6 – межпрядевое (межпроволочное) трение;         

ẟα – угол поворота сечения пряди;                        

ẟR – смещение сечения пряди) 

 

В связи с тем, что перечисленные дефек-

ты, безусловно, влияют на обеспечение 

безопасности пассажиров при эксплуатации 

пассажирских канатных дорог, возрастает 

роль организации и проведения обслужива-

ния и объективного контроля технического 

состояния стальных канатов, методов при-

борного обеспечения. В настоящее время 

нормативной документацией [1-3], а также 

руководствами по эксплуатации пассажир-

ских канатных дорог предусматривается 

проведение ежедневных проверок, ежеме-

сячных и ежегодных ревизий, обеспечиваю-

щих тщательный контроль стальных кана-

тов, а также дефектоскопия (после монтажа, 

в последующем каждые три года в первые 15 

лет работы пассажирских канатных дорог, 

затем ежегодно). 

При выполнении проверок обслуживаю-

щий персонал (слесарь-обходчик), использу-

ет визуальный и измерительный виды кон-

троля, выполняются замеры диаметра и шага 

свивки, контролируется наличие дефектов, 

их количество по всей длине канатов соглас-

но браковочным показателям, используя при 

этом зеркала для объемного контроля, мери-

тельный инструмент, при необходимости – 

измерительные приборы. 

Необходимо отметить, что мероприятия 

по контролю состояния канатов проводятся в 

стесненных условиях, на значительной высо-

те и при недостаточной освещенности. При 

этом через 15…20 минут непрерывной рабо-

ты человеческий глаз теряет способность 

объективно контролировать соответствие 

обнаруженных дефектов критериям браков-

ки, т.е. реальна возможность пропустить 

серьезный дефект с риском создания аварий-

ной ситуации на дороге.  

Кроме визуального и измерительного 

контроля известны такие способы контроля, 

как электромагнитная дефектоскопия, на-

шедшая широкое применение для оценки 

состояния внутренних проволок канатов, 

ультразвуковая дефектоскопия, способ аку-

стической эмиссии с использованием пере-

ходных волновых процессов, когда с помо-

щью датчиков эмиссии упругие волны пре-

образуются в электрические сигналы, харак-

теризуя вид дефекта. Известны такие спосо-

бы диагностирования, как деформационный 

и информационный [10], которые сегодня не 

нашли применения на канатных дорогах, как 

и такие известные способы, как ультразвуко-

вой, вихревых токов, вибрационный, тре-

бующие дополнительных исследований. 

Необходимо отметить, что для обнаруже-

ния дефектов возможно использование оп-

тического метода, предназначенного для ди-

агностирования наружной поверхности ка-

ната с наиболее часто встречающимися де-

фектами, описанными в начале статьи. Ос-

новой метода, предложенного в [1], является 

способ оптического дистанционного непре-

рывного мониторинга состояния каната на 

базе машинного зрения и искусственного 

интеллекта [11, 12] в виде программно-аппа-

ратного комплекса контроля канатов, позво-

ляющего с использованием средств видео-

фиксации полученных изображений досто-

верно оценивать полученные изображения 

несоответствий и повреждений методами 

машинного зрения с визуализацией резуль-

татов на мобильные приложения ответствен-

ных лиц.   
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Комплекс оптического мониторинга со-

стоит из аппаратного корпуса с камерами, 

обеспечивающими полный обзор наружной 

поверхности несуще-тягового каната, модуль 

для сбора и обработки видеопотока и средст-

ва связи с сервером. На рис. 6 представлена 

компьютерная модель аппаратной части про-

граммно-аппаратного комплекса контроля 

канатов пассажирских канатных дорог. В со-

став комплекса входят: аппаратная часть, 

представляющая собой корпус с вмонтиро-

ванным в него массивом оптических камер 

для обзора на 360 градусов, модуль обработ-

ки видеопотока и средства коммуникации 

для связи с сервером, программное обеспе-

чение для поиска и классификации дефектов 

стальных канатов на основе глубокой свер-

точной искусственной нейронной сети, кли-

ентское мобильное приложение. Для инте-

гральной оценки технического состояния 

стального каната применена интеллектуаль-

ная система поддержки принятия решений, 

использующая методы искусственного ин-

теллекта. В устройстве программно-аппа-

ратного комплекса контроля канатов осуще-

ствлен способ обнаружения дефектов и по-

вреждений канатов, созданный на основе ал-

горитмов быстрой детекции, имеющий вы-

сокую скорость и точность обнаружения не-

соответствий. Для распознавания дефектов 

применяется детектор YOLO на основе свер-

точной нейронной сети [13,14]. В процессе 

обучения датасет подразделяется на обучаю-

щую, тестовую и валидационную выборку. 

При разработке программно-аппаратного 

комплекса контроля канатов для задач обна-

ружения дефектов геометрии каната был ис-

пользован алгоритм математического обес-

печения, состоящий из блока обнаружения 

волнистости и блока местного увеличения 

(уменьшения) диаметра каната, а также ал-

горитмы обнаружения других дефектов, 

вспомогательные алгоритмы настройки и 

алгоритмы обучения нейронной сети.  

Алгоритмом обнаружения дефектов гео-

метрии используется соотношение понятий 

статическая и динамическая ось. Обнаруже-

ние дефекта «волнистость» связано с одно-

сторонним смещением динамической оси 

каната  по отношению  к  статической. С  по-   

 
Рис. 6. Компьютерная модель аппаратной 

части программно-аппаратного комплекса 

контроля канатов 

 

мощью этого алгоритма определяются гра-

ницы интервалов смещения осей, анализиру-

ется ширина интервалов и величина смеще-

ний, определяется вид дефекта. 

Информация, полученная при диагности-

ровании канатов, обрабатывается, при этом 

результаты уровня опасности отображаются в 

цветовой гамме в мобильном приложении 

персонала (или других лиц), а пользователь, 

при необходимости, может определить вид и 

изображение дефектов, места их возникнове-

ния на длине каната. Обучение нейронной 

сети должно проводиться на основе базы 

данных о видеопотоках типовых дефектов 

канатов, позволяющих определять несоответ-

ствия при небольшой обучающей выборке. 

 

5. Заключение 

 

1. Производственные испытания про-

граммно-аппаратного комплекса контроля 

канатов (рис. 7), проведенные при эксплуа-

тации пассажирских канатных дорог горно-

лыжного курорта «Роза Хутор» (Красная 

Поляна), подтвердили эффективность ис-

пользования программно-аппаратного ком-

плекса при контроле технического состояния 

стальных канатов, что предполагает возмож-

ность использования программно-аппарат-

ного комплекса контроля канатов в процессе 

эксплуатации при осмотре, диагностирова-

нии и экспертизе стальных канатов пасса-

жирских канатных дорог.  
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2. Рекомендовать дополнить раздел 

«Нормы браковки стальных канатов» ФНП 

по пассажирским канатным дорогам норма-

ми браковки «волнистость» для круглопряд-

ных канатов двойной свивки, так и для не-

сущих канатов закрытой  конструкции. 

 

 
 

 
 

Рис. 7. Опытный образец программно-аппаратного комплекса 
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С ЗАДАННОЙ СИЛОВОЙ ХАРАКТЕРИСТИКОЙ  

 

SIMULATION OF VERTICAL VIBRATIONS OF THE OPERATOR'S SEAT WITH A 

GIVEN FORCE CHARACTERISTIC  

 

Корытов М.С., Щербаков В.С., Галдин Н.С., Кашапова И.Е.  

Korytov M.S., Sherbakov V.S., Galdin N.S., Kashapova I.E.  
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Siberian State Automobile and Highway University (Omsk, Russian Federation) 

 

Аннотация. Операторы строительных и дорож-

ных машин подвергаются значительным вибраци-

онным и ударным нагрузкам. Вибрации приводят к 

профессиональным заболеваниям и снижению ра-

ботоспособности операторов. В качестве основных 

направлений виброзащиты используются виброза-

щитные опоры кабин и виброзащитные подвески 

сидений. Активные виброзащитные системы име-

ют преимущества в широте частотного диапазона 

и возможностях настройки. В то же время пассив-

ные виброзащитные системы надежнее и долговеч-

нее. В перспективных виброзащитных системах 

используется эффект квазинулевой жесткости. 

Описана разработанная в российской среде модели-

рования SimInTech математическая модель пассив-

ной виброзащитной системы сиденья с эффектом 

квазинулевой жесткости. Учитываются внешние 

воздействия в виде заданных перемещений основа-

ния сиденья, и параметры системы. Входными па-

раметрами являются масса, время, коэффициенты 

жесткости и демпфирования, амплитуда и часто-

та колебаний основания сиденья. Выходными пара-

метрами являются координата, скорость и ускоре-

ние сиденья в абсолютной системе координат и 

производная от них перегрузка сиденья. Также в 

результате моделирования определяются времен-

ные зависимости локальной координаты, или де-

формации виброзащитного механизма. Использова-

ны блоки библиотеки «Механика» SimInTech. Реали-

зованы заданные функциональные зависимости воз-

вращающей силы и демпфирования. Модель воспро-

изводит вертикальные колебания сиденья. Приведе-

ны пример использования и результаты. Возвра-

щающая сила определяется трехсегментной ста-

тической силовой характеристикой. Перегрузка 

определяется по текущим значениям ускорения си-

денья, которые, в свою очередь, определяются бло-

ком виртуального датчика. Приведен пример ис-

пользования модели, когда исследуются вертикаль-

ные колебания сиденья с оператором наземной 

транспортно-технологической машины. Основание 

сиденья, т.е. пол кабины, совершает заданные гар-

монические колебания. Приведены графики времен-

ных зависимостей вертикальной координаты цен-

тра масс сиденья, вертикальной координаты осно-

вания сиденья и перемещения сиденья относительно 
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Abstract. Operators of construction and road building 

machines are subjected to significant vibration and 

shock loads. Vibrations lead to occupational diseases 

and reduced working capacity of operators. The main 

areas of vibration protection are vibration-protective 

cab supports and vibration-protective seat suspensions. 

Active vibration protection systems have advantages in 

the breadth of frequency range and possibilities of their 

customization. At the same time, passive vibration pro-

tection systems are more reliable and durable. The effect 

of quasi-zero stiffness is utilized in promising vibration 

protection systems. The developed simulation mathemat-

ical model of passive vibration protection system of a 

seat in SimInTech environment is described. The model 

takes into account external influences in the form of 

specified displacements of the seat base, and system 

parameters. Input parameters are mass, time, stiffness 

and damping coefficients, amplitude and frequency of 

vibrations of the seat base. Output parameters are the 

coordinate, velocity and acceleration of the seat in the 

absolute coordinate system, and the derivative of them is 

the overload of the seat. Also as a result of modeling the 

time dependencies of the local coordinate, or defor-

mation of the vibration protection mechanism are de-

termined. In the SimInTech environment the blocks of 

the “Mechanics” library are used. The specified func-

tional dependencies of the return force and damping are 

realized. The model reproduces vertical vibrations of the 

seat with the operator. An example of use and results 

are given. The return force is determined by a three-

segment static force characteristic. The overload is de-

termined from the current acceleration values of the 

seat, which in turn are determined by the virtual sensor 

unit. An example of using the model is given, when ver-

tical vibrations of a seat with an operator of a ground 

transportation and technological machine are investi-

gated. The base of the seat, i.e. the floor of the opera-

tor's cabin, performs specified harmonic oscillations. 

Graphs of time dependences of the vertical coordinate of 

the seat center of mass, the vertical coordinate of the 

seat base and the displacement of the seat relative to its 

own base, as well as the time dependence of the seat 

overload are given. The field of application of the devel-

oped model is to study the dynamics of forced vertical 

vibrations of the vibration protection system of the seat 

of a ground transportation-technological machine with 
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собственного основания, а также временная зави-

симость перегрузки сиденья. Область применения 

разработанной модели – исследование динамики 

вынужденных колебаний виброзащитной системы 

сиденья наземной транспортно-технологической 

машины с оператором. 
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a human operator. 

Ключевые слова: виброзащитный механизм, мате-

матическая модель, Simintech, квазинулевая жест-

кость. 
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Keywords: vibration protection mechanism, simulation 

model, Simintech, quasi-zero stiffness. 
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1. Введение 

 

Операторы современных строительных, 

дорожных и подъемно-транспортных машин 

подвергаются значительным вибрационным 

и ударным нагрузкам в процессе работы, по-

скольку скорости перемещения как самих 

машин, так и их рабочих органов, взаимо-

действующих со средой, имеют тенденцию к 

непрерывному возрастанию [1 - 3]. 

Поэтому весьма важной и актуальной яв-

ляется проблема снижения динамических 

воздействий и вибраций на операторов всех 

видов наземных транспортно-технологичес-

ких машин: автогрейдеров [4 - 6], фронталь-

ных погрузчиков [7, 8], бульдозеров [9, 10], 

скреперов [11].   

Вибрации необходимо снижать и по при-

чине того, что они приводят к возникнове-

нию профессиональных заболеваний у опе-

раторов [12, 13]. Ухудшение физического 

состояния операторов вследствие вибраций 

приводит к снижению концентрации внима-

ния, понижению их работоспособности [14], 
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что, в свою очередь, отрицательно влияет на 

производительность и качество выполняе-

мых работ [15, 16].      

Основными направлениями защиты опера-

тора наземной транспортно-технологической 

машины от вибраций и ударов являются при-

менение виброзащитных опор и механизмов 

кабины оператора [17] и сиденья [18]. 

Виброзащитные системы сидений, явля-

ясь, образно выражаясь, «последним рубе-

жом» защиты оператора на пути передачи 

динамических воздействий и вибраций, име-

ют чрезвычайно важное значение. Применя-

ются активные [19] и пассивные [18] вибро-

защитные системы сидений операторов.  

Активные виброзащитные системы на 

основе электрических и гидравлических 

компонентов с внешним подводом энергии, 

имеют преимущества перед пассивными 

системами: возможность реализации произ-

вольно заданной силовой характеристики, 

виброзащита в более широком частотном 

диапазоне внешних воздействий и т.д. 

В то же время, пассивные виброзащитные 

системы на основе упругих элементов, рыча-

гов, пружин и т.п., обладают несомненно 

большей надежностью, долговечностью, ре-

монтопригодностью по сравнению с актив-

ными системами.  

Как активные, так и пассивные виброза-

щитные системы сидений операторов могут 

обладать эффектом квазинулевой жесткости, 

который в настоящее время считается пер-

спективным, поскольку позволяет расширить 

частотный диапазон эффективной виброза-

щиты до низких и сверхнизких частот внеш-

них воздействий [18, 19]. 

Эффект квазинулевой жесткости может 

быть описан как горизонтальность части си-

ловой характеристики виброзащитной сис-

темы, когда при изменении локальной коор-

динаты виброзащищаемого объекта, т.е. си-

денья, относительно собственной опорной 

поверхности, возвращающая сила механизма 

остается приблизительно постоянной. 

Для исследования поведения виброза-

щитной системы при различных внешних 

воздействиях, необходимо использовать ме-

тод математического моделирования [20], 

широко применяемый во всех областях на-

учных исследований. Использование мате-

матической модели виброзащитной системы 

позволит исследовать ее в различных режи-

мах, в том числе труднореализуемых или во-

обще не реализуемых на физическом объек-

те, выполнить оптимизацию параметров, 

рассмотрев при этом большое число расчет-

ных случаев. 

2. Постановка задачи 

Для разрабатываемой пассивной виброза-

щитной системы сиденья оператора наземной 

транспортно-технологической машины тре-

буется составить математическую модель и 

реализовать ее в программной среде разра-

ботки. Для этого необходимо прежде всего 

разработать расчетную схему системы, выде-

лив в ней основные параметры, в том числе 

характеризующие внешние воздействия в ви-

де вертикального перемещения пола кабины, 

в которой установлено сиденье оператора. 

В первом приближении целесообразно 

рассмотреть одномассовую модель сиденья с 

оператором и виброзащитным механизмом. 

Основание сиденья, т.е. пол кабины операто-

ра, перемещается с заданной частотой, при 

этом принято допущение, что его перемеще-

ния не зависят от колебаний сиденья ввиду 

относительной малости массы последнего. 

Целесообразно разработать математическую 

модель для получения перемещений, скоро-

стей и ускорений сиденья при гармонических 

колебаниях основания, которые являются 

общепринятым видом воздействий при ис-

следовании виброзащитных систем [18, 19].  

В качестве входных параметров матема-

тической модели выступали: масса сиденья с 

оператором и виброзащитным механизмом 

m ; время моделирования отдельного дина-

мического процесса konT ; коэффициенты же-

сткости виброзащитного механизма сиденья 

1c , 2c  в центральном и крайних участках си-

ловой характеристики, т.е. в зоне квазинуле-

вой жесткости и в упорах, ограничивающих 

зону квазинулевой жесткости; коэффициен-

ты демпфирования виброзащитного меха-

низма сиденья 1b , 2b  в центральном и край-

них участках силовой характеристики; ам-
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плитуда заданных перемещений основания 

сиденья в вертикальном направлении (изме-

нение координаты основания opy ) mpA ; угло-

вая (круговая) частота заданных колебаний 

основания сиденья 2· / 2· ·ow T f    ; пери-

од заданных колебаний основания сиденья 

oT ; частота заданных колебаний основания 

сиденья в секунду f ; 0Y  – размер участка 

квазинулевой жесткости в средней части си-

ловой характеристики виброзащитного ме-

ханизма сиденья.  

Выходными параметрами, получаемыми в 

результате моделирования, являлись коор-

дината ( )y t , скорость ( )y t  и ускорение ( )y t  

вертикальной координаты сиденья с опера-

тором в абсолютной, неподвижной системе 

координат в виде временных зависимостей. 

А также временные зависимости координаты 

1( )y t , скорости 1( )y t  и ускорения 1( )y t  ло-

кальной координаты собственной деформа-

ции виброзащитного механизма сиденья, т.е. 

смещения сиденья относительно его опорной 

поверхности.  

Обработка векторов дискретных значений 

указанных выходных параметров позволяет 

определить обобщенные параметры, харак-

теризующие вибрационную и силовую на-

грузку на человека-оператора, в частности, 

амплитуду maxyn  перегрузки yn  по верти-

кальному ускорению сиденья с оператором 

a  в неподвижной системе координат, а так-

же амплитуду локальной координаты де-

формации виброзащитного механизма сиде-

нья 1maxy .  

 

3. Математическая модель сиденья 

оператора 

 

Математическая модель виброзащитного 

сиденья оператора с заданной силовой ха-

рактеристикой разрабатывалась в Россий-

ской среде динамического моделирования 

технических систем SimInTech [21, 22].  

Для моделируемой механической системы 

сиденья с одной поступательной степенью 

свободы использовалась библиотека блоков 

SimInTech «Механика», группа блоков «Эле-  

 
Рис. 1. Блоки библиотеки «Механика» 

SimInTech 
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менты поступательного движения» (рис. 1, 

а), а также блоки «Задатчик профиля посту-

пательного движения» из группы «Механи-

ческие источники» (рис. 1, б) и «Датчик по-

ступательного движения» из группы «Меха-

нические датчики» (рис. 1, в) той же библио-

теки. Из группы блоков «Элементы поступа-

тельного движения» использовались блоки 

«Поступательная заделка», «Масса», «По-

ступательная пружина», «Поступательный 

демпфер», «Поступательный ограничитель 

положения» (рис. 1, а). 

В качестве примера были реализованы 

представленные на рис. 2 функциональные 

зависимости возвращающей силы F  (стати-

ческая силовая характеристика) и перемен-

ного коэффициента демпфирования b  виб-

розащитного механизма сиденья от локаль-

ной координаты собственной деформации 

виброзащитного механизма сиденья 1y .  

 

 
Рис. 2. Функциональные зависимости       

возвращающей силы и коэффициента           

демпфирования виброзащитного механизма 

сиденья от локальной координаты y1         

(пример) 

 

Для этого в блочной диаграмме модели 

сиденья блоки «Поступательная пружина», 

«Поступательный демпфер» и «Поступа-

тельный ограничитель положения» были со-

единены параллельно (рис. 3). 

В окне настроек параметров блока «По-

ступательный ограничитель положения» в 

колонке «Формула» при этом использова-

лись следующие выражения для задания 

значений: «Коэффициент демпфирования 

верхнего упора» 2 1b b ; «Коэффициент 

демпфирования  нижнего  упора» 2 1b b ;  

 
Рис. 3. Математическая модель колебаний 

сиденья на виброзащитной подвеске в обо-

значениях SimInTech 

 

«Коэффициент жесткости верхнего упора» 

2 1c c ; «Коэффициент жесткости нижнего 

упора» 
2 1c c ; «Положение верхнего упора» 

0 / 2Y ; «Положение нижнего упора» 0 / 2Y . 

В настройках блоков «Поступательная 

пружина» и «Поступательный демпфер» за-

давались непосредственно значения 1c  и 1b  

соответственно. 

Для задания возмущающих воздействий в 

виде перемещения основания сиденья на по-

лу кабины, также в качестве примера ис-

пользовался блок «Синусоида» библиотеки 

блоков SimInTech «Источники».  

При необходимости изменения характера 

заданных перемещений основания, в модели 

могут быть использованы другие виды бло-

ков из библиотеки «Источники»: «Линейный 

источник», «Ступенька», «Кусочно-

линейная», «Треугольный сигнал», «Поли-

ном n-й степени» и т.д., а также их комбина-

ции, что позволяет задать практически лю-

бой вид перемещений основания. 

Значения всех параметров модели задава-

лись в списке сигналов проекта в меню 

SimInTech «Сервис» – «Сигналы…». 

Приведенная математическая модель 

воспроизводит вертикальные колебания мас-

сы сиденья с оператором в соответствии с 

дифференциальным уравнением [18] 

1 0m a b v F     ,  (1) 

где b – переменный коэффициент демпфиро-

вания виброзащитного механизма сиденья 

(см. рис. 2), Н·с/м; 1
1

dy
v

dt
 ; 

dy
v

dt
 ; 

dv
a

dt
 . 
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Возвращающая сила F виброзащитного 

механизма сиденья в дифференциальном 

уравнении (1) в рассматриваемом примере 

определялась выражением трехсегментной 

статической силовой характеристики: 

1
0 0 0

0

2 1 1

2 1 1 1

2 1 1 1

0

0 0 0

;
2 2 2

;
2 2

.
2 2 2

c y c при y

F c c y при y

c

Y Y Y

Y

Y
c y при

Y
y

Y

Y

 



   
 

 

 
  


 




  

 






  
 

 

Гармоническая функция синусоиды опи-

сывала в рассматриваемом примере задан-

ные перемещения основания сиденья opy : 

 sinmpop A wy t   . 

Перегрузка yn , т.е. отношение фактиче-

ской силы взаимодействия тела оператора с 

опорой к весу тела оператора, определялась 

по текущим значениям ускорения сиденья с 

оператором ( )a t , по формуле  

( )
( )y

a t g
n t

g


 . 

Текущие значения ускорения сиденья с 

оператором в неподвижной системе коорди-

нат ( )a t  определялись из модели при помо-

щи блока виртуального датчика SimInTech 

«Датчик поступательного движения». 

 

4. Результаты вычислительного  

эксперимента 

 

Для сочетания значений входных пара-

метров модели m =100 кг; mpA =0,1 м; f =1 

Гц; g =–9,81 м/с
2
; 1b =100 Н·с/м; 2b =150 

Н·с/м; 1c =10 Н/м; 2c =110 Н/м; 0X =0,1 м, 

были получены графики временных зависи-

мостей перегрузки сиденья в неподвижной 

системе координат ( )yn t , а также соответст-

вующие им графики временных зависимо-

стей перемещения основания ( )opy t , пере-

мещения сидения с оператором ( )y t , и ло-

кальной координаты, т.е. деформации вибро-

защитного механизма сиденья 1( )y t . Все 

указанные зависимости приведены на рис. 4. 

Время моделирования составляло konT =10 с.  

 

 
Рис. 4. Результаты моделирования в виде 

временных зависимостей: а) координат    

центра масс сиденья, его основания и        

перемещения сиденья относительно            

собственного основания; б) перегрузки          

сиденья (пример) 

 

На рис. 4, а, приведены в качестве приме-

ра временные зависимости вертикальной ко-

ординаты центра масс сиденья с оператором 

( )y t , вертикальной координаты основания 

сиденья ( )opy t , и перемещения сиденья от-

носительно собственного основания 1( )y t . 

На рис. 4, б приведена соответствующая 
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временная зависимость перегрузки сиденья 

( )yn t . 

5. Заключение 

 

В российской среде динамического мо-

делирования SimInTech с использованием 

блоков библиотеки «Механика» была разра-

ботана математическая модель для исследо-

вания вертикальных колебаний сиденья с 

оператором наземной транспортно-

технологической машины, возникающих при 

заданных гармонических колебаниях осно-

вания сиденья, т.е. пола кабины оператора.  

Математическая модель содержит трех-

сегментную статическую силовую характери-

стику виброзащитного сиденья со средним 

участком квазинулевой жесткости и двумя 

крайними участками заданного наклона. Так-

же в модели присутствует возможность зада-

ния различных коэффициентов демпфирова-

ния для трех участков статической силовой 

характеристики виброзащитного сиденья. 

Заданное перемещение основания в виде 

временной зависимости выступает в качестве 

входного сигнала модели. Выходными сигна-

лами являются временные зависимости абсо-

лютной координаты сиденья с оператором, 

перемещения сиденья относительно собст-

венного основания, и перегрузки сиденья. 

В качестве области применения разрабо-

танной математической модели выступает 

исследование динамики вынужденных вер-

тикальных колебаний виброзащитной систе-

мы сиденья с человеком-оператором, имею-

щей в статической силовой характеристике 

участок квазинулевой жесткости.  
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Аннотация. В процессе функционирования грузовых 

манипуляторов мобильных транспортно-

технологических машин различного назначения, 

имеющих открытую кинематическую схему с со-

членением последовательно установленных звеньев 

с помощью цилиндрических шарниров, наблюдается 

изнашивание их контактных поверхностей. Данный 

вид повреждения является типовым дефектом ме-

таллоконструкции манипуляторов. Основная при-

чина изнашивания - малая контактная поверхность 

пары «проушина–шарнирный палец», что приводит 

к появлению высокого давления на поверхности 

контакта отверстия проушины или втулки и к по-

следующему фрикционному изнашиванию. В статье 

представлена математическая модель и методика 

моделирования динамического состояния гидравли-

ческих манипуляторов мобильных транспортно-

технологических машин при наличии повышенных 

зазоров в цилиндрических шарнирных соединениях 

звеньев. Рассмотрены конструкции и предложен 

механизм снижения дополнительной ударной на-

грузки в шарнирах с помощью использования встро-

енных шарнирных демпферов, обеспечивающих как 

чисто упругое, так и комбинированное вязко-

упругое демпфирование колебательных процессов. 

На основе компьютерного моделирования трехзвен-

ного манипулятора конкретной мобильной машины 

был выполнен количественный анализ эффективно-

сти снижения динамических напряжений в метал-

локонструкции. Выполнен анализ влияния вязко-

упругих характеристик встроенных демпферов на 

динамическое состояние цилиндрических шарниров 

с повышенными зазорами.   

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

‡ 

Abstract. During the operation of cargo manipulators of 

mobile transport and technological machines for vari-

ous purposes, having an open kinematic scheme with the 

articulation of sequentially installed links using cylin-

drical hinges, wear of their contact surfaces is observed. 

This type of damage is a typical defect in the metal 

structure of manipulators. The main cause of wear is the 

small contact surface of the "eyelet-hinge pin" pair, 

which leads to high pressure on the contact surface of 

the eyelet or sleeve opening and subsequent frictional 

wear. The article presents a mathematical model and a 

technique for modeling the dynamic state of hydraulic 

manipulators of mobile transport and technological ma-

chines in the presence of increased gaps in cylindrical 

articulated joints of links. The designs are considered 

and a mechanism is proposed to reduce the additional 

shock load in the hinges by using built-in hinge dampers 

that provide both purely elastic and combined viscoelas-

tic damping of oscillatory processes. Based on computer 

simulation of a three-link manipulator of a specific mo-

bile machine, a quantitative analysis of the effectiveness 

of reducing dynamic stresses in a metal structure was 

performed. The impact of the viscoelastic characteristics 

of the built-in dampers on the dynamic state of cylindri-

cal hinges with increased clearances is analyzed. 

Ключевые слова: манипуляционная система,        

цилиндрический шарнир, повышенный зазор,        

напряженное состояние, демпфер. 
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1. Введение 

 

Манипуляционные системы, установ-

ленные на мобильных транспортно-

технологических машинах различного функ-

ционального назначения, получили широкое 

распространение во многих отраслях эконо-

мики - промышленном производстве, строи-

тельстве, газо- и нефтедобыче, грузовых пе-

ревозках, лесной промышленности, сельском 

хозяйстве и др. [1, 2]. В настоящее время 

наиболее широко представлены гидравличе-

ские краны-манипуляторы ряда стран-

производителей – Китая, Германии, Южной 

Кореи, Японии, Италии, США, России [3]. 

В конструкциях гидравлических мани-

пуляторов мобильных машин используется 

значительное число кинематических схем с 

числом подвижности, равным 3…12 [3]. Эти 

схемы являются незамкнутыми и имеют 

структуру типа дерева с последовательно 

расположенными шарнирно-сочлененными 

звеньями [4]. Для создания подвижного по-

воротного соединения смежных звеньев ки-

нематической цепи используются цилиндри-

ческие шарниры. Они состоят из двух пар 

проушин, неподвижно закрепленных попар-

но на концах смежных звеньев манипуляци-

онной системы. Проушины имеют соосные 

отверстия для установки в них шарнирного 

пальца, который обеспечивает формирова-

ние цилиндрического шарнирного соедине-

ния.  

При эксплуатации шарнирно-сочленен-

ных манипуляторов мобильных машин рас-

пространенным типовым дефектом их ме-

таллоконструкции является износ контакт-

ных элементов шарниров [2]. Основной при-

чиной износа является малая контактная по-

верхность пары «проушина–шарнирный па-

лец». Это приводит к появлению высокого 

давления на поверхности контакта отверстия 

проушины или втулки [2] и к их фрикцион-

ному изнашиванию [5]. Износ прогрессирует 

по мере эксплуатации, вызывая появление в 

цилиндрических шарнирах манипуляцион-

ных систем повышенных зазоров [3]. Такие 

зазоры не предусмотрены конструкторской 

документацией. Допустимая величина ука-

занных зазоров устанавливается норматив-

ной документацией по безопасности экс-

плуатации грузоподъемного оборудования. 

Например, в России допустимая величина 

таких зазоров составляет 2…4 mm (4…10 % 

номинального диаметра отверстий шарни-

ров) [6].  

 

2. Анализ проблемы и подход к ее        

решению 

 

Наличие повышенных зазоров в шарни-

рах манипуляционных систем представляет 

определенную проблему при эксплуатации 

мобильных машин. Они вызывают ряд нега-

тивных явлений: 

- формирование в шарнире дополни-

тельной подвижности, что приводит к пере-

косу шарнирного пальца в отверстиях про-

ушин и неравномерному распределению 

опорных реакций между проушинами; 

- появление ударных нагрузок и допол-

нительных динамических напряжений в ме-

таллоконструкции манипулятора при выпол-

нении звеньями требуемых движений [6, 7]; 

- нарушение кинематической точности 

манипулятора и точности позиционирования 

его рабочего органа [4]. 

mailto:lagerev-bgu@yandex.ru
mailto:bsu-avl@yandex.ru
mailto:lagerev-bgu@yandex.ru
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Таким образом, повышенные зазоры в 

шарнирах являются причиной снижения по-

казателей надежности и безопасности экс-

плуатации как самих манипуляционных сис-

тем, так и мобильных транспортно-

технологических машин в целом. Это осо-

бенно важно для различных типов грузо-

подъемных кранов, так как они часто подчи-

няются строгим правилам и сертификациям 

из-за характера выполняемых ими операций 

и связанных с ними рисков.   

Указанные последствия определяют 

важность исследований, направленных на 

решение проблемы снижения негативного 

воздействия увеличенных радиальных зазо-

ров в шарнирах на работоспособность шар-

нирно-сочлененных грузоподъемных кранов. 

Такая проблема характерна для различных 

технических объектов, в конструкции кото-

рых используются цилиндрические шарни-

ры, например, для узлов соединения штоков 

гидроцилиндров с перемещаемыми конст-

рукциями [8] или конструктивных элементов 

горных машин [9], для кривошипно-шатун-

ных механизмов [10] и др. Как следствие, в 

последние годы увеличенные радиальные и 

осевые зазоры стали объектами многих ис-

следований в области динамики многих тел 

и расчета динамического напряженно-

деформированного состояния металлоконст-

рукций, хотя первые работы в этом направ-

лении были сделаны еще в 70-х годах про-

шлого века [11].    

Применительно к шарнирно-сочленен-

ным мобильным кранам было установлено 

[6], что дополнительная динамическая на-

грузка может увеличить уровень напряжений 

до двух и более раз в зависимости от уровня 

начальной эксплуатационной нагрузи и ве-

личины радиального зазора в шарнире, а 

также приводить к двадцатикратному увели-

чения ускорения движений шарнирного 

пальца при изменении точек его опоры на 

внутренней поверхности отверстия. С целью 

снижения дополнительных динамических 

нагрузок при наличии в конструкции кранов 

шарниров с увеличенными радиальными за-

зорами были предложены и исследованы 

различные конструктивные и технологиче-

ские меры. В [12] предложено использовать 

износостойкие покрытия шарнирного пальца 

или внутренней поверхности отверстия про-

ушин, в [10] рассмотрена регулировка зазо-

ров с помощью специальных штифтов, в [13] 

предложено применять компенсацию разме-

ра зазоров. Еще одним эффективным спосо-

бом является установка встроенных демпфе-

ров [14], которые создают силы упругого и 

вязкого сопротивления ударному воздейст-

вию шарнирных пальцев на поверхность от-

верстий цилиндрических шарниров.     

Целью настоящей работы является раз-

работка метода расчета динамического на-

пряженного состояния металлоконструкций 

манипуляционных систем мобильных машин 

при повышенных зазорах в цилиндрических 

шарнирных соединениях. При этом необхо-

димо решить ряд задач:  

- построить математическую модель 

шарнира с повышенным радиальным зазором; 

- модифицировать на ее основе одного 

из известных методов динамического расче-

та шарнирно-сочлененных кинематических 

цепей; 

- выполнить оценку эффективности 

встроенного демпфера для снижения дина-

мических напряжений в металлоконструкции 

шарнирно-сочлененного мобильного крана;  

- предложить меры по снижению нега-

тивного воздействия повышенных зазоров на 

напряженное состояние металлоконструкций 

манипуляционных систем; 

- выполнить оценку их эффективности. 

 

3. Математическая модель шарнира           

с повышенным зазором 

 

Модель возникновения дополнительных 

динамических нагрузок в шарнирно-сочле-

ненных манипуляционных системах при на-

личии шарниров с повышенным зазором 

рассмотрим на примере трехзвенного крана-

манипулятора. Его кинематическая схема 

показана на рис. 1 [15].  Цилиндрические 

шарниры 12 и 23 позволяют стреле (звено 2) 

и рукояти (звено 3) совершать поворотное 

движение в одной вертикальной плоскости в 

направлении 2q  и 3q  соответственно. Шар-

нир 01 позволяет совершать вращение звень-

ев  2 и 3  вокруг  вертикальной  оси  колонны 
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Рис. 1. Расчетная схема трехзвенного крана-манипулятора: а – металлоконструкция        

манипуляционной системы; б - шарнир с повышенным зазором 

 

(звена 1) в направлении 1q .  Шарнир 3G 

служит для установки грузозахватного орга-

на крана.  

При отсутствии повышенного зазора w  

шарнир 3G позволяет совершать только рас-

качивание груза в вертикальной плоскости 

(перемещение 4q ). При образовании в шар-

нире G3  зазора w  грузозахватный орган 

получает возможность дополнительного пе-

ремещения. При поворотном перемещении 

груза в направлении 1q  повышенный зазор в 

шарнире 3G будет вызывать: 

- взаимное линейное смещение звена 3 

(рукоять) и рабочего органа; 

- взаимный перекос звена 3 (рукоять) и 

рабочего органа.  

В первом случае продольная ось шар-

нирного пальца будет совершать параллель-

ное смещение относительно оси цилиндри-

ческого шарнира. Во втором случае про-

дольная ось шарнирного пальца будет со-

вершать поворот относительно оси цилинд-

рического шарнира. В обоих случаях движе-

ние шарнирного пальца внутри цилиндриче-

ского зазора будет иметь периодический ко-

лебательный характер. 

Математическая модель повышенного за-

зора в шарнире базируется на введении до-

полнительных возможных перемещений vq4  

и hq4 , а также наложения на них ограниче-

ний, связанных с величиной зазора w  (рис. 

2). Эти ограничения реализуются с помощью 

упругих и демпфирующих элементов. Их 

физическими аналогами являются конструк-

тивные элементы, ограничивающие отвер-

стие шарнира – проушины или вставленные 

в них антифрикционные втулки [9]. Усилие 

R, которое действует со стороны ограничи-

вающих зазор элементов, составляет: 















.,0

;0)(,)(

;0)(,)(

),( minminmin

maxmaxmax

else

ssscsssssc

ssscsssssc

ssR hhhh

hhhh





 



                  (1) 

где hc , h  - коэффициенты жесткости и вяз-

кого сопротивления ограничивающих эле-

ментов; mins , maxs - минимальное и макси-

мальное ограничения на величину зазора; s , 

s  - обобщенные координата и скорость, со-

ответствующие возможному перемещению.  

Адекватность указанных кинематических 

условий для ввода (или вывода) в контакт 

ограничивающих элементов подтверждается 

данными [16]. Данная математическая мо-

дель может применяться, если для модели-

рования повышенного зазора в шарнире не-

обходимо добавление n дополнительных 

взаимозависящих возможных перемещений. 

Тогда за соблюдение накладываемых кине-

матических ограничений будут отвечать 

усилия nRRR ...,,, 21 . Каждое из них соответ-

ствует i-му добавленному возможному пере-

мещению и определяется как 
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Рис. 2. Модель цилиндрического шарнира: а – без зазора; б – с повышенным зазором 

 

)...,,,,...,,,( 2121 nni ssssssfR  . 
Обобщенная координата s  характеризу-

ется двумя степенями свободы (рис. 2): по-

ступательной 1s  и вращательной 2s . Таким 

образом, в шарнир G3  необходимо ввести 

два дополнительных возможных перемеще-

ния – поступательное (линейное) vqs 41   и 

вращательное (угловое) hqs 42   (рис. 2). 

Обобщенные координаты 1s , 2s  и соответст-

вующие им обобщенные силовые факторы 

1R  (сила) и 2R (момент силы) связаны с пе-

ремещениями центров R  (правое) и L  (ле-

вое) торцевых сечений шарнирного пальца в 

отверстиях проушины RL uu ,  и скоростями 

перемещений RL uu  ,  зависимостями, выте-

кающими из соотношения (1): 
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где RL uu ,  - перемещениями центров R  (пра-

вое) и L  (левое) торцевых сечений шарнир-

ного пальца; RL uu  ,  - скорости центров R  

(правое) и L  (левое) торцевых сечений шар-

нирного пальца; hpb  - длина шарнирного 

пальца между точками опирания.  

Аналогичный подход полностью приме-

ним при моделировании напряженно-дефор-

мированного состояния манипулятора с по-

вышенными зазорами в остальных цилиндри-

ческих шарнирах – 12 и 23. При этом должны 

быть введены дополнительные перемещения: 

vq2  и hq2  (при наличии повышенного зазора 

в шарнире 12), vq3  и hq3  (при наличии повы-

шенного зазора в шарнире 23). 

 

4. Модифицированный метод  

динамического расчета шарнирно-

сочлененных кинематических цепей  

с шарнирами, имеющими повышенный 

зазор 

 

В настоящее время для расчета усилий в 

характерных поперечных сечениях звеньев 

манипуляционных систем используются ме-

тоды на основе принципа Даламбера в рам-

ках Ньютоновской механики [2] или подхо-

ды к исследованию динамики и прочности 

грузоподъемных кранов в рамках Гамильто-

новой механики [17, 18]. Для анализа кине-

матики и динамики кранов-манипуляторов 

также оказываются пригодными методы ис-

следования манипуляционных роботов, ос-

нованные на матричных методах расчета [19-

21], группах Ли [22], пространственных опе-

раторах [23], нечеткой логике [24], операци-

онном пространстве роботов [25] и др. Най-

денные в результате динамического анализа 

величины сил и моментов сил в характерных 

сечениях звеньев являются основой для рас-

чета напряженно-деформированного состоя-

ния металлоконструкции кранов-манипуля-

торов. Для окончательной оценки прочности 

и жесткости несущей металлоконструкции 

крана-манипулятора, а также для уточнения 

картины распределения напряжений в зонах 

повышенной концентрации напряжений ис-

пользуются численные методы. Например, 

метод конечных элементов [20]. Однако пе-
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речисленные методы не позволяют учесть 

влияние повышенных зазоров в шарнирных 

соединениях звеньев на их динамическое на-

пряженное состояние, Поэтому необходима 

их модификация.  

Учет повышенного зазора в цилиндриче-

ских шарнирах целесообразно выполнить на 

основе тех допущений, которые  применяют-

ся при моделировании динамики гидравли-

ческих кранов-манипуляторов [19, 20]: 

- кран-манипулятор моделируется систе-

мой твердых тел (звеньев), соединенных 

шарнирами; 

- основание крана-манипулятора считает-

ся жестко зафиксированным; 

- действие гидроцилиндров на звенья за-

меняется приложением пар противоположно 

направленных сил (аналогично учитывается 

действие поворотных гидродвигателей);  

Это позволяет сохранить разомкнутость 

кинематических контуров и использовать 

для решения задачи динамики наименее ре-

сурсоемкие алгоритмы: Recursive Newton 

Euler Algorithm [26] и Composite Rigid Body 

Algorithm [27]. Для оценки внутренних уси-

лий и напряжений в звеньях целесообразно 

использовать теорию тонкостенных стерж-

ней [19, 20, 28].  

При использовании указанных методов 

дополнительные степени свободы, которые 

вводятся в шарнирах с повышенным зазо-

ром, должны быть связаны с дополнитель-

ными фиктивными звеньями манипуляцион-

ной системы. Эти звенья должны иметь ну-

левые размеры и инерционные характери-

стики. Поэтому для учета зазора в шарнире 

между предыдущим звеном манипуляцион-

ной системы и последующим шарниром вво-

дится система фиктивных безынерционных 

звеньев (рис. 3). Именно с ними связаны до-

полнительные степени свободы is . Следует 

отметить, что в этом случае с помощью ука-

занного метода нельзя получить строгое ре-

шение обратной задачи динамики, так как 

гидроцилиндры формально будут приводить 

в движение как реальные, так и фиктивные 

звенья. Поэтому нельзя вычислить точные 

значения усилий в шарнирах. Однако полу-

чаемое приближенное решение вполне до-

пустимо для рассматривамой инженерной 

задачи применительно к кранам-манипулято-

рам мобильных машин. 

 

 

Рис. 3. Модель цилиндрического шарнирного соединения с фиктивными звеньями 

 

5. Характерные особенности  

динамического напряженного  

состояния при наличии шарниров  

с повышенными зазорами  

 

Предложенный подход к оценке динами-

ческой нагруженности металлоконструкций 

гидравлических кранов-манипуляторов был 

рассмотрен на примере поворота стрелы мо-

бильной транспортно-технологической ма-

шины АСТ-4-А (рис. 1) [7, 15]. Поворот вы-

полнялся из состояния покоя с угловым ус-

корением 1q = 0.15 рад/с
2
. Расчетная конфи-

гурация крана-манипулятора характеризова-

лась следующим расположением звеньев: 

углы наклона стрелы и рукояти относитель-

но горизонтальной плоскости равны +30
0
 и   
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-30
0
 соответственно. Вес транспортируемого 

груза равен 7.5 кН. Величина зазора в шар-

нире рассматривалась в интервале w = 0…2 

мм (это соответствует требованиям по безо-

пасной эксплуатации кранов-манипуляторов 

[6], принятым в России). 

Под действием сил инерции грузозахват-

ный орган вместе с грузом совершают дви-

жение относительно рукояти не только в на-

правлении 4q , но дополнительно и в направ-

лениях vq4  и hq4 . Поэтому вскоре после на-

чала движения зазор w  выбирается полно-

стью. Шарнирный палец упирается в по-

верхность отверстия проушины и накоплен-

ная грузом кинетическая энергия переходит 

в энергию удара. Длительность удара может 

составлять 0.02…0.03 с, а ударное ускорение 

достигать 16 м/с
2 
[29]. В металлоконструк-

ции крана-манипулятора возникают допол-

нительные динамические напряжения до 

100…120 МПа.  

Наличие зазора в цилиндрическом шар-

нире приводит к тому, что при совершении 

стрелой поворотного движения груз начина-

ет отклоняться в направлении обобщенной 

координаты hq4 . При этом центры торцевых 

сечений шарнирного пальца совершают по-

ступательное движение в направлениях Lu  и 

Ru . В момент времени t = 0,006 с происходит 

отрыв поверхности шарнирного пальца в ле-

вом торцевом сечении L  от поверхности от-

верстия проушины ( 0Lu ). Отрыв сопрово-

ждается незначительным скачком напряже-

ний в стреле 2  на 4,2% и рукояти 3  на 

4,7%. Также происходит кратковременное 

увеличение линейного ускорения груза. В 

момент времени t = 0,38 с поверхность шар-

нирного пальца в левом торцевом сечении L  

полностью выбирает зазор в отверстии про-

ушины (перемещение Lu  становится 

wLu  ). Происходит удар, который сопро-

вождается значительным ростом напряжений 

в стреле 2  в 1,86 раза и рукояти 3  в 2,14 

раза) и существенным увеличением линей-

ного ускорения груза в 20 раз. Длительность 

удара равна 0,023 с. При ударе груз меняет 

направление своего движения на противопо-

ложное. Затем вследствие инерционности 

груза происходит смена пары точек опира-

ния шарнирного пальца (рис. 1) и происхо-

дит новый удар. Далее соударения шарнир-

ного пальца с ограничивающими элементами 

шарнира происходят периодически до пол-

ного затухания раскачивания груза. 

Таким образом, возникающие дополни-

тельные динамические напряжения соизме-

римы по величине с нормально действую-

щими эксплуатационными напряжениями. 

Эти напряжения повторяются многократно и 

действуют кратковременно. Они снижают 

усталостную долговечность металлоконст-

рукции крана-манипулятора. Они могут быть 

причиной возникновения и развития устало-

стных трещин в материале проушин и звень-

ев, снижать точность позиционирования гру-

зозахватного органа, вызывать износ деталей 

шарниров и приводить к дальнейшему уве-

личению зазора w .  

 

6. Снижение негативного воздействия  

повышенных зазоров встроенными  

демпферами 

 

Установка шарнирных демпферов явля-

ется целесообразным способом, позволяю-

щим  снизить негативные последствия влия-

ния повышенных зазоров на уровень дина-

мического напряженного состояния и оста-

точный ресурс металлоконструкции манипу-

ляторов [2]. Такие демпферы встраиваются в 

конструкцию узла соединения смежных 

звеньев манипуляционной системы. Они 

имеют принципиально схожий принцип дей-

ствия, однако различаются геометрической 

формой и свойствами амортизирующих эле-

ментов. В качестве амортизирующих эле-

ментов предложено использовать упругие 

элементы в виде пружин растяжения-сжатия 

[30], колец [31], V-образных сегментов [32] и 

дуговых элементов [33]. Это позволяет реа-

лизовать функцию упругого сопротивления 

смещению шарнирного пальца в пределах 

зазора w , пропорциональную величине 

смещения.  

Для реализации функции вязко-упругого 

сопротивления дополнительно устанавлива-

ются гидравлические амортизирующие эле-
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менты [33]. Они оказывают дополнительное 

тормозящее воздействие за счет возникнове-

ния силы вязкого сопротивления, которая 

пропорциональна величине и скорости сме-

щения шарнирного пальца. Математическая 

модель повышенного зазора в шарнире при 

наличии встроенного демпфера строится 

аналогично математической модели на рис. 

2. Влияние демпфера учитывается путем до-

бавления в модель упругих и вязких аморти-

зирующих элементов. Данные модели ци-

линдрического шарнира приведены на рис. 4.   

 

 
Рис. 4. Модель цилиндрического шарнира с повышенным зазором и встроенным           

демпфером: а – упругим; б - вязко-упругим 

 

Уравнения (2) – (4) для расчета обобщен-

ных силовых факторов 1R  и 2R , перемеще-

ний центров торцевых сечений шарнирного 

пальца в отверстиях проушины RL uu ,  и ско-

ростей этих перемещений RL uu  ,  оказывают-

ся справедливыми и в рассматриваемом слу-

чае. Однако уравнения (5) and (6) для расчета 

сил сопротивления перемещению шарнирно-

го пальца подлежат следующей корректи-

ровке: 

- при использовании упругого встроенно-

го демпфера 
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где hphphp blk /21 ; dC  - коэффициент же-

сткости демпфера; hpk  - коэффициент длины 

хвостовика шарнирного пальца; da  - показа-

тель степени, определяющий вид тормозной 

характеристики демпфера; d  - коэффици-

ент вязкости демпфера. 

В (7) – (10) используются следующие 

характеристики встроенных демпферов: 

- коэффициент жесткости демпфера [23] 
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- коэффициент вязкости демпфера [2] 
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21 nnne  , 

где ec  - коэффициент жесткости амортизи-

рующего элемента; e  - коэффициент вязко-

го сопротивления тормозного гидроцилинд-

ра демпфера; 0  - угол между направлением 

смещения шарнирного пальца и осью бли-

жайшего амортизирующего элемента;   - 

угловой шаг установки соседних амортизи-

рующих элементов; en  - количество аморти-

зирующих элементов. 

 

7. Результаты анализа эффективности  

использования встроенных демпферов 

 

Как и ранее [6, 7, 14, 15, 29], расчеты 

были выполнены применительно к повороту 

стрелы мобильной транспортно-технологи-

ческой машины АСТ-4-А (рис. 1) для зазора 

в шарнире 3G w = 0,4 мм в течении двух 

первых колебаний шарнирного пальца. 

На рис. 5 - 8  показаны результаты рас-

чета перемещения правого )(Ru  и левого 

)(Lu  торцевых сечений шарнирного пальца, 

линейного ускорения шарнирного пальца 

)(a , динамических напряжений в стреле 

)(2   и рукояти )(3   крана-манипулятора 

и при четырех характерных значениях жест-

кости dC  и постоянном относительно малом 

значении вязкого сопротивления демпфера 

d  = 0,25 МН∙с/м. В табл. 1 приведены мак-

симальные значения указанных параметров, 

соответствующие двум первым ударам или 

предельным смещениям (в случае не полного 

прохождения расчетного зазора) торцевого 

сечения шарнирного пальца.   

На рис. 9 - 12  показаны результаты рас-

чета перемещения правого )(Ru  и левого 

)(Lu  торцевых сечений шарнирного пальца, 

 

Таблица 1 

Влияние упругих характеристик демпферов на максимальные значения параметров  

Коэффициент 

жесткости, 

МН/м 

Максимальные значения параметров для колебаний 

uL, мм uR, мм a, м/с2 σ2, МПа σ3, МПа 

1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 

10,0 0,200 0,199 -0,200 -0,199 6,03 1,12 126,2 80,4 106,6 68,9 

12,5 0,200 0,158 -0,200 -0,158 3,17 1,11 99,3 80,2 84,4 68,8 

15,0 0,178 0,135 -0,178 -0,135 1,45 1,13 83,4 80,4 71,4 69,0 

20,0 0,138 0,106 -0,138 -0,106 1,48 1,16 83,7 80,8 71,6 69,2 

 

Таблица 2 

Влияние вязких характеристик демпферов на максимальные значения параметров  

Коэффициент 

вязкого сопро-

тивления, 

МН∙с/м 

Максимальные значения параметров для колебаний 

uL, мм uR, мм a, м/с2 σ2, МПа σ3, МПа 

1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 1-е 2-е 

0,025 0,200 0,200 -0,200 -0,200 9,42 8,46 158,2 149,0 134,5 126,5 

0,250 0,200 0,199 -0,200 -0,199 6,03 1,12 126,2 80,4 106,6 68,9 

0,750 0,181 0,181 -0,181 -0,181 1,15 1,01 80,6 79,3 69,1 68,1 

2,500 0,107 0,147 -0,107 -0,147 0,99 0,97 79,2 79,0 67,9 67,8 
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линейного ускорения шарнирного пальца 

)(a , динамических напряжений в стреле 

)(2   и рукояти )(3   крана-манипулятора 

и при четырех характерных значениях коэф-

фициента вязкого сопротивления d  и по-

стоянном относительно малом значении же-

сткости демпфера dC  = 10 МН/м. В табл. 2 

приведены максимальные значения указан-

ных параметров, соответствующие двум 

первым ударам или предельным смещениям 

(в случае не полного прохождения расчетно-

го зазора) торцевого сечения шарнирного 

пальца. 

 

8. Заключение 

 

Предложенный подход к моделирова-

нию динамической нагруженности металло-

конструкции гидравлических кранов-

манипуляторов при наличии повышенных 

зазоров в шарнирных соединениях звеньев 

целесообразно использовать для решения 

следующих задач проектирования: 

- определения верхней и нижней грани-

цы диапазона максимальных напряжений, 

возникающих в металлоконструкции крана-

манипулятора при наличии зазоров в цилин-

дрических шарнирах.  

- оценки величины выбираемого зазора 

при движении звеньев крана-манипулятора и 

перемещении груза.  

- определения зависимостей напряже-

ний, ударных ускорений и других характери-

стик динамической нагруженности металло-

конструкции крана-манипулятора от величи-

ны зазора в цилиндрических шарнирах. 

- приближенной оценки погрешности 

позиционирования рабочего органа крана-

манипулятора. 

Перспективным способом снижения не-

гативных последствий от возникающих при 

эксплуатации мобильных машин повышен-

ных зазоров в цилиндрических шарнирах яв-

ляется использование встроенных шарнир-

ных демпферов. Они позволяют существен-

но снизить дополнительные ударные нагруз-

ки, возникающие в момент выбора повы-

шенного зазора. Как следствие, снижается 

уровень динамического напряженного со-

стояния в металлоконструкциях манипуля-

ционных систем. При работе встроенных 

демпферов преобладающее влияние имеют 

силы упругого сопротивления. Они преиму-

щественно определяют значения амортизи-

рующих характеристик демпфера. Силы вяз-

кого сопротивления имеют меньшее значение 

для снижения уровня динамического напря-

женного состояния в металлоконструкции 

манипуляторов. Однако их определяющая 

роль состоит в другом - они обеспечивают 

безвозвратную диссипацию кинетической 

энергии в колебательной системе и затухание 

колебаний шарнирного пальца в совокупно-

сти с колебаниями звеньев манипулятора 

вплоть до их полного прекращения. 

Повышенный зазор в шарнире вызывает 

перекос оси шарнирного пальца. Это приво-

дит к появлению систематической погреш-

ности позиционирования рабочего органа 

крана-манипулятора. Абсолютная величина 

такой погрешности тем больше, чем ближе 

изношенный шарнир расположен к основа-

нию манипуляционной системы, чем больше 

зазор в шарнире и чем меньше жесткость 

шарнирных демпферов.  

Технико-экономический результат от 

использования встроенных демпферов свя-

зан с повышением показателей надежности и 

коэффициента технического использования 

манипуляторов мобильных транспортно-

технологических машин и снижением мате-

риально-финансовых затрат при их эксплуа-

тации. 
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Рис. 5. Графики изменения во времени (при dC  = 10 МН/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 

 

 
Рис. 6. Графики изменения во времени (при dC  = 12,5 МН/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 
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Рис. 7. Графики изменения во времени (при dC  = 15 МН/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 

 

 

 

 
Рис. 8. Графики изменения во времени (при dC  = 20 МН/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 
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Рис. 9. Графики изменения во времени (при d  = 0,025 МН∙с/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 

 

 

 
Рис. 10. Графики изменения во времени (при d  = 0,25 МН∙с/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 
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Рис. 11. Графики изменения во времени (при d  = 0,75 МН∙с/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 

 

 

 

 
Рис. 12. Графики изменения во времени (при d  = 2,5 МН∙с/м): а – перемещения торцевых          

сечений шарнирного пальца; б - напряжения в стреле; в - линейного ускорения                    

шарнирного пальца;  напряжения в рукояти 
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ОПОРНОГО КОНТУРА ГРУЗОПОДЪЕМНОГО КРАНА 
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Аннотация. Одной из особенностей работы стре-

ловых самоходных кранов является балансирования 

грузоподъемного крана на выносных опорах т.е. 

циклическое нагружение и разгрузка опор крана в 

зависимости от азимутального положения пово-

ротной части крана с грузом. Однако данный про-

цесс в технической литературе освещен не в полном 

объеме. Цель исследования: изучение процесса 

трансформации (изменения) нагружения опорного 

контура стрелового самоходного крана, находяще-

гося в динамическом режиме нагружения; в каче-

стве основного параметра, характеризующего про-

цесс трансформации опорной базы стрелового са-

моходного крана, выбраны зависимости реакций 

опор во времени. Методы: аналитический расчет 

зависимостей реакций опор стрелового самоходно-

го крана во времени из параметров напряженно-

деформируемого состояния гидроцилиндра вывеши-

вания, которые определены при помощи тензомет-

рического метода в экспериментальных исследова-

ниях динамического нагружения стрелового само-

ходного крана при изменении нагружения опорного 

контура. Обработка полученных данных проводи-

лась согласно теории вероятности и математиче-

ской статистике. Экспериментальные исследова-

ний проводились на реальном грузоподъемном кране 

– стреловом автомобильном кране типа КС-45717. 

Результаты: представлен анализ эксперименталь-

ных исследований динамического нагружения грузо-

подъемного крана в части изменения нагружения 

опорного контура. В результате проведенного ана-

лиза сделан вывод, что при вращении поворотной 

части крана с грузом происходила трансформация 

нагружения опорного контура грузоподъемного 

крана (балансирование) – последовательное цикли-

ческое нагружение и разгрузка опор крана. В прово-

димых экспериментальных исследованиях определе-

но пространственное положение центра масс сис-

темы «грузоподъемный кран – груз». В рамках ис-

следования гидроцилиндра вывешивания определены 

параметры распределения напряженно-деформи-

руемого состояния цилиндра (корпуса) гидроцилин-

дра в функции времени. 
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Abstract. One of the features of operation of self-

propelled boom cranes is balancing of the hoisting 

crane on outriggers, i.e. cyclic loading and unloading of 

the crane supports depending on the azimuthal position 

of the rotating part of the crane with the load. However, 

this process is not fully covered in the technical litera-

ture. Objective of the study: to study the process of 

transformation (change) of the loading of the support 

contour of a self-propelled boom crane in a dynamic 

loading mode; as the main parameter characterizing the 

process of transformation of the support base of a self-

propelled boom crane, the dependencies of the support 

reactions in time are selected. Methods: analytical cal-

culation of the dependencies of the support reactions of 

a self-propelled boom crane in time from the parameters 

of the stress-strain state of the hanging hydraulic cylin-

der, which are determined using the strain gauge meth-

od in experimental studies of dynamic loading of a self-

propelled boom crane with a change in the loading of 

the support contour. The obtained data were processed 

according to probability theory and mathematical statis-

tics. The experimental studies were conducted on a real 

overhead crane – a boom truck crane of the KS-45717 

type. Results: the analysis of experimental studies of the 

dynamic loading of the overhead crane is presented in 

terms of changing the loading of the support contour. As 

a result of the analysis, it was concluded that when the 

rotating part of the crane with a load rotated, the load-

ing of the support contour of the overhead crane was 

transformed (balancing) – sequential cyclic loading and 

unloading of the crane supports. In the conducted exper-

imental studies, the spatial position of the center of mass 

of the "overhead crane – load" system was determined. 

As part of the study of the hanging hydraulic cylinder, 

the parameters of the distribution of the stress-strain 

state of the cylinder (housing) of the hydraulic cylinder 

as a function of time were determined. 
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1. Введение 

 

Согласно [1] около половины аварий при 

эксплуатации строительных кранов прихо-

дится на опрокидывание кранов. Устойчи-

вость свободно стоящих кранов, обеспечи-

ваемая исключительно их собственной мас-

сой, при эксплуатации во многом определя-

ется конструкцией элементов опорного кон-

тура, который включает в себя опорную (не-

сущую) раму и выносные опоры (аутриге-

ры). Конструктивное исполнение опорного 

контура предопределяет несущую способ-

ность элементов и устойчивость крана в це-

лом, что задает основной эксплуатационный 

параметр крана – грузовую характеристику. 

Наиболее распространенное конструктив-

ное исполнение опорного контура стрелового 

самоходного крана – четырехточечное [1]. 

Распределение нагрузок между опорами стре-

ловых самоходных кранов в процессе эксплуа-

тации преимущественно зависит от простран-

ственного положения центра масс системы 

«грузоподъемный кран – груз» в процессе 

вращения поворотной части крана. В связи с 

этим рабочая опорная площадка и выносные 

опоры (аутригеры) испытывают переменный 

(циклический) режим нагружения. 

Неподвижность конструкции под дейст-

вием нагрузок обеспечивается благодаря на-

личию опор; в опорах возникают реакции, 

которые вместе с заданными нагрузками 

представляют уравновешенную систему сил, 

действующих на конструкцию [2].  

Согласно базовому математическому 

принципу плоскость может быть задана че-

рез три точки, не лежащие на одной прямой 

[3]. Ввиду этого стреловой самоходный кран 

часто имеет трехточечную опорную схему 

опирания с отрывом (или положением со-

предельным к этому состоянию) наименее 

нагруженной опоры (четвертой, для кранов с 

четырьмя выносными опорами) от опорной 

поверхности [1, 4, 5]. В связи с этим в про-

цессе вращения поворотной части стреловых 

самоходных кранов происходит циклический 

процесс трансформации нагружения опорно-

го контура, т.е. процесс последовательного 

нагружения-разгружения опор крана, нося-

щий циклический характер, зависящий от 

режима работы грузоподъемной машины и 

технологического процесса проведения по-

грузочно-разгрузочных работ на конкретной 

рабочей площадке. 

Исследования конструкций и элементов 

подъемно-транспортных машин являются 

эффективным средством совершенствования 

методов их расчета и выбора наиболее ра-

циональных конструктивных исполнений 

[4]. Основными задачами исследования экс-

плуатационных режимов работы грузоподъ-

емного крана является: обеспечение устой-

чивости крана, определение действующих 

динамических нагрузок, определение влия-
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ния нагрузок на конструктивные элементы и 

параметры работы крана, оценка и миними-

зация энергетических и экономических за-

трат при эксплуатации кранов [1, 6 - 10]. Од-

нако в данных исследованиях не уделено 

должного внимания экспериментальным ис-

следованиям на натурном образце грузо-

подъемного крана, чаще всего применяется 

математическое и/или физическое моделиро-

вание работы кранов. Исследование же на-

турных объектов грузоподъемных кранов по 

сравнению с исследованиями их моделей 

дают возможность получения более обшир-

ной и достоверной информации о парамет-

рах работы конструкции и механизмов осо-

бенно в условиях их динамического нагру-

жения [4]. При экспериментальных исследо-

ваниях натурных объектов в целях анализа 

параметров их напряженно-деформирован-

ного состояния широко используется метод 

тензометрических испытаний [4]. 

Получение данных о действительной на-

груженности конструкции подъемно-транс-

портной машины в характерных условиях ее 

эксплуатации, требующих непрерывной ре-

гистрации ее напряженного состояния в те-

чении длительного промежутка времени, 

очень трудоемко. Поэтому в данном иссле-

довании для анализа основных характери-

стик процесса трансформации нагружения 

опорного контура грузоподъемного крана 

рассматривается только операция «вращение 

поворотной части крана с грузом», являю-

щейся одной из типовых операций при экс-

плуатации грузоподъемного крана. 

 

2. Предмет, задачи и методы 

 

2.1. Подготовка к проведению эксперимента 

 

Целью экспериментальных исследований 

является анализ процесса изменения нагру-

жения опорного контура стрелового само-

ходного крана в результате вращения пово-

ротной части крана с грузом. Задачей явля-

ется – установление основных характеристик 

процесса трансформации нагружения опор-

ного контура грузоподъемного крана. Для 

этого предусматривается проведение натур-

ного эксперимента на автомобильном кране. 

В качестве основного параметра, харак-

теризующего процесс трансформации опор-

ной базы стрелового самоходного крана, вы-

браны зависимости реакций опор во време-

ни, которые получены аналитическим пере-

водом из параметров напряженно-деформи-

руемого состояния наружной поверхности 

гидроцилиндра вывешивания. Параметры 

напряженно-деформируемого состояния на-

ружной поверхности гидроцилиндра в теку-

щем исследовании определены при помощи 

тензометрического метода, основанного на 

изменении электрического сопротивления 

проводника при его растяжении или сжатии 

[1, 4, 11]. 

В эксперименте использовалась следую-

щее оборудование: 

- универсальный переносной многока-

нальный измерительно-вычислительный 

комплекс MIC-026; 

- ноутбук с операционной системой 

Windows 10 и программным обеспечением 

«Recorder»; 

- тензорезисторы 2ПКБ-20-200 В ТУ 25-

06-1382-78 (номинальное сопротивление = 

200 Ом, фактическое = (198,20 – 198,79) Ом, 

коэффициент тензочувствительности = 2,10).  

Стабильность характеристик тензодатчи-

ков достигается качеством их изготовления и 

надежной тарировкой [4]. Поэтому была 

проведена тарировка измерительной систе-

мы; для тарировки используется консольная 

балочка равного сопротивления; при тари-

ровке использовалось 5% тензорезисторов из 

одной партии; все применяемые тензорези-

сторы – из одной партии, в партии – 100 тен-

зодатчиков; на упаковке с тензорезисторами 

присутствует заводской штамп «ОТК». Час-

тота опроса тензорезисторов 10 Гц. 

Подключение, настройка и использова-

ние комплекса MIC-026 проводится согласно 

его руководству по эксплуатации (Руково-

дство по эксплуатации. Измерительный ком-

плекс MIC-026. Мытищи: Научно-

производственного предприятия «МЕРА», 

2013); монтаж и подключение тензорезисто-

ров осуществляется в соответствии с их за-

водской технической документацией. Схема 

подключения тензорезисторов – «полумост» 

с компенсационным датчиком. Данная схема 
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исключает температурное влияние нагрева 

элементов [4, 11]. 

При действии внутреннего давления в 

стенках цилиндров возникают нормальные 

напряжения по трем взаимно перпендику-

лярным направлениям – радиальному r , 

тангенциальному t  и аксиальному 
z  (рис. 

1) [2, 12]. Как правило, напряжения t  зна-

чительно превосходят напряжения r  и 
z  

[12]. В связи с чем ориентация размещения 

тензорезисторов на цилиндре (корпусе) гид-

роцилиндра вывешивания проводится в со-

ответствии с направлением действия напря-

жений t  – тензорезисторы устанавливаются 

на наружной поверхности перпендикулярно 

продольной оси цилиндра гидроцилиндра 1 – 

4 (рис. 1, 2). 

 

 
а       б 

Рис. 1. Напряженно-деформированное состояние цилиндра: а – расчетная схема для           

определения напряжений в цилиндре; б – ориентация тензорезисторов (ТР) на цилиндре 

 

2.2. Проведение экспериментальных          

исследований 

 

Экспериментальные исследования прово-

дились на испытательной площадке компа-

нии ООО «ПЕТРОСЕРВИС–СДМ» (г. 

Санкт-Петербург, Россия) на кране стрело-

вом автомобильном КС-45717 грузоподъем-

ностью 25 тонн производства ОАО «Авто-

кран» (г. Иваново, Россия). Автомобильный 

кран – полноповоротный с гидравлическим 

приводом, с жесткой подвеской телескопи-

ческой трехсекционной стрелы, оснащен че-

тырьмя выносными опорами. Гидроцилиндр 

вывешивания крана зафиксирован болтами 

на конце выносной опоры. Штоки гидроци-

линдров оканчиваются сферической голов-

кой, к которой крепится подпятник. 

Заблаговременно выполнено (рис. 2): 

1. Очистка поверхностей под монтаж тен-

зорезисторов от загрязнений и лакокрасоч-

ного покрытия. 

2. Механическая обработка мест установ-

ки тензорезисторов (наружная поверхность 

гидроцилиндров вывешивания) до необхо-

димой степени шероховатости. 

3. Нанесение разметки для наклейки тен-

зорезисторов. 

4. Обработка мест установки тензорези-

сторов обезжиривателем. 

5. Наклейка тензорезисторов (на каждый 

опорный гидроцилиндр по 1 тензорезистору). 

6. Визуальный контроль на отсутствие за-

грязнений и дефектов. 

7. Проверка целостности цепи и отсутст-

вия короткого замыкания. 

8. Подключение тензорезисторов к ком-

плексу MIC-026. 

Кран располагался на открытой горизон-

тальной площадке. Установка-снятие крана 

на выносные опоры, подъем-опускание стре-

лы, подъем-опускание груза, вращение пово-

ротной части крана проводится согласно ру-

ководству по эксплуатации крана.  Под под- 
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а     б 

Рис. 2. Вид опорных гидроцилиндров: а – расположение тензорезистора; б – расчетная схема 

(1, 2, 3, 4 – опорные гидроцилиндры) 

 

пятники деревянные подкладки не подкла-

дывались. 

Режимы нагружения грузоподъемного 

крана: масса контрольного груза 10 тонн, 

опорный контур (5,60 х 4,95) м (соответству-

ет полностью выдвинутым выносным опо-

рам), вылет 5 м, длина телескопической 

стрелы 9 м. В процессе экспериментальных 

испытаний проводилось вращение поворот-

ной части крана с грузом в зоне α у опоры 4 

(рис. 2). Проводилась серии однотипных ис-

пытаний (N = 5) для снижения влияния слу-

чайных погрешностей. Одно испытание со-

ответствует двум циклам вращения поворот-

ной части крана: «к опоре 4 – от опоры 4» 

(первый цикл), далее «к опоре 4 – от опоры 

4» (второй цикл). Начальное и конечное по-

ложение поворотной части крана совпадает. 

Нагрузки, действующие на грузоподъем-

ный кран: весовые нагрузки (вес элементов 

конструкции крана, вес груза); нагрузки от 

сил инерции при вращательном движении и 

качания груза. 

Выбор массы груза (10 тонн) при проведе-

нии экспериментальных исследований обос-

нован наличием соответствующего контроль-

ного груза для проведения статических и ди-

намических испытаний и соответствующих 

грузозахватных приспособлений для стропов-

ки груза в организации, где проводились экс-

периментальные исследования (рис. 3). 

При проведении экспериментальных ис-

следований все шины колес шасси автомо-

бильного крана находились в ненагружен-

ном состоянии, в отрыве от опорной поверх-

ности. 

В результате проведенных работ получе-

ны временные зависимости действующих 

напряжений наружной поверхности гидро-

цилиндра ( itн , i = 1, 2, 3, 4). Момент уста-

новки крана на выносные опоры, подъема-

опускания стрелы, подъема и опуская груза 

на графиках не приводится и в расчетах не 

рассматривается. 

 

3. Результаты исследований и их анализ 

 

Автокран КС-45717 оснащен четырьмя 

гидроцилиндрами вывешивания                  

КС-45717.31.200-4 (ЦГ-125.100х580.55-02). 

Характеристики гидроцилиндра: диаметр 

поршня – 125 мм, диаметр штока – 100 мм, 

ход поршня – 580 мм, номинальное давление 

– 16 МПа.  

Рабочая жидкость, находящаяся в порш-

невой полости гидроцилиндра вывешивания, 

воспринимает нагрузку от веса крана с гру-

зом, в результате чего в этой полости обра-

зуется избыточное  давление.  Напряжения в  
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Рис. 3. Проведение эксперимента 

 

наружной поверхности цилиндра от внут-

реннего давления рабочей жидкости исходя 

из аналитического выражения [13]: 

,2
22

2

вн

в
iitн

dd

d
p


       (1) 

где: itн  – напряжения наружной поверхно-

сти гидроцилиндра; ip  – давление рабочей 

жидкости в поршневой полости гидроцилин-

дра; вd  – внутренний диаметр гидроцилинд-

ра; нd  – наружный диаметр гидроцилиндра; i 

– номер гидроцилиндра вывешивания (i = 1, 

2, 3, 4) (рис. 2). 

Или 

,
2

)(
2

22

в

внitн
i

d

dd
p


 

  (2) 

Определив ip  (2), определяются напря-

жения во внутренней поверхности цилиндра 

от внутреннего давления рабочей жидкости: 

,
22

22

вн

вн
iitв

dd

dd
p




     (3) 

где: itв  – напряжения внутренней поверх-

ности гидроцилиндра. 

При действии на цилиндр только внут-

реннего давления знаки напряжений t  во 

всех точках цилиндра одинаковые; t  мак-

симальны на внутренней поверхности ци-

линдра [2]. 

Для определения полей напряжений и 

деформаций гидроцилиндра вывешивания в 

объемной (трехосной) постановке задачи в 

качестве функции времени применяется ме-

тод конечных элементов в нелинейном ди-

намическом анализе расчетного модуля 

Simulation программы SolidWorks. Метод 

конечных элементов является широко рас-

пространенным методом по решению задач 

анализа напряженно-деформированного со-

стояния элементов конструкции в связи с его 

универсальностью по отношению к геомет-

рии исследуемой области и реологии дефор-

мирования материала [14, 15]. 

Функционал нелинейного динамического 

анализа модуля Simulation SolidWorks позво-

ляет задавать нагрузку в виде зависимости, 

изменяемой по величине во времени. 

Тождественность разработанной 3D-

модели гидроцилиндра вывешивания (рис. 4) 

натурному образцу определяется корректно-

стью линейных и угловых размеров элемен-

тов модели, расположением одних элементов 

относительно других, условий контактного 

взаимодействия элементов, свойств приме-

няемых материалов; нерелевантные элемен-

ты, не влияющие на результаты анализа ис-

следований, исключены. Гидроцилиндр рас-

сматривается без уплотнений, опорно-

направляющих колец, колец стопорных. По-

ложение штока – полностью выдвинутое. 

Для проведения расчета: назначается ма-

териал для всех  твердых тел;  определяются  
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а    б 

Рис. 4. Крепление гидроцилиндров:  

а – крепление гидроцилиндра к выносной 

опоре согласно руководству по эксплуатации 

крана; б – 3D-модель гидроцилиндра            

вывешивания 

 

параметры сетки конечных элементов; зада-

ются тип взаимодействия компонентов, кре-

пления, внешние нагрузки. Внешними на-

грузками являются: сила тяжести, временные 

зависимости давления рабочей жидкости   в 

поршневой полости гидроцилиндра, полу-

ченные по (2). Общее количество элементов 

сетки конечных элементов – 4666 шт.; про-

цент искаженных элементов – 0. 

В результате проведенных расчетов оп-

ределено временное напряженно-деформи-

рованное состояние элементов гидроцилинд-

ров вывешивания стрелового грузоподъем-

ного крана в процессе динамического нагру-

жения. Результат прочностного анализа 

представлен эпюрой напряжений, эпюрой 

деформаций и эпюрой перемещений гидро-

цилиндра вывешивания. 

В качестве примера на рис. 5 представлено 

напряженно-деформированное состояние 

корпуса гидроцилиндра 4 (в продольном рас-

сечении секущей плоскостью, t , МПа) в 

момент времени, когда нагрузка на опору 

максимальна ( max4p ); полученные тензомет-

рическим методом (рис. 2) напряжения на-

ружной поверхности гидроцилиндра в этот 

момент времени 4tн  = 88,03 МПа; напряже-

ния внутренней поверхности (определенные 

аналитическим методом) 4tв   = 103,24 МПа. 

В соответствии с численным расчетом в этой 

же точке 3D-модели (точка Т, рис. 5) напря-

жения наружной поверхности 4tн  = 90,60 

МПа, напряжения внутренней поверхности 

4tв  = 106,80 МПа (определено инструмен-

том «зондирование» для идентифицирования 

значений в выбранных точках). Т.е. результа-

ты, полученные экспериментальным, анали-

тическим путем и методом конечных элемен-

тов, имеют хорошую сходимость. 

Таким образом, в рамках численного ис-

следования гидроцилиндра вывешивания оп-

ределены параметры распределения напря-

жений и деформаций корпуса гидроцилинд-

ра в функции времени в пространственной 

постановке задачи. 

Далее определяются реакции опор: 

,
4

2

i
в

i p
d

pSRi      (4) 

где: Ri (i = 1, 2, 3, 4) – реакция опоры; S – 

площадь, на которую действует давление ра-

бочей жидкости. 

Обработка данных реакций опор при вра-

щении поворотной части крана с грузом осу-

ществляется согласно теории вероятности и 

математической статистике [11, 16], которая 

проводилась при помощи автоматизирован-

ного анализа для всех четырех опор в системе 

Mathcad [17, 18]. Полученные зависимости 

реакций опор Ri (i = 1, 2, 3, 4) в функции вре-

мени (t, с) представлены на рис. 6. 

В соответствии с полученными данными 

реакций опор можно сделать вывод, что в 

результате вращения поворотной платформы 

происходило балансирование грузоподъем-

ного крана на опорах. Изменение нагруже-

ния опор происходило, в порядке убывания 

значений реакции Ri, с опорного контура «4 

– 3 – 2 – 1» на «4 – 3 – 1 – 2» и обратно с «4 – 

3 – 1 – 2» на «4 – 3 – 2 – 1» с последователь-

ным циклическим чередованием нагруже-

ния-разгрузки опор 1 и 2 (рис. 2, 6).  Харак-

тер изменений значений реакций R1 и R2 

может свидетельствовать о временной поте-

ре контакта с опорной площадкой (или близ-
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Рис. 5. Напряженно-деформированное состояние корпуса гидроцилиндра 

 

 

 
Рис. 6. Временные зависимости значений  

реакций опор 

 

ком к этому состоянию) (рис. 2, 6). В связи с 

этим можно выдвинуть предположение о на-

личии (в равной степени вероятной): некото-

рой неровности опорной поверхности; зазо-

ров в сочленениях выносных опор и попе-

речных балок рамы опорной; деформаций 

выносных опор, продольных и поперечных 

балок рамы опорной. 

Базовой моделью устойчивости грузо-

подъемного крана считается модель, учиты-

вающая, что для опрокидывания крана ему 

следует сообщить кинетическую энергию, 

необходимую для преодоления приращения 

потенциальной энергии, получаемой при по-

вороте крана на некоторый угол, достаточ-

ный для перехода центра масс крана за ребро 

опрокидывания [1]. То есть, устойчивость 

крана обеспечивается нахождением центра 

масс крана внутри его опорного контура. 

В связи этим наиболее информативным и 

простым способом контроля устойчивостью 

стреловых самоходных кранов является кон-

троль текущего положения центра масс сис-

темы «грузоподъемный кран – груз» относи-

тельно ребра опрокидывания [19]. 

Координаты положения центра масс гру-

зоподъемного крана с грузом являются 

функцией ряда одновременно действующих 

факторов; наиболее целесообразным являет-

ся определение положения центра масс по 

значениям опорных реакций. 

В связи с этим для настоящего экспери-

мента определяется текущее положение цен-

тра масс системы «грузоподъемный кран – 

груз», реализованная при помощи «Про-

граммы контроля и управления грузовой и 

собственной устойчивостью транспортного 

средства» [20]. Для этого, введя декартовую 

систему координат и назначив местоположе-

нию опорных гидроцилиндров координаты в 

этой системе координат в зависимости от 

размеров опорного контура, считая значения 

давления материальными точками, где со-

средоточена определенная часть массы сис-

темы «грузоподъемный кран – груз», теку-

щее положение центра масс определяется 

согласно выражению [3, 20]: 

,

1

1
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где: ЦМx , ЦМy  – координаты положения цен-

тра масс системы; im  – массы материальных 

точек, входящих в систему; ix , iy  – коорди-

наты материальных точек системы; n – коли-

чество материальных точек. 

В формуле (5) вместо масс im  использу-

ются значения давления рабочей жидкости 

ip  в гидроцилиндрах вывешивания или ре-

акции опор Ri; n = 4 (соответствует количе-

ству опор). 

Собственная и грузовая устойчивость 

грузоподъемного крана гарантируется нахо-

ждением проекции центра масс внутри 

опорной базы грузоподъемного крана. 

Траектория движения центра масс систе-

мы «грузоподъемный кран – груз», находя-

щейся в динамическом режиме нагружения, 

в пределах опорного контура в проводимом 

эксперименте согласно выражению (5) в со-

ответствии с полученными временными за-

висимостями значений реакций опор Ri (рис. 

6) приведена на рис. 7; опора 1 имеет коор-

динаты (0, 0), опоры 2, 3, 4 – в зависимости 

от геометрических размеров опорного кон-

тура (5600 х 4950) мм. 

На рис. 7 траектория Т1 соответствует 

первому циклу вращения поворотной части 

крана с грузом (от 0 с до 92,5 с (рис. 6)), тра-

ектория Т2 – второму циклу вращения пово-

ротной части крана с грузом (от 92,5 с до 185 

с (рис. 6)). Отклонение (колебание) траекто-

рий Т1 и Т2 движения центра масс грузо-

подъемного крана в пределах опорного кон-

тура может объясняться влиянием инерци-

онных сил раскачивания контрольного груза 

(рис. 7). При анализе временных зависимо-

стей экспериментальных значений реакций 

опор Ri (рис. 6) было отмечено, что скорость 

изменения реакции опоры 1 («увеличение – 

уменьшение – увеличение – уменьшение») 

неоднородная: увеличение приблизительно в 

1,7…2,4 раза происходит дольше, чем 

уменьшение (предположительно связано с 

особенностями работы оператора). Что объ-

ясняет отклонение траекторий Т1 и Т2 дви-

жения центра масс грузоподъемного крана – 

при большей скорости вращения поворотной 

части крана положение центра масс системы 

ближе к ребрам опрокидывания, чем при 

меньшей скорости вращения (рис. 7). 

 

 
а       б 

Рис. 7. Перемещение центра масс грузоподъемного крана: а – траектория движения центра 

масс крана в пределах опорного контура; б – укрупненный вид с траекторий движения        

центра масс (А – начальное и конечное положение; 1, 2, 3, 4 – опорные гидроцилиндры) 

 

Полученные положительные результаты 

экспериментальных исследований подтвер-

ждают концепцию контроля устойчивостью 

грузоподъемного крана, находящегося в ди-

намическом режиме нагружения, на основе 

определения текущего положения центра 

масс системы «грузоподъемный кран – 

груз». 
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4. Заключение 

 

В результате проведенных эксперимен-

тальных опытных работ по анализу динами-

ческого нагружения стрелового самоходного 

крана, используя тензометрический метод ис-

следования, получены зависимости реакций 

опор в функции времени, действующие на-

пряжения наружной и внутренней поверхно-

сти гидроцилиндров вывешивания в процессе 

вращения поворотной части крана с грузом. В 

результате проведенного анализа сделан вы-

вод, что при вращении поворотной платфор-

мы с рабочим оборудованием в проводимом 

эксперименте происходила трансформация 

нагружения опорного контура грузоподъем-

ного крана – последовательное циклическое 

нагружение и разгрузка опор крана. 

Важным моментом экспериментальных 

исследований является то, что исследования 

были проведены на реальном объекте (гру-

зоподъемном кране). 

В рамках исследования гидроцилиндра 

вывешивания определены параметры напря-

женно-деформируемого состояния цилиндра 

(корпуса) гидроцилиндра в функции времени. 

По полученным временным зависимо-

стям значений реакций опор в проводимом 

эксперименте определена траектория движе-

ния центра масс системы «грузоподъемный 

кран – груз».  

Положительные результаты подтвержда-

ют концепцию контроля устойчивостью гру-

зоподъемного крана, находящегося в дина-

мическом режиме нагружения, на основе оп-

ределение текущего положения центра масс 

системы «грузоподъемный кран – груз». 
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