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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Сравнительный анализ и сопоставление колесных и гусенич­
ных машин при эксплуатации их в тяжелых дорожных условиях 
показывает преимущество последних по таким важнейшим пока­
зателям, как проходимость, производительность, тягово-сцеп­
ные качества, удобство и надежность работы. Многоприводные 
автомобили и автопоезда даже при наличии четырех-пяти веду­
щих мостов не могут обеспечить в условиях бездорожья такую 
же реализацию тяговых качеств, как и гусеничные машины. 
При этом сложность и громоздкость активного привода к колесам 
ликвидирует такое важное достоинство автомобиля, как про­
стота его конструкции. 

Гусеничные машины очень разнообразны по конструкции и на­
значению. Это промышленные и сельскохозяйственные тракторы, 
снегоболотоходные транспортеры, специальные тягачи, различные 
установки на гусеничном ходу, используемые для монтажа про­
изводственного или технологического оборудования, трубо­
укладчики на строительстве нефте- и газопроводов и т. д. Гусе­
ничный движитель является одним из важнейших механизмов, 
определяющих тяговые качества, производительность, qкономич­
ность и надежность всех этих машин. Поэтому совершенствова­
ние к·онструкции движителя, выбор оптимальных параметров, 
рациональное сочетание характеристик отдельных его элементов, 
разработка более совершенной схемы и формы обвода представ­
ляют ответственный этап при создании rти модернизации гусе­
ничных машин. 

Однако гусеничный движитель имеет такие недостатки, как 
малый срок службы, особенно на абразивных грунтах, и низкий 
к. п. д" уменьшающийся с увеличением скорости движения. 

Создание долговечного гусеничного движителя является слож­
ной научно-технической проблемой. Сложность ее обуславливается 
тяжелым режимом работы движителя, подвергающегося воздей­
ствию грунта, высокими динамическими нагрузками, нестабиль­
ностью геометрии и кинематики обвода, особенно при движе­
нии по пересеченной местности. 

Стремление обеспечить повышенные скорости движения еще 
в большей степени усугубляет трудности решения этой задачи, 
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так как неизбежным следствием увели-..:ения скорости является 
увеличение динамической нагруженности гусеничного движителя 
и уменьшение его надежности. 

Существенное усовершенствование гусеничного движителя воз­
можно только на базе серьезных теоретических и эксперименталь­
ных исследований. Теория гусеничного движителя была в основ­
ном разработана профессорами А. С. Антоновым, Е. Д. Льво­
вым, М. К. Кристи, Л. В. Сергеевым, А. О. Никитиным и др. 
Она в достаточном объеме освещала вопросы кинематики нера­
стяжимого обвода, качения опорного катка по ровному основа­
нию, потерь мощности в движителе и взаимодействия опорной 
ветви с грунтом. Однако ряд явлений, присущих быстроходному 
гусеничному движителю, в теории до последнего времени не рас­
сматривался. Особенно это относится к такой области, как дина­
мика гусеничного движителя. 

Применение новых конструктивных решений при создании сов­
ременных ходовых систем гусеничных машин, а также необхо­
димость улучшения их эксплуатационных показателей не могли 
не вызвать постановки и решения отдель�ых вопросов теории 
гусеничного движителя, разработки новых методов расчета его 
узлов и деталей. _ 

Значительные успехи достигнуты в области повышения долго­
вечности гусеничных цепей. Опытно-конструкторские работы поз­
волили получить конкретные практические рекомендации по 
совершенствованию гусениц с открытыми металлическими шар­
нирами, созданию гусениц с резина-металлическими и закрытыми 
шарнирами, применению на тяговых и транспортных гусеничных 
машинах относительно новых типов гусениц - ленточных и пнев­
матических. Знание характера динамических процессов, проис­
ходящих в гусеничном движителе, связи нагрузок с конструк­
тивнымц параметрами и возможности снижения динамической 
нагруженности за счет правильного выбора значений этих пара­
метров позволяют использовать еще не раскрытые возможности 
этого механизма. 

Динамическая нагруженность гусеничного движителя фор­
мируется в результате воздействия большого количества факто­
ров. Для лучшего уяснения физической сущности и закономер­
ностей протекания того или иного процесса они рассматриваются 
в книге последовательно. При этом влияние сопутствующих про­
цессов показывается в виде воздействий, описываемых простыми 
математическими зависимостями, что существенно упрощает ана­
лиз. Действительный же характер этих воздействий раскрывается 
в разделах, посвященных их конкретному рассмотрению. Это 
позволяет более полно и глубоко изучить динамическое нагруже­
ние гусеничного движителя, обосновать пути снижения его на­
груженности и повышения надежности. 
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Ьр - суммарная шири на упругих 
элементов шарнира ; 

F д - деформируемая площадь 
шарнира; 

f - стрела провисания ветви ;  
f т - коэффициент сопротивления 

качению тягача ;  
f п - коэффициент сопротивления 

качению пр ицепа;  
Gт - общий вес транспортера, тя­

гача, трактора ;  
Gn - общий вес  прицепа ;  
Gн - вес неподрессоренных масс; 

g - ускорение свободного паде­
ния ;  

J2a - момент инерции гусен ично­
го движителя ,  п р иведенный 
к валу ведущего колеса; 

J тр - момент инерции вращающих­
ся масс трансмиссии , п р и­
веденны й к валу ведущего 
колеса ; 

J д - момент инерции двигателя, 
_ приведенный к его валу; 

Кт - жесткость подвески катка ; 
l - длина пролета ветви ;  

l 0  - шаг  гусеничной цепи (рас­
стояние между осями шар­
ниров); 

Мок - крутящий момент на  ведущем 
колесе; 

т - масса трака ; 
Р вк - тяговое усилие на ведущем 

колесе; 
Ркр - усил ие на крюке; 
Рт - сил а тяги; 
r8к - п риведенный р адиус веду­

щего колеса; 
q - вес единицы длины гусеницы; 

Т Р - усилие в р абочей ветви об­
вода; 

Т св - усилие в свободной ветви; 
Те - предвар ительное статическое 

натяжение; 
Тц - усилие от центробежных сил; 

v - скорость движения;  
1Jд - к. п.  д .  двигателя, учитыва­

ющий потер и на  п ривод эл е­
ментов обслуживающих си­
стем (комп рессор , вентиля­
тор и т. п.) ; 

1Jтр - к. п .  д. трансмиссии; 
1Jгд - к. п. д. гусеничного движи­

теля; 
е - угол давления; 
<р - коэффициент сцепления с 

грунтом. 



Гл а в а I 
ПОСТОЯННЫЕ СОСТАВЛЯЮЩИЕ -НАТЯЖЕНИЯ 
В ГУСЕНИЧНОМ ОБВОДЕ 
1. СИЛ Ы, ДЕЙСТВУЮЩИЕ В ГУСЕ Н И Ч НОМ ОБВОДЕ 

Гусеничный движитель представляет собой механизм, состоя­
щий из гусениц, направляющих и ведущих колес, опорных и под­
держивающих катков. В некоторых конструкциях движителей 
могут отсутствовать поддерживающие катки или направляющие 
колеса или одновременно и то и другое. При отсутствии направ­
ляющих колес их функции выполняют задние (или передние) 
опорные катки. В этом случае опорные катки являются несу­
щими направляющими колесами. В схемах движителей с направ­
ляющими колесами, не являющимися несущими, применяется как 
переднее, так и заднее расположение ведущих колес. В движи­
телях с несущим направляющим колесом применяется, как пра­
вило, только переднее расположение ведущего колеса. 

Гусеничная цепь, замкнутая по контуру, образованному ве­
дущим колесом, катками и направляющим колесом, составляет 
гусеничный обвод. В зависимости от типа гусениц (или прини­
маемых допущений) различают простой звенчатый (жесткий) 
обвод, соответствующий обычным звенчатым гусеницам с открытым 
(или закрытым) металлическим шарниром; упругий звенчатый 
обвод, получаемый при установке гусениц с упругими резино­
металлическими шарнирами; гибкий обвод, в котором гусеница 
условно заменена нерастяжимой лентой, не имеющей внутрен­
него сопротивления и упругости; непрерывно упругий (или просто 
упругий), когда в качестве гусеницы используется упругая 
лента, обладающая внутренним сопротивлением. 

Это деление условное, так как реальные конструкции гусениц 
сочетают свойства многих типов шарниров, поэтому обводы можно 
подразделять с некоторыми допущениями. 

Гусеничный обвод состоит из участков, которые обычно на­
зываются ветвями. По месту расположения в обводе различают 
свободно провисающие, дуговые и опорные ветви. 

Условимся называть ветвь, передающую тяговое усилие, ра­
бочей, а свободную от этого усилия - свободной. Длины рабочей 
и свободной ветвей в схемах движителей с различным расположе-
6 



нием ведущих колес неодинаковы. В случае заднего расположе­
ния ведущего колеса рабочая ветвь будет состоять только из на­
клонного участка, расположенного под ведущим колесом, а сво­
бодная - будет включать все верхние и переднюю наклонную 
ветви. При переднем расположении ведущего колеса более длин­
ной, наоборот, является рабочая ветвь, а короткой - свободная. 
Соотношение длин рабочей и свободной ветвей, как будет показано 
ниже, оказывает существенное влияние на динамическую нагру­
женность обвода. 

Разный характер использования гусеничных машин пред­
определяет широкий диапазон и многообразие возможных на­
грузок в движителе. Это объясняется различными условиями и 
режимами работы гусеничной машины, а также зависимостью 
нагрузок от формы обвода, параметров системы подрессори­
вания, конструкции гусениц, опорных катков, способа зацепления 
и т. д. Рассмотрим лишь те нагрузки, которые возникают в лю· 
бых условиях эксплуатации и являются определяющими при фор­
мировании нагруженности обвода. 

Все силы, действующие в гусеничном обводе, можно разделить 
на постоянные по величине на данном режиме движения (т. е. 
при данной скорости и сопротивлении движению) - постоянные 
составляющие натяжения, и переменные во времени на любом 
установившемся режиме - динамические составляющие. 

Первая группа сил включает такие составляющие, как тяго­
вое усилие, создаваемое подводимым к ведущему колесу крутя­
щим моментом, статическое натяжение, обуславливаемое весом 
гусеницы, и динамическое натяжение, возникающее от действия 
центробежных сил. К динамическим составляющим относятся 

·нагрузки от продольных и поперечных колебаний ветвей, от дина­
мического изменения натяжения в обводе вследствие изменения 
его геометрии, усилия, вызываемые колебаниями корпуса (остова) 
машины, а также нагрузки, обусловленные неравномерностью 
перематывания звенчатых гусениц. 

Постоянные составляющие натяжения по абсолютной величине 
достигают больших значений и являются основными компонен­
тами, формирующими нагруженность обвода, поэтому важно знать 
их связи с эксплуатационными и конструктивными факторами. 

Считалось, что тяговое усилие Рвк• предварительное стати­
ческое Те и динамическое Тц 

натяжения действуют независимо 
одно от другого и общее натяжение является их суммой: 

в рабочей ветви 

в свободной ветви 

Тсв= Те+ Тц. 

В действительности же изменение режима движения, т. е. 
изменение тягового усилия и натяжения от центробежных сил, 
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приводит к уменьшению статической составляющей, поэтому в об­
щем случае натяжение в ветви нельзя рассматривать как сумму 
отдельных составляющих. Величина его будет результатом сово­
купного действия всех компонентов натяжения и зависит от мно­
гих эксплуатационных и конструктивных факторов. 

Прежде чем перейти к определению суммарного натяжения 
в ветвях обвода, найдем значения каждой из его составляющих, 
а затем установим их взаимосвязь. 

2. ТЯ ГОВОЕ УСИ Л И Е  НА ВЕДУЩЕМ КОЛ ЕСЕ 

Тяговое усилие на ведущем колесе определяется условиями 
движения, т. е. мощностью, необходимой для придания машине ско­
рости на том или ином виде грунта. Зная коэффициент сопротив­
ления движению трактора (транспортера) fт и прицепа fп, эту 
силу при прямолинейном движении можно найти как сумму сил, 
необходимых для преодоления сопротивления движению тягача 
(fтGт), прицепа (f nGn) и инерционных сопротивлений: 

р 1 ( J гд dv + f G , f G + Gт dv + Gn dv ) 
вк = 2'1']гд UГвк 'Тt т т -Т- n ln g'Тt . Ymn gdt ' 

где а - коэффициент проскальзывания (буксования) опорной 
ветви по грунту; 

Утп - коэффициент ,  учитывающий инерцию вращающихся 
деталей прицепа. 

В этом выражении коэффициент сопротивления движению f т 
учитывает только потери, возникающие в результате взаимодей­
ствия опорных ветвей гусениц с грунтом при перекатывании дви­
жителя, т. е. потери на преодоление внешних сопротивлений. 
Потери мощности в движителе и подвеске на преодоление вну­
тренних сопротивлений учитываются к. п. д. гусеничного дви­
жителя. 

Подобное разделение потерь целесообразно потому, что вну­
тренние потери мощности существенно зависят от типа приме­
няемых гусениц и схемы обвода и в одних и тех же условиях дви­
жения различны для разных обводов, в то время как потери на 
деформирование грунта остаются при этом постоянными. В связи 
с этим выделение внутренних потерь позволяет оценить степень 
совершенства движителя и учесть особенности его конструкции 
в соответствующих расчетах. Внутренние потери мощности в дви­
жителе при наличии стендов, позволяющих воссоздавать дей­
ствительный характер нагружения обвода, можно определить 
во всем тяговом и скоростном диапазонах,  а также представить 
в виде 

11гд = f (РВК• v) . 
Тогда внешнее соиротивление качению без потерь в гусенич­

ном движителе на любом грунте 

f т = 2f]�=sк 
= 11гaf:n, 
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где t:n - общее сопротивление качению с учетом внутренних потерь в движителе; 
Рвк - тяговое усилие, определяемое экспериментально на 

данном грунте путем записи крутящего момента на 
ведущих колесах. 

Максимально возможная величина тягового усилия ограничи­вается или сцеплением гусениц с грунтом или крутящим момен­том (мощностью) двигателя, т. е. 
l ( Jгд dv G ) р аNдТ)дТJгд 2Т)гд аrвк dt +ер т � вк � 2v 

·2 
_(ад + Jд) �трЧдЧтр .!!.!!__ _ J Т)тр _!!:!!.__ 

2ar2 dt тр 2аr8к dt ' вк 
где ад - коэффициент,  характеризующий потери крутящего мо­мента двигателя на режимах разгона и замедления вследствие отклонений процессов от установившихся. Левая часть последнего выражения представляет собой пре­дельную величину тягового усилия по условию сцепления гусе­ниц с грунтом ,  а правая - по условию реализации всей мощ­ности двигателя. В обоих случаях учитывается инерция враща­ющихся масс машины (двигателя, трансмиссии, гусеничного движителя).  

Для установившегося движения выражения тягового усилия имеют более простой вид 

и cpGm р aN дТ)дТ)тр 2ТJгд � вк � 2v 

3. СИЛА ПРЕДВАРИТЕЛЬНОГО СТАТИ Ч ЕСКОГО НАТЯЖЕНИ Я  

(1) 

(2) 

Сила предварительного статического натяжения в обводе с обычными гусеницами (с открытыми металлическими шарни­рами) 

(3) 
Это выражение получено из предположения, что гусеничный обвод является гибким , а форма провисания гусеничной цепи в пролетах между катками представляет параболу [ 2  ] .  На самом деле кривая провисания гибкой ветви соответствует цепной линии. Однако при малых провисаниях это различие несущественно и на точности расчетов не сказывается. Поэтому при определении натяжения в гусеницах,  не имеющих в шарнирных соединениях упругих сопротивлений, использование выражения (3) право­мерно. 
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Для расчета усилий в упругих обводах формулу (3) применять 
нельзя из-за принятых при ее выводе предпосылок об отсутствии 
продольной и угловой жесткости ветви. 

Найдем связь между растягивающей нагрузкой и ·параметрами 
упругой ветви. Рассматривая упругую ветвь, мы получим зави­
симости, справедливые для всех типов обвода. Частные случаи 
будут отличаться лишь тем, что конечные формулы будут упро­
щены по сравнению с общей зависимостью в соответствии с ча­
стными ограничениями, характеризующими тот или иной тип 
обвода. 

С достаточным приближением гусеничная цепь может быть за­
менена лентой с равномерно распределенными по ее длине весом 
и жесткостью. Не внося заметных погрешностей в окончательные 
выводы, подобное допущение позволяет использовать для ана­
лиза методы теории упругости и получить точные аналитические 
зависимости. 

С учетом такого допущения упругую ветвь характеризуют три 
параметра: вес единицы длины q, удельная продольная жесткость 
к 0 и относительная угловая жесткость м 0• 

Удельная продольная жесткость определяется зависимостью 

Tl0 Ко= ЛlоFд' 

где Лl 0 - абсолютное изменение шага гусеницы под действием 
растягивающего усилия Т; 

относительная угловая жесткость 

где Мш - момент скручивания шарнира (участка ленты дли­
ной /0) при соответствующем угле закручивания а; 

Ь - ширина гусеницы. 
Тогда приведенную изгибную жесткость EJ ветви с равно­

распределенными по длине параметрами можно выразить через 
параметры звенчатой гусеницы 

EJ = м0l0Ь. 
В идеальном гибком обводе м0 = О и -1- = О. В жестком не-ко 

растяжимом обводе, обладающем угловыми сопротивлениями 
в шарнирах, угловая жесткость м0 имеет конечное значение, а по-

датливость -1 - = О . Ко 
Схема упругой ветви, провисающей между катками, показана 

на рис. 1 . Длина пролета при этом принята равной расстоянию 
между сечениями участков гусеницы, лежащих на катках гори­
зонтально. 
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При п ровисании  упругой ветви , н аходящейся 
нием Т, изгибающий момент в сечени и  х 

d2y JHolob 
dx2 

Мх = - --------::сз-[ � + ( :� )2]2 

под н атяже-

При небольшой кривизне ветви бесконечно малыми величинами 
второго порядка можно пренебречь .  С учетом этого после дву-

Рис. 1 .  Схема к определе­
нию натяжения в упругой 

ветви : 
1 - провиса ние  гибкой вет­
ви; 2 - положен и е  невесо­
мой ветви с предвар итель­
ной з акруткой шарниров; 
3 - провиса ние  упругой 

ветви 

х 

!1 
кратного дифференцирования данного выражения можно получить 
следующее уравнение статического п рогиба : 

где 
2 _ т . к - _l_b_ ' 

Мо о 
__ q_ Qo - l Ь • Мо О 

Общее решение уравнения  (4) имеет вид 
у = с + с х + с екх + с е- кх - !!..о__ х2 

1 2 з 4 2к2 · 

Постоянные и нтегри рования определяются из условий : 
Ух=О = О; 
Yx=t =а,; 

(.!!!1_) = (�) = о dx х=О dx x=l · 

(4) 

(5) 

Исходное дифференциальное уравнение (4) является наиболее 
общим и может быть использовано для вывода уравнений  п рови­
сания как упругих , так и неупругих ветвей . Так, если предполо­
жить , что ветвь гибкая (м 0 = О) , то уравнение (4) п римет вид 

d2y 
Т dx2 = -q. 
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Решение этого дифференциального уравнения  есть уравнение параболы 
( ат qt ) q 2 у= -l + 2Т х - 2Т х · (6) 

Если бы в исходном уравнении  статического прогиба (4) были оставлены бесконечно малые члены , которыми мы пренебрегли , то вместо уравнения  параболы было бы получено уравнение цеп ­ной линии . 
Величину стрелы максимального п ровисания можно опреде­лить , учитывая следующее . Наибольшее п ровисание будет в точке , где касательная к ветви параллельна линии , соединяющей концы ветви ,  т . е .  

dy щ 
dx = -l- . 

Используя это условие , находим , что максимальное провиса­l ние будет при  х = 2. Подстановка этого значения в выраже-ние (6) позволяет найти величин у п ровеса ветви 
ат qt2 

f = ух=_!_ -т = вт ·  
2 

Таким образом , получено п р иведенное выше выражение (3) , связывающее натяжение гибкой ветви с ее п ровисанием . Использовать уравнение (5) в практических расчетах затруд­нительно вследствие громоздкости и трудоемкости вычислений . При определении постоянных интегр ирования без заметных по­грешностей некоторыми членами этого уравнения можно п рене­бречь ввиду их малости и считать : 
qol • 

С1 = - 2кз ' 

После подстановки этих коэффициентов в уравнение (5) вы­ражение для определения стрелы п ровисания , т . е . максимальной 
l координаты у в сечении х = 2, имеет вид 

1 2. 
f _ !!!!_ ( l _ __!__ "1 / Molob ) 

-вт l v т . (7) 



Из сравнения  формул (3) и (7) видно , что расхождение между 
расчетными значениями усилий в гибкой и упругой ветвях п ри 
одинаковой стреле п ровисания  значительно . Для реальных зна­
чений угловой жесткости (200-400 кгс·см/см·рад) ошибка в оп­
ределении силы натяжени я  по формуле (3) достигает 35-40 % . 

Выражение (7) справедливо для тех случаев , когда отсутствует 
предварительная закрутка шарниров . Если же п р и  сборке гу­
сеницы траки повернуты один относительно другого на угол а8, 
то стрела п ровисания ветви будет меньше . В этом случае суммар­
ная стрела провисания будет складываться из отрицательного 
прогиба , обр�зуемого вследствие пре- /си.--�--�--.----. 
дварительнои установки шарниров Уэ 
(кривая 2 на рис . 2) , и п ровисания 
под действием веса гусеницы .  

Величину прогиба Уз можно най-
ти подстановкой х = + в уравнение , 
описывающее участок окружности 
радиусом 

R =--l_o_. 
2 sin i 

Выражение для определения сум­
марного прогиба можно упростить , 
если влияние угла предварительной 
закрутки учесть коэффициентом kз· 
Это возможно в силу того , что ко-

JO .ц т, тыс.кгс 
Рис.  2. Расчетные и эксперимен­
тальные значения п ровесов вет­
ви при различных натяжениях 

личество зубьев ведущего колеса , угловая жесткость и шаг со­
временных гусениц изменяются в небольших пределах и поэтому 
данный коэффициент остается почти неизменным . Наиболее удоб­
ным для практических расчетов является выражение 

f _ !!!!_ ( l _ 4kз -v м0l0Ь ) 
- вт l т ' 

rде kз - опытный коэффициент . 

(8) 

По результатам многочисленных экспериментов установлено , 
что для ветвей длиной до 20/ 0 коэффициент kз можно принимать 
равным 1 , 5 , а для более длинных ветвей - равным 2 . 

Сравнивая выражени я  (7) и (8) для определения  силы пред­
варительного натяжени я  по п ровисанию с учетом угловой жест­
кости шарниров с обычно п рименяемой формулой (3) , можно ви­
деть , что при расчете натяжения  (м 0 = 200+400 кгс·см/см·рад) 
по формуле (3) получается ошибка , равная 60-80 % , а в неко­
торых случаях  и больше . 

На рис . 2 п р иведены значени я  п рогибов (стрел п ровисания); 
определенные по различным формулам , и экспериментальные 
данные для ветви с l = 22/ 0 и аз = 1 5° . Кривая 1, соответствую-
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щая формуле (3) , показывает наибольшие отклонения (до 90 % )  
значений провеса от действительных . Истинное провисание ото­
бражено кривыми 4 и 5. Кривая 5 соответствует изменению про­
гибов при  увеличении  растягивающих усилий ,  кривая 4 - п р и  

е 

t 
t' 

их уменьшении .  Разница в 
значениях стрелы провисания 
(кривые 4 и 5) является след­
ствием гистерезисных потерь 
в шарнирах ,  п р и  проведении 
замеров в статическом состо­
янии . В движении  ветвь про­
висает в соответствии с про­
гибами (кривая 5) . 

Выражение (7) обеспечи­
вает получение более точных 
значений  усилий (кривая �. 
чем выражение (3) . Значения  
же  прогибов , определенные 
по выражению (8) (кривая 3), 

Рис . 3. Схема провисания наклонной ветви не отличаются от опытных 
данных (кривая 5) . 

Пр и  отсутствии установочного угла между траками , что имеет 
место , например , у ленточных гусениц и у гусениц с резино­
металлическими шарнирами , потерявшими предварительную за-

'��3!� ы d 
":;hd==�f_; 1 f 1 ��гц: j=== . --

400 800 f200 f60fПкгс 
5) 

() 250 500 750 fOOO 
') 

Ткгс 

Рис. 4. Изменение длины пролета l, высоты подвеса наклонной ветви щ, 
углов сх и '\' в зависимости от натяжения : 

а - зависимость l = f ( Т); б - з ависимос1·ь а1 = f ( Т); в - зависимости а = 
= f ( Т) и '1' = f ( Т) 

крутку в процессе эксплуатации , справедливой остается формула 
(7), так как в этих случая х  kз = 1 . 

В наклонных ветвях , особенно в передней , стрела п ровисания 
при изменении  тяговой нагрузки изменяется в очень широких 
пределах за счет изменения длины ветви . Концевые условия и 
фактическая длина пролета п р и  этом в отличие от верхних ветвей 
также существенно меняются , поэтому связь между натяжением 
и провисанием может быть иной . 
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На рис . 3 показана схема п ровисания наклонной ветви, а 
на рис . 4 - графики , иллюстрирующие влияние силы натяжения  
на величину углов а и у, а также на  величину пролета l и высоту 
подвеса а, для передней наклонной ветви . Из графиков видно , 
что координаты точек подвеса и углы наклона (особенно угол у) 
меняются п р и  изменени и  натяжени я  во всем диапазоне нагрузок . 
Однако в диапазоне, который является рабочим и ,  следовательно , 
представляет практический интерес (Т > 500 кгс), изменения 
параметров ветви очень малы . Так , углы а и у меняются в этом 
диапазоне на 2-3°, а относительное изменение координат ветви l 
и а, составляет �2,5-3,5%.  Поэтому с достаточной точностью 
в практических  расчетах можно пользоваться величинами а,, 
l , у и а, найденными для предельного состояния ветви (у = Ymax), 
и использовать их  п р и  определении коэффициентов в уравне­
нии  (5) . При необходимости более точного нахождения кривой про­
висания ветви постоянные интегрировария ci определяют с учетом 
изменения концевых услови й . 

Вывод и анализ уравнений  прогибов для наклонной упругой  
ветви показывает , что истинная форма ее  п ровисания п р и  сред-
них значениях угловой жесткости шарниров (200-300 кгс·саiJм ) СМ·Р 
приближается к параболе.  При больших значениях угловой жест-

( кгс·см ) кости м0 > 400 д кривая п ровисания подобна окружности 
см.ра (особенно при  малых значениях растягивающих усили й  Т и 

длины п ролета) . Исходя из этого , при  определении  изменения 
натяжения в передней или задней наклонных ветвях  можно поль­
зоваться выражением (3) . 

4. НАТЯЖЕН ИЕ ОТ ЦЕНТРО БЕЖН ЫХ СИЛ 

Натяжение,  вызываемое центробежными силами , для гибкой 
нерастяжимой ветви определяется из выражения 

qv2 Тц=

--
, g (9) 

которое можно получить , рассматривая равновесие элементарного 
участка обвода , п ровисающего по любой кривой переменного ра­
диуса р. Выделим элемент длины dl обвода , ограниченный углом da.. 
Центробежная сила этого элемента , р авная qv2 dl, уравнове-

gр 
шивается составляющими динамического натяжения  Тц· Так как 
силы Тц направлены под углом d; к радиусу кривизны (имеется 
в виду радиус кривизны в центре элемента длины) , то 

2Т da = qv2 dl 
ц 2 gp . 
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Учитывая , что dl = pda, получим 
qv2 Тц =

---g 
Из формулы (9) следуют два очень важных вывода . Первый 

заключается в том ,  что динамическое натяжение от центробежных 
сил не зависит от формы обвода или характера провисания вет­
вей , а определяется только скоростью перематывания обвода 
относительно корпуса машины . 

Второй вывод состоит в следующем : поскольку центробежные 
силы уравновешиваются составляющими динамического натяже­
ния , т .  е. внутренними силами , то динамическое натяжение от 
центробежных сил не создает реакций на деталях , образующих 
контур обвода . 

Звенчатость гусеничной цепи  приводит к появлению пере­
менной составляющей центробежного натяжения . Амплитуда 
этой составляющей имеет максимальное значение , когда вся масса 
трака сосредоточена в шарнирах :  

Ац = �� ( 1 - cos 11; ) , 
где ак - центральный угол на колесе . 

В этом случае амплитуда составляет � 1 , 7- 1 ,8 %  от величины , 
определяемой выражением (9) . В действительности масса трака 
равномерно распределена по его длине и изменение натяжен ия 
от центробежных сил еще меньше . 

Продольная податливость ленточных гусен иц и гусениц с ре­
зина-металлическими шарнирами обуславливает некоторое удли­
нение ветвей на высоких скоростях и изменение вследствие этого 
веса единицы длины.  Величина центробежного натяжения таких 
гусениц будет меньше, чем жестких :  

F 
/_K _ 2_f_2 _____ 

2 Т = - � + l _о_а_+к F � 
Ц 2 � 4 О д g '  

Однако уменьшение динамического натяжения заметно ( �5-
7 % ) только на высоких скоростях (свыше 1 00 км/ч) . При скоростях 
до 60-70 км/ч вытяжкой гусениц можно пренебречь и для рас­
четов пользоваться выражением (9) . 

5. ВЛ И Я Н И Е ТЯ ГОВОГО УСИ Л И Я  НА ВЕЛ И Ч И Н У  
НАТЯ ЖЕ Н И Я  В РАБОЧЕЙ И СВОБОДНОЙ ВЕТВЯХ 

Выше были рассмотрены постоянные составляющие натяже­
ния . Общее натяжение в ветвях , однако , не может быть опреде­
лено как сумма этих  составляющих . Изменение тяговой нагрузки 
и скорости п риводит в упругом обводе к существенному изменению 
величины предварительного статического натяжения  и , как след­
ствие , к изменению общего натяжени я . Установлено , что это из-
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менение столь значительно , что использование в расчетах тра­
диционных методов нахождени я  усили й  в обводе, основанных 
на принципе суперпозиции , исключается . Причина этого явления 
заключается в податливости гусениц, изменении  формы п ровиса­
ния ветвей под действием тягового усилия и центробежного натя ­
жения . При этом небольшое изменение формы ведет к резкому 
перераспределению натяжени й  в ветвях  обвода . Это закономерно. 
Из формулы (3) следует, что п р и  малом п ровисании  достаточно 
незначительно изменить стрелу п ровисания , чтобы растягиваю­
щее усилие изменилось в несколько раз . 

Рассмотрим сначала, как изменяется натяжение в ветвях об­
вода от действия тягового усилия . Центробежные силы не будем 
учитывать , т . е . будем считать , что движение происходит с очень 
малыми скоростями . 

Поскольку ведущее колесо движителя под действием п риложен­
ных к нему сил Тр, Тсв и крутящего момента Мвк находится в рав­
новесии ,  то можно записать следующее условие равновесия :  

( 1 0) 

Тяговое усилие , как было установлено выше, зависит от ре­
жима движения и для заданных услови й  может быть всегда опре­
делено однозначно . Натяжение же в свободной  ветви зависит от 
режима движения (тягового усилия)  и от конструктивной схемы 
движителя . 

С приложением тягового усилия стрела п ровисания каждого 
участка свободной ветви изменяется из-за перераспределения 
длин свободной и рабочей ветвей . Согласно уравнениям (3) или  
(8) меняется и натяжение свободной ветви .  С увеличением тяго­
вой нагрузки оно уменьшается по сравнению с первоначальным 
статическим натяжением . Следует иметь в виду ,  что в современных 
упругих обводах для обеспечения их  устойчивой работы п редва­
рительное статическое натяжение создается очень высоким . Иногда 
оно составляет 2000-3000 кгс ,  т .  е .  по величине сопоставимо или 
даже больше тягового усилия . В связи с этим изменение предва­
рительного натяжения от действия тягового усилия существенно 
меняет характер нагруженности обвода . 

Для того чтобы определить величину натяжения  в свободной 
ветви при различных тяговых нагрузках , необходимо найти за­
висимость растягивающего усилия от длины ветви .  Зная прира ­
щение длины свободной ветви , вызываемое тяговой нагрузкой , 
можно найти связь между натяжением в ней и величиной тягового 
усилия . Это позволит одновременно выявить влияние конструк­
тивной схемы движителя на нагруженность обвода . Влияние кон­
структивной схемы сказывается в том , что соотношение длин ра­
бочей и свободной ветвей в схемах с передним и задним располо­
жением ведущего колеса различно . Следовательно , изменяются 
стрелы п ровисания ветвей п р и  одном и том же тяговом усилии . 
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Если к рабочей ветви п риложить тяговую нагрузку, то сво­
бодная ветвь получит приращение длины 

Лlсв = Лlt + Лlу, 
где Лlr - приращение длины за счет уменьшения стрелы прови­

сания  рабочей ветви ; 
Лlу - приращение длины от упругой деформации рабочей 

ветви .  
Величина Лl1 незначительна даже при  полном распрямлении 

ветви .  Так , например , если п р инять Те = 2000 кгс, то при м0 = 

= 200 кгс -с� стрела провисания ветви длиной 1 39 , 5 см будет СМ·ра равна 1 см. Максимальное приращение от полного распрямления  
этой ветви составит всего 0 ,0 1 8  см. 

Соответственно удлинение свободной ветви от уменьшения  
стрелы провисания всех ветвей , находящихся под действием 
силы тяги , будет также незначительным . Поэтому при  анализе 
упругих обводов можно считать , что изменение формы свободной 
ветви (изменение ее длины) является результатом только упругих 
деформаци й Лlу рабочей ветви , которые в десятки раз больше 
приращени й  длины л1,. 

В р еальных жестких обводах (при использовании  гусениц 
с металлическими шарнирами) приращение длины свободной в.этви 
за счет уменьшения провисания  участков рабочей ветви сопоста-
вимо с величиной упругих деформаций . · 

В уточненных расчетах это приращение желательно учитывать. 
Однако ,  как показывают экспериментальные исследования , и 
в этом случае определяющей является упругая деформация ра­
бочей ветви . 

Упр угое приращение длины свободной ветви определяют 
с учетом того , что рабочая ветвь под натяжением Тр получает 
по сравнению с первоначальным состоянием , когда обвод был на­
гружен только предвар ительным статическим натяжением, до­
полнительное удлинение 

Лl = Тр-Тс l 
Р к0Fа Р' 

где lp - общая длина всех участков рабочей ветви , находящейся 
в свободном состоянии (пр и  отсутстви и  растягивающих 
сил) . 

Номинальное удлинение (без учета растяжения под действием 
силы Тр) 

Лl Тр-Тс l нр= к0Fд+ Тр р· 
На участке свободной ветви данное удлинение 

силы Тсв будет 
под действием 
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Вследствие снижени я  натяжения  свободной ветви по сравнению 
с первоначальным ее длина уменьшается на величину лz;в: 

Л/" - � - т св l св - КоFд св • 

где lсв - первоначальная длина свободной  ветви . 
Начальная длина свободной ветви связана с длиной ветви lссв• 

находящейся под п редварительным натяжением , соотношением 
l _ lссв св- т l + -c-

к0Fa 
Таким образом , фактическое удлинение свободной ветви 

Л! -Лl' -Лl" = Тр-Тс l ( 1 +�)- Тс-Тсвz ( 1 1 ) св - св св KoFa + Тр Р коFд КоFд св . 

При переднем расположении  ведущих колес это приращение 
полностью идет на увеличение длины ветви одного пролета (под 
ведущим колесом) . При заднем расположении  ведущего колеса 
сбег рабочей ветви соответственно распределяется меЖду всеми 
пролетами свободной  ветви п римерно пропорционально их дли­
нам . Удлинение передней наклонной ветви в этом случае 

Лlсвн � Лlсв + ' св 

где lн - длина наклонного участка свободной ветви . 
Из теории упругости известно , что длина наклонной ветви ,  

провисающей п о  параболе , связана с натяжением уравнениями : 

Sн = lсв + Лlсвн = ( +- �) -V 1 + ( �f - ::г ) 
2 

+ 
+ (-l + аrТг ) 1f 1 + (.!!:.L + _!!!____ \ 2 + Тг Arsh (_!!!____ - !!L) + 4 2ql У l 2Тг ) 2q 2Тг l 

Тг А h ( ql ar ) + 2(/ rs 2Тг 
+ -l ' 

_ 1 / ( ar qt )2 Тсв - Тг JI 1 + -l- + 2Тг ' 

где l - длина п ролета (см . р ис. 3) ; 
Т2 - горизонтальная составляющая натяжения . 

( 1 2) 

( 1 3) 

Решение системы уравнений  ( 1 0) - ( 1 3) позволяет найти растя­
гивающие усилия в ветвя х  ТР и Тсв• которые определяют нагру­
женность обвода . 

Эгу систему можно упростить , если заменить выражение ( 1 3) 
приближенным, исходя из  соотношени й  размеров в современных 
обводах , т .  е . Тг = 0,875 Тсв · 
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Подставля я  это выражение в уравнение ( 1 2) , можно найти 
зависимость силы натяжения  в свободной ветви от ее длины . 

На  р ис . 5 показана зависимость силы натяжения от удлине­
ния  ветви [кривая 1, построенная по уравнениям ( 1 2) и ( 1 3) ] .  
Как видно и з  графика , резкое снижение усилия  Тсв происходит 
п р и  достижении  приращением Лlсв значени й  0 ,5- 1 см. Дальней­
шее приращение длины ветви почти не сказывается на величине 
натяжения , оно достигает своего минимума при данных значе-

Тсв IТ""1ггr---.----"""�----, 
Х3С 

'1000 

о t г L1 Lс8см 

Рис.  5 . Влияние приращения дли­
ны свободной ветви на величину 

натяжения (при Те =  2000 кгс): 
-- дл я обвода с передн и м  р аспо­
ложением в едущ и х  колес; -· - дл я 

обвода с и х з адн и м  расположением 
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Рис.  6. Натяжение в рабочей и свобод-

ной ветвях : 

1 - п р и  переднем р а сположе н и и  в едущих ко­
лес; 2 - п р и  заднем р а сположен и и  ведущих 
колес; 3 - в слу ч а е  отсутств и я  продол ьной 

податл и вости 

ниях  приращени я .  Это обстоятельство предопределяет неодина­
ковое уменьшение натяжени я  в обводах с передним и задним рас­
положением ведущего колеса . 

На  графике приведены значения  усилия Тсв• определенные 
из уравнения  ( 1 1 )  для различных значений  тяги . Точки пересе­
чения  этих линий  с кривой 1 удовлетворяют уравнениям ( 1 1 ) 
и ( 1 2) , т . е . представляют собой решение приведенной выше си­
стемы уравнений. Отсюда видно , что при переднем расположении 
ведущих колес натяжение в свободной ветви резко уменьшается 
в эксплуатационном диапазоне тяговых нагрузок ( 1 000-2000 кгс) . 

При заднем расположени и  ведущих колес уменьшение натяжения 
в свободной ветви при  таких тяговых нагрузках очень мало . Су­
щественно натяжение в свободной  ветви уменьшается только при  
усилиях 15  000- 1 8  ООО кгс, т. е . п р и  нагрузках , п ревышающих 
максимально возможную силу тяги .  
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В результате перераспределени я  натяжений  в ветвях при  п р и­
ложении тяговой нагрузки характер нагружени я  ветвей в обво­
дах с передним и задним расположением ведущих колес различен. 
На рис . 6 Показана зависимость растягивающих усилий  в рабо� 
чей и свободной ветвя х от тягового усилия , из которой видно , 
что при  переднем расположени и  ведущих колес натяжение в сво­
бодной ветви на эксплуатационном режиме (Рвк = 1 000-;--2000 кгс) 
уменьшается по сравнению с первоначальным статическим натя ­
жением (Те = 2000 кгс) в 2-5 раз , а натяжение в рабочей ветви 
увеличивается на 1 00-250 кгс. Н а  основании  этого можно счи­
тать , что при  тяговых усилиях , не превышающих предварительное 
статическое натяжение , растягивающая нагрузка в рабочей 
ветви примерно равна предварительному статическому натяже­
нию, а при  тяговых усилиях , больших натяжения  Те, когда 
свободная ветвь полностью ослаблена ,  натяжение равно силе тяги . 

В случае заднего расположения  ведущих колес натяжение 
в свободной ветви уменьшается очень незначительно . Величина 
его в эксплуатационном режиме только на 200-400 кгс меньше, 
чем натяжение в рабочей ветви при  переднем расположении  ве­
дущих колес . Натяжение же в рабочей ветви возрастает в среднем 
на О,8---0 ,9Р8к. 

Заметим , что падение натяжения в свободной ветви мало за­
висит от жесткости шарниров при  изменении ее в диапазоне зна­
чений , характерных для современных гусениц. 

На рис . 6 для сравнения показаны кривые натяжений  для гу­
сениц, имеющих жесткость , близкую к минимальной (к0 = 

= 1 850 кгс/см2 и максимальной к0 = 6000 кгс/см2) . Разница в про­
текании процесса для обеих гусениц невелика . Это объясняется 
тем , что оба значения жесткости значительно ниже значения мо­
дуля упругости стали . 

В результате описанного выше характера изменения растяги­
вающих усилий  в ветвя х  нагруженность различных участков 
обвода оказывается неодинаковой при  одних и тех же тяговых 
нагрузках трактора , но п р и  разных схемах движителя (при раз­
личном расположении  ведущего колеса) . 

На р ис . 7 показаны эпюры растягивающих усилий , построен­
ные для различных случаев нагрузки гусеничной машины . Ка­
сательные реакции грунта в приведенных схемах показаны равно­
мерно распределенными по длине опорной ветви , поскольку их  
закон изменения  при  заданном тяговом усилии Рвк не влияет 
на разность натяжений  Тр-Тев· 

При тяговом усилии  в обводе , не п рерывышающем предвари­
тельного статического натяжения (см . р ис .  7,  а) , верхняя ветвь 
обвода нагружена примерно одинаково как  при  переднем , так 
и при заднем расположени и  ведущего колеса . Наклонные же 
ветви значительно больше нагружены (почти на  величину стати­
ческого натяжения) в схеме с задним расположением ведущего 
колеса . Более нагруженной в этой схеме является и опорная ветвь . 
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В связи с этим для машин , эксплуатирующихся с тяговыми 
нагрузками , меньшими , чем статическое натяжение , предпочти­
тельнее схема движителя с передним расположением ведущего 
колеса ,  так как она обеспечивает меньшую нагруженность обвода . 
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Рис. 7. Эпюры растягивающих усилий в обводе: 
--- при переднем расположении ведущих колес; - - . - -
при з аднем р асположении ведущих колес; 1 и 2 - участки з ацеп· 

пения при переднем и з аднем р а сположении ведущих колес 

При тяговых нагрузках , превышающих предвар ительное ста­
тическое натяжение (см . р ис . 7 , в) , наклонные ветви обвода по­
прежнему более нагружены (на величину , несколько меньшую 
усилия Те) при  заднем расположении ведущего колеса .  Верхняя же 
ветвь нагружается больше в схеме с передним расположением 
ведущего колеса . Превышение нагрузки равно разности между 
тяговым усилием и предварительным статическим натяжением 
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(т .  е .  ЛТ = Рвк - Тсвзад)· В связи с этим выбор рациональной 
схемы в последнем случае связан с величиной ожидаемых экс­
плуатационных тяговых нагрузок ,  т. е . с назначением гусенич­
ной машины . 

Таким образом, для тракторов и других гусеничных маши�, 
эксплуатирующихся в условиях больших тяговых усилии , 
с точки зрения динамической нагруженности обвода , целесооб­
разна схема движителя с задним р асположением ведущего колеса . 
Если же рабочие нагрузки по своей величине сопоставимы с пред­
варительным статическим натяжением (см . рис .  7, 6), то предпоч­
тение должно быть отдано схеме с передним ведущим колесом . 

Следует, однако , иметь в виду , что для обеспечения устойчи­
вой работы обвода и зацепления абсолютное приращение длины 
свободной ветви должно быть по возможности минимальным , 
т . е .  сбег рабочей ветви Лl�в должен почти целиком компенсиро­
ваться упругими деформациями свободной ветви лt;в. Эrо воз­
можно , как видно из уравнения ( 1 1 ) ,  только при 17:� Рвк• 
поэтому при  переднем расположении ведущего колеса предвари ­
тельное статическое натяжение гусениц должно быть равно или  
больше вероятных эксплуатационных значений тягового усилия . 

Определение усилий в ветвях с учетом их  провисания - тру­
доемкий процесс , требующий большой точности вычислений , 
особенно функции Sн = f (Тс8). 

Рассмотрим упрощенный приближенный способ вычислений ,  
полагая ,  Ч'fО соотношения между усилиями в ветвях зависят 
только от изменения длин ветвей , обусловленного продольной 
податливостью гусениц, а сами усилия определяются только ве­
личиной упругих деформаций . 

В этом случае сумма удлинений Лlр + Лlсв при люб ом зна­
чении усилия Р вк равна сумме удлинений ветвей от статического 
натяжения , т. е .  

или 

откуда 
TP = Tc ( l + :; )-Тсв �; • 

Из последнего выражения следует, что продольная жесткость 
не влияет на величину усилий в ветвях . Эrо понятно , так как при  
принятом предположении об  отсутствии  связи между удлине­
нием ветви и ее провисанием абсолютная  величина продольных 
деформаций не сказывается на  значениях сил . 

В действительности повышение жесткости к0 несколько сни­
жает темп падения усилия Тсв при  увеличении тяговой нагрузки Ргк 
(см . рис . 6). 
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Используя уравнение равновесия  сил на  ведущем колесе (10), 
получаем 

т т Р1к св = с - z 
1 + � lp 

(14) 

Анализ этой зависимости для различных соотношений длин 
ветвей и усилий показывает , что она обеспечивает точность , до­
статочную для практических расчетов (расхождение с изложен­
ным выше методом не более 3-5 % ) ,  и поэтому может быть реко­
мендована для оценки нагруженности упругого обвода . Заметим , 
что применимость ее ограничивается областью положительных 
значений натяжения , т. е . условием Рвк � Те . В диапазоне тя­
говых нагрузок ,  превышающих предварительное натяжение , ра­
стягивающее усилие в свободной ветви постоянно и равно своему 
минимальному значению.  Можно считать,  что в этом диапазоне 
Тсв mln А:: 0,5qlcв · 

При Тсв = О получаем условие для определения желательного 
с точки зрения устойчивой работы передней наклонной ветви 
значения предварительного натяжения Т - Рвк (15) e-1.J_� 1 lp 

Пр и переднем р асположении ведущего колеса Те А:: Рвк· 
Таким образом , значение предвар ительного статического на ­

тяжения в обводе должно выбираться , исходя из вероятных экс­
плуатационных нагрузок .  Если статическое натяжение будет 
меньше , чем это требуется по условию (15) , то передняя  наклон­
ная ветвь при больших тяговых нагрузках будет иметь значи­
тельную стрелу провисания (провисать в виде так называемого 
«мешка») . Это приводит к снижению устойчивости ветви и соз ­
дает опасность нарушения работы гусеничного зацепления на 
различных режимах движения машины (особенно на поворотах) . 

Как следует из формулы (15) , упругие обводы с передним рас­
положением ведущего колеса требуют более высокого предвари­
тельного статического натяжения ,  чем при  заднем его расположе­
нии . 

Экспериментальные исследования показывают , что формула 
(14) обеспечивает получение достаточно близкого приближения 
к действительным значениям натяжения . 

Относительно высокая степень точности формулы (1 4), не­
смотря на принятое при  ее выводе допущение об отсутствии про­
висания ветвей обвода объясняется тем , что уменьшение или уве­
личение провисания сопровождается соответствующим измене­
н ием длины ветви ,  а математически провисание может быть пред­
ставлено в виде условий жесткости ветви п р и  ее растяжении . 
Поскольку абсолютное значение жесткости не влияет на пере­
распределение деформаций между рабочей и свободной ветвями 
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в их распрямленном состоянии ,  то пренебречь провисанием можно 
в пределах допустимой нелинейности функции Т = f (l). В слу­
чае же линейной связи между натяжением и фактической длиной 
ветви подобное допущение не дало бы погрешности . 

В связи с этим по формуле ( 1 4) можно получить более точные 
значения усилий для упругих обводов ,  чем для жестких . 

При выводе уравнений ,  связывающих натяжение в ветвях  
обвода с тяговой нагрузкой ,  не  учитывалось изменение геометри и  
обвода , и следовательно ,  длины наклонных ветвей , возникающее 
в результате деформирования упругих элементов подвески под 
действием тягового усилия  в обводе , а точнее , вертикальной со­
ставляющей этого усилия ,  равной Р8к sin Уз (Уз - угол наклона 
задней наклонной ветви) . Можно предположить , что при больших 
тяговых нагрузках  в движителях ,  имеющих мягкую подвеску , 
перераспределение растягивающих усилий должно отличаться 
от рассмотренного выше . Установлено , что для обводов без под­
держивающих катков влиянием подвески при  расчетах можно 
пренебречь . 

Эффект подрессоривания необходимо учитывать только в схе­
мах с поддерживающими катками при  заднем расположении ве­
дущего колесм и при  тяговых усилиях ,  значительно превышаю­
щих предварительное статическое натяжение . Для этого случая 
можно рекомендовать упрощенную зависимость 

lp + 2к0Fа sin2 Vз 
Т -Т -Р пкт 

св - с вк 4коFа sin2 vз . lp + lcs + 
-�-� пкт 

6. СВЯЗЬ МЕЖДУ НАТЯЖЕН И ЕМ В ВЕТВЯХ ОБВОДА 
И НАГРУЗ КАМИ ПОД ОПОРН ЫМИ КАТ КАМИ 

Изменение натяжения в ветвях обвода отражается на эпюре 
давления под катками .  Нагрузка под передним или задним кат­
ком будет всегда меньше , чем нагрузка на каток ,  на величину 
вертикальной составляющей натяжения . Пр и  неизменной сум­
марной вертикальной реакции грунта на опорную ветвь обвода 
(которая равна весу машины и вертикальной составляющей от 
усилия на крюке) изменение натяжения и ,  как следствие , давле­
ний под крайними катками вызывает перераспределение всей 
эпюры давлен и й .  

Определим влияние схемы движителя и усилий в ветвях об­
вода на характер этого перераспределения . Статическая нагрузка 
на каток без учета натяжения от гусеничных цепей при постоян­
ной жесткости Кт упругого элемента подвески определяется из 
выражения : 

Pi = Kmfcml 
где fcml - статический ход катка . 
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При нагруженном обводе усилия под катками можно опреде­
л ить по формулам :  

под передними 
( 1 6) 

под средними (внутренними) 

Рнкi=кт(fстi+Лfi)+ �� (где i=2, 3, . . . , п- 1 ); ( 17) 

под задними 

Рнкп = к�i(f стп + Лf;) + �� - Тр sin Уз; ( 1 8) 

где Лfi - дополнительное поджатие катков в результате уве-
личения  натяжени я ;  

Уп· Уз - углы охвата на переднем и заднем катках (углы 
наклона ветвей) ; 

п - количество опорных катков с одной стороны ма­
шины .  

Общая дополнительная нагрузка н а  все катки, рт натяжения 
(эквивалентная увеличению веса машины на такую же величину) 

п п 
� ЛР"1 =�кт Л fi = ТР siп Уз+ Тсв sin Уп· 

1 1 
Давление под каЖдым катком найдется , если будут известны 

перемещения всех катков , вызываемые приложением тягового 
усилия 

f i = f ст1 + Лf1. 
С этой целью рассмотрим силы , которые действуют на корпус. 
На рис .  8 показана схема внешних сил , действующих на кор­

пус (остов) гусеничной машины в общем случае ее движения . 
Заметим , что в данном случае растягивающие обвод усилия , 

являющиеся внутренними силами ,  выступают.в качестве внешних 
по отношению к корпусу . Центробежные силы пр и  этом не учи­
тываются , так как они не создают реакций на направляющих эле­
ментах  обвода .  

На  схеме (рис . 8) показаны усилия от ветвей ,  приложенные 
к осям ведущего и направляЮщего колес . Изменение точек при­
ложения растягивающих усилий в рабочей и свободной ветвях 
скомпенсировано приложением к корпусу •крутящего момента 

Мвк = (Т р -Тсв) Гвк = РвкГвк• 
Сумма проекций всех сил на ось z: 

п 
'\"' f Gт-Gн +т +т + Ркр . (lg) � Кт i = 

2 COS <Хг р SiП Уз св SiП Уп 
-2- SШ ({>кр· 
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Уравнение моментов от действующих сил относительно оси 
первого катка имеет вид 

� f l · Gт - Gн + Fj + (Gт - Gн) sin а2 + f Кт i 1- i = 2 COS aflт 2 Zнт 
+ Ркр cos f:Ркр __L Ркр sin f:Ркр (Т б + Т ) + 2 Zнкр 1 2 акр - P COS p COS '\'a ! ннк 

+ (Т р sin '\'а - Т р sin б) анк + Рвк'вк + (Т р cos 6 + Тсв cos '\'п) Zнвк -

где 
- (Тсв sin '\'п + Т Р sin б) авк • (20) 
l1_i - расстояние между первым и i-м кат-

кам и ;  
Zнкр • Zнвк • Zннк • Zнт - вертикальные координаты с учетом 

дополнительной осадки корпуса . 

Рис. 8 . Схема сил , действующих н а  корпус маши ны 

Вертикальные координаты приложения сил с учетом осадки 
корпуса связаны со статическими координатами (не учитываю­
щими натяжение гусеничных цепей) зависимостями : 

f � fп - f1 Zнкр = Zкр - 1 - акр l 1 -п 

f fп - f1 . Zнт = Zт - 1 - ат l ' i -n 
f + . !11 - !1 Zнвк = Zвк - 1 авк l • 1-n 

Двух уравнений ( 19) и (20) недостаточно для определения пере­
мещения всех п катков . Недостающие п-2 уравнения записы-
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ваются на  основании связи между перемещениями катков . По­
скольку деформация корпуса по сравнению с перемещениями 
катков ничтожно мала , то эта связь при постоянной жесткости 
упругого элемента может быть принята линейной : 

f - f + l  fп - f1 (2 1 ) i - 1 1-i li-n ' 
где i - 2 ,  3 ,  . . .  , п - 1 .  
Решение системы уравнений ( 1 9) ,  (20) и (2 1 )  позволяет найти 

полные ходы катков (с учетом их поджатия от натяжения в обводе) 
и определить значения сил , действующих на катки и под катками ,  
по формулам (1 6) , (1 7) и (18) . 

Углы Уп и Уз при изменении натяжения несколько изменяют 
свою величину вследствие изменения провисания ветвей и диф­
ферента корпуса . Однако в эксплуатационном диапазоне измене­
ния натяжений отклонение величин этих углов от их номиналь­
ных значений мало и существенно не сказывается на величине 
нагрузок под катками ,  поэтому в уравнениях (19) и (20) эти углы 
можно принять равными максимальным и считать Уп � Уп max 
И Уэ � Уз max · 

Максимальные же значения углов зависят от заданной гео­
метрической формы обвода . При очень мягкой подвеске углы Уп 
и Уз могут отличаться от номинальных . В этом случае при  их 
определении необходимо учитывать дифферент машины , который 
можно найти по разности ординат ZН8к и Zннк · Угол поворота 
корпуса срк при неизвестных координатах осей ведущего и на­
правляющего колес определится выражением 

t Zннк - Zнк - Zнвк + Zвк g срк = • Uнк + Uвк 

Анализ влияния натяжения гусеничных цепей на нагружен­
ность катков показывает , что в пределах возможного изменения 
растягивающего усилия в ветвях величина дополнительного под­
жатия катков прямо пропорциональна статическому натя­
жению.  

На рис .  9 приведены кривые , показывающие изменение нагру­
зок под катками в зависимости от величины предвар ительного 
натяжения . Из графика видно ,  что повышение натяжения при­
води'F к значительному изменению давлений под катками : под 
крайними оно уменьшается (в пределе до нуля) , а под внутрен­
ними увеличивается . Все это отражается на проходимости ма­
шины и ее тягово-сцепных качествах .  

В процессе движения в результате изменения натяжений в ра­
бочей и свободной ветвях происходит дополнительное перерас­
пределение давлений по длине опорной ветви .  Характер этого 
перераспределения зависит от схемы гусеничного движителя . 
В схеме с задним расположением ведущего колеса натяжение 
в свободной ветви ,  как уже было установлено выше , остается 
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почти постоянным п р и  различных тяговых нагрузках ,  поэтому 
увеличение силы тяги приводит к снижению нагрузки под зад­
ним опорным катком и увеличению ее под остальными катками .  
Под передним катком нагрузка почти не изменяется . При перед­
нем расположении ведущих колес увеличение тягового усилия 
приводит к снижению натяжения в свободной ветви Тсв и увели ­
чению нагрузки под передним опорным катком Р н к , .  Эпюра дав­
ления в этом случае более равномерна я .  Следовательно , переднее 
расположение ведущего колеса у машин ,  предназначенных для 

Q[@ ffi  (+) (+) (+)jЭ 
� "" 500 � 
� 

� 1000 
� 
� 
� 1500 
::::>.. 
� t:! 
� 2000 

2500 ������������ 
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JOOO 
2500 
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1500 

Рис . 9. Давление под опор ными катками при разных 
н атяжениях в ободе (при Gт = 1 6 , 2 т) 

эксплуатации на грунтах с низкой несущей способностью, более 
целесообразно . 

В качестве примера на рис .  1 0  показана зависимость изменения 
нагрузок под катками для движителя с передн им (кривая 3) 
и задним (кривая 4) ведущими колесами при  тяговом усилии  на  
ведущем колесе Р в к  = 2000 кгс. Кроме этого , показано изменение 
давления под катками п р и  отсутствии натяжения (кривая /) 
и при натяжении Те = 2000 кгс (кривая 2) . Из данного графика 
видно , что при заднем расположении ведущего колеса нагрузка 
под внутренними катками на 1 5-30% выше , чем при переднем 
р�сположении ведущего колеса . 

Это приводит к соответствующему увеличению максимальных 
удельных давлений под гусеницами (хотя среднее удельное дав­
ление остается неизменным) и к ухудшению проходимости ма­
шины . Нагрузка на катки ,  особенно на задние , при  заднем рас­
положении ведущего колеса также резко увеличивается . 

На рис .  9 и 10 показаны эпюры сосредоточенных нагрузок 
под опорными катками . Фактическое распределение удельных 
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давлений будет иметь иной вид ,  так как нагрузка на грунт пере­
дается всей опорной ветвью, а не только ее участками , расположен­
ными под катками . Однако характер нагружения от этого не 
меняется и выводы , вытекающие из пр<?веденного анализа , 

остаюстя справедливы-
Тсr.r м и .  Это подтверждается Тр 

Рнкl 
J(BC .__ _ __.. __ _,__ __ ....__ _ ___. 

опытом создания гусе-
ничных машин различ­
ного целевого назначе­
ния . В настоящее время 

Рис. 10. Изменение нагрузок 
под опорными катками 

считается , что для снегоболотоходов и других транспорт­
ных гусеничных средств , предназначенных для работы в усло­
виях слабых грунтов , схема гусеничного движителя с передним 
расположением ведущего колеса более целесообразна , так как 
обеспечивает лучшую проходимость , чем схема , имеющая задний 
пр ивод . 

7. ВЛ И Я Н И Е  С КОРОСТИ ДВИЖЕ Н И Я  
НА СТАТИ Ч ЕСКОЕ Н АТЯЖЕН И Е  

Пр и перематывании гусениц общее натяжение в гусеничном 
обводе увеличивается за счет действия составляющей ,  определяе­
мой выражением (9) . Однако при этом необходимо иметь в виду , 
что натяжение не является в общем случае суммой усилий , оп­
ределяемых выражениями ( 1 4) и (9) для свободной ветви и выра­
жениями ( 1 4) , (9) и ( 1 )  для рабочей . Дело в том , что вследствие 
удлинени я  ветвей от действия центробежных сил меняется и 
стрела их прогиба . Это , как следует из формулы (8) , приводит 
к фактическому уменьшению предварительного статического натя­
жен и я ,  причем тем интенсивнее , чем больше растягивающая 
динамическая нагрузка Тц (т . е .  выше скорость движения) и 
чем податливее обвод . 

На рис .  1 1  показано провисание верхней ветви упругого об­
вода ,  иллюстрирующее данное положение . При скорости 10 км/ч 
(рис . 1 1 ,  а) , когда центробежные силы невелики , ветвь имеет 
малую стрелу провисания и не касается опорных катков . При ско­
рости ;35 км/ч  (рис . 1 1 , 6) удлинение ветви становится заметным ; 
она уже ложится на задний каток . При скорости 60 км!ч  (рис . 1 1 , в) 
удлинение гусеницы так велико , что она уже почти касается 
второго катка . В жестком обводе при использовании гусениц 
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с обычными открытыми или закрытыми металлическими шарни­
рами уменьшение предвар ительного натяжения незначительно 
и его можно не учитывать . В упругих же обводах следует учиты­
вать снижение статического на-
тяжения .  Тем более это необхо­
димо , что предварительное ста­
тическое натяжение является 
единственной силой ,  обеспечива­
ющей стабилизацию работы сво­
бодной ветви . Оно вызывает 
удерживающие реакции на кат­
ках ; центробежные силы , как 
отмечено выше , таких реакций 
не создают . В связи с этим 
нужно знать интенсивность из­
менения этой составляющей для 
того , чтобы обеспечить п р и  про­
ектировании минимально необ­
ходимую для устойчивой ра ­
боты ветвей величину фактиче­
ского статического натяжения 
на любых режимах .  

Найдем связь между скоро­
стью движения машины и п ред­
варительным статическим натя­
жением . 

Обозначим буквой Tcu стати­
ческое натяжение ,  соответствую­
щее определенной скорости дви­
жения . Тогда общее натяжение 
в свободной ветви 

Тсв = Tcv + Тц. 
Общее натяжение в рабочей 

ветви будет больше натяжения 
Тсв на величину тягового уси­
лия . 

Удлинение ветви по  сравне­
нию с ее первоначальным со­
стоянием , когда действовало 
только предвар ительное стати­
ческое натяжение,  составит 

Рис. 1 1 . Изменение провисания верх ­
ней ветви движущегося обвода (гусе 
ница с резино-металлическим шарни 
ром , заднее расположение ведущего 

колеса ) : 
а - 10 км/ч; 6 - 35 км/ч; в - 60 км/ч 

где sнi - номинальная длина ветви при  отсутствии растягиваю­
щей нагрузки . 
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При горизонтальном расположении ветви длина ее может быть 
принята равной длине пролета . Удлинение ветви лsi ,  вызывае­
мое действием центробежных сил , можно представить как раз­
ность длин ветвей ,  находящихся под действием сил Тц + Tcv и Те. 

Для этого можно использовать упрощенные зависимости , 
справедливые для расчета гибкой ветви ,  поскольку разность длин 
при  сохранении характера  п ровисания ветви (по цепной линии,  
параболе , окружности и т .  п . ) почти одинаковая и зависит только 
от изменения стрелы провисания . В данном случае угловая жест­
кость шарнирных соединений на конечном результате расчетов 
не сказывается , поэтому можно пользоваться более простыми 
выражениями . 

Длина ветви в состоянии покоя [ 11 ] 

S 2Тс h q l; ic =
-q- S  

2Тс ' 

а при  движении машины со скоростью v, когда натяжение равно 
Т cv + Тц, она увеличивается ,  т. е .  

S . _ 2Tcv ь А  
i - s 2Т • v q cv 

Заметим , что натяжен ие от центробежных сил в этом выражении 
отсутствует , так как оно не создает реакции на опорах и ,  сле­
довательно , не влияет на изменение геометр ии ветви .  

Так как ЛS; = S; - S;  , то можно записать v с 

_l;_ (Т + Tcv - Tc) = 
2Tcv sh �  - 2Те sh q l; • (22) к0Fа ц q 2Tcv q 2Тс 

Это уравнение привести к более простому виду не представ­
ляется возможным . Его решают численными методами ,  соблю­
дая следующую последовательность . При определенном заданном 
значении предвар ительного статического натяжения Те в урав­
нение (22) подставляют значения натяжения Tcv в интервале от О 
до Те . Для каждого значения натяжения Tcv находят динамиче­
ское усилие Тц и соответству�ощую этому усилию скорость . 
В итоге можно получить зависимость между текущим значением 
статического натяжения Т cv и скоростью движения . 

Выражение (22) справедливо для одного изолированного про­
лета . Тан как в обводе несколько последовательно расположен­
ных пролетов (участков) р азличной длины , то в результате дина­
мического перераспределения удлинений всех участков между 
пролетами среднее натяжение Т cv в свободной ветви будет отли­
чаться от значения ,  найденного по  уравнению (22) для отдельной 
ветви .  Отличие обуславливается разной длиной пролетов . Дей­
ствительное натяжение может быть точно определено , если со­
ставить уравнения (22) для каждого пролета и решить их совместно , 
полагая при  этом, что натяжение Т cv на всех участках будет оди­
наковым,  поскоJ1ьку обвод является замкнутой системой . 
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Однако анализ показывает , что для реальных обводов ,  у ко­
торых значения длин пролетов отличаются не более чем в 2 раза , 
нет необходимости выполнять такие трудоемкие ·вычисления и 
с достаточной точностью натяжение можно определить по формуле 
(22) для одного пролета . 

В упругих обводах современных машин стрелы провисания 
ветвей малы по сравнению с длинами пролетов , поэтому для на ­
хождения статического натяжения можно использовать зависи­
мость [ 11 l 

q2l� si = zi + 24�2 • 

Тогда конечное выра­
жение для определения 
натяжения Tcv будет иметь 
вид 

Тц -i- Tcv - Tc = 
к 0Faq2l� (-1 _ _ 1_) - 24 т2 т2 • 

\ c v  с 

(23) 
Уравнение (23) , как 

это следует из принятых 
при его выводе предпосы­
лок ,  пр иближенное . В ча­
стности , здесь не учиты­
вается влияние прираще­
ния длины свободной вет­
ви от действия тяговой на­

/lJblC.KIC 

о fO 20 JO v кмjч 
Рис.  1 2 .  Зависимость статического натяже­
ния от скорости движения (при q = 1 ,05 

кгс/см) :  
1 - гусе н и цы с р ез и н о- металлически м  ш а р н и ром 
(к0  = 2650 кгс/см ' ) ;  2 - гусе н и ц ы  с металл и ч е ­
с к и м ш а р н иром (к 0  = 265  О О О  кгс/см ' ) ;  3 -
гусе н и ц ы  с н ебол ь ш о й  податл ивостью ( к 0  = 
= 26 5 0 0  кгс/см ' ) ;  4 - по у р а в н е н и ю  ( 2 3 )  п р и  
k 0= 2650  кгс/см • ;  -- п р и  м 0 = 2 0 0  кгс/см/см х 

Х рад; - - - п р и м 0 = О 

грузки ,  что при  нелинейной связи усилия с длиной ветви иска ­
жает характер изменения натяжения Tcv при  различных тяговых 
усилия х .  Но оно позволяет выявить характер изменения нагружен­
ности ветвей и установить влияние различных факторов на ин­
тенсивность уменьшения статического натяжения . Погрешность 
при определении  Т cv по  формуле (23) , как правило , не выходит 
за пределы 1 О %  . 

На рис . 1 2  показано влияние скорости движения на статиче­
ское натяжение гусениц,  и_меющих различную продолъную жест­
кость и разное предварительное натяжение (расчетные зависи­
мости построены с учетом всех факторов) . Из графика видно , 
что с увеличением скорости статическое натяжение заметно умень­
шается . Особенно резко уменьшается натяжение в обводе с более 
податливыми гусеницами .  

Наприме р ,  при  к0 = 2650 кгс/см2 статическое натяжение при  
скорости 60  км!ч уменьшается по сравнению с предварительным 
в 5-6 раз . Причем это относится и к гусеницам с различной уг­
ловой жесткостью . 
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Угловая жесткость м 0 на изменение статического натяжения 
влияет незначительно . Для сравнения на  графике показана кри- . 
вая 4 зависимости статического натяжения от скорости , построен­
ная по упрощенному выражению (23) для одной ветв и .  Эта кри­
вая не отличается от кривой ,  построенной по уточненной формуле . 
В данном случае при  принятых значениях l = 1 00 см и S 0  = 

lp,7;, 
/tf,,p/r,к 

кгс 

20(}0 
f500 
fOOO 
500 

о 

х 

/} 
т,,.у v 

л �' 
� � 

х� т;, Нкр/r1к 
\ ....... -

'1 � 

f() 20 JO 40 50 v км/v 
Рис.  1 3 . Зависимость постоянных со­
ставляющих натяжения в жестком 
обводе от скорости ( q = 67 кгс/м ; 
�F = 3 · 10- 7 1 /кгс; Gт = 1 1 600 кгс; Ко д 

Те =  500 кгс) 
= 1 400 см расхождение не пре­
вышает 3 % . 

Уменьшение статического на­
тяжения в упругом обводе с уве­

7Р, Тс! �����.....-��..-�-..! l'1кр/rак 
mЬ!C. l{BC 

2 1--�--1-�--1-,,.,.,....��::......J� 

() fO ZO JO v КИ/'1 
Рис. 1 4 .  Расчетные и эксперименталь­
ные зависимости составляющих натя ­
жения в упругом обводе ( q = 

1 = 1 00 кгс/м ; -F = 3 · 1 0- & 1 /кгс; Gт = Ко д 
= 1 6 ООО кгс ; Те = 1 200 кгс) : 

1 - р асчет н а я  зав и с и мость Т Р без учета 
паде н и я  н атяжени я  от роста т я г и  и ско­
р ости; 2 - р асчетная зависимость с учетом 
в ы р аже н и я  ( 1 4 ) ;  З - р асчет н а я  з ав иси-

мость с учетом в ыр аже н и й  ( 1 4 )  и (22)  

личен ием скорости приводит к тому,  что общее натяжение в нем 
растет значительно медленнее , чем в жестком , предва р ительное 
статическое натяжение которого п р и  изменении скорости остается 
постоянным . В связи с этим , несмотря на то , что в упругих обво ­
дах для обеспечения их устойчивости создается предварительное 
статическое натяжение , в несколько раз превышающее натяжение 
жесткого обвода , на режимах повышенных скоростей движения 
их нагруженность получается одинаковой . 

При движении с малыми скоростями нагруженность жесткого 
обвода по сравнению с упругим ниже (рис .  1 3  и 1 4) .  Хотя предва­
р ительное натяжение в упругом обводе (рис . 1 4) почти в 3 раза 
больше , чем в жестком (соответственно 1 200 и 500 кгс) , на режимах 
движения с высокими скоростями (40-60 км/ч) общее натяжение 
в обводах становится примерно одинаковым (в жестком �2500 кгс, 
в упругом - 2000 кгс) . 
8. ДИ НАМИ Ч ЕСКАЯ ХАРА КТЕРИСТИ КА ГУСЕ Н И Ч НО ГО ОБВОДА 

Для оценки нагруженности обвода пр и р азличных скоростях 
движения машины и различных тяговых нагрузках построим 
график , показывающий изменение натяжений в рабочей и сво-
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бодной ветвях  и усилия на  ведущем колесе в функции скорости и 
дорожных условий (коэффициента сопротивления качению f т) .  

Назовем этот график динамической характер истикой обвода 
(рис . 1 5) .  В верхней части характер истики приведены значения 

Рак 
кгс 

600() 

50()0 

4000 

JOOO 

20()0 

f()OO 

о 

1000 

2000 

JOOO 

4000 

5000 

i()OO 

l/z.i 

_ _  ... _!.V1_ :�1 =t=tt+tl fr=O,� �ll 
"-...1!! 20 JO 40 50 V KMjl{ 0,4  

' 

O,JO ........_ r-...,.1! 

L.. 425 � v -..... 0,20 �- V7 
O,fo - VI/ 0, 12 -
0,08 

� 1 
fO -.L •о JO 40 5"О 5() v КН/1/ Тст;л - . 

К' 1т=o,"ii 1 \ � � 
i'\ � :""'-.. .J1 , ,,- � ......... � 42.?' '!У j \  17.fo - r..... 

0,1�;.. • 11 
ЬI..7-- ,..;;,;;;: 

�� -_.;.;:-= r:::)_Y! � �У!! (/08 /!/ 
-- - - ..... �i. !"--. -1'-..._ ....... !-.. 

............ � ...!i 

"" 
1" ,  

Рис.  1 5 .  Динамическая характеристика· упругого гусенич­
ного обвода : 

-- переднее р а сположе н и е  в едущих колес ; - - - з аднее 
р асположе н и е  

усилий на ведущем колесе , определенные по формуле ( 1 ) . Из ус­
ловия (2) следует , что максимальное значение силы Ргк. ограничи­
вается сцеплением с грунтом (кривая Р 1р) шш мощностью двига­
теля при  данной скорости и передаточном отношении коробки 
передач (кривые II- V  /1  на графике соответствуют I I-VI I 
передачам) .  В связи с тем , что к .  п .  д .  движителя с различными 

� $ 



типами гусениц меняется при  изменении скорости (кривая к .  п .  д .  
помещена в верхнем правом углу динамической характер истики) , 
значения  тягового усилия Рвк будут также разными при одном 
и том же коэффициенте сопротивления качению . 

В нижней части динамической характеристики обвода нане­
сены растягивающее усилие от центробежных сил и статическое 
натяжение в свободной ветви при  различных тяговых нагрузках .  
Эти силы показаны для двух схем обводов '- с передним и зад­
н им расположением ведущего колеса . Натяжение от центробеж­
ных сил зависит только от скорости и веса единицы длины гу­
сеницы , поэтому у гусениц различных типов , но имеющих оди­
наковый вес , оно будет одинаковым . 

Вниз от оси ординат Тц отложены значения статического на­
тяжения в ветви при различных значениях сопротивления дви­
жению.  Натяжение в свободной ветви на всех скоростях опреде­
л яется суммой ординат Тц и Tcv · 

Статическое натяжение жесткого обвода о пределяют по фор­
муле ( 1 4) , упругого - по формулам (3)  или (23) . При необходи­
мости значения статического натяжения в свободной ветви кор­
ректируются с учетом жесткости подвески . 

Минимальные значения натяжения в свободной ветви ограни­
чиваются кривыми 11- VII, построенными для максимальных ве­
личин тяговых усилий на каждой передаче . Ниже этих значений 
натяжения не может быть , поскольку по условию (2)  это соответ­
ствует режиму полного использования мощности . 

Натяжение в рабочей ветви ТР складывается из натяжения Т08 
и нагрузки на ведущем колесе Рвк • соответствующей этому же 
коэффициенту сопротивления качению . 

Динамическая характеристика обвода дает представление о его 
нагруженности постоянно действующими силами на любом ре­
жиме движения машины . Она может быть построена , если известны : 
тип гусеницы (что влияет на к . п . д . движителя) , вес q и продоль­
ная жесткость к 0 , т .  е . величины , которые являются исходными 
при проектировании машины . Следовательно , построение и ана­
лиз динамических характеристик на начальном этапе создания 
новой машины позволит правильно выбрать параметры обвода и 
гусеницы . Динамическая характер истика содержит также не­
обходимые данные для расчета гусеничной цеп и ,  зацепления и 
узлов направляющего и ведущего колес . 

9. СВЯЗЬ МЕЖДУ НАТЯЖЕН И ЕМ 
И ИЗМЕН Е Н И ЕМ ГЕОМЕТРИ И ОБВОДА 

В процессе эксплуатации гусеничной машины с различной ве­
совой нагрузкой форма обвода не остается постоянной ,  геометрия 
обвода , т . е, взаимное расположение элементов ,  оформляющих 
его контур , меняется при изменении общего веса машины . Коэф­
фициенты грузоподъемности современных гусеничных машин (осо-
Эб 



бенно машин тяжелых весовых классов) достигают единицы , 
а в некоторых случаях  13ес полезной нагрузки даже превышает 
собственный вес машины . При относительно мягкой подвеске , 
а следовательно , значительных перемещениях опорных катков 
изменение нагрузки машины п риводит к заметному изменению 
периметра обвода . Поскольку начальная длина гусениц при этом 
сохраняется прежней , то статическое натяжение изменяется в ши­
роких пределах . Для обеспечения нормальной работы длину об­
вода (или предвар ительное натяжение) нужно выбирать с таким 
расчетом , чтобы при  минимальных значениях пер иметра про­
висание ветвей не вызывало нарушений взаимодействия  элемен­
тов движителя и сохранялась устойчивость ветвей ,  а при макси­
мальном увеличении периметра растягивающие усилия не пре­
вышали бы допустимых . 

Найдем связь между геометрическими параметрами движителя 
и длиной обвода для тогd , чтобы , используя связь длины ветвей 
с величиной растягивающих усилий ,  найти зависимость натяже­
ния от геометрии обвода или от перемещения корпуса машины.  
Последняя зависимость более удобна для  практических расчетов,  
так как при  изменении нагрузки машины легко найти перемещение 
корпуса . 

Общая длина гусеничного обвода 

80 = S0n + Sвк + Sн.к + ± S8i + п::•к + n;d;к , (24) 
i=l 

где S0n, Sвк , Sн.к , 88 • - длины соответственно опорной,  наклон• ' 
ной (под ведущим и направляющими 
колесами) и верхней ветвей ;  

dвк - диаметр ведущего колеса ; dн.к - диаметр направляющего колеса ; 
k - количество пролетов .  

При вертикальных и угловых перемещениях корпуса факти­
чески изменяются длины только наклонных ветвей ,  остальные 
ветви изменяются очень незначительно . Верхние меняют длину -
вследствие изменения стрелы провисания , опорная - из-за не­
которого изменения базы , поэтому можно рассматривать только 
изменение длин наклонных ветвей . 

Приращение длины наклонных ветвей при  перемещении кор ­
пуса машины вверх происходит , к а к  уже отмечалось выше ,  з а  
счет изменения стрелы провисания верхних ветвей и упругого 
растяжения обвода : 

(25) 

где ЛSпв - приращение длины наклонной ветви за счет изме­
нения провисания верхних ветвей ;  

ЛSу - упругая деформация� обвода о т  увеличения статиче­
ского натяжения по сравнению с первоначальным. 

' 
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Упругое приращение длины ЛSу значительно превышает пер ­
вую составляющую уравнени я  (25) , особенно при  использовании 
гусениц с резино-металлическими шарнирами . Еели обозначить 
статическое натяжение , соответствующее какой-то новой гео­
метрической форме обвода буквой Тег • то упругую деформацию 
обвода можно найти из выражения 

ЛSу = k�;a (Тег - Те)• 

Приращение длин наклонных ветвей от изменения стрелы про­
висания верхних ветвей можно найти как разность длин всех 
верхних ветвей при натяжениях Те и Т сг· С приемлемой точно­
стью для этого можно воспользоваться известной упрощенной 
зависимостью q2l� Ss = li + 24т2 • 

Пр и определении влияния центробежных сил на величину 
nредварительного натяжения было показано , что эта формула 
дает незначительную погрешность . 

Подставляя в выражение (25) значения каждой составляющей,  
получим 

2 k l� ( 1 1 ' 80 (26) ЛSн = q .� 24 т2 - т2 ) + к Fa (Тег - Те) .  
1=1 с сг о 

Совместное решение уравнений ( 1 2) , ( 1 3) и (26) позволяет 
!lайти связь между приращениями длин наклонных ветвей и ве­
личиной растяжения . При этом должен быть известен закон рас­
пределения общего приращения  ЛSн длин обоих наклонных вет­
вей между передней и задней ветвями . В случае только вертикаль­
ного перемещения корпуса , что имеет место , когда центр тяжести 
машины совпадает с центром упругости  подвески , перераспреде­
ление учитывается тем , что значение щ в уравнениях ( 1 2) и ( 1 3) 
изменяется на одну и ту же величину как для передней ,  так и для 
задней ветвей . Если же при  изменении нагрузки машины кор пус 
получает дифферент, то изменение величины а, для передней 
и задней ветвей будет неодинаковым . 

На р ис . 1 6  приведен график,  иллюстрирующий зависимость 
натяжения в обводе от приращения его длины . Из графика видно , 
что при  одном и том же приращении длины растягивающее уси­
лие тем больше , чем больше предварительное статическое натя­
жение и чем выше продольная жесткость гусеницы . При большой 
жесткости гусениц небольшое изменение периметра  обвода вы­
зывает значительное увеличение статического натяжения . Гра­
фик (рис . 1 6) показывает также значение первой составляющей 
уравнения  (25) , которая учитывает приращение длины наклонных 
ветвей за счет изменения провисания верхних . Эrа составляющая 
существенно проявляется только при  малых значениях- предвари­
"ельного натяжения ,  когда длины ветвей ,  хотя и незначительно , 
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но отличаются от длин пролетов . Однако уже при  п редвар и­
тельном натяжении ,  равном 400-600 кгс, эта разница стано­
вится незначительной и зависимость ЛSн. = f (Т  сг) превращается 
в линейную. Таким образом , для обводов с большим предвари­
тельным натяжением вторая составляющая ЛSу выражения (25) 
является определяющей . 

В современных быстроходных гусеничных машинах , имеющих 
мягкую подвеску (большие статические ходы опорных катков) , 
изменение периметра обвода может быть значительным . Для 

дSо 
NH 

40 

JO 

f() 

fD 

о ( 2 .J 9 .f Тт111с кес 
Рис.  1 6 .  Зависимость приращения мины наклонных 

ветвей от р астягивающего усилия 

того чтобы обеспечить постоянное натяжение при перемещениях 
корпуса , длину обвода этих машин необходимо менять на 25-
30 см . Создать такой запас длины за счет искусственного увеличе ­
ния провисания ветвей невозможно . Наиболее эффективным 
средством , позволяющим в таких случаях  поддерживать задан ­
ное натяжение , является пр именение в обводах направляющих 
колес с натяжным механизмом регулирования длины обвода . 
Такие механизмы выполняются или автоматическими ,  изменяю­
щими длину в зависимости от величины растя гивающего усилия ,  
или  f>бычными ,  когда регулирование длины обвода осуществляется 
периодически (при необходимости) водителем в соответствии с нор­
мативами , установленными для конкретного обвода . 

Пределы регулирования длины обвода с учетом допускаемых 
значений натяжения могут быть найдены по формуле 

ЛSР = ЛS0 - (Та0п - Те) 8F0 , (27) Ко д 

где ЛS0 - полное возможное изменение периметра , допускае ­
мое кинематикой ходовой части ; 

ЛSР - диапазон регулирования длины механизмом натя­
жени я .  
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Вторая составляюща я  выражения (27) представляет собой из­
менение длины , компенсируемое упругой деформацией гусеницы,  
возникающей в результате повышения натяжения по сравнению 
с первоначальным.  При небольших ходах катков эта составляю­
щая может полностью компенсировать изменение пер иметра . 
В этом случае необходимость установки механизма регулирова ­
ния  длины отпадает . 

Изменение длины обвода происходит также и при  переездах 
машиной неровностей местности ,  но это изменение невелико . 
Обычно предварительное статическое натяжение выбирают та­
ким, чтобы оно обеспечивало приемлемую нагруженность обвода 
как при  движении по ровным дорогам , так и по местности . Только 
для отдельных конструкций движителей (как правило , с поддер­
живающими катками) иногда рекомендуется уменьшение предва­
р ительного натяжения при эксплуатации по неровной местности . 

Чтобы установить, каким образом приращение длины обвода 
связано с перемещением корпуса , рассмотрим изменение геометри­
ческих параметров обвода при перемещении корпуса . Обычно 
в связи с тем , что эта связь параметров сложна , прибегают к ряду 
упрощений . 

Длины наклонных ветвей определяются взаимным расположе­
н ием ведущего или направляющего колес и крайнего опорного 
катка , т . е .  координатами авк • Z8к и (анк - l 1_п) ,  Zнк (см . рис .  8) . 
Пр и вертикальных и угловых перемещениях корпуса все эти 
координаты изменяются . Выше при  определении давлений под 
опорными катками мы считали  горизонтальные координаты по­
стоянными ,  что было допустимо , так как в пределах реальных 
диапазонов изменения растягивающих усилий изменение гори­
зонтальных координат незначительное . В данном случае учиты­
вают изменение вертикальных и горизонтальных координат, 
так как при больших изменен иях веса корпус может получить 
заметное угловое перемещение . 

Указанные координаты можно найти , решая уравнения ( 1 9) 
и (20) , в которые подставляются соответствующие значения веса 
машины . Дополнительные уравнения связей горизонтальных 
координат с угловым перемещением корпуса могут быть полу­
чены из геометричееких построени й .  Однако этот способ не 
позволяет показать зависимость длины наклонных ветвей обвода 
от перемещения корпуса . Рассмотр им зависимость удлинения 
наклонных ветвей от перемещения корпуса , которое будем счи­
тать известным . 

В общем случае перемещение корпуса может быть задано 
двумя величинами : вертикальным перемещением центра тяжести 
подрессоренной массы z0 и углом поворота корпуса относительно 
центра тяжести <р 0 • Тогда величину приращения каждой из на­
клонных ветвей можно выразить функци ... й 
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где Az, Лер - постоянные для данной машины коэфf>ициенты, 
зависящие от координат центра тяжести и геомет­
р ических  параметров гусеничного движителя . 

Общее приращение длины обводов будет равно сумме прира­
щений длин передней ЛSнп и задней ЛSнэ наклонных ветвей , т .  е .  

ЛSн = ЛSf'n + ЛSн8• 

При этом необходимо учитывать , что знак перед вторым чле­
ном выражения (28) будет противоположным для одной из ветвей . 

-AS0 -----------

fO 

Рис. 1 7 .  Изменение 
дли ны обвода при  
перемещении кор ­

пуса 

Это понятно , так как угловое перемещение одного и того же знака 
(направления) вызывает в одном пролете удлинение ветви , в дру­
гом - укорочение.  

Коэфf>ициент А.2 я вляется безразмерной величиной , а коэфf>и­
циент Лер имеет размерность длины.  С достаточной точностью пер ­
вый коэфf>ициент можно считать равным синусу угла  наклона 
ветви (т . е .  А.2 � s in у) , а второй Лер - расстоянию от центра тя­
жести до лини и ,  являющейся продолжением наклонной ветви . 
В данном случае предполагается , что угол у остается неизменным 
при перемещениях корпуса . 

Наибольшее приращение длины обвода происходит при  вер ­
тикальном перемещении корпуса . Во-первых, потому что удлине­
ние обеих ветвей в этом случае имеет одинаковый знак и ,  кроме 
того , при одном и том же перемещении крайнего катка первый 
член выражения (28) несколько больше второго по абсолютной 
величине. 

На рис.  1 7  показана зависимость приращения  длины обвода 
от перемещения . Из графика видно, что величина приращения 
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при  изменении статического хода в реальных пределах может быть 
значительной . 

Порядок определения натяжения при  изменении весовой на­
грузки машины в соответствии с изложенным способом напоми­
нает метод последовательных прибл ижений .  Сначала находят коор­
динаты z 0 и «р0,  характер изующие новое положение кор пуса с но­
вой нагрузкой без учета влияния гусеничных цепей . При извест­
ной жесткости подвески и геометрических параметрах движителя 
это не вызывает затруднени й .  Зная новые координаты корпуса z0 
и «р0, можно найти приращение длин наклонных ветвей по выраже­
нию (28) . По- приращению длины обвода , используя зависи­
мость (26) , определяют новое значение статического натяжения 
в обводе . С учетом изменения натяжения вновь определяют уточ­
ненные координаты z0 и «ро и еще раз находят более точное зна­
чение натяжени я .  Обычно достаточно одного повторения ,  чтобы 
обеспечить требуемую точность р асчета . 

Можно одновременно решать все уравнения ,  связывающие ве­
личины натяжения  с изменением положения центра тяжести кор­
пуса . В этом случае точное решение получается сразу . Однако 
этот способ требует применения электронной вычислительной тех­
ники , что не всегда возможно или целесообразно , поскольку тру­
доемкость подготовительных работ (составление программы реше­
ния) при  таком способе сопоставима с трудоемкостью вычислений 
методом последовательного приближения . 



Г л а в а  1 1  
ДИНАМИЧЕСКИЕ НАГРУЗКИ ПРИ ПРОДОЛЬНЫХ 
КОЛЕБАНИЯХ ГУСЕНИЧНЫХ ВЕТВЕ Й 

Как уже отмечалось , ветви обвода обладают продольной по­
датливостью, величина которой зависит от типа шарнирного соеди­
нения . Особенно большую продольную податливость имеют лен­
точные гусеницы и гусеницы с резина-металлическими шарнирами . 
Их относительная продольная жесткость в несколько раз меньше, 
чем у гусениц с жесткими шарнирами .  Жесткими эти шарниры 
называются условно , так  как при  больших тяговых нагрузках их 
продольная упругая деформация (главным образом за счет изгиба 
пальца) достигает заметной величины . 

Податливость гусениц приводит к тому,  что некоторые участки 
обвода приобретают свойства колебательных систем . При движе­
нии машины в них возникают продольные колебания ,  вызываю­
щие появление переменных растягивающих нагрузок . Величина 
нагрузок с изменением скорости меняется , может достигать весьма 
больших значений и явиться причиной р азрушения гусениц.  

Рассмотрим сущность процесса продольных колебаний ветвей 
с тем , чтобы отыскать пути снижения нагрузок , возникающих 
при этом , а также разработать методы учета нагрузок подобного 
рода при расчетах гусеничного движителя .  

1 .  УРАВНЕНИЯ П РОДОЛ Ь Н Ы Х  КОЛ ЕБАНИЙ 
ЗВЕНЬЕВ ВЕТВИ 

Заменим гусеничную цепь  системой , состоящей из п чередую­
щихся масс, каждая из которых р авна массе одного звена в сборе , 
и невесомых упругих элементов ,  имеющих внутренние (гистере­
зисные) потери (рис .  1 8) .  Расстояния между массами р авны шагу 
гусеницы 1 0 •  

Такая модель гусеницы довольно точно соответствует реаль­
ным конструкциям , в которых жесткие траки (плицы) соединены 
один с другим упругими шарнирами . 

Определим возникающие при  продольных колебаниях  силы 
и напишем уравнения колебательного процесса ветви .  При сме­
щении масс относительно положения равновесия возникают силы 
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упругого восстановления и силы внутреннего сопротивления , пре­
пятствующие их движению. Эти силы ур авновешиваются силами 
и нерции перемещающихся масс. 

Восстанавливающая сила р авна кг (х; - Х;_ 1) , где Х; - сме­
щение i-го трака относительно положения равновесия ;  Х; -
- Х;_ 1 - разность перемещений смежных траков (абсолютное изме­
нение шага гусеничной цепи) ; Кг - продольная жесткость гусе­
ницы в кгс/см . 

При линейной зависимости силы р астяжения от деформации 
жесткость Кг постоянна при любом изменении шага . Если же эта 

тх; 
К,.(х; -хн) Кг (Х;+,-хi) 
C'г(ii -хн) Cг (i1+ 1 -xi) 

Рис. 18 .  Модель ветви , обладающей продольной податливостью 

зависимость нелинейная , то значения Кг будут меняться с изме­
нением деформации упругого элемента . 

Упругие силы при меняющейся жесткости можно выразить 
в виде функций ,  я вляющихся кубической параболой аргумента 
(Х; - Xi- 1) : 

где Кгн - начальная жесткость гусеницы в кгс/см ; 
аг - коэффициент нелинейности в кгс!см3 •  

(29) 

Данная кубическая зависимость позволяет определить восста­
навливающие силы для любого типа шарнира ,  так как соответ­
ствующим подбором коэффициентов Кгн и аг можно всегда полу­
чить кривую, соответствующую истинной . 

Силы внутреннего сопротивления обусловлены наличием гисте­
резисных потерь в упругом элементе и сухого трения в шарнир­
ных соединениях . В большинстве конструкций гусениц опреде­
ляющим фактором я вляется внутреннее трение от гистерезисных 
потерь .  Многочисленными исследованиями установлено , что в этом 
случае силы внутреннего трения могут быть приняты пропор­
циональными скорости относительной деформации .  Тогда сила 
внутреннего сопротивления 

(30) 
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где Сг - коэффициент пропорциональности , учитывающий гисте­
резисные потери в кгс · сек/см ; 

xi - xi- 1 - р азность скоростей смежных траков (скорость 
изменения шага гусеницы) . 

В случае преобладающего влияния сухого трения сила вну­
треннего трения не будет зависеть от скорости деформирования , 
а будет определяться величиной приведенного коэффициента сухого 
трения и значением растягивающих сил . 

Для анализа , однако , достаточную точность дает выраже­
ние (30) . 

Так как с учетом сил инерции mxi каждая масса системы нахо­
дится в динамическом равновесии ,  то для i-го звена можно запи­
сать 

mxi + Сг (Xi - Xi -1) - Сг {Хi+1 - Xi ) + 
+ Кгн (Х1 - Xi-1 ) - Кгн (Xi+1 - Xi) + 
+ аг (xi - Хи)3 - аг (xi+1 - xi)3 = О . (3 1 )  

Система уравнений для ветви , состоящей из п траков ,  имеет 
вид 

тх1 + Сг (Х1 - Хн) - Сг (Х2 - Х1 ) + 
-1- Кгн (Х1 - Хн) + аг (Х1 - Хн)3 - Кгн (Х2 - Х1 ) -

- аг (Х2 - Х1 )3 = О ;  

mxi + Сг (Xi - Xi-1 ) - С.; (Xi+1 - Xi ) + 
+ Кгн (xi - xi_1) + аг (xi - xi-1)3 -

- Кгн (xi+1 - xi ) - аг (xi+1 - xi)3 = О ;  

mХп + Сг (Хп - Хп-1 ) - Сг (Хк - Хп) + 

+ Кгн (Хп -- Х11_1) + аг (Хп - Хп-1)3 -
- Кгн (Хк - Хп) - аг (хк - Хп)3 = О . . . 

1 (32) 

В этой системе Хн , Хк , Хн.: Хк - концевые функци и ,  опреде-
ляемые условиями взаимодеиствия трака с ведущим колесом 
и катком , а также зависящие от характера изменения натяжения 
в ветви . Если принять гармонический закон изменения натяжения 
и перемещений концов ветви , что дает достаточное приближение 
к действительному закону , то концевые функции  можно пред­
ставить в виде : 

. t + . 2:n:v t  Хн = Хд SШ (J)m Хо SШ -1 0- ; • (33) 

(34) 
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(35) 

(36) 

где ха - амплитуда удлинения ветви , вызываемого колеба-
ниями корпуса ; 

rom - частота колебаний корпуса ; 
хо, х0 - амплитуды продольных перемещений шарниров на 

концах ветви ,  обусловленные звенчатостью гусеницы ;  
Хст - деформация ветви от  р астягивающей статической 

нагрузки ; 
q:> - сдвиг  фаз концевых возмущени й ,  определяемый соот­

ношением длины ветви и шага гусеничной цепи . 
Величины , входящие в значения  концевых функций ,  как это 

видно из приведенных выражений ,  зависят от геометрических 
параметров движителя (шаг цеп и ,  диаметры катков ,  количество 
зубьев ведущего колеса) , параметров подрессоривания , натяжения 
в обводе . 

Начальные условия перемещений концов ветви определяются 
из выражений (33)-(36) при  t = О: 

(хн) t=О = О ;  )\ 
(Хк )t=О = Хст - Х0 SiП q:>; 

(Хн ) t=O = XaU>m + Х� 2�v ; 1 
• ' 2:n:v 

(хк)t=о =Хо z;- cos q:> + хаrот. 

(37) 

Положение равновесия для каждого трака при на.личин по­
стоянной составляющей натяжения определяется координатой 

(38) 

Начальное положение трака 

(xt )t=O = п � 1 (Хст - Х0 sin q:>) . (39) 

В зависимости от формы ветви продольные колебания траков 
могут быть асимметричными . Так , при  значительных перегибах 
траков на  направляющем колесе встречные перемещения их могут 
создавать или очень малые, или вообще не создавать сжимающих 
нагрузок (траки только скручиваются один относительно другого) , 
в то время как перемещения в сторону увеличения шага цепи вызы­
вают рост растягивающей нагрузки согласно выражению (32) . 
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В этом случае уравнения колебательного процесса звена при­
нимают вид 

тХ� + сг (xi - xt_1) [0 , 5 s ign (xi + хц) + 0 ,5] ­

- cг (Xi+l - xi) [0 , 5  sign (xi+l - Xt) + 0, 5] + 
+ Кгн (xt - Хц) [0 ,5 sign (xi - Хц) + 0 ,5] + 
+ аг (xi - xi_1)3 [0 , 5  s ign (xi - Хц) + 0 ,5] -
- Кгн (xi+I - xi) [0 ,5 s ign (xi+I - xi) + 0 ,5] -

- аг (xi+I - xi)3 [0 ,5  s ign (xi+I - xi) + 0,5] = О .  ( 40) 

Отдельно каждое уравнение системы (32) или систему из не­
скольких уравнений можно легко решить . Пр и  этом определяют 
как нагрузки в ветви , так и частоты колебаний . Систему же из 
большого количества уравнений , особенно нелинейных , решить 
довольно сложно . Для определения продольных колебаний верх­
ней ветви необходимо составить (в зависимости от формы обвода) 
40-50 уравнений . Решение такой системы , а тем более исследо­
вание различных режимов р аботы ветви в этом случае , затрудни­
тельно . Применение электронных математических машин значи­
тельно облегчает задачу , но сложности , связанные с анализом и 
выявлением неблагоприятных режимов ,  полностью не исклю­
чаются . 

В связи с этим представляет интерес другой подход к исследо­
ванию продольных колебаний , при котором обвод рассматривается 
как система с равномерно р аспределенными по длине ветвей пара­
метрами . Приведенный в гл . I подобный метод позволи.�1 получить 
достаточно точные аналитические зависимости , описывающие 
напряженное состояние обвода . 

2. ОПРЕДЕЛ Е Н И Е  ПАРАМЕТРОВ КОЛ ЕБАТЕЛЬНОГО ПРОЦЕССА 

Заменим гусеницу эквивалентной упругой лентой . При про­
дольных колебаниях упругой ленты поперечные сечения ее пере­
мещаются вдоль оси . Примем , что при этих перемещениях сечения 
всегда остаются параллельными своим первоначальным положе­
ниям ,  поперечные деформации лент отсутствуют, а сами продоль­
ные перемещения происходят в области упругих деформаций . 

Рассмотрим произвольный элемент dx упругой ленты ,  ограни­
ченный двумя сечениями 1-1 и 2-2 (рис.  1 9) , удаленный на рас­
стояние х от начала ветви .  При колебаниях  в какой-то момент 
времени t сечение 1-1 переместится в положение 1 ' -1 ' , а сече­
ние 2-2 в положение 2' -2 ' ,  сдвинувшись соответственно на  вели ­
чину и и и + Ли .  Изменение длины элемента dx 

Ли = :� dx. 
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Тогда 
и + Ли = и + �� dx. 

Вследствие этих деформаций в ветви возникнут растягивающие 
силы . На левую часть сечения будет действовать сила Т, на пра­
вую сумма сил 

дТ 
Т + ЛТ = Т + дх dх. 

Сила Т связана с деформацией зависимостью 
Т = к0Fа :� ,  

где Fa - площадь поперечного сечения  ветви . 
1) 

(J и+Ац 
f f '  2 2' 

х 

Рис. 1 9 .  К выводу уравнения свободных продольных 
колебаний 

Так как элемент dx ветви находится в динамическом равнове­
сии , то 

(4 1 )  

и ли 

где 
а,, = � · 

(42) 

Величина ап является важной характеристикой ветви . Она 
представляет собой скорость р аспространения продольных волн 
и определяет , как будет показано далее , резонансные скорости 
движения машины . Из выражения (42) видно , что скорость ап 
зависит только от жесткости и веса единицы длины гусеницы 
и для каждой конструкции является постоянной величиной .  

Полученное дифференциальное уравнение может быть решено 
в общем виде несколькими способами .  Наиболее удобным для прак-
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тического применения я вляется метод Фурье [ 1 О ] . Используя его , 
получаем значения продольных перемещений : 

для ветви с закрепленными концами (их=О = Ux= L = О) 
_ � iпх (А inaпt 1 В . iпапt ) . 

их, t - � s in -1- i cos -1- 1  i s ш -1- , 
i=l ,2, 3 ,  . . .  

для ветви со свободными концами (а ди = д� = о) хх=О xx=l 
� iпх (А iпапt + В  . iпапt 

) их,t = � cos -1- i cos -
1
- i sш -1- ; 

i=l ,2, 3 , . . .  

(43) 

(44) 

для ветви с одним закрепленным и одним свободным КОНЦОМ 
( Ux=O = -д ди = 0) XX=l ' 

( t) � . iпх (А i:rtaпt + В iпапt 
) и х , = � s ш 2Г i cos -2-

1
- i s in � . 

i=l , 3, 5 , . . .  

(45) 

Значения коэффициентов A i и В1 в уравнениях (43)-(45) 
определяются из начальных условий . 

Обозначим : 
и (х, О) = <р (х) , Й-.: (х, О) = '\J (х) . (46) 

Подставляя выражения (43) , (44) и (45) в выражение (46) , 
найдем значения A i и Bi как коэффициенты соответствующих 
рядов Фурье: 

для ветви с закрепленными концами 
2 J1 • iпх 1 A i = т 

0 
<р (х) sш -1-

dx; 

2 Jl . iпх 1 Bi = -. - '\J (х) sш -
1
- dx ; �пап о J 

для ветви со свободными концами 
Ai = f Jt <р (х) cos 

i�x dx; 1 
· 2 J iпх 

B i = -. - '\J (х) cos -1- dx ; �пап о 
для ветви с одним закрепленным концом 

4 В .  Ф. Плато н о в  

l ) А 2 J . inx i = 1 <р (х) sш 2Гdх; 
о 

l 4 J . iпх 
Bi = -. - '\J (x) sш -21 

dx. �пап 
о J 

(47) 

(48) 

(49) 
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Уравнения (43)-(45) описывают и нормальные формы колеба­
ний (моды) и одновременные колебания всех участков обвода 
во времени .  

Соответственно этому можно р азличить и две частоты колеба­
ний : условную, показывающую изменение амплитуд перемещений 
по длине ветви , и собственно частоту колебательного процесса , 
характеризующую изменение амплитуд щ1я любого сечения ветви 
во времени . 

Величина их определяется концевыми условиями . Ветвь со 
свободными концами не представляет практического интереса , 
поэтому этот случай можно в дальнейшем не р ассматривать . Что же 
касается ветвей , закрепленных с обеих или только с одной стороны, 
то эти схемы соответствуют реальным условиям нагружения 
р абочей и свободной ветвей . 

Частоты их ,  как видно из выражений  (43) и (45) , отличаются 
одна от другой в 2 р аза :  

для ветви с одним свободным концом 
iлдп iл -v к0g ( . l (J)ni = --W- = 2[ У ; l = , 3 , 5 , . . . ) , (50) 

для ветви с обоими закрепленными (или свободными) концами 
_ iлап _ iл 1 / к0g • ( . _ l 2 З ) (J)ni - -1 - - -1- r т ,  i - • • • · · · • (5 1 )  

где у - объемный вес ветви ,  у = jд . 
Соответственно длины волн Ln1 и периоды колебаний Т:ni будут 

равны :  
для ветви со  свободным концом 

41 
Lп1 = т ; 

для закрепленной ветви 
L - 21 . пi - т • 

- 41 . Т:пi - -. - ' 
�ап 

21 Т:nl = iап . 
Для упругой ветви порядок гармоник бесконечно велик .  

Однако достаточная точность получается , если ограничиться рас­
смотрением только нескольких первых форм колебаний . Если за 
начальную действительную форму кривой продольных перемеще­
ний взять только первую форму ,  то максимальное отклонение от 
истинного значения  у ветви длиной 645 см (при х = l) составляет 
по р асчету � 1 9 % . Ошибка же в р азности шагов (т . е .  в величине 
усилий) р авна 4 ,8 % . Если  же взять сумму ординат от · трех пер ­
вых основных форм ,  то ее наибольшее отклонение от истинного 
значения не превысит 6 ,5  % , а р азница в деформация х  будет в пре­
делах 1 ,5 % . Таким образом , ограничение порядка гармоник не­
значительно снижает точность решени я .  Это позволяет в боль-
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шинстве случаев ограничиваться рассмотрением только одной или 
в крайнем случае первых двух-трех форм колебаний . 

В реальной ветви вследствие звенчатости гусеницы не все 
формы колебаний могут возникнуть . Волна высшей гармоники 
не может состоять менее чем из четырех звеньев , т .  е .  

Ln mln ;;:::: 4l o .  (52) 

с . l ледовательно , Lmax � То для ветви с неодинаковыми конце-
. l выми условиями и Lmax � 27; для ветви с одинаковыми конце-

выми условиями . Рассматривая изменение амплитуд форм во вре­
мени ,  также можно заключить , что первая частота ffiп i является 
определяющей . 

Для определения амплитуд и текущих перемещений в ветви 
при наличии сил сопротивления необходимо дополнительно к вос­
станавливающим силам ввести силу демпфирующих сопротивле­
ний . Направление этой силы совпадает с направлением силы 
инерци и .  

Учитывая , что основную часть демпфирующих сопротивлений 
составляют гистерезисные потери ,  которые можно считать пропор ­
циональными скорости деформации ,  то 

ди Pv = - Vп дt dx, 

где Vn - коэффициент сопротивления , отнесенный к единице 
длины ветви .  

где 

Тогда уравнение равновесия элемента dx будет иметь вид 

А. = Vng = Vng • п 2yFa 2q 

(53) 

(54) 

Решение уравнения (53) методом Фурье для интересующих 
нас схем будет иметь вид: 

для ветви с одним свободным концом 
и (х, t) = L sin i:Zx Гдnit (Ai cos ffi:it + Bl sin ffi:it) ; (55) 

i=l , 3 , 5 ,  . . .  

для ветви с обоими закрепленными концами 
и (х, t) = L sin i�x e-дni 1 (Ai cos ffi:it + Bi sin ffi:i t ) .  (56) 

i=I , 2 , 3 ,  . . . 

Частота колебаний ffi�i в этом случае уже несколько иная , 
чем при отсутствии затухания : 

4* 

· 1 Г  2 2 ffiпi = V ffiпi - An i .  (57) 
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Как видно из выражения (57) , с увеличением внутренних 
потерь в шарнирах частота колебаний уменьшается . 

Коэффициент затухания Лni для каждой формы колебаний раз­
личен , так как коэффициент 'Vni меняет свое значение.  

З .  П ЕРЕМЕЩЕ Н И Я  ВЕТВИ П РИ В Ы Н УЖДЕ Н Н ЫХ КОЛ ЕБАН И Я Х  

Наличие периодически изменяющихся сил в обводе , обуслов­
ленных звенчатостью гусеницы ,  рельефом местности , колебаниями 
корпуса и т. п . ,  является причиной возникновения вынужденных 
колебаний ветвей , которые нежелательны с точки зрения работо­
способности движителя . Вынужденные продольные колебания 
могут возникать как в р абочей , так и в свободной ветвях . При 
этом возмущающее воздействие в зависимости от конструкции за­
цепления , схемы обвода и ряда эксплуатационных факторов может 
быть представлено или в виде периодического изменения растяги­
вающей нагрузки на свободном конце ветви (в этом случае кон­
струкцией зацепления допускается свободное перемещение неза­
крепленного конца) или в виде вынужденного перемещения за­
крепленных концов вместе с ведущим (или направляющим) ко­
лесом . Первая схема соответствует условиям работы р абочей ветви , 
вторая - свободной .  В действительности , характер возмущения 
в п роцессе движения может меняться для одной и той же кон­
струкции движителя .  

Для более широкого анализа колебательных процессов в вет­
вях рассмотрим обе схемы .  Сначала определим перемещения 
в ветви ,  к свободному концу которой приложена возмущающая 
сила Р8 • Величину ее по аналогии с выражением (33) для упро­
щения зададим функцией 

(58) 
где Ра и rom - амплитуда и частота составляющей от колебаний 

кор пуса ; 
Р 0 и rоэ - амплитуда и частота составляющей натяжения от 

звенчатости гусеницы . 
Ввиду того , что дифференциальное уравнение (53) линейное, 

можно р ассматривать вынужденные колебания отдельно от дей­
ствия каждой составляющей возмущающей силы и в итоге сумми­
ровать перемещения . В большей степени нас интересуют колеба­
ния , вызываемые звенчатостью гусеницы ,  поскольку этот фактор 
действует непрерывно . Поэтому ограничимся здесь только рас­
смотрением влияния второй составляющей выражения  (58) . Выра­
жая возмущающую силу через тяговую нагрузку Рвк и коэффи­
циент динамичности �а. имеем 

. 2л:vt 
р в = �др вк sш -т;;- . ( 59) 

Согласно уравнению перемещений при  свободных колеба­
ниях (55) нормальные функции имеют гармонический вид. 
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В случае действия возмущающей силы на  эти перемещения 
будут накладываться дополнительно перемещения от возмущающей 
силы Р8 • Их можно представить также в виде колебаний ,  соот­
ветствующих нормальным формам , и суммарное перемещение 
записать в виде 

� f . iл;х и = � i sш y ,  
i=l ,  3 ,  5 ,  . . .  

(60) 

где fi - функция , определяющая изменение нормальных форм 
во времени . 

Для нахождения этих функций времени необходимо написать 
уравнение динамического равновесия ветви в любой момент вре­
мени . Такое уравнение можно составить , используя принцип вир ­
туальных перемещени й ,  согласно которому р абота всех сил , дей ­
ствующих на  какую-либо систему,  на  виртуальных перемещениях 
равна нулю.  В ветви действуют следующие силы :  инерции ,  упру­
гие восстанавливающие , демпфирующие (вязкого сопротивления) 
и возмущающая сила ,  приложенная на  конце ветви . 

уFд a2u Сила инерции элемента dx равна -g dx дi2 . 
Принимая виртуальные перемещения заданными нормальными 

функциями 
.11 • iл;х 
uui = ci sш '"2Г п р и  ci = const ,  

можно записать выражение р аботы от  действия сил инерции по  
всей длине ветви :  

Так как 

а 1 

д2u • •  . iл;х 
д t2 = f i sш '"2Г ' 

J . iл;х . iл;х d l sш21 sш 21 х =  2 • 

(6 1 ) 

то на  виртуальном перемещении работа от действия сил инерци и :  
уFд l • • 

Aj = - 7 2 cJi . 

Работа , совершаемая [восстанавливающими силами ,  может 
быть найдена  из выражения энергии 'деформации колеблющейся 
ветви . 

Из теории упругости известно , что потенциальная энергия 
деформации упругой ветви 

1 
П = ко;а J ( �� )2 dx. 

о 
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Следовательно ,  
П _ i2n2к0F д "1 f� - 1 6l .t.J t • (62) 

i= l ,  3 ,  5 ,  . . .  
Если  дать функции f1 такое приращение бfi , чтобы перемеще­

ние сечения было равно виртуальному,  то приращение потен­
циальной энергии будет представлять собой работу упругих сил 
на принятых виртуальных перемещения х .  

П р и  этом приращение потенциальной энергии нужно взять 
с обратным знаком , так как упругие силы находятся в противо­
фазе с перемещениями . Таким образом , 

дП Аа = - бП = - дfi бfi = (63) 

Сила неупругого вязкого сопротивления элемента dx 
ди dx · . inx Pv = 'Vn дt = 'Vnfi SШ 2Г dх. 

Работа от действия этой силы на виртуальных перемещениях 
А = - Cil'Vn , • . 

'V 2 i ·  (64) 

Работу , совершаемую возмущающей силой Р8, приложенной 
к концу ветви ,  можно определить , если в выражении  для виртуаль­
ного перемещения принять х = l : 

. i-1 
А р . 1 n А р . 2nut ( l )-2-8 = 8С; SШ 2 = t'д вк SШ 4 · С; - • (65) 

Приравнивая выражения (6 1 ) , (63) ,  (64) и (65) нулю, получим 
уравнение 

где 
i-1  

2g�аРвк ( - 1 )
_

2
_ 

pi  = yFal 
Решение данного уравнения для случая установившихся вы­

нужденных колебаний имеет вид 
ft = V ( 2 

Р;
)2 л2 2 sin (<�>з/ - а). (66) 

00ni - 00з + 4 пi00з 

Сдвиг  фаз а возмущающей силы и перемещений находится 
из выражения 

(67) 
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Подставляя значения ft в исходное уравнение (60) , можно 
записать окончательно 

Pi sin (ro8t - a) sin * 
u (x, t) =  1Г( 2 2 2 2 2 · 

V 00пt - 00а) + 4Л.п i00а 
i=l ,  3 , 5 , . . .  

(68) 

Это уравнение позволяет определить перемещение любой точки 
рабочей ветви в любой момент времени . 

Полученное выражение показывает, что характер вынужденных 
колебаний отличается от характер а  свободных колебаний . Прежде 
всего отличие заключается в том , что все главные формы совер­
шают колебания с одной и той же частотой 

2:n:v 
roa = т · 

определяемой скоростью движения машины и шагом гусеничной 
цепи . Во-вторых , амплитуда каждой формы зависит от соотноше­
ния величин roni и ro8• При их равенстве она достигает максималь­
ного значения . Следовательно , условием резонанса я вляется ра­
венство частот roni  и ro3• 

Отсюда резонансная скорость 
(69) 

Теперь р ассмотрим случай , когда возмущающее воздействие 
задано в виде перемещений одного из концов ветви (х = l) . Пере­
мещения этого конца могут быть найдены . следующим образом . 
При входе звена гусеницы в зацепление шарнир сначала движется 
поступательно вперед,  а затем - вместе с зубом по окружности . 
Предположим , что относительное скольжение элементов зацепле­
ния отсутствует . Тогда шарнир будет перемещаться по окружности 
радиусом Rш со скоростью v" . Горизонтальная составляющая этой 
скорости v" cos Ро определяет мгновенную скорость движения 
конца ветви (х = l) . Н ачальный конец ветви (х = О) движется 

nzl0 равномерно со скоростью v = 60 (где п - частота вращения 
ведущего колеса в об/мин) . 

Следовательно , свободный конец ветви относительно неподвиж­
ного перемещается со скоростью 

А nzlo Vотн = Vк COS t'O - 60 , 

где � о - текущий угол , изменяющийся от - а;к до + �" . 
Окружная скорость шарнира 

:n:nl0 Vк = __ __.__ 

60 sin авк 
2 
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Тогда 
Vотн = �� ( . :rta COS�o - Z) · 

SШ � 2 

Относительное (возмущающее) перемещение свободного конца 
U8 = f Vотн df. 

и А t ЗОо>вк мея в виду , что .., 0 = rовк , а п = -:rt- , 

lo . t 008кlozt Uв = SШ (l)вк - 2n • 2 sin авк 2 

можно записать 

Постоянная интегрирования в данном случае равна нулю, так 
u А авк + авк как за полныи цикл при изменении угла .., 0  от - -2- до 2 

приращение пути отсутствует . 
Если заменить t = �. то получим rо,к 

lo · А loZ�o R А А U8 = SlП t'O - -2- = ш SiП t'o - Гвкt'О · 2 . авк :rt sш т 

(70) 

Из данного выражения видно , что относительные перемещения 
конца ветви (х = l) определяются параметрами движителя -
шагом гусеницы и количеством зубьев ведущего колеса . 

С достаточным приближением действительный характер пере­
мещения конца ветви [ выражение (70) ] можно заменить сину-
соидальным : 

где u 0  - максимальное перемещение конца . 
Расхождение между текущими значениями И8 при этом полу­

чается относительно небольшим . Определение и 0  не вызывает 
затруднени й .  Если взять производную полученного выше выра­
жения (70) по углу � 0 и приравнять ее нулю, то получим значе­
ние �0 , при  котором перемещение U8 достигает максимума ,  т. е .  
равно u0 • В результате таких операций получим 

и0 = 10 у1 -� sin2 авк - � arccos (_!._ - s in  а.к ) . 
2 sin авк :rt2 2 2:rt :rt 2 2 

(7 1 ) 
Однако это значение u0 справедливо для идеального случая , 

когда скольжение сопрягаемых элементов зацепления отсутствует . 
В действительности при входе трака в зацепление на  некоторых 
режимах наблюдается скольжение шарнира по зубу . По мере из­
носа гусениц увеличивается шаг цепи ,  искажаются профили рабо-
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чих элементов зацепления , и скорость скольжения трака по зубу 
возрастает . В связи с этим фактически в условиях эксплуатации 
величина u0 может быть больше , чем подсчитанная по формуле (7 1 ) . 

Приведенное выражение позволяет только определить мини­
мально возможное перемещение конца ветви при  идеальных усло­
виях работы зацепления . Истинное перемещение u0 iможет быть 
определено по величине пути скольжения трака по зубу или учтено 
опытным коэффициентом �и · Тогда 

Ua = Uo�u · 
Перемещения конца ветви будут создавать переменное натя ­

жение 
р F �uUo . f 8 = Ко д -1 - SШ ffi8 • (72) 

В итоге мы получим снова возмущающую силу ,  только задан­
ную перемещением шарнира ,  входящего в зацепление . Чтобы опре­
делить закон изменения перемещений в любом сечении ветви ,  
найдем работу от действия возмущающей силы н а  перемещени и ,  
равном ci s in iл , так как,  согласно выражению (43) , виртуальные 
перемещения в этом случае 

J: • ircx uui = ci sш -1- ,  

следовательно , 
i-1  А F �uUo . t ( 1 )-

2 8 = к0 а -1- sш ffi8 ci - • (73) 

- Приравнивая , как и ранее , сумму виртуальных работ [выраже­
ния (6 1 ) , (63) , (64) и (73) ] нулю,  можно получить дифференциаль­
ное уравнение перемещений ,  решение которого позволяет найти 
суммарное перемещение в ветви :  

и (х, t )  = 

где 
i=l , 2 , 3 , . .  

, ' ) ircx 
P i s in (wi - a sin -1-
1 Г(оо2 . _ 002)2 + 4л2 . 002 ' 
V ni з ni з 

(74) 

i -1 р �  _ 2кog�uUo (- 1 )-2 • (75) 
' - yl2 

При этом следует помнить , что р абота , определяемая выраже­
нием (63) , для данного случая будет в 4 раза больше из-за изме­
нения длины волны основных форм .  

Выражение (74) идентично соответствующему выражению (68) . 
Отличие заключается лишь в величине удельной возмущающей 
силы (Pi и Pi) и частоте собетвенных колебаний . В данном случае 
частота находится из выражения (5 1 ) .  
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Условие резонанса для закрепленной ветви 
i1Тдп 2ЛVpi -z - = -l-o - ,  

iaпlo ( . l 2 З Vpi = -W- при i = , , , . . . ) . (76) 

Таким образом , первая резонансная скорость закрепленной 
ветви в 2 раза больше, чем ветви со свободным концом . 

В результате рассмотрения процесса вынужденных продоль­
ных колебаний получены уравнения  перемещений р абочей и сво­
бодной ветвей . В эти уравнения входит коэффициент затухания Лni • 
который характеризует сопротивление р азличных внутренних 
потерь , названных нами гистерезисными . 

Этот коэффициент затухания можно определить эксперимен­
тально, используя стенды для исследования динамической упру­
гости шарниров или записывая продольные свободные затухающие 
колебания . Но его можно определить и аналитически ,  зная ста­
тическую характеристику продольной жесткости гусеницы . Из ха­
рактеристики можно найти потерю потенциальной энергии за по­
лупериод колебания ЛП. Количественно она  равна площади петли 
гистерезиса . Относительная потеря энергии может быть охарак­
теризована коэффициентом потерь riw. который равен отношению 
теряемой энергии ЛП ко всей энергии деформации П. Это отно­
шение может быть заменено отношением площади гистерезисной 
петли ЛF к площади , изображающей всю энергию F: 

ЛF 
'YJw = -p · 

Следует отметить , что величина 'Ylw почти не меняется при  изме­
нении пределов деформации ,  т. е. остается постоянной при всех 
амплитудах продольных перемещений .  

К концу первого полупериода затухающих колебаний потен­
циальная энергия , превратившаяся в этот момент в кинетическую 
энергию звена ,  будет равна ( 1  - ТJw) П, а к концу второго полу­
периода , т. е. к началу следующего цикла ,  ( 1  - ТJw)2  П. 

Следовательно , при  свободно затухающих колебаниях макси­
мальная потенциальная энергия каждого последующего цикла 
будет равна энергии  предыдущего , умноженной на ( 1  - ТJw) 2 • 

Потенциальная энергия для  каждой нормальной формы при 
условии линейной зависимости р астягивающей силы от деформа­
ции ранее была определена выражением (62) . На основании этого 
отношение энергии циклов колебаний , следующих один за дру­
гим , будет равно отношению квадратов амплитуд: 
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Так как зависимость силы от деформации линейная , то это 
отношение будет постоянным для  любых деформаций .  Обозначим 
его 1 /р2 •  Тогда 

rifj/ = 1 - р. (77) 

Из уравнений перемещений свободных колебаний ветви сле­
дует, что цикл колебания совершается за  период 

2л 'tni = -,- . 00ni 
Через каждый такой и нтервал амплитуды перемещений будут 

1пi2:п; roni уменьшаться в е раз : 
Таким образом , отношение амплитуд можно выразить и через 

параметры колебательного процесса : 

1 - = е р 

откуда 

р = е 
Используя это выражение совместно с формулой (7-7) , имеем 

2:n;�ni 
(jJ • 

- I - riw = e т . (78) 

Частота с учетом затухания ro�i. зависит от величины демпфи­
рования 'Лni · Подставляя  значение ro�i из формулы (57) в выра­
жение (78) и логарифмируя его , получаем 

ln ( 1 - rJw) = 
2;'Лпi 

2 V00ni - 'Лn i 
Несложные алгебраические преобразования позволяют 

выражение для определения коэффициента затухания 
� OOni "'п · = --;=========-1 1 / 4л2 

JI 1 + l n2 ( 1 - ТJw) 

найти 

(79) 

Заменяя частоту roni ее значениями из выражений (50) и (5 1 ) , 
тюлучаем : 

для ветви с одним закрепленным концом 
i:лап • Лщ = --1---: 1::======4=л=:2==- ' 

21 JI 1 + J n2 ( 1 - ТJw) 

(80) 
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для ветви с двумя закрепленными концами 
Л -

iтrдп ni 
- l -Vi + I n2 (�� 1lw) 

(8 1 ) 

При экспериментальном определении коэффициента затуха­
ния Лni необходимо записать свободные колебания ветви после 
мгновенного сбрасывания растягивающей нагрузки . - В этом случае в формулу (79) вместо члена ( 1 - 'YJw) подстав­
ляют отношение амплитуд последующего цикла к предыдущему ,  
а собственную частоту выражают через период колебаний 

Тогда 

2л (J}nl = -- .  
'tni 

2л Лпi = -----;=====;;= 

'rпl {i + __ 4л�2-
I n2 f n+i 

f � 

(82) 

При малых величинах Лni затухание колебаний происходит 
в течение нескольких циклов (иногда до 1 0  и более) . В таких слу­
чаях можно использовать более упрощенную формулу для опре­
деления коэффициента затухания : 

[ 1 n ffnx ] 
Лпi � • 1 n l 

(83) 

Ввиду того , что при свободных колебаниях реальной звенчатой 
ветви возникает , как правило , только первая основная форма ко­
лебани й ,  то и экспериментально можно определить лишь Лп 1 и�roni ·  

4. ДИ НАМИ Ч ЕСКИ Е  НАГРУЗ КИ ПРИ ПРОДОЛ Ь Н Ы Х  КОЛ ЕБА Н И Я Х  

Выведенные выше уравнения перемещений позволяют найти 
продольные деформации ветвей , т .  е. в конечном итоге растяги­
вающие нагрузки , так как величина растягивающих усилий свя ­
зана с деформацией ветви соотношением 

ди Tnp = к0Fа ах ·  
Дифференцируя по х уравнения перемещений и подставляя :зна-

ди чения дХ в это выражение,  можно получить значения продоJIЬ-
ных нагрузок для любого случая нагружения ветви . Для интере­
сующих нас установившихся вынужденных колебаний выражения 
растягивающих нагрузок будут иметь вид: 
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для рабочей ветви , один конец которой нагружен периодически 
меняющейся силой,  

i- 1  

ла2 "'1 Тр nр = т �i?вк � i (- 1 )-2- s in (ro3t - a) cos Yt 
V ( ro;1i - ro;)2 + 41.�iro; 

(84) 

i= l ,  3, 5 ,  . . .  

для свободной ветви , нагруженной так же, 
i+1  

ла2 "'1 Тсв пр = [2п �дРвк � i (-1 )-2- sin (ro3t - a) cos* 
V ( ro�i - ro;) + 41.� iro; 

(85) 

i=1 , 3, 5 ,  . . .  
для рабочей или свободной ветвей при  задании возмущений 

перемещениями крайнего шарнира  
i-1 

. ( 1 )-2- . ( t ' ) inx 
1 - sш ro3 - а cos -1-

v ( ro�i 
-

ro;)2 + 4Л�1rо; 
(86) 

i=1 ,  2 , 3 ,  . . .  

При практических  расчетах представляет интерес определение 
амплитуд изменения р астягивающих нагрузок,  соответствующих 
режиму движения на  резонансных скоростях .  

Эти амплитуды можно найти , если положить (1)8 = (J)ni · Тогда 

т 2�аРвк V 1 + 4л2 i-1 

p np max = in l n2 ( l - 1Jw) (- 1 )  2 , (i = 1 , 3, 5 ,  . . .  ) ; 
(87) 

2� �рвк v 4л2 1+1 

Tcв np max = in 1 + \ n2 ( 1 - 1)w) (- 1 )  2 ' (i = 1 , 3, 5, . . .  ) , 
(88) 

Т KoFд�uUo -v l + 4л2 
пр шах = iлl 1 п2 ( 1 ·- ТJw) 

l-1 

(- 1 )-2 ' (i + 1 ,  2, 3 ,  . . .  ) . 

(89) 

Как следует из этих выражений ,  растя гивающие нагрузки су­
щественно зависят от коэффициента потерь 1Jw · Увеличение вну­
тренних потерь приводит к резкому уменьшению амплитуд р астя ­
гивающих нагрузок .  Особенно заметно влияние внутренних потерь  
при изменении коэффициента 1Jw в диапазоне его реальных значе­
ний (0,2-0,4) . Так , повышение коэффициента потерь с 0 , 1 до 0 ,3 
снижает амплитуду первой формы в 3 ,2  р аза ,  поэтому для сни­
жения динамических нагрузок целесообразно для шарнирных 
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соединений резино-металлических гусениц и гусениц с закрытыми 
шарнирами выбирать резиновые смеси со значительным внутрен­
ним трением . 

Резонансные скорости , при  которых возникают максимальные 
растягивающие нагрузки , определяются соответствующими выра­
жениями (69) и (76) . 

Зависимость амплитуд растягивающих нагрузок от скорости 
движения показана на рис .  20 .  

На графике значения амплитуд приведены не абсолютные, 
а относительные , кратные величине возмущающей силы �аРвк ·  

1fi1 P•к 
fO 

40 
JO 

\ 
20 
fO 

о 
fO 

20 

JO 
-t = 645сн 

40 ---t = ff8 С/1 

50 
-fiiP•к Q 10 20 JO 40 V К11/1/ 
Рис. 20 .  Зависимость амплитуд р астягивающих на­
грузок от скорости при постоянном коэффициенте 
�д (ап = 1 3 1 00 см/сеК:; lp = 645 см; lc8 = 1 1 8 см ; 

q= 0,97 кгс/см; к0 = 1 450 кгс/см2) 

Как видно из графика ,  р астягивающие нагрузки , обусловленные 
продольными колебаниями ветвей , на  резонансных режимах 
в десятки раз превосходят по величине возмущающую силу 
(1'Jw = 0 ,2) .  

Так ,  в рабочей ветви Uv = 645 см) н а  первой резонансной 
скорости растягивающее усилие превышает возмущающую силу 
в 52 раза . Эго означает , что даже при  очень малых значениях 
коэффициента динамичности р астягивающие нагрузки будут очень 
большими . Если  принять �д = О , 1 ,  что соответствует изношенному 
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зацеплению , то р астягивающая нагрузка от продольных колебаний 
для рассматриваемого случая на  первой резонансной скорости 
будет в 5 раз больше тягового усилия . На  последующих резонанс­
ных скоростях растягивающие нагрузки уменьшаются и их 
амплитуды уменьшаются в геометрической прогресси и .  

В длинных ветвях увел ичение ампл итуд растягивающих на­
грузок происходит в очень узком диапазоне околорезонансных 
скоростей . Особенно узок диапазон максимальных нагрузок п р и  
скорости Vp i ·  Изменение скорости движения всего на  0 , 5  км/ч 
уже выводит ветвь из резонанс-

17 1т .----...--�--�-----нога режима . 6/'Р 
В коротких ветвях резонанс­

ных режимов меньше ,  но они 
более опасны .  Прежде всего 
потому , что они , как правило ,  
соответствуют эксплуатацион­
ным скоростям движения  (см .  
рис .  20) . Кроме того,  увел ичение 
амплитуды растягивающих на­
грузок происходит здесь в более 
широком скоростном диапазоне ,  

20 40 60 80 V КН/1/ что обуславливает большую ве- о 
роятность движения в резо­ Рис.  2 1 .  Экспериментальная зависи ­

мость амплитуд нагрузок от скорости 
(при переднем р асположении ведущего 

нансном режиме . 
Рассмотренная закономер­

ность изменения амплитуд на­ колеса) : 

грузок (см .  р ис .  20) справедлива 1 - гусе н и ц а  с откр ытым ш а р н и р о м ;  2 -
гусе н и ца с з а к р ытым ш а р н и р о м  для случаев , когда возмущаю-

щее воздействие на ветвь постоянно на  всех режимах движения (�а = 

= const ) .  Практически влияние звенчатости сказывается по-раз­
ному на  различных скоростях движен ия . Это объясняется тем , что 
с изменением скорости меняются условия работы элементов 
зацеплени я .  В результате меняется и характер нагружения 
ветви .  

Как показали экспериментальные исследования , коэффициент 
динамичности резко увел ичивается с увел ичением скорости , по­
этому на  повышенных скоростях не происходит уменьшения ам­
плитуд нагрузок , наоборот, они увеличиваются (рис .  2 1 ) .  При этом 
ввиду узости околорезонансного диапазона , в п роцессе экспер и­
ментальных исследований (даже в стендовых условиях при доста ­
точно плавном и непрерывном изменении  скорости) не  удается 
зафиксировать ярко выраженного и характерного для резонансной 
скорости увел ичения амплитуд усил и й .  Однако влияние парамет­
ров ветви (длины , жесткости , коэффициента потерь rJw) на вели ­
чину нагрузок заметно .  Так , вследствие того , что резонансная 
зона в коротких ветвях более широкая ,  чем в длинных , нагружен­
ность рабочей ветви меньше (на р ис .  2 1  п р иведены значения  уси­
лий  для движителя с передним расположением ведущего колеса) . 
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Нагрузки уменьшаются также и с увеличением внутренних 
потерь  в шарнирах . Анализ показывает, что возникновение про­
дольных колебаний ветвей , обусловленных звенчатостью гусениц, 
увел ичивает нагруженность обвода п р и  использовании гусениц 
с жесткими шарнирами на 20-35 % , а с резина-металлическими -
на 1 0- 1 5 % . Это является следствием более высоких значений '11ш 
у гусениц с резина-металлическими шарнирами . 

Помимо звенчатости гусениц,  возмущающими факторами могут 
быть также колебания корпуса машины , переезд неровностей мест­
ности и т. п .  

Вследствие низких значений частоты возмущений от колеба­
ний  корпуса (5-9 1 /сек) вероятность возникновения резонанса 
небольша я .  

Что ж е  касается воздействия рельефа местности на возникно­
вение колебаний ,  то оно может оказаться существенным.  Частота 
флуктуирующей составляющей натяжения  в этом случае опреде­
ляется дл иной неровностей грунта lн и меньше частоты ro3 
в lн/1 0 раз .  В зависимости от дл ины lн зона максимальных нагру­
зок может находиться в любом интервале рабочих скоростей .  

Вследствие различных условий  работы гусен ичного движи­
тел я в общей гамме возмущени й ,  действующих на обвод ,  возни­
кает много един ичных возмущен ий в виде случайных импульсов 
сил с разл ичными интервалами времени между ними . Естественно, 
что каждый такой импульс вызывает свободные колебания ветвей 
с п реобладанием первой формы . 

Пр и достаточно частом повторении импульсов колебания не 
будут успевать затухать и в ветвях будет постоянно действовать 
пульсирующая нагрузка . Ампл итуда ее будет переменной и 
меньшей ,  чем это следует из выражений (84)-(86) , но ,  очевидно ,  
довольно значител ьной (в  зависимости от интервалов времени 
между импульсами) . Частота же этой пульсирующей нагрузки 
будет равна собственной частоте продол ьных колебаний ветвей . 
Затухание свободных колебаний  п роисходит за 6- 1 0  циклов . 
При Оп = 1 3  ООО + 1 5  ООО см/сек достаточно интервала в 2 сек 
между импульсами , чтобы в ветви дл иной 500-700 см поддержи­
вался колебательный процесс . В современных быстроходных дви­
жител ях случайные возмущения возникают гораздо чаще .  Вслед­
ствие этого не  тол ько на резонансных скоростях , но и на  эксплуата­
ционных режимах при v =/= Vpi в ветвях обвода постоянно дей- _ 

ствуют переменные нагрузки с частотой , равной собственной ча­
стоте колебаний  ветвей . Ампл итуда изменения этих нагрузок опре­
дел яется режимом движен и я .  

Помимо того , что продольные колебания являются причиной 
возникновения  значител ьных динамических нагрузок , они при­
водят к изменению шага гусеницы . Причем это изменение может 
быть существенным,  так как перемещения  сечени й  ветви относи­
тельно положения равновесия п роисходят в положительном и от­
р ицательном направлениях . Изменение шага определяется раз-
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ностью перемещений двух сечени й ,  отстоящих на  р асстоянии 1 0  
один от  другого: 

Лlо = и (х, t) � : - и (х, t)� :+z • .  

Перемещения при  этом соответствуют одному и тому ж е  мо­
менту времени t 1 •  

Насколько значительным может быть изменение шага , видно 
из табл . l ,  в которой п р иведены возможные диапазоны изменения  
шага 1 0  для гусеницы с резина-металлическим шарниром в случае 
движения на резонансных скоростях п р и  Рвк = 2000 кгс, �д = О , l 
и Те = 2000 кгс (к 0 = const ) . 

Из табл . l видно ,  что на  резонансных режимах :в случае перио­
дического изменения тяговой нагрузки на  1 0 %  дополн ительная 

Таблица 1 
Изменение натяжения и шага ветви 

От п родоль ны х От п родоль н ы х  колеба н и й  

П а ра м етры 
колеба н и й  и с и л ы  т я г и  

i = 1 1 i = 3  1 i = 5  i = 1 1 i = 3  1 ' i = 5  

Натяжение 5570 1 858 1 1 50 7820 4 1 08 3400 
ветви в кгс 
Изменение 0, 505 о, 1 68 о, 1 04 0, 708 0, 37 1 0, 307 
шага в см 

растягивающая нагрузка может достигать значен и й ,  превосходя­
щих в 2,5 раза значения  тяговой нагрузк и .  Шаг  цепи при этом 
будет измен яться в широких пределах . Данным обстоятел ьством 
пренебречь нельзя . Хотя резонансные режимы , как показывают 
экспер иментал ьные исследован и я ,  маловероятны , тем не менее , 
при  расчете геометр ических параметров зацепления целесообразно 
производить проверку с учетом такого возможного изменения шага 
гусеничной цепи .  

5. ВЛ И Я Н И Е  ЗВЕНЧАТОСТИ ГУСЕН И Ц Ы  И Н ЕЛ И Н ЕЙНОСТИ 
УПРУГОЙ ХАРАКТЕРИСТИ КИ ШАРН ИРОВ 

Представленные выше зависимости частот продольных колеба ­
ний ,  резонансных скоростей , перемещени й  и динамических на­
грузок получены исходя из предположения о том ,  что ветвь яв­
ляется непрерывно упругой и жесткость ее постоянна при любой 
деформации .  В действител ьности гусеничная цепь  звенчатая , 
а упругая характеристика шарнира п р и  растяжении и сжатии -
нелинейная ,  поэтому расчетные значения параметров ветви и на ­
грузок , определенные по этим зависимостям ,  отл ичаются от  
истинных . 
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Аналитическое определение собственных частот продольных 
колебаний  звенчатой цепи и сравнение их с частотами упругой 
ветв и ,  эквивалентной звенчатой ,  показывает, что чем больше 
звеньев в ветв и ,  тем меньше расхождение расчетных значений 
параметров . Удовлетворительное совпадение уже получается при 
количестве звеньев п = 3,  когда р асхождение значений резонанс­
ных скоростей первой формы не превышает 1 6- 1 7 % . При числе 
звеньев в ветви более трех разница в значен иях параметров ста­
новится еще меньшей . Принимая во внимание то , что в современ­
ных обводах короткие ветви состоят не  менее чем из п яти-шести 
траков , можно полагать выведенные выше зависимости достаточно 
достоверными для р асчета звенчатых ветвей . 

Для проверки данного положения  проанал изируем продоль­
ные колебания звенчатой ветви с нел инейной характеристикой 
жесткости шарниров п р и  помощи решения  системы уравнений 
(32) н а  электронной вычислительной машине при различных 
значениях постоянных коэффициенеов и концевых функций 
и различном натяжении в ветвях . Аппроксимирующие функции 
продольной жесткости гусениц зададим в виде кубических 
парабол . 

У становившиеся вынужденные колебания , вызываемые неравно­
мерностью перематывания цепи ,  во всех вариантах решений  на­
ступают не позднее , чем через четыре-шесть циклов после начала 
п роцесса . Из этого следует вывод ,  что использование модел и ветви 
с п риложением гармонической возмущающей силы к концам ветви ,  
т .  е . к одним и тем же тракам , п равомерно ,  так как при  п = 6 
(минимальное количество траков в коротких ветвях)  каждый трак 
ветви обязательно п ройдет стадию установившихся колебаний 
с полной амплитудой .  

Нел инейность упругой характер истики шарниров приводит 
к тому , что на отдельных режимах (пр и  большом увеличении  шага 
ил и возмущении) амплитуда перемещения  траков не является 
однозначной . 

Вел ичина перемещения  определ яется амплитудами трех дви­
жений , сдвинутых по  фазе ,  которые в п роцессе колебаний  накла­
дываются . В случае же постоянной жесткости (ил и при очень 
малых деформациях) перемещения каждого из звеньев ветви про­
исходят по  гармоническому закону . Амплитуда перемещений в этом 
случае находится однозначно.  

На р ис . 22 показаны амплитудно-частотные (скоростные) ха­
рактер истики для каждого трака ветви обвода , один конец кото­
рой неподвижен (х11 = О) . 

Как в идно из графика , вследствие нелинейности области макси­
мальных амплитуд несколько смещаются в сторону высоких ско­
ростей , и в околорезонансной зоне возможно появление трех зна­
чений  амплитуд для одной и той же скорости . 

Варьирование вел ичинами различных параметров , влияющих 
на п роцесс продольных колебаний ,  показывает, что аналитические 
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Рис . 22 . Амплитудно-частотная характеристика ветви,  состоящей из шести звеньев 

(х1-х6 - характеристики звеньев при амплитуде возмущения) : 
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Х -- Х - Х о = 0, 1 см ;  О -- О - х 0  = 0, 2 4 см ;  8 -- 8 - Х о = 0, 4 см 

5* 67 



зависимости для частот равноупругой ветви остаются справед­
л ивыми и для звенчатой с нелинейной характер истикой .  При раз­
л ичных значениях амплитуд возмущающих концевых перемеще­
·ни й  относительная разница в значении  скоростей , соответствую­
щих максимальным перемещениям,  лежит в пределах 1 ,5- 1 2 % . 
При этом , чем меньше ампл итуда возмущения х 0 , тем меньше и 
расхождение в значении  частот . Указанные цифры справедливы 
п р и  сопоставлении  с резонансными скоростями равноупругой 
ветв и ,  имеющей жесткость , равную к�;о . Если же жесткость 
брать не начальную Кгн • а соответствующую рассматриваемой рас­
тягивающей нагрузке или среднюю на всем участке деформирова­
ния упругого элемента , то резонансная скорость , определенная по 
выражению (76) , попадает в середину зоны максимальных ампли­
туд перемещений  траков . 

Изменение амплитуд концевых возмущений вл ияет как на ве­
личину перемещений  траков , так и на расположение зоны макси­
мальных перемещени й .  С увел ичением амппитуды динамического 
возмущения х0 амплитуды продольных перемещений расту т, как 
это и следует из выражения (75) . Зона максимальных ампл итуд 
п р и  этом расширяется и смещается вправо .  Обратное явление 
наблюдается п р и  изменен ии сопротивления  Сг ; Увеличение вязкого 
сопротивления снижает амплитуды продольных перемещений тра­
ков , сужает область максимальных амплитуд и сдвигает ее влево 
к значению Vpl (rом ) · 

Анализ колебательного п роцесса звенчатой ветви на ЭВМ 
показывает , что ампл итуды продольных перемещений ,  соответ­
ствующие второй резонансной скорости , значительны и у отд�ль­
ных звеньев могут даже превышать ампл итуды первого резонанса . 
Это существенное уточнение положений теори и ,  выведенных при  
рассмотрении равноупругой ветв и .  По-видимому , данным об­
стоятельством объясняется тот факт, что п р и  экспер иментальном 
определении  динамических нагрузок от продольных колебаний 
ветвей не наблюдается понижен ие у ровня нагрузок при увеличе­
нии  скорости выше резонансной . Тенденция к увеличению дина­
мических нагрузок п р и  повышен ии скорости , возможно,  является 
следствием сложения ампл итуд первой и последующей форм коле­
бани й .  При равенстве ампл итуд , а тем более , когда амплитуды 
второй формы превосходят амплитуды перемещений первой , рост 
суммарных перемещени й  закономерен , особенно при  узком диапа ­
зоне околорезонансных скоростей .  

Изменение натяжения ветви не влияет на характер колебаний 
и на  вел ичину их основных параметров . Увеличение натяжения 
п риводит л ишь к некоторой разнице амплитуд перемещений в сто­
р ону растяжения и сжатия .  Последние п р и  наличии статического 
натяжения Хст несколько больше ввиду нел инейности упругой 
характеристики  шарниров .  
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Анализ нагрузок , возникающих п р и  продольных колебаниях 
звенчатой ветв и ,  показывает, что их вел ичина лежит в пределах , 
определ яемых выражениями для р авноупругой ветви . 

Изменение шага и растягивающих нагрузок во времени про­
исходит с такой же частотой , как и перемещения  траков . Это 
имеет большое значение для проведения  экспериментальных иссле­
дований , так как позвол яет определить частоту процесса по записям 
нагрузок , осуществление которых проще , чем запись перемещени й .  

Схема для замеров и кривые изменения усилий  п р и  исследо­
вании свободных продольных колебаний  показаны на рис .  23 , 
а результаты эксперимента в сравнении  с расчетными данными 
приведены в табл . 2 .  

Таблица 2 
Расчетные и экспериментальные значения параметров колебаний ветви 

П а р а м етры 
Р а счетны е Экспериментал ь -

з н а ч е н и я  н ы е  з н а ч е н и я  

Продол ьная жесткость к0 в кгс/см2 - 1000- 1 800 
Собственная частота Wn1 в ! /сек . 1 78-1 92 1 85-208 
Затухание Лп1 в 1 /сек 5-7 6-9 

Как видно из пр·иведенной таблицы , расчетные значения частоты 
лежат на том же уровне, что и экспериментальные . Расчетная 
частота (для равноупругой ветви) только на  4-8 % ниже экспе­
риментал ьной . Эти данные хорошо согласуются и с результатами 
решен ия задач на  ЭВМ (см .  рис .  22) . 

Экспериментальное исследование свободных колебаний  под­
тверждает достоверность выражения (82) для определения коэф­
фициента затухания . Ввиду относительно небольших значений  Лпz 
затухание п роцесса п роисходит не ранее , чем за шесть-восемь 
циклов (см . рис .  23) , как это и следует из выражения (55) . 

Частоту свободных колебаний  ветвей можно определить и ме­
тодом буксировки заторможенной машины . Сущность его заклю­
чается в следующем . Гусен ичная машина с заторможенным дви­
жителем буксируется юзом по  бетону . При определенной скорости 
скольжен ия возникают автоколебания ,  частота которых совпадает 
с частотой первой главной формы продольных колебани й  обвода . 
Так как совместно с гусеницей п р и  этом совершают у гловые коле­
бания опорные катки ,  поддерживающие ролики и направл яющие 
колеса , то скорость продольных волн  
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Рис . 23. Схема экспериментального определения па-
раметров свободных колебаний ветви 
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Рис . 24 . Частота переменных р астягивающих нагрузок при  движе­
нии по  разбитой грунтовой дороге : 

а - с при цепом; б - без пр ицепа 



Jга - Jвк где член представляет приращение единицы массы lr;K 
обвода и учитывает влияние инерции движителя в его вращатель­
ном движении .  

Это значение скорости ап  испол ьзуется при  нахождении  соб­
ственной частоты ffiп i · Результаты теоретического и эксперимен­
тального определения частоты свободных колебаний  данным 
методом приведены н иже: 

Длина ветви в см . . . . . . . . . . . . . . . . . 
Расчетная скорость распространения продольных 

волн в см/сек . . . . . . . . . . . . . . . . .  . 
Расчетная частота колебаний в 1 /сек . . . . . . . . 
Экспериментальные значения частоты в 1 /сек . . . . 
Амплитуда колебаний (экспериментальная) в см . . . 
Скорость букси ровки, соответствующая резонансно-

му режиму, в см/сР.К . . . . . . . . . . . . .  . 

1 095 

8520-9500 
24, 3-27, 2 
22, 5-25, О 

5-1 8  

25-28 

Некоторое превышение расчетных значени й  частот по сравне­
нию с экспериментальными в этом случае объясняется наличием 
неучтенных потерь во вращател ьных узлах движител я .  

Пр и  экспериментальном исследовании динамической нагру­
женности обвода в полевых условиях в п роцессе движения  иссле­
дуемого объекта можно определить параметры колебательного 
процесса по результатам замеров усилий в обводе, не п рибегая 
к специальным л абораторным исследованиям .  Динамическая со­
ставляющая натяжения  от продольных колебаний ,  накладываясь 
на общее натяжение,  создает фон п остоянной частоты на  л юбой 
скорости и на любом типе грунта . Выделить эту составляющую не 
представляет труда , так как частота продольных колебаний  зна­
чительно выше частот остальных колебательных процессов . 

На р ис .  24 п риведены значения  частоты этой составляющей 
для случая движения  машины (От = 1 6  т) по  разбитой грунтовой 
дороге.  Из графиков видно ,  что частота переменных нагрузок , 
обусловленных продол ьными колебаниями звеньев гусеницы , 
остается постоянной во всем скоростном диапазоне . Она равна 
собственной частоте первой основной формы.  Расчетны й  интервал 
возможных изменени й  частоты ron 1 показан на графике штрихо­
выми линиями .  

Аналогичный характер протекания п роцесса наблюдается и п р и  
движении по  другим грунтам,  в том числе и по  бетону . 



Г л  а в а I I I  

УСТОЙ ЧИВОСТЬ ОБВОДА. НАГРУЗКИ ОТ КОЛЕБАНИ Й 
ВЕТВЕ Й  И КОРПУСА МАШ ИНЫ. 

У современных гусеничных машин ,  особенно быстроходных ,  
свободно провисающие обвода вследствие значительных ходов 
катков имеют большую свободу перемещен ий в поперечном на­
п равлении .  Возмущающие же воздействия на ветви из-за непре­
рывного увел ичен ия скоростей движения становятся  все более 
эффективными .  Это пр иводит к возн икновению поперечных коле­
баний  в ветвях со значител ьными а мпл итудами перемещений тра­
ков . Данное обстоятел ьство нарушает устойчивую работу обвода 
и ограничивает скорость движения  по пересеченной местности . 
В некоторых случаях это явл яется причиной сбрасывания гусениц. 

Кроме этого , поперечные колебания вызывают высокие дина­
мические нагрузки как в обводе , так и в других узлах и деталях 
гусеничного движителя . В связи с этим необходимость стабили­
зации свободно провисающих ветвей быстроходных обводов стала 
одной  из актуальных задач при  создании новых машин или мо­
дернизации существующих . 

Решение такой задачи возможно только в результате выявле­
ния  основных закономерностей п роцесса поперечных колебаний , 
их  зависимости от конструктивных параметров обвода и различ­
ных эксплуатационных факторов . 

Движение гусеничной машины сопровождается колебаниями 
корпуса . Наиболее значительными из них являются вертикальные 
и угловые колебания в плоскости движения (продольно-угловые) . 
Помимо перегрузок на агрегаты машины , эти колебания  приводят 
к динамическому изменению геометрии обвода и , как следствие, 
к высоким переменным растягивающим нагрузкам в обводе . 
Периодичность и величина растягивающих усилий  зависят от 
параметров колебательного п роцесса корпуса и соотношения ха­
р актеристик элементов системы моторно-трансмиссионная уста­
новка - гусеничный обвод-корпус , поскольку в этой системе 
гусеничный обвод является связующим звеном :между силовым 
агрегатом, корпусом и ходовой частью. 
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Нахождение п утей снижени я  динамической нагруженности 
гусеничного движителя предопределяет необходимость рассмотре­
ния этого явления .  
1 .  ПОПЕРЕЧ Н Ы Е  КОЛ ЕБА Н И Я  ГУСЕ Н И Ч НОЙ ЦЕП И 

Схема ветви , совершающей поперечные колебания , показана 
на рис . 25 . 

Каждый из п траков (звеньев) ветви в процессе колебаний  
поступательно перемещается в двух направлениях х и у и допол­
нительно поворачивается относительно оси шарнира . Положение 

i M1 Hii 
/rf. Тгi 1-1 mii 1 У flo 1 rxi" t  

Тв1 
Рис. 25. Схема зве.нчатой гусеничной ветви и сил , действующих на  звен о 

ветви в любой момент времени может быть определено , если заданы 
2п любых координат : xi , Yi (или IJJ ; ) ·  Связь между координатами , 
как это видно из схемы , определяется уравнен иями : 

где 

Х1 = Хна + Хнэв - 10 (cos <р0 - cos ср1 ) ;  

х1 = Хн - 10 (cos ср0 - cos ср1) ;  

п 

Хнэв + Хна = Хп + Хкзв -f- nlo COS IJJo - ri lo COS IJJi ; 
1 

Укв + Уп = Уп-1 + lo sin IJJп , 

(90) 

(9 1 )  

(92) 
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п 
Унд + Унн = Уп + Укв - � lo sin cpi , 

1 
(93) 

где Хнд• Хп, Унд• Упв - динамические продольные и вертикаль-
ные перемещения  концов ветви вслед­
ствие ее поперечных колебаний ;  

Хнэв• Хкэв• Унэв• Укэв - продольные и вертикальные перемеще­
ния  концов от звенчатости цеп и ;  

Унн• Укв - вертикальные перемещения концов вет­
ви от колебан ий корпуса и перемещений 
катков . 

Пр и  этом выбор начала отсчета перемещений не имеет значе­н ия и не влияет на вид конечных функций . В данном случае для удобства записи продольные координаты взяты связанными с на­чальным положением каждого шарнира ,  а отсчет вертикальных перемещени й  Yi производится от общей оси х. Концевые функции , учитывающие неравномерность перематы­вания гусеничной цепи ,  можно представить (аналогично подобным функциям п р и  продольных колебаниях) в виде : 

2:п:vt Хнэв = Хна SiП 
-1-0 -

; 

( 2:п:vt  А ) Хкэв = Хко SiП _l_o_ - t' ; . 
2:п:v t Унэв = Yнo SiП -z-0 - ; 

_ . ( 2:п:vt А ) ...L [ . Yкlkl - Уко SШ -z-0 - - t' 1 n о SШ cpg ,  

'\ 

l (94) 

где � - сдвиг  концевых возмущени й  по фазе . 
Амплитуды концевых продольных перемещений Хно и Хко были определены ранее (см. гл . 1 1 ) .  Амплитуды поперечных (вертикаль­ных) возмущени й  находят п р и  известных размерах ведущего ко­леса и катка , с которого сходит конец ветви ,  из выражения [2 ] 

Ун (к )  0 = Гк ( 1 - COS �к ) , (95) 

где rк - радиус окружности , по которой располагаются центры 
шарниров ; 

ак - угол между смежными траками на катке (ведущем ко­
лесе) . 

С учетом колебани й  корпуса или вертикальных перемещений 
катков при переезде неровностей местности вертикальные возму-
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щающие перемещения концов ветви можно записать в виде : 
Уне = Унэв + hн sin romt; } 

Укв = Укэв + hк sin (roтt - Ук) , (96) 

где hн, hк - перемещения концов ветви , а Ук - сдвиг по фазе .  
Написанная система 2п уравнений (90) - (93) содержит Зп 

неизвестных и , следовательно , не может однозначно определить 
положение ветви . Необходимо составить еще дополнительно 
уравнения сил . Так как с учетом инерционных нагрузок каждый 
трак находится в динамическом равновесии , то можно записать 
для l-го трака три уравнения равновесия : 

тх� + Tгi-l - Тгt = О ; 
miit + Твн - Твi - qlo = О ; 

J�i + V1p (ai - ai-1) + Мо Ь (a.i - a.i+l) + Tгi-llo SiП {j)l -
- Твi-1 10 cos (J}j = О, 

1 (97) 

где Тгi •  Твi - горизонтальная и вертикальная составляющие 
растягивающей нагрузки ; 

J - момент инерции трака относительно оси шарнира ; 
vq> - коэффициент, учитывающий внутренние потери 

в шарнире при скручивании ; 
a.i - угол поворота смежных траков один относительно 

другого . 
Х арактер потерь в шарнирных соединениях зависит от типа 

шарнира .  В резино-метал.1ических (сайлент-блочных) шарнирах 
это будут только гистерезисные потери , которые , как и записано 
в последнем уравнении , будут вызывать демпфирующее сопротивле­
ние, величину которого можно считать пропорциональной скорости 
относительных угловых перемещений . В открытых металлических  
шарнирах потери будут обусловливаться только трением пальца 
в проушине. В закрытых шарнирах (см . гл . VI) , имеющих сай­
лент-блочные уплотнения , будут и гистерезисные потери и потери 
от трения . В этих случаях силы демпфирования и восстанавливаю­
щие силы будут иметь другое значение.  Но принимая во внимание 
то , что склонность к возникновению поперечных колебаний  при­
суща гусеницам с резино-металлическими шарнирами , целесооб­
разно р ассматривать именно этот случай как наиболее харак­
терный.  

Углы a.i связаны с координатными углами cpi зависимостью : 
a.i  = {j)j - {j)i-1 · 

Тогда уравнение моментов может быть записано в виде 
J�i + V1p (2�i - �i -1 - 01Pi+1) + МоЬ (2{j)i - {j)i-1 - IPi+l) + 

+ Tгi _1l0 s in fPt - T8t_1l0 cos fPt = О .  
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В случае нелинейной зависимости момента от угла скручива ­
ния  шарнира ,  аппроксимирующей функцией которой , как и в слу­
чае продольных колебаний ,  может быть кубическая парабола , 
уравнение моментов будет иметь вид 

где См - коэффицщент, учитывающий нелинейность изменения 
упругого момента , в кгс . см/ . рад3 • Следует отметить , что п р и  углах  поворота траков до 30-35° ,  

т .  е . до максимально возможных в процессе эксплуатации , нели­
нейность упругой характеристики незначительна , поэтому вели­
чина См мала , что позволяет в большинстве случаев ею п ренебречь . 

Для всей ветви можно записать систему 3п уравнений  силового 
равновесия : 
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1 туп + Твn-1 - Твк - qlo = О ; ) 

J�l + Vq> (2�1 - �н - q,2) + МоЬ (2ср1 - <рн - (jJ2) + 
+ СмЬ (2<р1 - <I'н - (jJ2)3 + Тгнf о s in  (/)1 - Тв,/о cos <pl = О; 

Jrp 1 + vq> (2q,1 - q,1-1 - q,1+1) + МоЬ (2<р1 - (/)1-1 - (jJ1+1 ) + 
+ СмЬ (2<р1 - cpi-1 - <р1+1)3 + T01_1l0 s i n  <р1 -

- Тв1-1 lо cos ср1 = О ; 

J!Pn + v(jJ (2�п - �n-1 - q,к) + МоЬ (2срп - {jJn-1 - срк) + 
+ СмЬ (2срп - (jJп-1 - срк)3 + Tгn-1lo sin (jJn -

- T8n_1lo COS (j)п = О . 

(99) 

( 1 00) 

� ( 1 0 1 ) 



В этих уравнениях  составляющие р астягивающих сил на  кон ­
цах ветви связаны с продольными концевыми перемещениями 
зависимостями : 

Тгн = Кн пр (хнд + Хнзв) + Vн пр (хнд + Хнзв) + Те; j) 
Тгк = Те - Кк пр (Хп + Хкзв) - Vк пр (Хп + Хкзв) ; 

Твн = Кнв (Унд + Унзв) + Vнв (Унд + Унэв) ; 
Твк = Ккв (Уп + Укэв - nlo SiП сро) + Vкв (Уп + Укзв) , 

( 1 02) 

где v"пр• vкпр • vкв• vнв - коэффициенты вязкого сопротивления 
обоих концов ветви в продольном и по­
перечном направлениях ;  

Кнпр • Ккпр • к"8 , Ккв - приведенные жесткости на  концах ветви 
в продольном и поперечном (вертикаль­
ном) направлениях . 

Значения этих параметров определяются характеристиками 
смежных с рассматриваемой ветвью участков обвода и трансмис­
сии (для конца ветви , связанного с ведущим колесом) . Изменением 
жесткости можно имитировать изменение натяжения  в ветви .  
Тогда силу Те в уравнения  ( 1 02) можно не вводить . 

Текущие углы поворота крайних шарниров в уравнении ( 1 0 1 )  
зависят от углов складывания траков н а  начальном а� и конечном 
а� катках :  

о . 2:тt v t  1 
сrн = ан sш -l-o - + сро ;  -

о . ( 2:nv t  ) (j)к = ак sш -lo- - � - (j)o .  
( 1 03) 

Совместное решение систем уравнений (90) - (93) , (99) , ( 1 00) , 
( 1 0 1 )  и уравнения ( 1 02) позволяет найти все 5п + 2 входящих 
в них неизвестных , т .  е . найти перемещения  любого трака в лю­
бой момент времени и определить величину сил , действующих 
на каждый трак .  Однако , как это видно из анализа п риведенных 
уравнений , их  решение обычными способами невозможно . Так , 
для определения амплитуд колебаний верхней ветви движителя 
транспортной машины общим весом Gm = 36 т п р и  количестве 
звеньев в ветви ,  равном 37 , потребовалось бы решить систему 
из 1 87 уравнений , содержащую 1 1 3 дифференциальных уравне­
ний второго порядка , в том числе 37 нелинейных .  

Решение подобных систем уравнений  на ЭЦВМ возможно , н о  
требует значительного времени , поэтому анализ п роцесса про­
изводится при  соответствующих упрощениях  ряда уравнений . 
Эти упрощения сводятся к следующему .  При небольших углах 
отклонения траков от  начального положения можно п ринять 
sin cpi � cpi . Если пренебречь влиянием нелинейности и переме­
щениями шарниров вдоль оси х, полагая xi = О и См = О,  то можно 
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получить уравнения , которые будут справедливы только для 
«малых» поперечных колебаний . Перемещения каждого трака при 
этом описываются системой уравнений :  

myi + Тг ( q>i-1 - q>1+1) - ql0 = О ; 
J�i + 'Vip (2�i - �i-1 - �i+l) + МоЬ (2q>i - q>i-1 - q>i+1) + 

+ Tio (q>t - q>t-1) = О ; 
Yt = Yi-1 + loq>н . 

) l ( 1 04) 

j 
В гл . I I  при  проведении сравнительной оценки р азличных 

способов исследования продольных колебаний  было установлено , 
что замена звенчатой цепи  равноупругой ветвью , существенно 
упрощая определение необходимых параметров и нагрузок , дает 
результаты , хорошо согласующиеся с истинными . 

В связи с этим целесообразно и п р и  исследовании поперечных 
колебани й  использовать метод равнораспределенных по длине 
ветви параметров , как наиболее удобный для проведения анализа . 

Отдельное рассмотрение продольных и поперечных колебаний 
допустимо и п равомерно по двум причинам . Во-первых ,  описание 
процессов и продольных и поперечных колебаний  линейными 
уравнениями позволяет использовать п ринцип суперпозиций и , 
следовательно , путем наложения обоих процессов определить 
перемещения  элементов ветви в ее сложном колебании . 

Во-вторых , характеристики этих двух динамических процессов 
существенно отличаются . Частоты продольных колебаний в не­
сколько десятков раз выше , чем поперечных , поэтому погрешность 
от п ренебрежения взаимным влиян ием одного колебания на другое 
очень мала . 

Отдельный же анализ колебаний удобен тем , что он позволяет 
их  рассматривать в плоскости определяющего воздействия каж­
дого из видов колебаний на работу гусеничного движителя :  про­
дольных колебаний  как фактора ,  обусловливающего повышение 
динамической нагруженности обвода , поперечных колебаний -
как фактора ,  влияющего на кинематику и устойчивость обвода . 

2. ОПРЕДЕЛ ЕНИ Е ОСНОВ Н Ы Х  ПАРАМЕТРОВ 
ПОПЕРЕЧ Н ЫХ КОЛ ЕБАНИЙ 

Для определения основных параметров п роцесса сначала рас­
смотрим свободные колебания  ветв и .  В гл . I было выведено урав­
нение п ровисания упругой ветви . При поперечных колебаниях 
положение равновесия ветви будет соответствовать положению , 
определяемому выражением (5) . В реально выполненных кон­
струкциях  гусениц с угловой жесткостью м 0 = 200 -;­
-;-400 кгс · см/см · рад и углами предварительной закрутки шар­
н иров 6--7° статический п рогиб незначителен по сравнению 
с динамическим , особенно на  резонансных режимах , поэтому 
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с достаточной точностью можно считать , что отклонения траков 
происходят от положения , определяемого кривой Уст = О . 

Если же необходимо учесть статическое п ровисание,  то к ди ­
намическому перемещению любого сечения можно п рибавить ста­
тический прогиб , определяемый по формуле (6) . Так как в данном 
случае интерес представляют поперечные колебания , то в дальней­
шем мы будем рассматривать только динамические перемещения 
ветви . 

Сначала рассмотрим свободные колебания ветви п р и  отсутстви и  
гистерезисных потерь  в ней . 

Дифференциальное уравнение колебаний для этого случая 
может быть получено из уравнения  (4) , если заменить в нем вес 
единицы длины q силами инерции (так как колебания рассматри ­
ваются относительно положения  статического равновесия ) .  Интен­
сивность этих сил 

где 

q д2у 
Qj = - g -(ii2 • 

Подставляя в уравнение (4) qi вместо q, имеем 
д2у 2 д4у д2у 
at2 + ае дх4 - Рп ах2 = О,  ( 1 05) 

( 1 06) 

gT . Рп = -q
- · ( 1 07) 

В уравнении ( 1 05) не учтено влияние инерции поворота траков 
при  поперечных колебаниях . Дифференциальное уравнение попе­
речных колебаний с учетом дополнительной вертикальной нагрузки 
от сил инерции поворота имеет вид 

д2у J F д4у 2 д4у д2у 
at2 + Ра ах2 at2 + ае дх4 - Рп дх2 = 0, ( 1 08) 

где J F - момент инерции площади поперечного сечения ветви 
относительно центральной оси , перпендикулярной пло­
скости ху. 

Ввиду того , что амплитуда колебаний  ветви относительно 
мала по сравнению с ее длиной и, следовательно, весьма незна­
чительны угловые ускорения , инерционные сопротивления  от 
поворота траков также будут малыми . В связи с этим для рас­
смотрения колебаний  можно использовать упрощенное выражение 
( 1 05) . Его решение , как и в случае продольных колебаний ,  целе­
сообразно искать в виде 

у = Х (х) Т ( t) .  ( 1 09) 
В конечном итоге после определения каждой из функций 

этого уравнения можно получить выражение перемещений  Yt 
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любого сечения ветви для каждой главной формы ее колебания . 
Общее решение вследствие линейности и однородности уравнений , 
в ходящих в выражение ( 1 09) ,  будет представлено суммой переме­
щений всех главных форм , т . е . 

У = L ( 1 1 0) 
i =l ,  2 , 3 , 

где А ; .  В; - постоянные , зависящие от начальных условий (пе­
ремещений  и скоростей сечени й  ветви в начальный 
момент времени) ; 

U>8; - частота изменения  основных форм во времени .  
Совместное решение уравнений ( 1 05) и ( 1 1 0) позволяет найти 

значение частоты U>8; :  
·2 2 -v тt2 

(i)вl = t 
l� ав 1 + ", 2 l ь ' (i = 1 , 2 , 3 , . . .  ) . t ·:rt Мо О 

( 1 1 1 ) 

Из данного выражения видно , что собственная частота не 
является постоянной величиной , определяемой только характе­
р истиками ветви , а зависит от величины натяжения гусеничной 
цеп и  и, следовательно,  может меняться в п роцессе движения . Это 
подтверждают и эксперименты . Так , в п роцессе испытаний ленточ­
ной гусеницы с q = 0 , 7 кгс/см , / 0 = 1 8 , 5  с.м и м 0 = 64 кгс · с,и/см · рад 
п р и  изменении натяжения от 400 до 2400 кгс собственная частота 
поперечных  колебаний первой формы п р и  длине пролета 1 78 ,5  см 
изменялась от 1 3 , 5  до 28 ,2  1 /сек, а частота второй формы от 32 ,5  
до  68 ,8  1 /сек. 

Важнейшим параметром , характеризующим процесс попереч­
ных колебаний , является скорость распространения поперечных 
волн V8; •  В отличие от скорости продольных волн она не постоянна 
и различна для каждой гармоники . 

Так как 

то 
iл -v Tl2 

Vвl = -l- ав 1 + · 2 2 [ Ь . t Л Мо о 
( 1 1 2) 

Следовательно , скорость поперечных волн , так же как и ча­
стота колебани й , зависит от натяжения . При этом изменение 
натяжения в пределах эксплуатационного диапазона вызывает 
изменение скорости в несколько раз . 

Из конструктивных параметров на величину скорости распро­
странения  поперечных волн влияет в основном вес q.  С его уве­
личен ием скорость v0; заметно уменьшается . Это логично , так 
как  на основании выражения ( 1 06) с увеличением веса гусеницы 
величина а8 уменьшается . Длина ветви и угловая жесткость 
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шарнирных соединений  незначительно влияют на  величину ско­
рости распространения поперечных волн , особенно для первой 
(определяющей) формы колебаний .  

Из  этого следует , что п р и  необходимости изменения  параметров 
колебательного процесса наибольший эффект может дать лишь 
изменение натяжения  обвода (варьирование весом исключается 
по другим причинам) . Здесь под силой натяжения подразумевается 
сумма составляющих без учета натяжения от центробежных 
сил , поскольку последние п рямо не вызывают изменения  гео ­
метрии (формы) ветви . 

Для ветви с равномерно распределенными параметрами поря­
док гармоник может быть очень высоким . Практически же опреде­
ляющей является первая гармоника (первая главная форма) . 
Амплитуды последующих форм быстро уменьшаются . Кроме того , 
в реальных ветвях ,  обладающих звенчатостью, порядок наивысшей 
гармоники зависит от шага цепи . Если принять минимальное 
количество траков , из которых может состоять волна , равным 
четырем , то можно записать условие для определения  порядка 
высшей гармоники : 

. l 
Lmax � 2"1;- · 

Уравнение свободных колебаний  ( 1 1 0) не учитывает влияния 
гистерезисных потерь в шарнирах . Сопротивление вследствие 
этих потерь , как уже отмечалось выше, можно считать пропор ­
циональным скорости деформации . Поэтому целесообразно учесть 
их коэффициентом , умноженным на скорость вертикальных пере­
мещений  ветви .  Если обозначить v8 коэффициент сопротивления , 
отнесенный к единице длины ветви , то вертикальное сопротивле­
ние единицы длины ветви от гистерезисных потерь 

ду p'rl = Vв дf •  

Дифференциальное уравнение свободных колебаний  п р и  на­
личии гистерезисных потерь примет вид 

где 

Лв = v;: .  
Его решение в общем виде: 

У = � i = l ,  2 , 3 , 

При этом частота 

6 В .  Ф . П л атонов  

-Л . t  · i:rtx (А ' t + В i ' t) е 81 sш -l- i cos (J)вi е s n (J)вi • 

колебаний  с учетом затухания 
' v 2 2 

Ювi = Ювi - lvвi 

( 1 1 3) 

( 1 1 4) 

( 1 1 5) 

( 1 1 6) 
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Величина затухания Л8; может быть определена способом , 
аналогичным изложенному в гл . I I ,  т .  е . по коэффициенту внутрен­
них потерь 'l'J:V п р и  скручивании траков один  относительно дру­
гого . В данном случае коэффициент потерь 11;, представляет собой 
отношение  теряемой вследствие гистерезисных потерь энергии 
за один  цикл углового деформирования ко всей энергии деформи­
рования  (скручивания)  шарнира . Подтверждением возможности 
п рименения подобного способа является то , что коэффициент 
внутренних  потерь остается постоянным при  изменении ампли­
туды относительных перемещений и скорости . Экспериментальные 
исследования свойств шарниров различных типов (гл . VI I )  пока­
зывают , что коэффициент 'l'J:V в диапазонах максимально воз-
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Рис.  26. Зависимость коэффицш;нта потерь 'l'J� в шарнирах 
от угла складывания тран:ов и скорости деформирования :  

1 - ат = 1 1  т ;  2 - ат = 3 6  т ;  з - а г = 1 6  т 

можных значений  углов складывания и скоростей деформирова­
н и я  изменяет свою величину не  более , чем на  6-7 % , а в реальных 
диапазона х  этих параметров - на  1 , 5-2 % (рис . 26) . 

Таким образом , п рименя я  рассуждения , подобные изложенным 
п р и  нахождении коэффициента потерь п р и  продольных колеба­
ниях  Лп; , получим 

� (J)вi 
l'oвi = --v---�-.,.4:rt-2,,....---l + --:�---,,-,-ln2  ( 1  - ri�) 

( 1 1 7) 

Как следует из последней формулы , затухание определяется 
не только внутренними потерями , но и параметрами обвода (в част­
ности , натяжением гусениц и весом) , влияющими на частоту ко­
лебаний  ffi8; . 

При наличии затухания частота колебаний  ffi;; уменьшается . 
В результате изменяется и скорость распространения поперечных 
волн . Однако , как можно заключить из  _ анализа формул ( 1 1 1 ) 
и ( 1 1 6) , это изменение незначительно для коэффициентов по­
терь 'l'J;, , не превышающих 0 , 5  (практически максимально возмож­
ная  величина для  резино-металлических шарниров) . Поэтому 
выражение ( 1 1 2) может считаться справедливым и для колебаний 
с затуханием.  
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3. ПЕРЕМЕЩЕН ИЯ ВЕТВЕЙ И РЕЗОНАНСН ЫЕ С КОРОСТИ 
ПРИ РАЗЛ ИЧ Н ЫХ ВОЗМУЩЕН ИЯХ И СХЕМАХ ДВИЖИТЕЛЕЙ 

При проектировании ходовой части машины важно обеспечить 
такие характеристики гусеничного обвода как колебательной 
системы , п ри которых исключалось бы возникновение вынужден­
ных колебаний ветвей со значительной амплитудой . Вынужденные 
колебания ветвей обвода могут возникать под воздействием воз­
мущающих сил от опорных и поддерживающих катков , вследствие 
периодического изменения  растягивающих обвод усили й  и изги­
бающих моментов на ведущем и направляющем колесах , а также 
в результате колебания  корпуса машины . Рассмотрим наиболее 
характерные случаи вынужденных колебаний . 

Определим перемещения  ветви , когда возмущающая сила воз ­
никает в результате воздействия опорного катка на  гусеницу 
(движитель без поддерживающих катков) . 

Дорожный профиль , формирующий возмущение , в общем слу­
чае может быть неопределенным . Обычно характеристика микро­
профиля задается статистическими показателями [ 1 3  ] . Однако для 
выявления основных закономерностей рассматриваемого явлени я  
нет необходимости п рибегать к сложному спектрально-вероятност­
ному методу и с достаточной для качественного анализа точностью 
считать профиль неровности гармоническим . Как показывает со­
поставление такого подхода с вероятностным, п р инципиальные 
выводы в обоих случаях получаются одинаковыми .  

С учетом принятого допущени я  ось  катка п р и  переезде неров­
ности длиной sfl будет перемещаться вверх по закону 

где 
hк = hн COS ffiк i, 

2лv (J)K = -s- · 
" 

В определенный момент времени каток соприкасается с гусе­
ницей и поднимает ее , сообщая вертикальную скорость сечению 
с координатой х = l 1 .  При значительном возмущении  гусеница 
в процессе переезда может оторваться от катка и совершать попе­
речные колебания . 

Сила Р8 , действующая на  ветвь , определится из следующих 
соображений . При ударе  катка о гусеницу сила удар а  зависит от 
массы ветви , скорости и ускорения , которое сообщает каток 
каждому элементу ветв и .  Дополнительно ветвь создает сопро­
тивление Р и вследствие ее изгиба . Следовательно , 

l l f q • • 
! J . Р8 = - ydx 1 V8ydx + Pи . 

• g о о 
( 1 1 8 ) 

Так как упругая реакция ветви Р и незначительна , то ее ве­
личиной можно пренебречь и считать , что возмущающая сила 
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определяется только первыми двумя составляющими выраже­
ния  ( 1 1 8) .  

Для нахождения  силы Р в необходимо знать зависимость у = 

= f (х) в момент удара  катка о гусеницу.  Полагая , что кривая 
динамического прогиба аналогична кривой статического прогиба 
п р и  одной и той же схеме п риложения  сил , можно найти силу , 
действующую на  ветв ь :  

р в = - Sк ( � hнffi� cos ffiк t  + 'VвlhнФк sin ffiкt) , ( 1 1 9) 

где Sк - коэффициент, учитывающий место п риложения силы Р8 , 

4 ll 1 - з ti t4 + виf - вф2 - з ti Sк = Bl ( l  - l1 ) + 8ll1 ( l - l1 ) 2  
( 1 20 ) 

l Анализируя выражение ( 1 20) , можно найти , что при  1 1  = 2-
коэффициент Sк достигает минимальной величины , равной 5/8 • 

Следовательно , п р и  проектировании обвода необходимо стре­
миться к выполнению этого условия . 

Ввиду того , что член ; щк значительно больше коэффи­
циента v8 ,  второй член выражения ( 1 1 9) можно отбросить и считать 

( 1 2 1 ) 

Для нахождения перемещени й  ветви при  выну.Жденных коле­
баниях  исполъзуем п ринцип виртуальных перемещений . Так как 
основные формы колебаний  ( 1 1 5) имеют синусоидальный харак­
тер , то перемещения  п редставим рядом 

'\"' inx 
у = k..J. <pl sin -l - ,  

i= l , 2 ,  3 , . . •  

( 1 22) 

где <pi - функции , определяющие изменение главных форм во 
времени . 

За виртуальные перемещения  примем п еремещения  вида 

б б . inx 
Yi = <pi SШ -

l
- ' 

где б<р; - амплитуда перемещени я  каждой формы . 
Н а  ветвь обвода действуют силы инерции , упругого восста­

новления , растягивающие, вязкого сопротивления  и возмуща­
ющие . Сумма работ этих  сил на виртуальных перемещениях 
должна быть равна нулю . Определяя  величину каждой состав­
ляющей таким же способом , как это было сделано п ри определе­
нии  перемещени й  п ри продольных колебаниях ветвей , и проводя 
соответствующие преобразования , получим выражение для на-
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хождения вертикальных перемещени й  п р и  поперечных вынужден­
ных колебаниях ветви , вызываемых периодическими .  возмуще­
ниями от опорного катка : 

где 

gРк 
Уо. к

= - qг 
i= 1 ,  2 ,  3 , . . 

СХ1 = arctg 2 ( iл:v  2 ; 
roв i - -l- - roк ) 

( iл:v ) 2Лвi -1 -- rок 

( iл:v 
) 2Лвi -1- + rок 

сх2 = arctg ( . 2 • 2 !Л:V ) 
(J)в i - -l - + к 

( 1 24) 

( 1 25) 

Резонанс в рассматриваемом случае наступит, когда выраже­
ние в одной  из квадратных скобок подкоренного выражения 
будет равно нулю , т .  е . 

или 

. 1 !Л:V pi 
(J)вi = -l- - (J)K 

iл:v 1 1. PI _J_ 
(J)Bi = -l- 1 (J)K • 

Следовательно , резонансные скорости движения 

и 

1 + roкl Vpi = Vвi i:rt: • ( 1 26) 

( 1 27) 

При скорости vb1i амплитуда перемещени й  увеличивается очень 
незначительно , так как второй член формулы ( 1 23) обуславливает 
небольшое приращение перемещения  по сравнению с первым 
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членом . Более опасным является режим движени я  со скоростью v� i .  
Замети м , что точное условие резонанса получается н е  тогда , когда 
выражение в квадратных  скобках под корнем равно нулю, а когда 
знамен атель получает минимальное значение, т . е. производная 
по  с ко рости подкоренного выражения  в уравнении  ( 1 23) обра­
щается в нуль .  Согласно этому условию 

l v 2 2 ООкl Vдpi = -. - (J)вi - Авi + -. - • l:rt - l:rt 

Однако разница между скоростями v�/ щ и Vдp i при реальных 
зн ачениях  11� настолько мала , что можно для расчетов использо­
вать формулы ( 1 26) и ( 1 27) . 

Е сли  н а  ветвь действуют возмущения от нескольких катков , 
то суммарное перемещение будет равно сумме перемещений , 
в ызываемых действием отдельно каждого катка , т . е. 

Y"J:. = У1 + У2 + · · · + Уп· 
При этом значение каждого члена этого равенства необходимо 

находить с учетом сдвига фаз , определяемого временем Л ti про­
хождения сечения ветви х от одного катка к другому : 

Л f .  - li - li- 1  
1 - v 

• 

Выражение ( 1 23) получено в предположении о гармоническом 
измен ении возмущающей силы Р8 • В некоторых случаях при  на­
ездах с высокими скоростями на препятствия на ветвь может дей­
ствовать ударный импульс.  Возмущающая сила в этом случае 
возникает :мгновенно . Ее можно рассматривать как постоянную 
и действующую в течение короткого промежутка времени t 0 • 
При отрывах ветви от катков возмущающая сила также действует 
в виде импульсов , продолжительность которых значительно меньше 
периода колебаний  ветви .  В этом случае тоже допустимо считать 
силу постоянной в течение времени t 0 • Перемещения ветви от 
ударного воздействия  будут иными , чем это определяете.я урав­
нением ( 1 23) . 

Рассмотрим случай , когда на ветвь действует сила Р к на 
l расстоянии 2 от конца . Эта сила вызывает колебания , состоящие 

из множества основных форм.  Разложив ее в ряд Фурье с линейной 
частотой составляющих , такой же как и у основных форм , мы по­
лучим такой р яд нагрузок , эквивалентных в сумме силе Р к • 
в котором каждая составляющая вызывает колебания только 
соответствующей основной формы . Это будет сведение системы 
с бесчисленным количеством степеней свободы к ряду систем , 
каждая из которых обладает одной  степенью свободы , так как 
отношение п рогибов к нагрузкам в каждом сечении их будет оди­
наковым. 
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В результате разложения силы в р яд синусов 

� 1 , 2 , 3, . .  

i-1 . 2Рк ( l )-2- . i:n:x 
-1 - - SШ -1 - ,  

получаем 

Каждая гармоника этой силы , действуя в течение времени t 0 , вызывает перемещения  
Yt = Yicm [cos roвi (t - t0) - COS ro8;t] , 

где Yicm - статический прогиб каждой формы ветви под дей ­
ствием постоянной силы Р к ·  

В данном случае затуханием 'J...8; пренебрегаем вследствие  того , что процесс рассматривается до  момента возникновени я  первой (максимальной) амплитуды . 
Статический прогиб каждой формы Ytcm можно найти из урав­нений 

l ь д4Уi _ 2Рк ( _ l ) ';-1 • i:n:x • Мо о дх4 - l sш 
l ' 

2Р 1з . l-1 
Yicm = ·.i 4 

к 
l Ь sin i:n:l

x ( - 1 )
_2_ 

• l :n; Мо О 

Полное перемещение ветви определяется суммой всех отдель­ных перемещени й , вызнваемых каждой гармонической состав­ляющей силы :  
i-1 2Ркl3 � - 1 . inx Уо . к = ( - 1 ) 2 

-14 SШ -1- Х :n:4м0l0b i = l ,  2 , 3 ,  . .  

Х [cos roвi ( t - t0) - cos roвi t] . ( 1 28) 
Как видно из этой формулы , отклонение ветви прямо п ропор­ционально силе Р к и возрастает с увеличением продолжитель­ности ее действи я .  С увеличением угловой жесткости шарни­ров м 0 перемещени я  уменьшаются . 
Максимального значения  отклонение ветви достигает при  

и составляет 
t = __:!_ + � 

2Wвi 2 

2 . Wв;f  Yimax = Yicm SШ -2- • 

Следовательно , динамический прогиб вдвое п ревышает стати­ческий. 
Уравнение ( 1 23) может быть использовано и для определения  перемещений , возникающих от  действия поддерживающих кат­ков . В этом случае надо положить Wк = О и Р8 = const = Рп. к • где Р п. к - реакция от сил Т на поддерживающем катке . 
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Длина ветви l п р инимается равной длине двух смежных про­
летов . Тогда выражение для перемещени й  ветви с поддержива­
ющими катками п римет вид ' 

где 

2gРп. к 
Уп. к = - ql � 

i=l , 2 , 3 , . .  

. i:rtx Х s ш -l-

2Лвi ( i:rtv ) 
" t 

l а = arc g ro2
. - ( i:rtv ) 2 B L l 

( 1 29) 

( 1 30) 

Из выражения ( 1 29) можно найти резонансную скорость , при 
которой амплитуды колебаний  будут наибольшими . Условием 
резонанса является 

откуда 

i:rtv 1 1.1 p i  
(J)вi = -�l-

I I 1 l 
Vp i = iЛ (J)вi = Vв i ,  ( 1 3 1 )  

т .  е . резонансная скорость совпадает со скоростью распростране­
ния  поперечных волн п р и  свободных колебаниях (как и ранее 
влияние затухания на скорость Vp; не учитывается ввиду малости 
коэффициента Л.0i) .  

При достижении резонансной скорости ветвь начинает раска­
чиваться со значительными амплитудами . Однако установившихся 
колебаний п р и  этой скорости не будет . Колебания ветвей изменят 
силу Р п. к• так как ее величина зависит от угла охвата ак ветвью 
катка : 

Р п. к = 2Т cos � . 
В п роцессе колебаний  угол ак меняется , в результате чего 

изменяется сила Р п. к · При значительных амплитудах сила Р п. к 
может изменяться в пределах от нуля  до максимума .  При этом 
частота ее изменения  будет равна частоте собственных колебаний 
ветви с длиной, равной длине обоих смежных п ролетов . В этом 
случае формула ( 1 29) уже не может быть справедлива для опреде­
ления перемещений  сечений ветви .  Очевидно в момент, когда ветвь 
вошла в резонанс , справедливой будет формула ( 1 23) , в которой 
место (J)к займет частота (J)8; · Тогда вертикальные перемещения 
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ветви У�. к • получающей возмущения вследствие ее перекатывания 
по поддерживающему катку 

gРп, к 
Уп. к =  - ql � . iлх Х 

� sш -1-
i= l ,  2 ,  3 , . . .  

! ' '" [ ( '',' - m,; ) t - а; J 

Для этого случая условие резонанса уже другое : 
inv 1 Y pt 2 -1- = ffiв1 , 

откуда 
I V  2 1 1 1 

Vpi = Vpi ' 

( 1 32) 

( 1 33) 

( 1 34) 
Следовательно , как только ветвь входит в первый резонансный 

режим , условия резонанса ее сразу же мен яются , и резонансная 
скорость увеличивается скачком вдвое . Фактически это означает ,  
что на первом резонансном режиме (при  vb1/) ветвь работает 
неустойчиво , но амплитуда ее перемещен и й  не может достичь 
максимума согласно выражению ( 1 29) , так как для этого не­
обходимо , чтобы ветвь совершила хотя бы несколько колебаний ,  
что невозможно из-за скачкообразного изменения параметров 
ветви и процесса колебаний . При дальнейшем увеличении скорости,  
колебания обвода будут относительно небольшими . Пр и дости­
жении скорости v�Y ветвь снова входит в резонансный режим . 
Но в этом случае перемещения ее , как следует из сравнения выра­
жений ( 1 29) и ( 1 32) , будут уже вдвое меньшими . 

Как видно из формул ( 1 26) , ( 1 27) , ( 1 3 1 )  и ( 1 34) , резонансная 
скорость ветви ,  лежащей на  опорных катках , выше , чем первая 
резонансная скорость ветви на  поддерживающих катках v;1/ , 

I V но ниже , чем вторая резонансная скорость vp i • ввиду того , что , 
как правило , 

Шкl tл <  Vвi · 

Так как режим движен ия п р и  скорости v;�1 не приводит к воз­
никновению больших амплитуд, то п рименение поддерживающих 
катков позволяет дальше отодвинуть зону резонансных скоростей 
за пределы эксплуатационного диапазона .  Кроме того , и пере-
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мещения ветвей при  скорости v�Y меньше, чем при  скорости v� i ·  
Это следует и з  ана.11иза выражени й  ( 1 23) и ( 1 32) . 

Выражение ( 1 32) справедливо и для ветвей , лежащих н а  опор­
ных катках , при отсутствии перемещени й  катков в вертикальной 
плоскости ,  т . е. при  движении по ровному грунту . В случае дви­
жения машины по неровностям можно применять уравнение ( 1 23) . 

Во всех рассмотренных выше случая х  не учитывались возму­
щения  на концах ветви , которые вызываются поворотами траков 
на ведущем или направляющем колесах и катках . Эти возмуще­
ния  обуславливают появление дополнительных колебаний ветвей . 

Полагая М 1 = � 1м 0 Ьа 1 s in  ro3 t и М 2 = � 2м 0 оо 2 sin (ro3 t-<p) , где � 1 и � 2  - коэффициенты динамичности ; а 1  и а 2 - соответ-
2v l  ствующие центральные углы на колесах или  катках ;  <р = -1-0 - -

сдвиг  фаз возмущающих моментов , получим уравнения функций 
времени , из которых можно найти 

2gn 
Ум = - 7  Х 

. Ь . ( t ' ) . inx �м0 а1 sш 003 - а sш -1-

V ( oo;i - оо�)2 + 4Л; iоо� 

Максимального значения амплитуды достигают при  
21tVp3 

ffiвi = ffiз = -l-o -

Следовательно , 

( 1 35) 

( 1 36) 
Так как шаг цепи в несколько раз меньше длины ветви ,  то и 

резонансная скорость в данном случае очень н изка . 
Если возмущающие моменты находятся в одной  фазе , т . е .  

-f; = т (где т - целое число) , т о  амплитуда колебаний склады­
вается из двух составляющих , если же в противофазе - амплитуды 
составляющих вычитаются одна из другой . Из этого следует 
вывод о необходимости стремиться к тому ,  чтобы длина ветвей 
не была кратной шагу гусеничной цепи .  Следует отметить , что 
вынужденные колебания  ветви от изменения моментов на ее кон­
цах менее опасны , чем колебания , вызываемые другими возмуща­
ющими причинами ,  так как амплитуды , определяемые выраже-
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нием ( 1 35) , в несколько раз меньше по сравнению со значениями 
перемещений , найденными из формул ( 1 23) или ( 1 32) . 

Помимо рассмотренных возмущающих факторов , значительное 
влияние на устойчивость движени я  обвода оказывают колебания 
корпуса машины и периодическое изменение натяжения  обвода . 
При этом колебания кор пуса всегда сопровождаются периоди­
ческим изменением (с той же частотой) растягивающих усилий .  
Флуктуация натяжения может иметь место и п р и  относительно 
стабильном положении  корпуса , например , при переезде периоди­
ческих неровностей грунта . При совпадении  собственных частот 
вертикальных или угловых колебаний  кор пуса и ветвей ампли­
туда перемещени й  последних  может быть значительной,  поэтому 
необходимым условием обеспечени я  стабилизации кинематики 
ветвей обвода является 

Эффект от возмущения исчезает почти полностью, когда раз­
ница между значениями этих частот составляет 20 % . 

Следовательно , условие устойчивости можно записать в виде 

( 1 37) 

Рассмотрим теперь воздействие переменных растягивающи х  
нагрузок на поперечные колебания ветвей и определим условия , 
при  которых возникает резонанс.  Пусть в ветви действует пере­
менная нагрузка Та с частотой (J)д. В этом случае в ветви совместно 
с силой Т . будет действовать составляющая TiJ sin (J)a t, с учетом 
которой уравнение функций  времени примет вид 

где 
�: + 2i ,i�i + ((J);e - Ре sin (J)af) = О, 

g i2л;2 Pe = T a q- 12 · 
Решение этого уравнения возможно методом последовательных 

приближений ,  если предварительно разложить функцию qJi в ряд 
Фурье с периодом � . Ввиду малости силы Ре ряд быстро cxo­

roa дится , поэтому можно ограничиться только первыми двумя его 
членами .  

В результате получаем выражение для определения частоты 
изменения натяжен и я ,  п р и  которой наступают установившиеся 
колебания ветви :  
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или без учета затухания  

2 -v 2 Ре ffiд = ffiвi ± 2 . 

Резонанс наступает , когда ffia = 2 ffi8i .  
Следовательно , 

v iSн 
Vp i = -1 - Vвi .  

( 1 38) 

( 1 39) 

Так как наиболее неблагоприятным профилем для гусеничных 
машин является профиль , длина волны которого п римерно равна 

Vвi �---�­
кмjtt 

80 1----+-

70 >----+---

10 

удвоенной базе машины [ 3 ,  
6 ] ,  т . е . п р и  Sн :::::::: 21 , по­
скольку в этом случае до­
полнительно к изменению 
контура обвода за счет 
рельефа п рибавляются из ­
менения от вынужденных 
колебаний  корп уса , то пре­
дельное значение резонанс-
ной скорости v�i будет 

V�i = 2Vвi = v1Y . ( 1 40) 

Таким образом , резо­
нансная скорость v�i от 
изменения натяжения сов­
падает со второй резонан­
сной скоростью от действия 
поддерживающих катков . 

При п роектировании 
обвода необходимо его па­
раметры выбирать таким 
образом , чтобы резонанс-
ные скорости на эксплуа-

0 L--"-!'()..,..00-....,2',.i,,tJo,-=-v=--3'=-:'()!-:00-=---4-:"o,::-:0:::0-5i-:::-a::'::oo:::-:-rм-1< ...... гc 
та цион но-тяговых режи-
мах находились за преде-

Рис.  27 . Влияние н атяжения н а  скорость лами возможных скоростей 
поперечных волн : движения , т . е .  обеспе­

1 - l = 1 00 см ;  2 - l = 1 39 , 5 см ; 3 - 1 = 2 0 1  см чить выполнение условия 
Vmax  < V� i ·  

Возможности увеличения  скорости vPi з а  счет снижения веса 
очень ограничены ,  поэтому изменение скорости поперечных 
волн достигается в основном за счет изменения  силы предвари­
тельного натяжения . В качестве п римера на  р ис . 27 приведены 
к ривые зависимости скоростей распространения  поперечных волн 
в ветвях обвода от силы Т для гусеницы весом q = 1 , 0 1 5 кг/см 
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5 кгс/см и жесткостью м 0  = 2 1  
д В эксплуатационном диапазоне СМ · ра 

изменения силы Рвк = 1 000+2000 кгс п р и  выбранном предвари­
тельном натяжении  Те = 2000 кгс растягивающее усилие в сво­
бодной ветви меняется в диапазоне 1 00- 1 1 00 кгс, а в рабочей -
в диапазоне 2 1 00-2250 кгс. Вследствие этого скорость попереч­
ных волн в рабочей ветви остается почти постоянной (5 1-53 км/ч) , 
а в свободной - меняется от 20 до 45 км/ч .  Н а  основании выраже­
ния ( 1 34) колебания ветвей могут возникнуть только п р и  V8i < 
< Vвi доп � 0 ,5 Vmax (обвод с поддерживающими катками) . В связи 

�:�----------�----�------, 

f/сек 
Т"' -IОООкес 

fo 

8 

(} 
Рис . 28 .  Экспериментальные значения собственных ча­
стот поперечных колебаний верхней ветви обвода при 

движении по искусствен ным неровностям :  
О--0 - ш а р н и р  н а  основе н атуральн ого каучука ;  

л -- Л - шарнир на  основе си нтетического к аучука 

с этим при  Т с = 2000 кгс в рабочей ветви резонансные услов ия 
невозможны , а в свободной  они возникают лишь при  больших 
тяговых нагрузках . 

Для оценки степени соответствия расчетных  значени й  пара­
метров колебательного процесса истинным ниже п р иведены ре­
зультаты экспериментального определения параметров поперечных 
колебаний  ветвей резина-металлических и ленточных гусениц. 
При этом источником возмущения вынужденных колебаний  в пер­
вом случае (движитель с резина-металлическими гусеницами) 
были перемещения опорных катков при движении  машин по 
искусственным неровностям , во втором (движитель с ленточными 
гусеницами) - изменение упругих моментов на  концах ветви при  
перематывании обвода на стенде . 

На рис . 28 показан график изменения частот поперечных 
колебаний  верхних ветвей обвода при движении машины по искус­
ственным неровностям . 

Как видно из графика , экспериментальные значения частот 
располагаются в н ижней части расчетного диапазона их возможных 
значений . Это объясняется изменением (уменьшением) натяжения 
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п р и  поджатии катков , а также тем , что при  определении частоты U>8i 
теоретическим путем не учитывалось затухание и влияние инерции 
поворота траков . Тем не менее , расхождени я  расчетных и экспе­
риментальных значени й  укладываются в пределы б--8 % . 

Характер основных форм колебаний  ветвей , как показывает 
анализ результатов и х  ускоренной киносъемки , достаточно точно 
следует синусоидальному закону .  При этом отклонения сечений 
ветви определяются главным образом первой основной формой (у 1) . 
При отсутствии сдвига фаз на  концах ветви колебания ее проис­
ходят в виде симметричных отклонений  траков в обе стороны 
от положения равновесия . При сдвиге фаз (вследствие угло­
вых колебаний корпуса или воздействия катков со смещением 
во времени) - в виде бегущей по ветви волны.  

4 .  ЭН ЕРГЕТИ Ч ЕС l(ИЙ МЕТОД ОПРЕДЕЛ Е Н И Я  ПАРАМЕТРОВ 
ПОП ЕРЕЧ Н ЫХ 1<.ОЛ ЕБАНИЙ 

Определение основных параметров процесса колебаний суще­
ственно упрощается при  использовании энергетического метода . 
Рассмотрим его сущность на п римерах определения частоты и 
амплитуды колебаний  ветви .  

При движении машины ветвь получает энергию для совер­
шения колебаний извне :  на  концах ее действуют постоянные 
возмущающие моменты , обусловленные поворотами траков на 
ведущем колесе или катке , концы ветви могут перемещаться вместе 
с корпусом , кроме того , при  ударах  опорного катка о гусеницу 
ветвь периодически получает определенное количество кинети­
ческой энергии за счет ударного импульса .  В процессе колебаний 
подведенная энергия расходуется на  преодоление инерционных 
сопротивлени й  и внутренних потерь  в шарнирах . При этом энер­
гия ветви в разных фазах колебания переходит из одного вида 
в другой . 

Следовательно , при  вынужденных установившихся колебаниях 
можно записать следующие два равенства для энергий  и работ , 
совершаемых за одно колебание : 

W тах = Птах 
и 

( 1 4 1 ) 

( 1 42) 

где W max - максимальное значение кинетической энергии ; 
Птах - максимальное значение потенциальной энергии ; 

А 0к - работа шарниров на  ведущем колесе ; 
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А к - работа шарниров на опорном или поддерживающем 
катке ; 

А 8  - работа возмущающей силы ; 
Av - работа диссипативных сил ; 
А i - работа на преодоление момента инерции вращения 

траков . 



С учетом рассеивания энергии выражение ( 1 4 1 )  будет иметь 
другой вид. Одна ко , как указывалось выше , влияние внутренних 
потерь на величину ro8i очень незначительно , поэтому для упроще­
ния вывода будем пользоваться выражением ( 1 4 1 ) ,  тем более , что 
основные зависимости , определяющие устойчивость работы обвода , 
получены ранее с учетом этого допущения . 

Рассмотрим каждую составляющую уравнений  ( 1 4 1 )  и ( 1 42) . 
Для определения кинетической и потенциальной энергий необ­
ходимо задаться определенной формой ветви .  При этом в зави­
симости от выбранной формы значения кинетической и потенциаль­
ной энергий будут разными . Различными будут и значения соб­
ственных частот . Согласно методу Рэлея , наиболее достоверной 
будет та форма , при которой частота получается наименьшей . 
Для проверки согласуемости энергетического способа и изложен­
ного выше примем уравнение формы ветви 

. t . inx Yi = с1 sш ro8i sш -1- .  

Кинетическая энергия ветви 
l 

W = ;g J ( �� ) 2 
dx. 

о 
Ма ксимальное значение этой энергии будет при  у = О ( t = О) 

ql 2 2 W m a x  = 4g Ci(J)Bl • ( 1 43) 

Потенциальная энергия ветви складывается из двух состав­
ляющих :  потенциальной энергии вследствие изгиба П' и потен­
циальной энергии от силы натяжения  П " . 

Первая составляющая определяется выражением 
l 

П' _ м0 l0b J ( а2у )2 d 
- 2 аха х, о 

ее максимальное значение будет при  t = -2n . , т . е. Wвt 

Вторая составляющая находится из выражения 
l 

П" = ; J ( �� ) 2 dx. 
о 

Максимальное значение этой составляющей 
П�ах = 

( 1 44) 

( 1 45) 
95 



Подставля я  полученные значения в уравнение ( 1 4 1 ) ,  имеем 
i2л;2 -v 

т 12 

-
ffiвi = -12 ав 1 + ·2 2 l ь l Л Мо о 

В результате получили такое же выражение для частоты соб­
ственных колебаний  при  отсутствии затухания , как и уравне­
ние ( 1 1 1 ) . 

Если кинетическую энергию определить с учетом вращения 
траков вокруг оси , то можно получить более точное значение ча­
стоты собственных колебаний  ветви . Кинетическая энергия пово­
рота элемента ветви dx 

dWi = J; ( д�2�t ) 2 . 
Максимальное значение кинетической энергии (при  t = О) 

для всей ветви 
l 

W JF q J ( iл inx ) 2 d jmax = 2gFд -l- ffi8iCi  COs -1 - Х .  
о 

( 1 46) 

Решая уравнение ( 1 4 1 )  с учетом выражения ( 1 46) , получим 
t:iJвi 

ffiв; = ---;::==== 
"l f J Fi2л;2 

JI 1 + Fдl2 
( 1 4 7) 

Как видно из полученного выражения , вращение траков 
при  колебаниях ветви уменьшает собственную частоту , поэтому , 
если в практических расчетах не учитывать влияние инерции 
от вращения , то значения резонансных скоростей будут несколько 
завышенными . Сравнение теоретических значений частот с экспе­
риментальными показывает , что расхождения между ними могут 
достигать 6-8 % . 

Принимая во внимание , что отношения У7ах и �- примерно 
одинаковы для большинства современных гусен ичных машин , 
можно считать влияние сил инерции поворота траков для них 
также С?динаковым . Это позволяет учесть при необходимости не­
которое снижение частоты поперечных колебаний постоянным 
опытным коэффициентом , равным 0 ,95 .  

Амплитуда перемещений  ветви может быть найдена следующим 
образом . Работа , совер шаемая упругими моментами на концах 
ветви за время укладки одного трака , 

За период времени 
Следовательно , общая 
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А моЬ 2 т = 2 а · 
2:rt 

т = -- совершит 
ro.; работа за цикд 

2:rt v работу -- траков . loWвi 



Однако не вся работа идет на  компенсацию потерь в ветви , 
часть ее поглощается шарнирами здесь же на  концах .  Если петля 
гистерезиса целиком относится к обратному ходу трака , то отда­
ваемая ветви работа 

( 1 48) 

Если потери поровну распределяются между пр ямым и обрат­
ным ходами , то 

( ' ) :тtм0Ьv 'llw 2 2 Авк + Ак = l . 1 - , ( <Хвк + <Хк) . оrов, 2 - 'llw 
( 1 49) 

Работа возму щающей силы (рассмотрим случай , когда каток 
переезжает неровность) 

t 2 

Ав = J Pкv"dt = �к :; h�ffiк ( sin 2ffiкil - SiП2ffiкi2) ,  ( 1 50) 
t '  

где t 2  - t 1  - время действия силы . 
Совершаемая возмущающими моментами и силой Р к работа 

равна работе внутренних потерь в ветви (гистерезисных и инер­
ционных) . 

Работа сил гистерезисных сопротивлени й  за период колебания 
't 

4 L  
Av = - 4 J J v ' ( it ) 2 

dtdx = - :rt; ' 
c7ffisJ. ( 1 5 1 )  

о о 
Работа , необходимая для поворота элемента dx ветви ,  за  

период колебания 1 ( ду )2 dAi = 4 dMi -2 -д • . х m a x  

Так как максимальные значения момента и угла определяются 
временем 

то , следовательно , 
dA 2qJF i3:rt3 3 2 3 i:rtx d i = - gFa -13- Ciffi вi COS -l - Х. 

Интегрируя выражение работы всех элементов l'IO длине полу­
волны каждой формы и удваивая ее , получим 

А 8 qJ F :rt2 � 3 .3 2 
i = - 3 gF 72. "-! Ci t ffiв i • 

7 В .  Ф . П л а то нов 

д t = l ,  2 ,  3 . . .  
( 1 52) 
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Подставляя выражения  ( 1 48) , ( 1 50) , ( 1 5 1 )  и ( 1 52) в уравне­
ние ( 1 42) , можно найти амплитуду вертикальных колебаний ci . 

Энергетический метод позволяет определить все основные 
параметры процесса - частоту колебаний , амплитуду отклонения 
ветви ,  скорость поперечных волн , затухание и т . д. При этом 
точность решения определяется степенью приближения произ­
вольно выбранной формы ветви к истинной . Зная , однако, что дей­
ствительная форма представляет собой синусоидальный ряд (что 
было показано выше) , :можно получить достаточно высокую точ­
ность решения различных задач , связанных с поперечными коле­
баниями,  так как данный метод позволяет учесть влияние различ­
ных факторов , сопутствующих колебательному процессу . 

5. ДИ НАМИ Ч ЕСКИЕ НАГРУЗ КИ В ГУСЕ Н И Ч НОМ ДВИЖИТЕЛЕ 
ОТ ПОП ЕРЕЧ Н ЫХ КОЛ ЕБА Н И Й  ВЕТВЕЙ 

При поперечных колебаниях ветвей в обводе возникают ди­
намические растягивающие усилия . Они дополнительно нагружают 
детали ,  оформляющие контур обвода . Помимо этого , на элементы 
движителя действуют и значительные ударные нагрузки при от­
рывах ветвей . 

Растягивающие силы в обводе определяются величиной про ­
дольных деформаций . Относительное удлинение элемента dx ветви 

в - Л dx - 1 / 1 _:_ ( _!д_) 2 - 1 
х - dx - r 1 дх • 

Так как растя гивающее усилие связано с относительной де­
формацией соотношением 

то 
Тв = к0F а (у 1 + ( �� ) 2 - 1 ) . ( 1 53) 

Значения функций у = f (х) для подстановки в выражение 
( 1 53) берутся из соответствующих уравнений перемещений ветвей . 
Ввиду простоты получения конечных результатов,  эти преобразо­
вания здесь не приводятся . 

Максимальные величины растя гивающих нагрузок от попереч­
ных колебаний в обводах современных машин ограничиваются 
значениями 1 600- 1 800 кгс. Хотя они и не являются критическими , 
тем не менее существенно увеличивают динамическую нагружен­
ность движителя . 

Динамические же нагрузки при  ударах ветвей об опорные 
и поддерживающие катки (или другие элементы движителя) 
могут достигать очень больших значений в зависимости от ампли­
туды отклонения ветвей и и х  характеристик .  

Найдем эти нагрузки . Выше было определено , что воздействие 
ветви на каток может быть заменено действием эквивалентной 
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массы � � , движущейся со скоростью и ускорением рассматри­
ваемого сечения . Таким образом , задача сводится к нахождению 
ускорения сечения ветви х = 1 1 ,  контактирующего с катком 
в момент их соприкосновени я .  

Очевидно , что отрыв ветви от катков может проиЗойти тогда , 
когда частота возмущений будет совпадать с собственной часто­
той ветви , или когда единичный возмущающий импульс значите­
лен . В обоих случаях колебания в отрезке времени ,  предшеству­
ющем моменту соударения , будут происходить с частотой ffiвt • 
т. е . изменение координаты ветви х = l 1 будет следовать закону 

. iлl1 • t Yx=I, = Ct SШ -1 - SIП ffiвt , 

где cl - амплитуда отклонения ветви .  
Так как кинетическая энергия ветви и ,  следовательно , сила 

удара  определяются главным образом амплитудой первой основ­
ной формы , то это выражение можно заменить другим : 

Н . лl1 . t Yx=l, = о SШ -1 - S I П  ffi8t , 
где Н 0 - максимальная амплитуда отклонения ветви ,  допускае­

мая конструкцией машины . 
В момент сопр икосновения ветви с катком ( t R:::1 �) ветвь Юв/ будет находиться в положени и ,  близком к положению статиче­

ского равновесия . Скорость ее при этом будет максимальной (наи­
более неблагоприятный случай) : 

. Н 
. 

лl1 Yx=I ,  = offiв l S IП -1- . 

Ветвь контактирует с катком н а  дуге охвата , остальные ее 
участки провисают, поэтому скорость ветви гасится постепенно . 
Если сечение с координатой х = l 1  в момент начала удара  пол­
ностью теряет свою скорость , то остальные сечения ветви еще про­
должают двигаться . Последними завершают это движение сечения 

l - l l с координатами х = � и х = +· К концу удара  ветвь окон-
чательно занимает положение статического равновесия и имеет 
стрелы провисания f 1 и f 2 · 

Ускор ение эквивалентной массы � .!!!:__ при  соударении будет 
g зависеть от продолжительности процесса погашения скорости . Это 

время найдется п риближенно как частное от деления максималь­
ной величины провеса ветви fmax на скорость ветви в момент удара 
из выражения 

7* 

,;vд = fmax 
н t . лl1 оООв� cos Юв1 S IП -l -
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Тогда ускорение эквивалентной массы 
н2 2 2 . :rtl1 . :rtl�ax 

Oroв l cos roв 1t S Ш  -l- S Ш -l-Y уд = fmax ( 1 54) 

где l�ax  - длина большего из пролетов,  соответствующего про­
весу fшах · 

Выражая собственную частоту через скорость поперечных волн 
и умножая ускорение на эквивалентную массу , получим выраже­
ние силы удара  

н2 2 2 t . :rtl1 . :rtl�ax 2 0Vв l COS (J)в l S\П -/ - S \П -[-
р ' 

q:rt 
уд =  6 -g lf max 

т l ' l1 t :rt ак как max � -2 и = - , то 
ro,1 н2 2 q:n2 

0Vв 1 . :rt/1 . :rtl1 Руд = 6 -g lfmax sш -l - sш 'iГ .  
Для симметричной ветви (2 !  1 = l) 

q:rt2H2v2 
Руд = 0,7 1 6 f 0/ max 

( 1 55) 

( 1 56) 

( 1 57) 

Из данных выражений видно , что сила удара ветви прямо 
пропорциональна квадратам скорости р аспространения попереч­
ных волн и амплитуды отклонения от положения статического 
равновесия . 

Так как для обеспечения устойчивости движения обвода резо­
нансная скорость выводится за пределы эксплуатационного диа-
пазона , т . е. v11 1 > v�ax , то сила удара может быть очень боль­
шой . При сложившихся конструктивных размерах машин ампли­
туды отклонений ветвей могут доходить до 300-350 мм . Ударные 
нагрузки на катки при этом достигают 9 ,0-12 ,0 тыс. кгс . Наиболее 
эффективной мерой снижения нагрузки я вляется р аспр.еделение 
ее на  возможно большее количество катков .  Однако и это в ряде 
случаев (при сдвиге фаз концевых возмущений) не всегда дает 
желаемые результаты . Отсюда я сно,  насколько важен вопрос 
обеспечения устойчивой работы обвода и выбора таких его пара­
метров , при  которых максимально снижалась бы вероятность воз­
никновения поперечных колебаний  ветвей . 
6. ДИ НАМИ ЧЕСКИЕ НАГРУЗ КИ В ОБВОДЕ 
ОТ КОЛЕБАН ИЙ КОРП УСА 

В гл . I было установлено , что изменение геометрии обвода при 
изменении весовой нагрузки машины вызывает соответствующее 
изменение натяжения в нем . Данное я вление обусловлено удли-
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нением или укорочением наклонных ветвей при  перемещениях 
корпуса . Подобная картина  будет возникать и при  динамических 
колебаниях кор пуса . В этом случае в ветвях  обвода будут появ­
ляться динамические р астягивающие нагрузки , периодичность 
и величина которых будет определяться пар аметрами системы 
моторно-трансмиссионная установка-гусеничный обвод-корпус .  
Поскольку в данной системе обвод является связующим звеном , 
то величина растягивающих динамических усилий будет зависеть 
также и от геометрических соотношений между р азмерами от­
дельных элементов движителя и машины в целом . Выражение (28) 
указывает на существование такой зависимости . 

Хо 

Рис. 29 . Силы, действующие на корпус при  его колебаниях 

Непосредственным источником возбуждения колебаний кор­
пуса и появления вследствие этого пульсирующего натяжения 
в ветвях обвода являются перемещения опорных катков при дви­
жении  по микропрофилю местности . Анализ системы подрессо­
ривания выходит за рамки данной книги , поэтому здесь мы не 
будем рассматривать воздействие грунта через опорные катки и 
упругие элементы подвески на корпус, а будем считать перемеще­
ния кор пуса заведомо известными .  

Схема системы моторно-трансмиссионная установка-гусенич­
ный обвод-кор пус показана на  рис .  29 . Эта схема учитывает 
массу машины в поступательном движени и ,  массу подрессорной 
части , момент инерции J п подрессорной массы относительно по­
перечной оси , проходящей через центр тяжести корпуса О,  мо­
менты инерции двигателя J д •  трансмиссии J к n •  бортовой пере­
дачи J бп и гусеничного движителя lга · 

Как видно из схемы , в системе возможны пять незавИсимых 
видов движения : вертикальные перемещения кор пуса z0 вдоль 
оси , проходящей через центр тяжести кор пуса , угловые отклоне­
ния IJJ o кор пуса относительно центра тяжести , перемещения центра 
тяжести х0 по оси х, угловые перемещения масс трансмиссии IPmp 
и двигателя IJJa ·  
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Заменим моменты и нерции двигателя ,  трансмиссии и бортовой 
передачи эквивалентным моментом и нерции этих  вращающихся 
масс, приведенным к оси ведущего колеса J тр · В этом случае пере­
мещения корпуса ,  а следовательно,  и нагрузки в обводе могут быть 
описаны · системой из трех уравнений  по координатам z0 , <р0 и х0 • Рассмотрим равновесие корпуса машины от действия всех 
сил , п риложенных к нему (см . р ис . 29) . Со стороны катков в ре­
зультате деформации упругих элементов подвески на  него дей­
ствуют силы Ркi • а от сопротивления амортизаторов - силы Ра1 . 
Со стороны обвода на  корпус действуют силы Тавк и Танк · 

С учетом и нерционных сил и моментов можно составить два 
уравнения равновесия - моментов вокруг центра тяжести О 
и сил в вертикальной плоскости : 

J • • к п 
-2п <р о + L Р atlai + L Р кili - Т а.кЛ(fJвк + Танк�нк = О; 1 1 

Gт - Gн 
к п 

2g z о + � Pat + ti Р кi - Тавк sin Увк - Танк sin Унк = О , 

где к - количество амортизаторов на  борту ; 
п - количество катков на  борту ; 

lai - горизонтальная координата i-го амортизатора ; 
li - горизонтальная координата i -го опорного 

катка ; 
Л.ЧJвк • Л.ЧJнк - расстояния от центра  тяжести корпуса до 

линий , являющихся продолжением наклон­
ных ветвей под ведущим и направляющим 
колесами . 

Силы Р кi и Р ai можно выразить через характеристики подвески 
и перемещения кор пуса [6 ] .  

Полагая характеристику упругого элемента подвески линей­
ной , а сопротивление амортизатор а  п ропорциональным скорости 
перемещения , запишем : 

Р кl = Кт (Zo ± li<i>o); 
Р ai = µ (;о ± la1�0), 

где Кт - приведенная жесткость упругого элемента ; 
µ - коэффициент соп ротивления амортизатора .  

Подставляя  значения сил Р кi и Р ai в исходные уравнения 
равновесия , получим уравнения свободных вертикальных и угло­
вых перемещений корпуса с учетом связей ,  накладываемых гусе­
ницами :  

1 0 2 

J • • . к 
.

к
2 '; -2п <ро + µzo Llai + µ<ро L lai + KmZo L li + 

п1 
1 1 1 

+ КтЧ>о :Еl7 - ТавкЛ(fJвк + ТанкЛ(fJнк = О ; 
1 
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п 

+ Km<ro � li - Таок s in 'Увк - Тднк SiП'\'нк = о. 1 
( 1 59) 

в этих уравнениях направление сил р к i и р ai учитывается 
знаком перед соответствующей координатой li и lai · 

При колебаниях кор пуса дополнительные р астягивающие уси­
лия возникают как в р абочей , так и свободной ветви . Но в наклон­
ной ветви ,  р асположенной под ведущим колесом (при переднем 
расположении  ведущего колеса это будет свободная ветвь , при  
заднем - р абочая) ,  р астягивающие нагрузки будут значительно 
больше, так как величина приращения ее длины компенсируется 
в основном только на участке между ведущим колесом и опорным 
катком , в то время как в длинной ветви такое же приращение 
распространяется , кроме того , и н а  всю верхнюю ветвь . 

Динамические усилия Тавк и Танк • воздействуя на  корпус, 
вызывают перераспределение нагрузок на  катки (и  под катками) . 
Вследствие этого центр давления  перемещается по длине опорной 
ветви ,  а равнодействующая Rn упругих сил подвески ,  действу­
ющих на  корпус, смещается относительно вертикальной оси , 
проходящей через центр тяжести , на  величину а0 • Величина этого 
смещения в статическом положении или при движении  находится 
в результате решения уравнений р авновесия кор пуса , в которых 
действие всех сил от опорных катков заменяется воздействием на  
корпус только одной силы Rn· Третье уравнение,  определяющее характер перемещения ма­
шины вдоль оси х, находится как уравнение связи удлинения 
ветвей с динамическими усилиями . Будем считать при этом про­
цессы в короткой и длинной ветвях независимыми дру�:; от друга , 
что вполне допустимо для качественного анализа . В точных расче­
тах необходимо учитывать взаимное влияние усилий в ветвях .  

Удлинение наклонной ветви ЛSн при  отклонении  корпуса 
вверх возможно за  счет закручивания трансмиссии и соответ­
ствующего поворота ведущего колеса ЛSвк • упругой деформации 
ветви ЛSи и перемещения машины на  величину х0 • 

Таким образом , суммарное приращение длины наклонной 
ветви 

ЛSн = ЛSвк ( нк )  + ЛSу + Хо . ( 1 60) 

При этом , как установлено выше (см . гл . I) ,  суммарное из­
менение длины ветви определяется выражением (28) . 

Упругое приращение 

где S - длина ветви .  

ЛS = STa 
11 KoFa ' 

( 1 6 1 )  
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Вследствие р азных дли н  р абочей и свободной ветвей и различ­
ных значений  р астягивающих усилий  упругие деформации их 
будут неодинаковыми .  

Деформация короткой ветви 

длинной ветви 

ЛSу = S
F
вк 

Тдвк• Ко д 

Приращение длины наклонной ветви за счет дополнительного 
поворота ведущего колеса зависит от инерционного сопротивле­
ния  мотор но-трасмиссионной установки (вместе с бортовой переда­
чей и ведущим колесом) , так как приращение ЛS,к сопровождается 
поворотом ведущего колеса на угол ср,к : 

ЛSвк = 'l'вкГвк • 

Угол поворота ведущего колеса с�>вк связан с инерционным 
сопротивлением зависимостью 

Mi = JтрfРвк · 

Так как это сопротивление обуславливает возникновение 
динамической составляющей натяжения в ветви Тд,  то 

откуда 
2Тдrвк'l'Jтр = Jmpiiвк , 

2Тдr 6к'l'Jmp 
<Fsк = Jmp 

( 1 62) 

Продольное перемещение машины при  колебаниях корпуса 
также связано с силой Тд, которая в данном случае я вляется дви­
жущей , сообщающей машине продольное ускорение х00 , поэтому 
можно записать 

( 1 63) 

Знаменатель этого выражения представляет приведенную массу 
тягача и прицепа в их поступательном движении  с учетом инер­
ции вращающихся масс п рицепа "lmn и тягача Jгд • а также про­
скальзывания опорной ветви гусеничного движителя по грунту а. 

Дважды продифференцировав уравнение ( 1 60) и подставив: 
в полученный результат значения (р,к и х0 из выражений ( 1 62) 
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и ( 1 63) с учетом принятых положительных направлений  координат 
перемещений , имеем 

• • S ( 2rJгa 2rJmpr;к ) • • • • 
Та -к F + Та G G J а + J = '}..,zzo ± '}..,q>(/Jo · о а 

___!!!:__
+

У ___!!_ + 
_

г_ тр g тп g аrек 

( 1 64) 
Совместное решение уравнений ( 1 58) , ( 1 59) и ( 1 64) позволяет 

найти динамические нагрузки в ветвях .  Решение это представляет 
определенные трудности , так как конечное дифференциальное 
уравнение будет иметь шестой порядок .  В целя х  упрощения  реше­
ния обычно принимают допущение о несвязанности вертикальных 

Т;r1 ��������.-----,.-----, 
кес --)J.=65'0� 

4000 

ll f 2 з 
rz) 

fPg epqu 

Т1с1 
кес 

8000 1--�L--�'-----1'-----1�---I---,� 
)1 -бSОкес-,:ек 

о .J 9 f2 Zg СН 
О) 

Рис. 30. Зависимость динамического натяжения в обводе (Gт = 1 6  т) от у гл а  
колебания корпуса на  I -V передачах :  

а - за ви си мость Тасв = f ( Q>0) ;  б - з а в исимость Тасе = f ( z0) 

и угловых колебаний кор пуса . В этом случае решение значительно 
упрощается . 

Анализ системы уравнений ( 1 58) , ( 1 59) и ( 1 64) показывает , 
что основными фактор ам и , влияющими на динамическую на­
груженность ветвей обвода при свободных колебаниях (преодо­
лении единичной неровности) , является начальное отклонение 
корпуса (q> 0 и z0) ,  приведенный момент инерции моторно-трансмис­
сионной установки (на передаче , соответствующей заданному 
режиму движения) , продольная податливость гусениц и общая 
компоновка машины , от которой зависят длины ветвей и коэф­
фициенты '}..,q> и Л2 •  

Динамическое натяжение увеличивается пропорционально на­
чальному отклонению корпуса - вертикальному и угловому .  
Это подтверждается гр афиками (рис .  30) . При  этом , чем ниже по ­
рядок включенной передачи (цифры 1 - V  / на  приведенных гра ­
фиках соответствуют включенным передачам) , т .  е .  чем больше 
момент инерции трансмиссии ,  тем выше значения динамических 
нагрузок .  
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Следует отметить , что при  вертикальных колебаниях корпуса 
р астягивающие усилия в ветвях значительно больше, чем при 
угловых (при одинаковых ходах крайних катков в обоих случаях) . 
Разница величин усилий для этих видов колебаний достигает 
1 00 % и более . Это закономерно,  так как ранее отмечалось при 
анализе выражения (28) , что вертикальные перемещения корпуса 
вызывают значительно большие удлинения наклонных ветвей , 
чем угловые. 

Кроме этого потенциальная энергия корпуса в случае его вер­
тикального перемещения и сжатия упругих элементов всех катков 
на величину z0 значительно больше , чем в том случае , когда при 
угловом отклонении  <р 0 на  величину z0 сжимается только упругий 
элемент одного (крайнего) катка .  

Частота вертикальных колебаний кор пуса , как правило ,  выше , 
чем частота угловых колебаний . Последнее обстоятельство суще­
ственно сказывается на соотношении  нагрузок при  вертикальных 
и угловых колебаниях ,  п р и  вертикальных колебаниях они зна­
чительно выше. 

Сопротивление амортизаторов при  неизменной амплитуде от­
клонения корпуса на  величине динамического натяжения не ска­
зывается . Однако делать вывод о нецелесообразности применения 
амортизаторов на этом основании нельзя . Известно , что установка 
амортизаторов резко уменьшает амплитуды колебаний корпуса 
при  преодолении периодически х  и единичных неровностей . По­
этому их влияние сказывается на величине динамических нагрузок 
в обводе косвенно , через амплитуды вертикальных и угловых 
колебаний корпуса , а так как последние являются одним из важ­
нейших факторов,  п рямо определяющих величину динамического 
натяжения , то применение амортизаторов следует рассматривать 
как эффективную меру для снижения динамической нагруженно­
сти обвода . 

Существенное влияние на  величину динамического натяжения 
от колебаний кор пуса оказывает продольная податливость гусениц. 
Чем меньше продольная жесткость , тем меньше динамические 
усилия в ветвях . Однако эффект от применения упругих гусениц 
не одинаковый для машин р азных весовых классов .  Как следует 
из уравнения ( 1 64) , влияние продольной жесткости определяется 

s значимостью член а -F- по сравнению с коэффициентом при  Тд 
Ко д 

(выражение в скобках) .  
Н а  машинах тяжелых весовых категорий эффект от примене­

ния упругих гусениц довольно существенный (снижение нагрузок 
до 30-60 % ) ,  на  легких же машинах податливость гусениц в диа­
пазоне эксплуатационных скоростей , когда моменты инерции 
трансмиссии  невелики , на  нагруженности обвода сказывается 
мало ,  так как в этом случае в большей степени проявляется эффект 
снижения инерционных сопротивлений трансмиссии и машины 
в целом . Иначе говоря ,  дл я  легких машин большее значение 
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приобретают первый и третий члены выражения ( 1 60) , тогда ка� 
для тяжелых машин более заметную роль играет второи 
член - ЛSу.  

При анализе динамической нагруженности обвода при вы­
нужденных колебаниях корпуса можно ограничиться р ассмотре­
нием только уравнени я  ( 1 64) , если считать в нем известными 
перемещения корпуса или ускорения ({р0 и i00) .  Данный подход 
приемлем , так как ускорения для  р азличных типов гусеничных 
машин известны .  Более того , во многих случаях определены нор­
мативы допускаемых значений ускорений , поэтому принимая их  
в качестве исходных ,  можно оценить уровень динамических на­
грузок в обводе . 

Примем , что ускорения при  вынужденных колебаниях кор пуса 
изменяются по закону :  

Zo = Zmax COS (ffiгf-az) ; 
<Ро = q;max cos (ffi(/ - а<Р) , 

где . �max - максимальные вертикальные ускорения корпуса ; 
<J>max - максимальные угловые ускорения ; 

ffiz, fficp - частоты вертикальных и продольных угловых ко­
лебаний ; 

az и аср - сдвиг  фаз вертикальных и угловых колебаний . 
Частота изменения ускорений здесь принята равной собствен­

ной частоте вертикальных и угловых колебаний , так как этот 
случай соответствует режиму максимальных отклонений кор пуса , 
т. е .  режиму ,  когда возникают максимальные растягивающие 
усилия в ветвя х .  

Подставляя значения ускорений в выражение ( 1 64) , получим 
дифференциальное уравнение динамического натяжения при  ко­
лебаниях корпуса : 

Та + Та коFа ( 2УJгд + 211трГ;к ) = (�)  S Gm -1- § + � Jm0 
g ' 'Утп 

g f1Гвк 

к0Fа • • коFа • • 6 = -S AzZmax COS (ffizt - az) ± -8- Л<P<rmax COS (fficpi - acp) . ( 1  5) 

Данное уравнение нелинейное , так как , во-первых , длина 
ветви S в р азных фазах у гловых колебаний р азная , а во-вторых,  
величины Az и Лср переменные вследствие того , что углы  Увк и Унк 
с изме�:�нием �.мплитуд колебаний меняются . Кроме этого , уско­
рения Zmax и <J>max взаимозависимы , как это следует из выраже­
ний ( 1 58) и ( 1 59) , поэтому точное аналитическое определение р ас­
тягивающих усилий  с использованием уравнений ( 1 58) , ( 1 59) 
и ( 1 65) может быть выполнено только с помощью ЭВМ. 

Однако силу Та можно найти приближенно . Будем считать 
z:ax и �·max заданными и независимыми одно от другого , а коэф­
фициенты Лz, Лср и длину ветвей S постоянным и .  Данные пред-
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посылки приводят к некоторому завышению значений силы Та, 
но позволяют выявить принципиальные закономерности процесса 
динамического нагружения обвода в р езультате решения только 
одного уравнения ( 1 65) . 

Ошибка от принятия таких допущений невелика . Из теории 
гусеничных машин [3 ,  6 ,  7 ]  известно , что связи , накладываемые 
гусеницами на  колебания корпуса , изменяют частоту колебаний 
в пределах 1 0- 1 5  % , а на эксплуатационных скоростях - не 
более 2 % . 

Сдви г  фаз вертикальных az и угловых aQJ колебаний разный , 
поэтому максимальные значения силы Та от каждого вида коле­
баний соответствуют р азным моментам времени .  Это обстоятель­
ство , а также принятые допущения о независимости z 0 от ср 0 
и постоянстве коэффициентов в уравнении ( 1 65) позволяют ис­
пользовать п р и  его решении принцип суперпозиций .  

В результате получаем следующие выражения для определе­
ния динамических усилий в ветвя х  обвода : 

при  вынужденных вертикальных колебаниях корпуса 

( 1 66) 

при  вынужденных угловых колебаниях кор пуса 

( 1 67) 

Из этих  выражений следует , что величина динамического на­
тяжения прямо пропорциональна величине ускорений . Она умень­
шается с увеличением длины ветви и с уменьшением продольной 
жесткости . Так же , как при  свободных колебаниях , сила Та 
существенно зависит от момента и нерции моторно-трансмиссионной 
установки J тр · Снижение момента инерции (движение на повы­
шенных передачах) приводит к заметному снижению нагрузок 
в обводе от колебаний кор пуса . 

Снижение же момента инерции гусеничного движителя по 
существу на  нагруженности обвода не сказывается , так как член 
� по сравнению с массой тягача и прицепа весьма мал . 

fJГsк 
Выражения ( 1 66) и ( 1 67) позволяют также количественно оце­

н ить влияние продольной податливости гусениц на величину ди­
намических нагрузок. 

Снижение нагрузок,  вызываемых колебаниями корпуса, воз­
можно, как это видно из выражени й  ( 1 66) и ( 1 67) , за счет умень-
1 08 



шения Лz и Л�р , т .  е .  за  счет применени я  более р ациональной ком­
поновки . Уменьшение коэффициентов Лz и Л�р в этом случае дости­
гается снижением высоты центра тяжести подрессоренных масс 
и уменьшением углов наклона передней и задней ветвей обвода . 

Рассмотренные теоретические закономерности протекани я  ди­
намических процессов в обводе п р и  колебаниях  корпуса гусенич­
ной машины подтверждаются экспериментально . 

Экспер иментальное определение р астягивающих усилий в вет­
вях при  движении  машины может быть осуществлено или записью 
усилий в обводе динамометрическим элементом , встроенным 

т,f.'6 г--т---т----г�ГТТ..--.-"""<""""<n::"r.....-.. 
кгс 

о JO 60 90 f20 
Рис. 3 1 .  Зависимость динамической со­
ставляющей натяжения в ветви под 
ведущим колесом от хода первого опор ­
ного катка при  переезде единичной не-

ровности 

T11pgi 
KIJC ...---..---,----.----, 
fl//)/) t---+---t---+t'e----1 

Рис . 32 . Зависимость дина­
мических нагрузок в вет­
вях обвода от скорости дви ­
жения при преодол�нии пе­
риодических (синусоидаль-

ных) неровностей 

в гусеницу , или записью крутящего момента на ведущем колесе . 
В последнем случае отрицательное значение момента соответствует 
возникновению р астягивающих усилий в свободной ветви , поло­
жительное - в рабочей . 

Способ определения  силы Та по крутящему моменту значи­
тельно удобнее . Первый же способ более трудоемкий.  так как 
требует проведения большого количества опытов , ч1 обы обеспе­
чить попадание динамометрического звена гусеницы в заданный 
участок обвода . Точность обоих способов почти одинакова .  

Анализ экспериментальной информации позволяет установить , 
что несмотря на значительный диапазон разброса значений факти­
ческих нагрузок (усилия  достигают 2000-3000 кгс) их р аспределе­
ние подчиняется установленным выше законам . 

На рис .  3 1  показан график зависимости динамического н атя­
жения в ветви под ведущим колесом от хода первого опорного 
катка для машины (Gт = 1 6  т) п р и  движени и  на  I I-V передачах . 

При преодолени и  един ичных неровностей дл иной 3 м и высотой 
200 мм амплитуда динамического натяжени я  увеличивается про-
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порционально увеличению хода первого опорного катка , т .  е .  
пропорционально отклонению корпуса о т  положения  статического 
равновесия . Это согласуется с установленным выше положением 
{рис .  30) . 

При  движении по гармоническим неровностям с длиной волны 
5 м (рис. 32) характер зависимости нагрузок от скорости движения 
соответствует характеру изменения  ускорений с нал ичием выра­
женных резонансных областей при  частотах (J)2 и (J)q> ·  Это понятно, 
так как согласно выражениям ( 1 66) и ( 1 67) нагр узки в ветвях прямо 
пропорциональны ускорениям корпуса ,  поэтому резонансный 
режим по колебаниям корпуса неизбежно должен вызвать соответ­
ствующее изменение нагрузок в ветвях .  Длина ветви при  устано­
вившихся колебаниях корпуса незначительно влияет на растя-

u S(J)2 гивающие нагрузки из-за малои величины члена -F- уравне­ко д ний ( 1 66) м ( 1 67) по сравнению с другими членами .  
Наряду с ускорениями корпуса , определяющим фактором 

в этом процессе является момент инерции моторно-трансмиссион­
ной установки . На сопоставимых скоростях движения динамиче­
ская нагруженность ветвей обвода существенно выше у машин 
с бол ьшим моментом инерции трансмиссии . Так же, как и в слу­
чае  преодоления  единичных неровностей , установка упругих 
резино-металлических гусениц при  большом весе ( 1 6 т) не сни­
жает динамические усилия . Применение же амортизаторов по­
зволяет заметно уменьшить уровень динамических нагрузок. 

Поскольку влияние инерции моторно-трансмиссионной уста­
новки сказывается на нагруженности обвода в наибольшей сте­
пен и ,  то нецелесообразно использовать дефорсированные двига­
тели на машинах малых и средних весовых категорий ,  что не­
редко имеет место при  создании отдельных модификаций или даже 
базовых моделей семейств гусеничных маши н .  

Сопоставление экспериментальных з ависимостей Та = f ( v) 
при  движении по периодическим и единичным неровностям пока­
зывает, что в первом случае нагр уз ки в l , 5- 1 ,8 р аза меньше.  
Это объясняется р азличным характером воздействия неровностей 
мес1 ности . При  движении по периодическому профилю в отличие 
от наезда на единичное препятствие поджатие первого опорного 
катка , н абегающего на профиль .  уменьшает ускорение изменения 
длины передней наклонной ветви S, и момент упругих сил под­
вески,  действующих н а  кор пус машины ,  в этом случае меньше . 

В заключение следует подчеркнуть , что процесс возникновения 
динамических нагрузок в обводе от колебаний кор пуса здесь рас­
смотрен упрощенно с учетом р яда допущений и ограничений .  
Это позволило выявить л ишь качественный характер данного 
явления . На самом деле этот процесс весьма сложен и требует 
более глубокой теоретической р азработки . 



Г л  а в а IV 

ДИНАМИКА ВЗАИМОДЕ ЙСТВИ Я ГУСЕНИЦЫ 
С КАТКАМИ 

Помимо растягивающих усилий  на гусеничную цепь действуют 
нагрузки от опорных и поддерживающих катков , от ведущего 
и направл яющего колес, т. е. от всех деталей ,  оформляющих кон­
тур обвода , а также от грунта . Х арактер этих нагрузок - в боль­
шинстве случаев динамический .  Мгновенные значения усилий  при  
взаимодействии  элементов движителя с гусеницей могут достигать 
очень больших значений ,  особенно у быстроходных машин .  Раз­
рушительное воздействие этих нагрузок на детали  ходовой 
части общеизвестно .  Многочисленными экспериментами установ­
лено , что срок службы движителей при  эксплуатации в условиях , 
способствующих · возникновению повышенных динамических на­
грузок (пробеги на бетонных и булыжных дорогах , каменистых 
грунтах) , значительно сокращается . Н адежность р аботы движи­
теля падает. 

В связи с этим определение динамической нагр уженности 
гусеничного движител я ,  обусловленной взаимодействием гусе­
ницы с катками ,  и способов ее снижения в н астоящее время 
представляет со'бой важный вопрос теории гусеничного движи­
теля .  

Многообразие эксплу атационных условий и областей исполь­
' зования гусеничных машин ставит большое количество вопросов , 
связанных с динамикой взаимодействия элементов движителя . 
Принимая во внимание, однако, то , что некоторые из них частично 
решены в объеме. удовлетвор яющем запросам констру ирования ,  
целесообр азно ограничиться р ассмотрением только тех вопросов , 
которые являются общими и определяющими в динамике движи­
теля . Они  связаны с качением опорных катков по беговой дорожке 
гусеницы и взаимодействием гусеницы с ведущим и направляющим 
колесами и поддерживающими катками .  

Н иже дан анализ этих процессов, за  исключением взаимодей­
ствия гусеницы с ведущим колесом . Последнее в силу органиче­
ского единства р ассматривается совместно с теорией гусеничного 
зацепления (гл . V) . 
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1 .  ДИНАМИЧЕСКИЕ НАГРУЗ КИ ПРИ КАЧ Е Н И И  ОПОРНОГО КАТ КА 
ПО БЕГОВОЙ ДОРОЖКЕ ГУСЕ Н И Ц Ы  БЕЗ ОТРЫ ВА 

Схематически движение катка по беговой дорожке гусеницы 
в общем случае можно представить как движение двухмассовой 
системы (рис .  33) по поверхности , обр азующая которой описы­
вается функцией уд = f (х). 

В этой системе m 1  - масса наружного металлического бандажа ; 
т2 - масса остальной части катка вместе с массой оси и частью 

Р.' с 

о) 

P,,,z Р,, 

Рис. 33 . Схема катка и сил , действующих в его элементах : 
а - с хема к ат к а ;  б - схема сил 

массы р ычага балансира ,  участвующей в колебательном движении 
катка ; Кт - приведенная жесткость (модуль) подвески катка; 
кр - приведенная жесткость резинового элемента катка (наруж­
ного или внутреннего) ; vP - гистерезисные сопротивления 
в резине .  

Если каток имеет наружный резиновый бандаж, масса m 1  
в системе отсутствует. Тогда масса т 2  будет включать всю массу 
катка и массу тех же частей балансира .  В схеме катка без рези­
нового амортизатора будут отсутствовать т1 , кр и vP . Масса m 2 
будет в ключать так же, как и в предыдущем случае, приведенную 
массу всех перемещающихся по оси у деталей . 

Следовательно,  каток с внутренней резиновой амортизацией 
(внутренним резиновым элементом) представляет наиболее общий 
случай , который будет р ассмотрен в дальнейшем . 
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В схеме, приведенной н а  р ис .  33 , отсутствует амортизатор 
подвески . Это у прощен ие обусловлено двумя причинам и .  Во-пер ­
вых , сначала мы р ассмотрим качение катка , р асположенного 
внутри базы (анализ взаимодействи я  крайнего катка с гусеницей 
излагается в последующих р азделах) , а н а  внутренних катках 
амортизаторы , как пр авило,  не устанавливаются .  Во-вторых , н ас 
интересует главным образом качественный  характер и выяснение 
принципиальных закономерностей динамического нагружения  
катка , которые не определяются н аличием или  отсутствием амор ­
тизатора в подвеске катка . Одна ко излагаемый  метод анализа 
позволяет при необходимости учесть и влияние демпфирования 
при вертикальных перемещениях внутренних катков . 

Есл и  верхнюю точку системы в приведенной выше схеме при - · 
нять неподвижной (так как частота ее перемещения гораздо меньше 
частоты перемещения н ижней точки) или перемещающейся по 
известному закону в зависимости от колебаний корпуса , а движе­
ние нижней точки задать фун кцией Уг = f ( t) ,  определяющей ее 
вертикальное перемещение,  то р ассматриваемая система сводится 
к линейной , имеющей одну степень свободы Ук · Эти перемещения Ук 
массы т 2 и обусловят величину усилий ,  действующих на гусе­
ницу и каток .  

Схема сил , возникающих в р ассматриваемой системе , показана 
на  рис .  33 , где Ре - статическая нагрузка под катком ;  Ра - дина­
мическая составляющая нагрузки ; Рт � - сила инерци и  массы т 1 ;  
Рт2 - сила инерции массы т 2 ; Рп - усилие от сжатия упругого 
элемента при  перемещении  Ук ; РР - усилие от деформировани я  
резины при  перемещениях Уг-Ук ; Рт� - сила демпфирования , 
возникающая при  деформировании  резины ;  G1 , G2  - вес соответ­
ствующих масс ; Р� ,  Р� - статические нагр узки н а  массы , связан­
ные зависимостями : 

Р; = Р; + G2; 

Ре = Р; + G1 = Р; + G1 + G2. 

Статическая нагр узка под катком определяется зависимостью 
G�i Ре =  �м 2п ± Кт (zo ± liq>o) ,  

где 0;11 - вес транспортер а (трактора) за  вычетом веса опорных 
ветвей гусеницы ;  

�м - коэффициент перегрузки ,  обусловленный рельефом 
местности . 

Суммарное усилие в точке контакта гусеницы и катка 
( 1 68) 

Для нахождения динамической составляющей этого усили я  
необходимо составить уравнение динамического р авновесия масс 
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т 1  и т 2 •  Выражая силы через параметры упругой системы (жест­
кость , демпфирование,  перемещение и т. д . ) , получаем : 

т2У:. + КтУк - кр'(Уг - Ук) 
.
- "Р

_
(Уг - Ук) = О ; 1 ( 1 69) 

m1Уг + Кр (Уг - Ук) - vр (Уг - Ук) - Ра = 0 . 
Упругая характер истика резинового элемента катка п р и  этом 

считается л инейной . 
Из первого у равнения системы можно найти перемещение оси 

катка Ук = 

( 1 70) 

где 
( 1 7 1 ) 

( 1 72) 

Полученное дифференциальное уравнение дл я определения 
перемещения Ук может быть решено при  условии , что известно 
значение Уг · Эта функция весьма неоп ределенная и зависит от 
рельефа местности и самой беговой дорожк и ,  т. е. представляет 
собой реализацию случайного процесса . Однако, п р инимая во вни­
мание ,  что дорожное воздействие является стационарным случай­
ным п роцессом [ 1 3 ] ,  спектр которого можно представить сходя­
щимся тригонометрическим рядом , а линейность уравнений ( 1 69) 
позвол яет использовать п ринцип наложен ия (суперпозиций) , дл я 
качественного анал иза с достаточным приближением опорный 
профил ь Уг можно задать в в иде п ростой тригонометрической 
функци и .  При этом такое допущение относительно рельефа бего­
вой дорожки не будет большим отклонением от действительности , 
поскол ьку звенчатость гусеницы п редоп ределяет четкую перио­
дичность воздействия  беговой дорожки на каток . 

Счита я  процесс повторяющимся п р и  наезде катка на  каждый 
трак , т .  е .  происходящим с частотой 2�v , можем записать 

( 1 73) 

где hн - разность у ровней деталей ,  составл яющих беговую до­
рожку , в пределах шага гусеницы / 0 .  

С учетом этого решение уравнения ( 1 70) дл я установившихся 
колебаний  может быть представлено в в иде 

1 1 4 

к"hн ( 2лvt ) v"hнЛV . ( 2лvt ) 
-- cos -- - а  - sш -- - а 

Ук = 2т2 lo �lo lo ' ( 1 74) -v [ 00� _ ( 2�v ) 2] 2 + 4Л� ( 2�v ) 2 



где 
2Лр ( 2l�v ) 

где а: =  arctg ---...,.......,�-'---
2 ( 2л:v ) 2 

002 - -г;;-
( 1 75) 

Из второго уравнения  системы ( 1 69) , подставляя  в него зна ­
чения Уг • Ук • i;; , Ук Уг • можно найти силу Ра: 

Анализиру я  выражение ( 1 76) , можно отметить , что определяю­
щими величину Ра являются первый и четвертый члены . Пр и 
этом первый член непрерывно возрастает с увеличением скорости . 
Четвертый же член получает максимальное значение п р и  опре ­
деленной (резонансной) скорости , когда подкоренное выражение  
минимал ьно,  т .  е .  

( 1 77) 

Точное значение условия резонанса получается , если п роиз­
водную знаменателя выражения ( 1 76) п риравнять нулю .  

Резонансная скорость , определенная по  условию ( 1 77) , 
lo -v кт + Кр Vµ = -2 • л; т2 

п u л; ри  этои скорости а: = 2 .  

( 1 78) 

Для катков , имеющих наружный резиновый бандаж , выраже ­
ние для Ра будет отл ичаться  от выражения  ( 1 76) только тем,  что 
первый член будет отсутствовать , так как т 1 = О . 

На р ис .  34 приведен график изменения составл яющих выра ­
жения ( 1 76) от  скорости для катка со статической нагрузкой 
1 250 кгс. Кривые, обозначенные цифрами 1-4, показывают из­
менение соответствующих составляющих этого выражения . 

Из представленного графика видно, что резонансная состав­
ляющая динамической нагрузки (кривая 4) н а  резонансном режиме 
в десятки раз превышает сумму постоянных составляющих (кри­
вые 2 и 3) , а максимальное значение ее (7 ,7  тыс . кгс) в несколько 
раз больше статической нагрузки на  каток .  На  нерезонансных же 
режимах эта составляющая очень мала , поэтому на  эксплуатацион-
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ных скоростях движения  наибольшую опасность представляет не 
резонансная составляющая ,  а нагрузка , вызываемая массой т 1 • 
Эта нагрузка увел ичивается пропорционально квадрату скорости 
и в эксплуатационном режиме п ревышает прочие составляющие 
силы Ра в 7-8 раз , становясь сопоставимой или даже больше 
статической нагрузк и .  Отсюда следует ,  что с точки зрения дина­
мики движител я  применение катков с внутренними резиновыми 
элементами является нерациональным. В случае использования 
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Рис.  34 .  Влияние скорости движения на изменение состав­
ляющих динамической нагрузки под катком (Gк = 1 250 кг, 

hн. = 1 мм) 

такой конструкции (по соображениям несущей способности) не­
обходимо уменьшать массу т 1 • 

Последний  член у равнения  ( 1 76) превышает первый только 
в очень  узком скоростном интервале в районе скорости Vp · Пр и 
небольшом отклонении  от этой скорости (на 0 ,5- 1 км/ч) вел ичина 
его резко уменьшается . Это обстоятельство п редопределяет малую 
вероятность попадания  в резонансный режим. 

Из выражения  ( 1 76) следует ,  что каждая составл яющая дина ­
мической нагрузки достигает максимума всегда в одном и том же 
месте трака . Это необходимо учитывать п р и  проектировании гу ­
сениц,  обеспечивая наибольшую прочность трака именно дл я такой 
схемы п р иложения  поперечных сил . Что касается катка , то при  
отсутствии  кратности длины его окружности и шага  гусеницы 
точки п р иложения  усилий  будут всегда смещены одна  относительно 
другой . 

Выведенные зависимости для определения  нагрузок , действую­
щих на  каток и трак ,  справедливы (исходя из п р инятых предпо­
сылок) для случая гармонического изменения  профиля беговой 
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дорожки .  В общем виде перепад у ровней площадок,  составл яющих 
беговую дорожку , является переменной вел ичиной , т .  е. возму ­
щение со стороны гусеницы носит случайный характер . Вследствие 
этого значен ия усилий  в точке контакта и трака будут иными . 
Для их нахождения  необходимо знать вероятностные характери­
стики случайного микропрофил я беговой дорожки :  коррел яцион­
ную функцию или спектральную плотность . 

Для стационарного ·  случайного п роцесса , каковым явл яется 
изменение профиля беговой дорожки гусен ичной звенчатой цепи ,  
спектральная плотность Ф (р) связана с корреляционной функ­
цией R (т) зависимостью 

00 

Ф (р) = 2 f R (т) cos рт dт. 
о 

Рассматривая систему (см .  р ис .  33) как динамическую л иней­
ную систему с одним входом (Уг) и одн им выходом (Уг - Ук) ,  
можно найти спектральную плотность динамических деформаций 
упругого элемента катка ФР (р) по известной спектральной плот­
ности профиля дорожки Фг (р) и передаточной функции си ­
стемы WP (ip) : 

По динамическому прогибу находим усил ие Ра . Передаточ­
ная функция системы есть отношение преобразован ия Лапласа 
динамической деформации р (S) к п реобразованию Лапласа про­
филя беговой дорожки у (S) , т .  е .  

( . р (S) 
Wp tp} = у (S) . 

Эти преобразования  находят из у равнен ий ( 1 69) . Есл и у равне­
ния ( 1 69) умножить на  e-s t и п роинтегр ировать в интервале от О до 
оо ,  · то после этих действий каждый их член будет представл ять 
преобразование Лапласа соответствующей координаты ил и ее п ро­
изводных . Таким методом можно оп редел ить спектр нагрузок си­
стемы каток-трак п р и  движении катка по любому профилю.  

Однако нас бол ьше интересуют воп росы , как  снизить динами­
ческую нагруженность этой системы , от чего зависит вел ичина 
усил ий и какие значения  параметров являются оптимальными . 
Все эти моменты с достаточной точностью можно определ ить , есл и 
профиль беговой дорожки задать в виде простой гармонической 
функции ,  поэтому при  анал изе нагруженности катка и гусен ицы 
будем использовать этот метод . 
2. ОПРЕДЕЛ ЕНИЕ У ПРУГИХ И ДЕМП Ф ИРУЮЩИХ 
ХАРАКТЕРИСТИ К КАТ КА 

Дл я нахождения  вел ичин Ра и vp по выведенным выше зави ­
симостям ( 1 76) и ( 1 78) необходимо, кроме весовых и геометриче­
ских характеристик катка и трака , знать жесткости подвески и 
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резиновых элементов Кт и Кр и величину затухания Ар · Определе­
н ие п риведенной жесткости общеизвестно [ 1 ,6 ] , поэтому рас­
смотрим здесь только методы определения  Кр и Ар . 

Жесткость резинового элемента зависит как от физико-меха­
н ических свойств резины , так и от конструктивного выполнения 
катка . 

Жесткость катков с внутренней амортизацией зависит от пред­
варительного сжатия резины и в р яде случаев поддается регули­
ровке .  При изменении  нагрузки она остается почти постоянной .  
Жесткость катков с наружной амортизацией изменяется по  опре­
деленным законам .  

На р ис .  3 5  показана схема деформирования  катка под нагруз­
кой . При приложении  силы Рк каток из положения l перемещается 
в положение 1 1 ,  а центр его смещается на вел ичину Лр из точки О 
в точку О' . 

Радиальная деформация Л(j) сечени я  <р связана с осадкой катка 
Лр зависимостью 

d� . 2 ( dк )2 d� 
4 sш <JJ + 2 - лр + л(j) соs ср = т · 

Эту зависимость дл я малых углов контакта срк можно замен ить 
упрощенной 

л л :n:q:> QJ =  p COS- . 
<f>к ( 1 79) 

Радиальные деформации вызывают появление восстанавл иваю­
щих сил . На площадке, ограниченной углом dcp и шириной dЬк , 
возникает элементарная сила 

P(j) = �= ЕР d; dqJ dbк . 

Сумма вертикальных составляющих всех элементарных сил ,  
действующих на  площади , ограниченной дугой контакта срк и 
шириной Ьк катка , у равновешивается действующей на каток си­
лой Рк . Следовательно, 

где 

1 1 8  

(j)K 
Ьк 2 

р к = 2 J f р (j) cos <р . 
о о 

После интегрирования  получаем 
р _ ЬкЕр dк ЛрФ 

к - бр ' 

( 1 80) 



Жесткость резинового элемента можно найти как отношен ие 
нагрузки , действующей на  каток , к осадке , т .  е .  

( 1 8 1 )  

Для определения  Кр необходимо знать функцию Ф (или <рк ) . 
Из схемьr (рис . 35) можно записать 

Лр = d; ( 1 - cos �к ) • 

Подставляя  значение ЛР в выражен ие дл я Рк , получим 
ЬкЕрd�Ф ( (J)к ) Рк = 26Р \ 1 - COS -2- • 

( 1 82) 
Совместное решен ие урав­

нений ( 1 8 1 )  и ( 1 82) позвол яет 
найти 

Кр = f (Рк) ·  
Так как угол <рк возра­

стает с увел ичен ием силы Рк , 
то , следовательно,  с измене­
нием нагрузки жесткость ме­
няется .  В этом случае реше­
ние у равнения  ( 1 70) будет 
уже не таким,  каким оно 
дано выше в виде выражен ия 

Рк 
о 

( 1 74) . Однако, п ринимая во  Рис . 35. Схема деформирования наруж-
внимание то , что с увел иче- ной амортизации катка 
нием нагрузки сверх статиче-
ской темп роста жесткости резко уменьшается ,  можно в п рибли­
женных расчетах считать ее постоянной . Точное же решен ие 
требует учета нелинейности функции Лр = f (Рк) · Некоторое вл ияние на  характер изменения  жесткости Кр ока­
зывает и модуль  упругости резины Ер, значен ие которого можно 
считать постоянным для относительных деформаци й ,  не п ревы­
шающих е = 0 ,25 + 0 ,35 . При  увеличен и и  относительных дефор ­
маций выше этих значен и й  модуль  упругости начинает возрастать . 
Степень  изменен ия модул я  упругости зависит от вел ичины коэф­
фициента формы 'VF· Коэффициент формы п редставляет собой от­
ношение деформируемой площади к площади , ограниченной пери ­
метром в плане и высотой образца . 

В выпол ненных конструкциях катков деформируемые участки 
резиновых бандажей в среднем имеют 'VF = 0 ,4 + 0 ,5 ,  поэтому п р и  
расчетах необходимо использовать именно те показател и  физико-
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механических свойств резины , которые определены п р и  таких зна­
чениях коэффициента формы . 

При увел ичен и и  относительной деформации в свыше 0 ,35-
0 ,4 модуль упругости существенно возрастает , изменяясь от 200-
300 кгс/см2 п р и  в �  0 ,3  до 1 300- 1 500 кгс/см2 п р и  в = 0 ,6  (дан­
ные для 'VF = 0 ,486) . Однако такие высокие значения в и Ер лежат 
за пределами рабочего диапазона нагрузок . Для обеспечения про­
должительной работы резиновых элементов п р и  конструировании 
машин обычно принимается вел ичина нормальных напряжений 
не выше 70 кгс/см2 , а вел ичина относительных деформаций не 
более 1 5 % . В этих пределах модуль  упругости явл яется относи­
тельно постоянной вел ичиной . 

Формулы для определения  жесткости можно упростить , так 
как для малых углов контакта зависимость Ф = f (срк) можно 
представить в виде 

Тогда 

и 

Ф R:: 
О,3

<рк . 

Ь Е d2q; ( v q;2 ) Р - к Р к к О 1 5  1 - 1 - _к 
к - бр ' 4 . 

( 1 83) 

( 1 84) 

Вел ичина затухания Лр (vp) определ яется таким же образом, 
как и при  продольных ил и поперечных колебаниях ветвей , т .  е. 
по  вел ичине внутренних потерь в п роцессе деформирования ре-
зины : ').., - v  Кт + Кр . 

р - 4л;2 ' 
m2 [ 1 + 

1 п 2 ( 1 - 'l'Jw) J 
2 V кт + кр Vp = m2 4 2 

т2 [ 1 + 1 п 2 ( 1  � 'l'Jw) J 
3. КАЧЕ Н И Е  КАТ КА С ОТРЫ ВОМ ОТ БЕГОВОЙ ДОРОЖКИ. 

СИЛА УДАРА КАТ КА О ГУСЕН И ЦУ 

( 1 85) 

( 1 86) 

При конструировании гусеничных цепей не всегда удается 
обеспечить непрерывность беговой дорожк и .  В таких случаях ка­
ток движется с перескакиваниями , периодически отрываясь от нее. 
Подобные явления  возникают и п р и  несовпадении уровней пло­
скостей у деталей , составляющих беговую дорожку , из-за неизбеж­
ных в производстве отклонений  от номинал ьных размеров . 

При движении  катка с отрывом возникает удар в точке кон­
такта в момент соприкосновения катка с траком . Сила удара будет 
определяться не только конструктивными параметрами катка , но 
и скоростью, тер яемой катком в момент удара .  Эта скорость за-
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висит от профил я беговой дорожки .  Так , п р и  ступенчатом изме­
нении  п рофиля дорожки (рис . 36 ,  а) нижня я  точка катка , двигаясь 
по траектории А А ' ,  к моменту соприкосновения  с траком разовьет 
вертикальную скорость 

v' = l f2hтp � . ( 1 87) r т1 т2 

При гармоническом профиле беговой дорожки (рис .  36 ,  б) в эту 
формулу вместо вел ичины перепада hтр подставляют высоту hп . 

Скорость , теряемая п р и  ударе ,  

где 
Vм = V tg а. 

Поскольку скорость Vм очень  мала , то можно считать Vуд = v' · 
у 

/ v. '  
А'  ....- /v к 

-- v х 

v '  Vк 
о) 5) 

Рис.  36 . Схема к определению скорости удара катка 

Нагрузка в точке контакта катка и гусеницы в момент  удара , 
как это следует из схемы рис .  33,  равна сумме тех же составл яю­
щих , что и при движении  катка без отрыва от беговой дорожки ,  
за исключен ием силы Рт , ,  вместо которой п р и  ударе будет дей­
ствовать сила Руд ·  Следовател ьно,  можно зап исать 

Рг = Рс + РР + Рт� + Руд· ( 1 88) 
Таким образом , нагруженность катка п р и  установившемся 

процессе можно оценить выведенным ранее выражением ( 1 76) , 
если в нем вместо первого члена , характеризующего инерцион­
ную нагрузку , поставить выражение для с илы удара , а вместn 
аргумен та vt - его конкретное значение для момента удара ,  рав­
ное ln . Следовател ьно ,  динамическая составляющая нагрузки 

р _ р _ VphнЛV . 2лvt + Крhн 2лvt + д - уд lo SШ lo 2 COS lo 

( 1 89) 
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Точно вычисл ить силу удара  катка о трак затруднител ьно, так 
как для этого необходимо знать , каким образом поглощается ки­
нетическая энергия обода катка : какая часть ее переходит в по­
тенциальную энергию упругих деформаций трака и обода , а ка­
кая - в энергию местных контактных деформаций . Более точно 
силу Руд можно определ ить следу ющим образом . 

Полное перемещен ие Л массы обода т1 складывается из про­
гиба трака и обода у и местных деформаций в точке контакта z, 
т. е . Л = у +  z .  

Согласно теории Герца 
2 

z = КуРу� ' 
где ку - коэффициент,  зависящий от упругих свойств контакти­

рующих тел и их геометрических размеров .  
Вел ичина деформации трака под действием силы Руд может 

быть описана уравнением перемещений  п р иведенной балки ,  на­
гружаемой мгновенной ударной силой [ 1 О ] :  

где с1 , с2 - р асстояния от центров шарниров до опорных точек 
трака ; 

t 1 - рассматриваемый интервал времени ; 
а, - параметр , характеризующий упругость трака . 

Суммарное перемещение Л может быть определено по  началь­
ной скорости удара . В момент времен и  t = t 1 скорость переме­
щен ия массы m1 

откуда 
t t 1 

Л = Vyat - J �� J Pya dt1 • 
о о 

Подставляя полученные значения деформаций в исходное ра­
венство , получим функциональное у равнен ие удара ,  выведенное 
С .  П .  Тимошенко:  

1 22 

t t ,  2 

Vyat - J �: J Руа dt 1 = КуРу1 + � i2 Х 
о о i= l ,  3, 5, . . .  



Но это уравнение не  п р игодно для  расчетов , так как оно ре­
шается трудоемкими способами , поэтому большее п рименение на ­
ходят п риближенные способы определения  деформаций контак­
тирующих тел (ил и  потенциальной энергии деформации) и силы 
удара . При этом почти одинаковую правомерность получил и  спо­
собы с диаметрально противоположными предпосылками . 

Исходной предпосылкой первого способа явл яется предполо­
жение о том , что п р и  ударе  п роисходят только местные упругие 
деформации ,  не  распространяющиеся на  все соударяемое тело .  
Вся  кинетическая энергия в этом случае расходуется на  упругое 
смятие тел в точке (точнее площадке) контакта . 

Второй способ определения  силы удара  исходит, наоборот, 
из того , что п р и  ударе  местные деформации отсутствуют и вся 
кинетическая энергия переходит в потенциальную энергию тел , 
деформируемых по всему объему . 

Сначала рассмотрим первый способ . Принимая исходную пред­
посылку об отсутстви и  упругих деформаций трака , считаем Л = z. 

Сводя соударение катка с траком к схеме взаимного деформиро­
вания цилиндра с плоскостью,  можно записать 

Л = 4 
�:д 1 :i/2 ( 0,4 1 + ln ��к ) ,  

где µ - коэффициент Пуассона ;  
dк - диаметр катка ; 
ск - половина длины площадки контакта ; 
Ьк - ширина катка (и - площадки контакта) . 

Длина площадки контакта 
_ l 6 у 2Руд dк ( 1 - µ2 ) Ск - ' Ьк Е • 

Принимая Е = 2 · 1 06 кгс/см и µ = 0 ,25 ,  выражения для Л и ск 
можно переписать в виде : 

Л = О 6 . 1 0-в 
Руд (о 4 1  + ln  2 dк ) • ( 1 90) ' Ьк ' Ск ' 

Ск = 1 , 55 · I 0-3 -V Ру:к
dк 

• ( 1 9 1 )  

Совместное решение зависимостей ( 1 90) и ( 1 9 1 )  позвол яет дл я 
каждого конкретного случая найти функцию 

Руд = f (Л) .  ( 1 92) 

На основании динамического равновесия 
Руд = -т1 Л . ( 1 93) 

Подстановка выражения ( 1 93) в формулу ( 1 92) позвол яет по­
лучить дифференциальное у равнение упругой осадки катка 

т1Л + f (Л) = О, ( 1 94) 
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решен ие которого дает значен ие п рогиба в функции времен и  Л = 

= f ( t) . И ,  наконец ,  подстановкой этой зависимости в у равне­
н ие ( 1 92) можно получить вел ичину силы удара в любой момент 
времен и .  

Данный способ определения  силы Р9а довольно прост и 
к тому же позвол яет п роанализировать характер изменения  силы 
удара в п роцессе контактирования катка с траком, чего нельзя 
получить , как будет показано дальше , п р и  использовании другого 
способа . Однако п редпосылка об отсутстви и  упругих деформаций 
трака может быть справедл ивой только п р и  высоких скоростях 
удара  и п р и большой жесткости соудар яемых тел (ил и при  от-

Рис. 37 . Силы, действующие при 
·
ударе опорного катка 

о трак 

носител ьно большой разности их масс) . Экспериментал ьное опре­
деление напряжений  в траках гусениц показывает,  что при  на­
ездах катка траки  испытывают напряжения  по всему объему . 
Это подтверждает большую правомерность второй предпосылки ,  
согласно которой зн ачительная  часть кинетической энергии п р и  
ударе п ревращается в потенциальную энергию объемных упру­
гих деформаций .  

Кинетическая энергия , теряемая ободом при  ударе :  
2 m 1Vyд 

Wк = -2- · 

Эта энергия п ревращается в потенциальную энергию дефор­
мации трака Птр и потенциал ьную энергию деформации обода П06, 
т .  е . Wк = Птр + П06 •  Значения  Птр и П06 могут быть опреде­
лены достаточно точно , есл и точно задано распределение сил , де­
формирующих трак и обод . При движении по недеформируемому 
грунту такими силами будут :  сила удара , реакции на  опорах трака 
и инерционные силы обода . При движении  машины по мягкому 
rрунту к ним добавл яются еще инерционные силы ,  обусловленные 
вертикальным перемещен ием трака п р и  его вдавл ивании в грунт. 
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Принимая во внимание то , что жесткость обода значительно выше 
поперечной жесткости трака , потенциальную энергию деформации 
обода можно не определ ять , а учитывать влияние податл ивости 
обода коэффициентом Xw п р и  потенциальной энергии деформации 
трака : 

Wк = Хw Птр · 
Определим значение Птр • полагая грунт недеформируемым , 

т. е .  рассматр ивая наиболее неблагопр иятный случай .  От силы Руд • 
на опорах трака возн икают реакции Р 1 и Р 2 (рис .  37) . Есл и 
у трака отсутствует одна из опор на грунт,  то в этом случае реак­
ция создается шарниром. 

Потенциальная энергия деформации трака 
3 4 210-�10-с , �10 - -2-с, 

I s м2 l s м2 
Птр = 2 

о 
в} dx1 + 2 

о 
в} dx2, 

где М 1 , М 2 - изгибающие моменты на участках а и б. 
Подставл яя значения  изгибающих моментов (см .  р ис .  37) , по-

луча ем 
р�дk1 Птр = 2EJnp ' 

где J пр - приведенный момент инерции сечения  трака ; 
k1 - коэффициент,  зависящий от размеров трака , 

k1 = 

( 1 95) 

( slo - � - С2 ) 2 ( f to - s lo - C1 ) З + ( i fo - slo - C1 ) 2 ( sfo -�- Cg ) 3 
- 3 ( lo - С1 - С2)2 

Приравнивая значения кинетической и потенциальной энергий , 
находим силу удара 

р y m1EJnp уд = Vуд Xwkz • 
( 1 96) 

Из данного выражен ия видно, что сила удара катка о трак 
прямо пропорционал ьна скорости удара и увел ичивается с уве­
личен ием неподрессоренной массы катка m 1 и жесткости трака 
EJn,e, .  

Lила удара существенно уменьшается ,  если каток или трак 
обл ицованы материалом с низким модулем упругости (эбонит, ре­
зина , пластмасса) .  В этом случае часть кинетической энергии пере­
ходит в энергию деформирования обл ицовки , за счет чего сни­
жается ударная нагрузка . 

В вероятном эксплуатационном диапазоне скоростей движения 
ударная нагрузка , определяемая выражением ( 1 96) , как п равило ,  
выше инерционной для сопоставимых условий . 
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Н а  р ис .  38 для сравнения п риведены значения этих нагрузок 
для катка , движущегося с отрывом (кривая 1) и без отрыва (кри­
вая 2) от беговой дорожки гусеницы . При этом ударная нагрузка 
определена для пороговой неровности высотой 2 мм, а инерцион­
ная - для гармонического п рофиля с размахом также 2 мм . Как 

() 

видно из графика , ударная нагрузка , осо­
бенно при  скоростях до 50 км!ч ,  значи­
тельно больше инерционной . Некоторое 
снижен ие ударной нагрузки в диапазоне 
средних скоростей движения объясняется 
изменением коэффициента k1 . Физически 
это вытекает из того , что при увеличении 
скорости движения точка соударения сме­
щается к середине трака , где приведенная 
жесткость несколько меньше . Фактическое 
изменение инерционной нагрузки при  дви­
жении катка по синусоидальному профилю 
беговой дорожки отл ичается от кривой 2 .  20 40 v кн/v На повышенных скоростях каток начинает 

Рис.  38.  Изменение удар ­
ной и и нерционной н агру ­

зок от скорости 

отрываться от беговой дорожки .  При этой 
скорости первый член уравнения ( 1 76) 
превращается в соответствующий член 
уравнения ( 1 89) . Сила удара  в этом ре­

жиме движения характеризуется кр ивой 3 . 
По абсолютной вел ичине ударные и динамические нагрузки 

достигают очень больших значений  (иногда выше 7- 1 0  тыс . кгс) , 
поэтому при  п роектировании гусениц следует принимать все воз­
можные меры дл я устранения причин , вызывающих периодические 
вертикальные перемещения катков , и в первую очередь обеспечи­
вать непрерывность беговой дорожки . 
4. УДАРН ЫЕ Н АГРУЗ КИ ПРИ ВЗАИМОДЕЙСТВИ И  П ЕРЕДН ЕГО 
ОПОРНОГО КАТ КА С НАКЛОН НОЙ ВЕТВЬЮ 

Рассмотрим взаимодействие переднего опорного катка с на ­
клонной ветвью обвода . При наезде этого катка на  нижний трак 
наклонной ветви он получает ударный импульс . Сила удара при  
этом зависит от  разности скоростей трака и катка в точке кон­
такта , а также от параметров гусеницы и катка . Рассмотрим фак­
торы , определ яющие силу удара . Как видно из р ис .  39 ,  нормал ьная 
с корость точки контакта трака до удара 

lн vNт = v sin а.Ф -1 - ,  
св 

где аФ - фактический угол наклона н ижнего участка ветви с уче­
том ее п ровисания .  

1 Z6 

Расстояние lн зависит от диаметра катка и угла наклона ветв и :  

l _ dк t U ф  н - т  g т · 



Эпюра нормальных скоростей точек ветви до удара  ограничена 
линией 1. В момент удара  каток сообщает соудар яемому траку 
п инейные скорости , вел ичина которых ограничена кривой 2 .  Ско­
рости точек ветви п р и  этом получают различные значени я ,  пока ­
занные графически л ин ией 2' . В точке контакта К нормальная 
скорость трака возрастает до нормальной скорости этой точки  
катка : 

Разность нормал ьных скоростей vмк и vмт даст скорость 
в точке контакта : 

vуд = v sin аФ х 

x ( l - 2�:  tg �Ф ) . ( 1 97) 

Если учесть поперечные 
колебания ветви , то скорость 
удара 

vua = v s in aФ ( 1 -

dк аф J ( · ) - 21са tgy ± Ув х = l н '  

( 1 98) 

где Ув - поперечные переме­
щения ветв и ;  

х - продольная коорди­
ната (вдоль ветви) . 

Из выражения ( 1 97) вид­
но , что скорость удара  за­
висит не только от скорости Рис. 39 . Скор ости н аклонной ветви пр и 
движения машины ,  но и от соударени и  с катком 

геометрических параметров 
движител я :  у гла наклона ветви и диаметра опорного катка . Есл и 
с увеличением диаметра dк скорость удара  уменьшается , то с увел и­
чением угла наклона она резко возрастает . 

Фактический угол наклона ветви аФ у ее основания зависит 
от многих факторов : скорости движени я ,  момента инерции трака 
относительно оси шарнира , предвар ител ьного натяжения гусе­
ницы , силы тяги ,  продольной и у гловой жесткости гусеничной 
цепи .  С достаточной точностью этот у гол можно измерить п ри 
статическом нагружении  обвода тяговой нагрузкой , соответствую­
щей эксплуатационному режиму . 

Следует отметить , что п р и  всех п рочих одинаковых факторах 
угол аФ в обводе с передним  ведущим колесом существенно меньше , 
чем в обводе с задним р асположением ведущего колеса , особенно 
при  использовании  гусениц с упругими шарнирами . Это объяс-

1 27 



няется бол ьшим п ровисанием передней ветви в обводе с передним 
расположением ведущего колеса . 

Предельное возможное значение угла  наклона будет пр и  /11 = / 0 : 

2 t 210 a,max = arc g d , к 
где dк - диаметр опорного катка . 

Из данного выражения следует, что предельное значен ие 
l у гла аФ будет тем меньше , чем меньше отношение d: , поэтому 

мелкозвенчатые гусеничные цепи предпочтительнее, так же , как 
и катки большого диаметр а .  

Рис . 40.  К выводу силы удара по н акл онной ветви 

Определ им с ил ы ,  возникающие п р и  соударен ии  катка с перед­
ней наклонной ветвью . В точке К контакта катка с траком дей­
ствует сила удара Py;J (рис .  40) . Эта сила зависит от потеря н ной 
кинетической энер гии  и потенциал ьной энергии  деформации трака . 
Потенциал ьной энергией скручивания  резиновых элементов шар­
н иров ввиду относ ител ьно малой и х  у гловой жесткости по сравне­
нию с изгибной жесткостью трака и углами поворота траков при  
уда ре можно пренебречь .  

Расп ределен ие инерционных сил  в траке следует за кону из­
менени я  ускорен и й ,  т. е. представл яет треугольную эпюру (ниж­
н и й  шарнир  неподвижен) .  

Следовател ьно,  
( 1 99) 

(200) 
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Последнее выражение показывает, что на  трак ,  лежащий под 
опорным катком , действует значительная сил а .  Максимального 

l р д значения она достигает при  llt = -f и равна в этом случае -f- .  
Замеряя продольную составляющую Рпр силы Рш (рис .  40) , можно 
косвенным образом определ ить силу удара . Действительно ,  из 
уравнения (200) вытекает 

р Рп
р 

у
д =  1 3 d . l к Uф ) . S JП Uф l -- - tg -\ 4 10 2 

(20 1 )  

Записывая значение силы Рпр и фиксируя угол аФ , можно 
подсчитать силу удара .  Из выражения (20 1 )  находят условие ,  п р и  
котором смежный шарнир не будет испытывать нагрузки от удар ­
ной силы .  Приравнивая нулю выражение в скобка х ,  получаем 
(при аФ =J= О) 

(202) 

При выполнении этого условия нагруженность шарниров 
уменьшается . 

Потенциальная энергия деформации трака ,  определенная по  
величине упругих деформаций ,  

где 
• ( Зl1t ) 2 13 k1 = 1 - - - +  

2/о 3 

-1- ( l _ Зl1t ) ( 6l1tl5 _ 213 _ l�-) + 36l� l0 _ 

210 \ 5 3 3 28 

в1 12 13 13 16 
- � + � - ...!!;_ _ _  Jt_ 5 3 3 201g • 

(203) 

(204) 

Значение кинетической энергии ,  теряемой при  ударе ,  скла ­
дывается из  двух составл яющих :  энергии трака , соудар яющегося 
с катком , и энергии остальной части наклонной ветв и .  Наиболь­
шей величины сила удара  достигает в момент, когда нормальные 
скорости трака и катка в точке контакта сравниваютс я .  Эта ско­
рость и определяет потерянную кинетическую энергию. Есл и бы 
наружный обод катка не  был подрессорен , то конечная скорость 
трака и катка была бы равна vуд •  а скорость трака относительно 
катка - нулю.  Вследствие того , что обод подрессорен и обладает 
податл ивостью, относительная скорость , соответствующая макси­
мальному значению силы Руд • не будет равна нулю,  а будет равна 
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'какому -то значению v�a .  Она оnределится из условия постоян­
ства моментов количества движения относительно оси шарнира : 

? ' 2 
v уд l5 - v уд ' ' lo J -т;:  + mпpVyoy;; - J -т;: + m1Vyд l н  + mпрVуд т;; • 

где J - момент инерции трака относительно оси шарнира ; 

где 

тпр - п риведенная масса участка ветви lсв - 10 ,  приложен­
ная в точке А (см . р ис .  40) . 

На основании записанного равенства 
(205) 

(206) 

Следовательно , скорость , тер яемая траком п р и  движении от­
носительно катка , Vmp = Vya - v�a .  а скорость , приобретенная 
ободом катка в результате удара ,  Vк = - v�a .  

Для того чтобы определить приведенную массу ветви mпр • 
необходимо найти вел ичину теряемой ветвью кинетичесl\ой энергии 
в ее движении относительно катка . Эта энергия зависит от скоро­
стей разл ичных ее сечений  до и после удара .  Как видно из р ис .  39 , 
в начал ьный период удара относител ьная скорость ветви в точке В 
равна нулю,  а в точке А 

lo VA = Vуа т;; · 

Остальные точки ветви будут иметь скорости , определяемые 
разностью эпюр 1 и 2' . Изменение относительных скоростей ветви 
будет зависеть от у гловых жесткостей шарниров , момента инерции 
поворота трака , Шага цеп и ,  веса гусеницы и других параметров . 
Если рассматривать ветвь как непрерывно-упругу ю  ленту , то эту 
функцию можно выразить простой зависимостью,  полагая ,  что 
закон изменения скоростей следует закону изменения прогибов 
ветви . 

В результате получим следующее выражение дл я п р иведенной 
массы ветв и :  

3 3  q mпр = 1 40 g Uсв - /о) . (207) 

Следовател ьно , п риведенная к шарниру н ижнего трака масса 
ветви равна п р имерно четверти действительной массы . Такое зна­
чение п риведенной массы получено из предположения , что ветвь 
является равноупругой по всей длине .  На самом деле вследствие 
звенчатости гусеничной цепи закон изменения скоростей будет 
несколько иным, чем это принято в данном выводе, и масса тпр 
будет отличаться от подсчитанной по  формуле (207) . 
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Если пренебречь сопротивлением · в  шарнирных сое.и нне­
ниях и считать , что вся масса каждого трака · сосредоточена в его 
шарнире (в этом случае J = О) , то п р и  таких допущениях можно 
получить приведенную массу ветв и ,  не  зависящую от длины 
ветв и :  

mnp = 1 , 67 т .  (208) 

Принимая предпосылку о том , что п р и  ударе верхний участок 
ветви Uсь-10) не изменяет скорости , т. е. на удар реагируют тол ько 
нижний трак и смежны й  с ним ,  находим 

(209) 

Таким образом , вел ичина п риведенной массы определяется 
характером распределения скоростей ,  и ,  следовательно ,  для того , 
чтобы получить достоверное значение приведенной массы ветви 
и истинное значение ударной нагрузки ,  необходимо знать точное 
распределение скоростей по  длине ветви (см .  эпюру 2' на  р ис .  39) 
дл я конкретной конструкции гусеничной цепи и формы обвода . 

Общая кинетическая энергия , теряемая п р и  ударе катка 
о ветвь ,  

М v2 · w к = � уд ( 1 - kz) .  (2 1 0) 

где Му - условная масса , п р иложенная в точке контакта , дей­
ствие которой равноценно суммарному действию массы 
нижнего трака ,  остальной части ветви. и массы т 1 ,  

М = mnplб + ..!_ _ т1 (2 1 1 ) 
и z2 z2 _1_ - I • н н k2y 

Учитывая равенство кинетической и потенциальной энергий ,  
находим силу удара  

(2 1 2) 

Анализируя полученное выражение (2 1 2) ,  можно видеть , что 
сила удара  п рямо пропорциональна начальной скорости удар а ,  
и растет с увеличением веса единицы длины гусеницы , массы на ­
ружного обода катка т 1 и момента инерции трака при  повороте J .  

Определяя силу Руд • м ы  н е  учитывали влияния на  е е  величину 
жесткости резинового элемента катка Кр , остальной его массы т 2  
и жесткости подвески Кт· Рассмотрим воздействие этих факторов . 

Схема сил , действующих на  каток в момент удара  (без учета 
статических составляющих) , показана на р ис .  4 1 .  Эта схема уч,м- ·  
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тывает влияние амортизатора подвески .  Исходя из условия дина­
мического равновесия масс m2 и Му, можно записать : 

где к� 

Кр (уг - Ук) + Vp ( уг - Ук) = К:Ук + V�Ук + m2y� ;  Ртр = Кр (Уг - Ук) + Vp (Уг - Ук) + Руд (Мууг ) , 
) ( 2 1 3) 

Кт --- - жесткость подвески в направлении  оси у; 
соs аФ 

'Vт -�- - вязкое сопротивление амортизатора в направ­
соs аФ 

лении  оси у .  

Рр .о, 
Р, Р? Р,в(Рm1) 

Рис. 4 1 . Силы, действующие на первый опорный каток 

Уравнения (2 1 3) описывают движение системы с двумя сте­
пенями свободы . Начал ьные условия движения (Уг)t=О = (Ук)t=0 = 

= (Ук) t=О = О ; (Уг)t=О = V�д · 
При этом в начал ьный момент движения (пр и  ударе) на каток 

действует сила Руд ·  По окончании ударного воздействия в урав ­
нениях (2 1 3) место Руд занимает инерционная сила , равная Muf1;. 
СуммарнаR нагрузка определится путем подстановки в конечное 
решение этих у равнений  величин перемещений и скоростей в ис­
следуемый момент времени .  

Так как нас интересует момент удара  ( t  = О) , то, используя 
начальные услов и я ,  можно записать 

(2 1 4) 
Следовательно,  суммарная нагрузка на  трак (и  обод катка) 

складывается из ударной силы Руд и нагрузки , обусловленной 
гистерезисной характер истикой резинового элемента vP . 
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Помимо ударных воздействи й  на  трак ,  п р и  наезде катка н а  
наклонную ветвь  могут возникать вынужденные колебания , п ричем 
на резонансных режимах могут появиться значительные нагрузки . 
В связи с этим необходимо определить резонансные условия , для 
того чтобы при  конструировании  вывести резонансные скорости 
за пределы максимально возможных скоростей движения . В си ­
стеме с двумя степенями свободы резонанс наступает тогда , когда 
частота возмущений совпадает с частотами форм колебан и й  си­
стемы . Пренебрегая вязким сопротивлением ,  так как при отно­
сительно малых значениях vP и Vr его вл ияние на  параметры п ро­
цесса незначител ьно ,  можно найти значения частот и получить 
выражения для определения резонансных скоростей :  

v = .!.о._-. ( _!_ ( к� + кр + Кр ) + _!_ 1 /( к� + кр - 1)2 + _!5р_ 
Р 1 , 2 2Jt v 2 \ т2 Мч 2 v т2 Му Mym2 ' 

(2 1 5) 
Варьируя значениями 1 0 , q , Кт, Кр , m 1 ,  m2 и других пара ­

метров движителя необходимо стремиться к тому , чтобы обеспе­
чить выполнение условия Vp 1 , 2  > Vmax • что исключает возмож­
ность возникновения ударного резонанса в эксплуатационном 
диапазоне . 

5. УДАРЫ ГУСЕН И ЦЫ О НАПРАВЛЯЮЩЕЕ КОЛЕСО 
И ПОДДЕРЖИ ВАЮЩИЕ КАТКИ 

Характер взаимодействия гусеницы с нап равляющим колесом 
и поддерживающими катками практически одинаков . Разница за­
ключается только в у гле  охвата колеса гусеницей . 

Так как ударные нагрузки п р и  соударен и и  ветвей с поддер ­
живающими катками и направляющим колесом, возникающие п р и  
колебаниях ветвей , были рассмотрены ранее ,  то здесь ограничимся 
определением усил и й ,  обусловленных взаимодействием этих эле­
ментов , в режимах устойчивого движения обвода . 

На дуге охвата шарниры гусеничной цепи движутся по  траек­
тории  БбВ (рис. 42) . В момент соп р икосновения трака БВ с кат­
ком в точке контакта /( скорость трака изменяется от vуд до нул я .  
Вел ичина скорости удара  зависит о т  характера  траектории  второго 
(заднего) шарнира трака . Есл и этот шарнир  движется по линии  
ветви ,  то 

(2 1 6) 

где Vш - нормальная скорость переднего шарнира  п р и  ударе .  
Если трак движется поступательно,  т .  е .  второй его шарни р  

движется по траектори и  АаБ , идентичной БбВ , то Vуд = Vш · 
Как показывают экспериментальные исследован и я ,  действи ­

тельная скорость удара  лежит в интервале значений , определяе-
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мых равенством Vya = Vш и у равнением (2 1 6) ,  на  повышенных 
скоростях движения приближаясь к значению,  получаемому из 
выражения (2 1 6) .  В связи с этим будем считать 

k lн 
Vца = r,Vш -l • . о 

где kv - опытный коэффициент, равный 1 , 2- 1 ,3 .  
Нормальная скорость шарнира В 

R . а8 a8v 
Vш = (J) ш S IП 2 = -2- • 

о -- - - -- А 

Рис. 42 . Взаи модействие rусени ч�юй цепи с поддержи · 
вающим катком 

(2 1 7) 

Есл и на  дуге охвата укладываются два и более траков (как 
это имеет место на нап равл яющем колесе) , то угол а. равен цен ­
тральному углу , а то.чка контакта с катком лежит посредине 

l la трака , т . е . н = 2 
Подставляя скорость vш в формулу (2 1 7) ,  находим скорость 

удара  
(2 1 8) 

Взаимодействие трака с поддерживающим катком аналогично 
рассмотренному выше взаимодействию опорного катка с наклонной 
ветвью.  Вследствие этого для определения силы удара  могут быть 
использованы выведенные ранее зависимости , в которые подстав­
л я ют скорость удара , найденную по выражению (2 1 8) .  



Г л а в а V 

ЗАЦЕ ПЛЕНИЕ ГУСЕНИЦ С ВЕДУЩИМИ КОЛЕСАМИ 

Зацепление является одним из важнейших элементов гусенич­
ного движитеJ1 я ,  определяющим эксплуатационные качества ма­
шины , и в первую очередь такие ,  как долговечность и безотказ­
ность . 

Напр имер , работоспособность элементов зацеплени я  в случае 
использования гусениц с жесткими шарнирами у быстроходных 
машин значительно ниже у ровня требований ,  предъявляемых 
к движителю. 

Срок службы ведущих колес (венцов) движителей с резино­
металлическими гусеницами еще меньше . При этом п роцесс мане­
врирования машин (повороты п р и  движении  вперед и назад) 
с такими гусеницами подчас сопровождается нарушением зацепле­
ния ,  особенно п роявляющимся п р и  больших тяговых нагрузках 
и скоростях .  

Все это снижает ходовые качества машины , ограничи,вает ее 
подвижность и ресурс , поэтому обеспечение надежной работы за­
цепления очень важно в общем комплексе вопросов создания  ра­
ботоспособного движител я дл я  современных гусеничных маuiин . 

В данной главе рассматриваются вопросы кинетостатики  и ди­
намики зацепления , устанавл иваются взаимосвязи между кон ­
структивными параметрами и силовыми (эксплуатационными) фак­
торами для того,  чтобы определить их более оптимальные соотно­
шения .  Вначале проведен анализ взаимодействия ведущих колес 
с гусеницами , .  не  обладающими продольной податл ивостью, а за ­
тем рассмотрено влияние непостоянства шагового размера , при ­
сущего гусеницам с упругими резина-металл ическими шарнирами . 

Элементы зацепления имеют различную конструкцию. В связи 
с этим существует много типов гусеничного зацепления :  цевочное, 
гребневое , роликовое , фрикционное , зубовое . Иногда п рименяют 
комбинированное зацепление ,  когда тяговое усилие передается  
не одним,  а несколькими способами одновременно.  

Однако в практике конструирования гусеничных движителей 
большого · количества гусеничных машин (тракторов , тягачей , 
вездеходов и т. д . )  наибольшее распространение получил цевоч-
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ный тип зацепления ,  поэтому в дальнейшем мы будем рассматри ­
вать все вопросы взаимодействия гусеницы с ведущим колесом 
применительно именно к этому типу зацепления . 

Весь период контактирования зуба с цевкой состоит из трех 
этапов :  вход в зацепление ,  движение по дуге охвата , выход из 
зацепления .  Значительная доля крутящего момента uередается 
зубьями , находящимся на дуге охвата . Это основной этап зацепле­
ния .  Так как нагрузки на зубья в этот момент могут быть очень 
большими , то для уменьшен ия их износа важно обеспечить взаимо­
действие зубьев с цевками без скольжени я .  На входе или выходе 
из зацепления цевка обязательно скользит по зубу . 

При тянущем способе (когда цевка расположена на передних 
по  ходу движения трака п роушинах) скольжение происходит на 
входе в зацепление,  при толкающем (когда цевка расположена на 
задних проушинах) - наоборот, на выходе . В эти переходные 
этапы целесообразно свести к минимуму нагрузку на зуб ,  по ко­
торому скользит цевка . Помимо этого , необходимо по  возможности 
снизить и ударные нагрузки , возникающие в момент контакта 
трака с зубом . Соблюдение этих требований создает более благо­
приятные с точки зрения износа условия работы зацепления и обес­
печивает повышение его работоспособности . 

1. СООТНОШЕН И Я МЕЖДУ СИЛОВ ЫМИ 
И ГЕОМЕТРИЧЕСКИМИ ФА КТОРАМИ 

Рассмотрим схему сил , действующих на цевку , для основного 
этапа , т. е. дл я этапа передачи крутящего момента , когда цевка 

lн; 

и зуб находятся  на дуге охвата . 
На р ис .  43 показана схема сил , 

действующих на цевку звена гусе­
ницы ,  где Тн . - растягивающее 1 
усилие со стороны набегающего 
участка ветви ;  Т,б . - растягиваю-' щее усилие со стороны сбегаю-
щего участка ; N; , Тм; - нормаль­
ная и касател ьная силы в контакте 
зуба с цевкой ; Мш - внешний мо­
мент; et - централ ьный угол ; 0 -
угол давлени я .  Индексом i обоз-

Рис . 43 .  Схема сил в гусени чном а е • н ч н порядковым номер шарнира , зацеплени и  находящегося в зацеплении , по 
ходу вращения ведущего колеса . 

Момент,  действующи й на шарнир : 
Мш = МоЬр (еtФк - СtФк+ 1 ) , 

где еtФк 11 еtФкн -- фактические у глы предвар ительной закрутки 
смежных шарниров .  
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Этот момент одинаков дл я данного шарнира на  всей дуге охвата . 
В случае равенства у глов предварител ьной установки у смеж­

ных траков упругая составляющая внешнего момента , действу ­
щего на  цевку , равна нулю ,  т. е .  угловая жесткость гусеницы не 
влияет на характер распределения  усил и й .  

Проектируя все действующие силы на оси х и у, можно за­
писать : 

Ni +. Тсвi cos (а + 0) � Тщ cos 0 = О ; 1 
Тщsш 0 + TMi - Тсбt sш (а + 0) = О . 

(2 1 9) 

Сумма моментов относительно оси шарнира равна нулю . Сле­
довательно , 

(220) 

Эта сила в пределе не может быть больше силы трени я ,  т. е .  
Тм. � µNi ,  где µ - коэффициент трения . t 

Заменяя силу Ni ее значением из уравнения (2 1 9) ,  получаем 
Тщ = �ш + [Tщcos 0 - Tc6i cos (a + 0)] : .  (22 1 ) 

Совместное решение уравнений (2 1 9) и (22 1 )  позволяет найти 
усилия в набегающем и сбегающем участках ветви : 

sin 0 + : cos 0 

Тсвi = Тщ (1 -Т 
sin (а + 0) + Ь cos (а + 0) 

+ Мш · (222) 
Ь [ sin (а +  0) + : cos (а +  0) J ' 

s in (а + 0) + � cos (а + 0) 
Тщ = Тсбi ---------­

s in 0 + : cos 0 ь ( sin 0 + : cos 0 ) · 

(223) 
Полученные выражения определяют взаимосвязи между теку ­

щими растягивающими усилиями и геометр ическими параметрами 
зацепления : углом давления 0 и центральным углом а. 

Нагруженность зуба определяется нормальным усилием Ni , 
которое можно найти совместным решением уравнений (2 1 9) и (220) : 

N . - Т . sin a 
1 - щ а 

sin (а + 0) + bcos (а + 0) 

Мщ cos (a + 0) 
-ь- а 

s in (а +  0) + Ь cos (а + 0) 
(224) 
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или 
sin а Мш cos  8 N; = Тсбi а - -Ь - а (225 ) 

sin 8 + ь cos 8 sin 8 + ь cos 8 

В полученных зависимостях (222)-(225) искомые силы выра­
жены через текущие , промежуточные величины , соответствующие 
i-му положению цевки на дуге охвата . Выразим их через усилия 
в рабочей ТР и свободной Тсв ветвях ,  которые являются исход­
ными при  профилировании зацепления . 

Согласно принятой схеме можно записать дополнительные 
условия для нахождения усилий на крайних (первом и последнем) 
звеньях :  Тн = Тр , Тсб = Тсв и Тсб - = Тн . .  

1 п 1 1 +1 Для упрощения дальнейших выкладок обозначим : 
s in (а + 8) + Т cos (а + 8) 

----------- = Q ; 
sin 0 + + cos 8 

(226) 

Мш -ь - · ______ а _____ = е. 
s in  (а + 8) + Ь cos  (а + 8)  

(227) 

Используя приведенные выше дополнительные условия , для 
каждой цевки можно записать 

Для 

Т н . = Тр -.
1 

-1 + е (-.1 -2 + -!---3 + · · · -+- 1 )  . (228) 1 g1 - g1 - g1 - 1 

силы Тсб
l 

соответствующее выражение будет иметь вид 

Тсб . = Тр -· + е -. -1 + -
. -2 + · · · 

+ 1 . l ( l 1 ) 
1 � � - � - (229) 

Текущее значение нормального давления на зуб N1 в зависи­
мости от рабочего натяжения может быть получено из уравне­
ния (225) подстановкой в него вместо Тсб1 выражения (229) : 

N1 = 
[т -' .- -+- е (-.1 - + -� - + . . .  + i )] --s_in_a __ 

Р gi • gi - 1 g i -2 а s in 0 +  ь cos 8 

Мш cos 8 
- -ь- · а sin 0 +  ь cos 8 

(230) 

При i = п Тсб = Тсв · Тогда выражение (229) превращается п 
в уравнение равновесия цевки при  определенных соотношениях 
СИЛ Тсв И Тр :  

1 38 
Т - Т -1- + е (-1 

- + -1 - + · · · + i ) (23 1 )  св - Р gn gn- 1 gn-2 • 



Это уравнение дает связь между натяжениями в ветвях гусе ­
ничного обвода и геометрическими параметрами зацепления . При 
этом соотношения величин являются наиболее оптимальными ,  
обеспечивающими равновесное положение цевки на всех зубьях 
без скольжения . Из данного выражения можно найти угол дав­
ления 0 , что и является исходным при профилировании . 

Согласно уравнению (23 1 )  равновесие цевки соответствует од­
ному строго определенному соотношению натяжений в рабочей 
и свободной ветвях . В действительности при  данном угле 0 равно­
весное состояние обеспечивается в некотором диапазоне изменения 
этого соотношения . Границы диапазона определяются хоэффи­
циентом трения между цевкой и зубом . Скольжения не будет до 
тех пор , пока сила Тмi не превы�ит силу трения ,  равную µNi . 

Касательную силу Т мi находят из уравнения (220) , подставляя 
в н�го значения  Ni из выражения (230) : 

Тм . = [Тр _1 __ + е (-.1 - + _1 _ + · · ·  + 1 )] T sin a + 
, gi g • - 1  gi-2 а - s in е + ь cos е 

+ Мш • 
sin 0 (232) ь s in 0 + + cos е 

Как видно из данного выражени я ,  на величину Тмi влияет не 
только соотношение растягивающих усилий ,  но и момент в шар ­
нире М ш . При больших значениях момента сила Тм. по своей ' 
величине может приближаться к силе трения и положение цевки 
на зубе будет неустойчивым , поэтому при расчетах необходимо 
стремиться к тому , чтобы второй член уравнения (232) был мини­
мальным . 

Условие предельного равновесия 
Тмi = µNi .  

Тогда уравнения  (2 1 9) запишем в следующем виде : 
Ni - T"t cos 0 + Тсбi cos (а. + 0) = О;  

µNi ( ± ) T"i sin 0 ( + ) Тсбi sin (а. +  0)  = О. 

Знаки в скобках соответствуют скольжению цевки в вершине 
зуба , над скобками - к основанию.  

Исключая из этих уравнений силу Ni ,  можно получить 

т = т s in е ± µ cos 0 
сб; " i s in (а + 0) ± µ cos (а -i- 0) 

(233) 

Знак плюс соответствует случаю, когда цевка стремится сколь­
зить к основанию зуба , минус - к вершине . 
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Учитывая равенство Тсб . = Тн .  , можно для каждой цевки ' • +1 предельную силу , действующую на нее со стороны сбегающей или 
набегающей ветви , выразить через рабочее натяжение 

Т = Т [ s in 0 ± µ cos 0 J i 
сбi Р sin (a + 0) ± µ cos (a + 0) · 

Для всей дуги охвата 

Тсв _ [ sin 0 ± µ cos 0 J п .  Тр - sin (а + 0) ± µ cos (a + 0) 

(234) 

(235). 

Из уравнения (235) определим угол давления для диапазона 
равновесного состояния трака на зубе : 

tg 8 =  
sin a V� ± µ cos a y� - µ  

,п; т 1 - (cos а ± µ s in а) V т: 
(236) 

Выбор оптимального значения угла давления - один из важ­
нейших этапов при профилировании зубьев ведущего колеса . 

На рис .  44 показан график,  построенный согласно этой за ­
висимости для значений µ = 0 , 2 ,  п = 6 и а = 27 ,7° . 'Кривая 1 
соответствует случаю,  когда цевка начинает скользить к осно­
ванию зуба (знак плюс в числителе перед членом µ cos а, минус -
в знаменателе перед членом µ s in  а) , кривая 2 - наоборот , к вер ­
шине (знаки противоположные) . Зона А (левее кривой /) опре -
деляет значения соотношений �@ , при которых цевка скользит р к основанию,  зона В (правее кривой 2) . - к вершине . Зона Б 
(между кр ивыми 1 и 2) является зоной равновесного состояния , 
где скольжение цевок отсутствует . 

Как видно из графика , диапазон равновесного состояния 
т (зона Б)  довольно широк .  При изменении т
св от 0 ,04 (предельная 
р сила тяги по сцеплению при  <р = 0 ,7) до 0 , 5  (движение по бетону 

без прицепа) угол давления 8 может быть принят в интервале 
1 5-73° .  Пр и этом , если угол 8 не будет выходить за пределы зоны Б 

т при  заданных значениях отношения /' , скольжения цевки не 
р будет . Если величина 8 будет находиться в зоне А или В ,  то цевка 

будет перемещаться (заметим , что величина этого скольжения ,  
как правило , меньше , чем скольжения , вызываемого удлинением 
гусеницы) . Задача конструктора в данном случае сводится к тому ,  
чтобы выбрать угол давлени я ,  обеспечивающий устойчивое поло­
жение цевки в диапазоне наиболее вероятного режима использо­
вания машины . 

Из графика видно , что для тяжелых условий эксплуатации.  
т когда отношение iв невелико , целесообразно иметь небольшие 
р 
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углы давления (40° и менее) , чтобы обеспечить устойчивое поло­
жение цевки при больших тя говых нагрузках .  Если же предпола­
гаемые условия работы транспортера или трактора с точки зрения 
тяговых нагрузок легкие , то отношение �св будет большим . Это 

р 
требует соответственно и больших значений угла е .  

Оптимальная величина угла давления зависит также и о т  ве­
личины предварительного статического натяжени я ,  поскольку о но 

т оказывает влияние на отношение т св • Повышение статического р 
натяжения вызывает необходимость увеличения угла давления 
для того , чтобы обеспечить 
равновесное состояние цев­
ки .  Таким образом , стано­
вится возможным несколь- 48 
ко расширить диапазон 
равновесия за счет измене- 46 1----1---�_,.:,.-rt'---1-+---1-1----1 
ния (в допустимых преде­
лах) предварительного ста- 44 
тического натяжения . Так ,  1----+-А-��'744.f,4if44�44>Ч-+--
напр имер , машина , пред­
назначенная для работы 42 1-+f_=_D.�,f.1-2--,-741"4444'o44"A4��µ__.ji.._....:x.:....i 
в относительно легких (с лриqелон) ���144'���" 
грунтовых условиях и ,  
следовательно , имеющая 
зацепление с большим уг­
лом давления ,  может быть 
использована и для работы 
при больших тяговых на­

-20 Q 20 40 60 
Рис. 44 . Зависимость отношения усилий 
в свободной и рабочей ветвях от угл а  дав ­

ления (µ = 0,2 ;  а = 27,7°) 

грузка х .  Работа зацепления без скольжения в этом случае 
может быть обеспечена не за счет уменьшения угла давления , 
что практически исключается , а за счет увеличения предвар итель­
ного натяжения до значений ,  вызывающих повышение оптималь­
ного угла давления на величину , равную величине его необходи­
мого снижения , вызываемого изменен ием уровня тяговых усилий . 

Для оценки нагруженности зубьев ведущего колеса необходимо 
знать величину нормального давлен ия на зуб и закон его измене­
ния по мере продвижения трака по дуге охвата для всего диапа ­
зона равновесия цевки . Нормальную силу можно найти из пер ­
вого уравнения системы (2 1 9) ,  если в него подставить значение Тс б; 
из выражения (233) : 

N · - Т sin а 
t - сбl s in е ± µ cos е 

(237 ) 

По мере продвижения цевки к выходу из зацепления растяги­
вающее усилие ( т;:; ) и нормальное давление ( �; ) умень-
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шаются . Уме ньшение , как это следует из выражений (234) и (237) , 
происходит в геометрической прогрессии . 

С точки зрения нагруженности зуба изменение нормальной 
силы нежелательно , так как оно приводит к перегрузке первого 
зуба . Но , очевидно , обеспечить прочность зубьев ведущего колеса 
более просто , чем обеспечить их долговечность . По этой причине 
нет смысла выравнивать давлен ие на  всех зубьях ,  целесообразнее 
максимально снизить давление на том зубе , на котором происходит 

IJ 

\ . ' / 1L ·  ·� 
\V,7 t/) 

Рис. 45.  Силы, действующие на цевку звена,  при входе (а) и при выходе (б) из 
зацепления 

поворот звена относительно зуба (при входе или выходе из зацеп­
ления) . Из выражения (237) вытекает , что последний зуб дуги 
охвата в момент начала выхода из зацепления всегда менее на­
гружен . Чтобы сделать окончательный вывод о нагруженности 
первого и последнего зубьев и на основании  этого выбрать способ 
зацепления , необходимо рассмотреть этапы входа и выхода для 
того , чтобы определить , каким образом изменяется нагрузка на 
зуб в эти периоды зацепления . 

Схема сил , действующих на  цевку на этапах  входа и выхода 
из зацеплени я ,  приведена на рис .  45 .  Положение цевки в любой 
момент входа определяется текущим углом � .  в момент выхода -
углом у .  В начале входа � = а, в конце входа , когда нормальное 
усилие на  зубе достигает величины , определяемой выраже­
н ием (237) ,  � = О. При выходе цевки из зацепления текущий угол у 
изменяется также от а до 0° .  При этом растягивающее усилие , при­
ложенное со стороны сбегающей ветви ,  постоянно и равно натя­
жению в свободной ветви ,  т. е. Тсб

v 
= Тсв · На входе же в за-
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цепление остается постоянным усилие в набегающей ветви ( Тн
� 

= 
= Тр) ,  а усилие в сбегающей ветви Тсбр 

изменяется от Тр до Тсб
1
; 

Скручивающие моменты на этапах входа и выхода переменны : 
Мвх = МоЬр (аф, - аФ.) - МоЬр� + Мтр ; (238) 

Мвых = МоЬр (аф , - аФ.) + МоЬр (а - у) - Мтр. (239) 
Как следует из этих выражений ,  скручивающий цевку момент 

даже при равных углах предварительной закрутки смежных шар­
ниров может быть значительным в зависимости от угловой жест­
кости шарниров гусеницы . 

Составляя  уравнения равновесия сил и моментов такие же , 
как и при  рассмотрении основного этапа зацепления , можно полу­
чить выражения для текущих значений растягивающих и нор­
мальных к зубу сил на этапах входа и выхода . Приведем здесь 
только предельные значения усилий в диапазоне равновесного 
состояния цевки на дуге охвата . На входе в зацепление условия 
равновесия будут иметь вид :  

т сбр s in ( � + 0) ± µ cos ( � + 0) 

т;;- . s in (а + 0) ± µ cos (а + 0) 

Np sin (а - �) 

Тр sin (а + 0) ± µ cos (а + 0) 

На выходе из зацепления усилия на цевке : 
Т = Т 

sin (у + 0) ± µ cos (у + 0) 
H'V св Sill 0 ± µ COS 0 

N = Т s in у 
'V св s in 0 ± µ cos 0 

(240) 

(24 1 ) 

(242) 

(243) 

Таким образом , общая картина изменения сил , действующих 
в зацеплении на всех этапах , будет иметь вид ,  показанный на 
рис . 46 (при 0 = 40°) . 

Из выражений (240)-(243) и графика (рис . 46) следует , что 
как на входе , так и на выходе из зацепления , растягивающие и 
нормальные силы с изменением углов � (на участке 0-1) и у (на 
участке 6-п) меняются почти линейно . Следовательно , среднее 
значение нормального к зубу давления на выходе будет значи­
тельно меньше , чем на входе , поскольку предельные значения  нор­
мального давления на выходе меньше , чем на входе (N1 > Nп) · 
Поэтому если звено будет поворачиваться относительно зуба при  
входе в зацепление ,  то износ поверхностей скольжения будет про ­
исходить более интенсивно , чем в том случае , когда поворот будет 
происходить на выходе . Отсюда видно преимущество толкающего 
способа зацепления , при котором поворот трака относительно 
зуба происходит именно на выходе . Кроме того , при  толкающем 
способе зацепления рабочие профили зубьев и цевок можно делать 
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прямым и ,  что обеспечивает снижение контактных давлений и до­
полнительное повышение износостойкости элементов зацепления . 

На  рис .  47 показаны характерные моменты взаимодействия 
цевки с зубом , зафиксированные методом скоростной киносъемки, 
для случая движения с эксплуатационными тяговыми усилиями 
(слева) и движения с минимальными (fт < 0 ,045) усилиями 
(справа) . 

Из рис .  47 видно , что в эксrtлуатационном диапазоне нагрузок ,  
т . е .  в диапазоне , для которого профилировалось зацепление , 
скольжение цевки по зубу отсутствует . Цевка , входя в контакт 

Nt/Тp 
Т.оi/Т, 

дв 

tJб 

44 

tЦ 

() 1 2 J 4 5 6 nOf 
Рис . 46.  Изменение растягивающих и нормальных сил на 

дуге охвата :  
1 - скольжение к основ а н ию;  2 - скольжен и е  к ве р ш и н е  

с зубом, соприкасается с ним спрямленной частью рабочего про­
филя . На  выходе из зацепления (последний кадр) происходит по­
ворот цевки относительно зуба , но в это время цевка уже начинает 
отходить от зуба (нормальные усилия падают от Nn до О) ,  и прак­
тически износа не происходит . Пр и малых же тяговых нагрузках 
(рис .  47 , справа) скольжение цевки происходит как по переднему , 
так и по  тыльному профилю зуба . Скольжение по рабочему про-

т филю я вляется результатом увеличения отношения /8 до зна-
чений ,  соответствующих зоне А (см . р ис . 44) , когда н:рушается 
р авновесие цевки и происходит ее перемещение к основанию.  При 
этом , чем больше шаг гусеницы по сравнению с номинальным,  
тем больше скольжение . При значительном износе шарниров 
скольжение охватывает и тыльный профиль зуба .  

При очень малых тяговых усилиях и увеличенном шаге (у из­
ношенных гусениц) скольжение может быть очень большим , за­
хватывая  до 25-35 % профиля зуба . 
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Упор цевки в тыльную сторону зуба при  толкающем способе 
зацепления не приводит к заметному износу , так как поворот ее 
относительно зуба происходит п р и  малых нормальных давлениях . 
Скольжение же по рабочему профилю - явление нежелательное , 
особенно пр и использовании тянущего зацепления . В последнем 
случае цевка скользит по зубу 
с поворотом , что приводит 
к значительному износу обоих 
элементов зацеплени я .  По 
этой пр ичине износ шарнир­
ных соединен ий гусеничной 
цепи сказывается на интен-
сивности износа ведущих 
колес и элементов зацепления 
гусеницы .  

Оценку степени совершен­
ства зацепления и правиль­
ности выбранных параметров 
или ,  наоборот , выбор пара­
метров зацепления проекти ­
руемой машины по предпо­
лагаемым условиям ее экс­
плуатации удобно проводить 
по диаграмме зацепления 
(рис . 48) . В правой части диа­
граммы показана зависимость 
угла д�вления от отношения 
усилий в свободной и рабо­
чей ветвях ,  в левой - зависи -

т мость отношения --,/' от тя-
Р 

гового усилия при  различных 
значениях предвар ительного 
статического натяжения  и со­
ответствующем расположен ии 
ведущего колеса , внизу -
зависимость тягового усилия 
от полного веса машины или 
поезда при разных сопроти­
влениях движению.  Зная вес 
машины и вероятные дорож-

Рис . 47 . Х арактер взаимодействия цевки 
жесткого шарнира  с зубом : слева при 
расчетных эксплуатационных нагрузках ,  
справа при малых тяговых усилиях 
(fт < 0,045) ; а-д - положения на 

первом - пятом зубьях дуги охвата 

ные условия ее эксплуатации ,  а также величину статического на­
тяжения гусениц, по  диаграмме можно найти требуемый угол 
давления , при котором не будет происходить скольжение элемен­
тов зацепления . 

Из диаграммы зацепления видно , что для гусеничных движи­
телей ,  имеющих заднее расположение ведущего колеса , диапазон 
равновесного состояния зацепления несколько шире , чем при  
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т 
переднем расположении ,  так как кривая функции тсв = f (Рвк) 

р 
располагается более полого , что способствует уменьшению пре­т 
делав изменения  отношения /8 при  одинаковом изменении  Рвк · 

р 
Данное положение является следствием рассмотренной в гл . 1 

/} 
/ '/ 
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Рис. 48. Диаграмма зацепления :  

1 - скол ьжение цевки к основа нию; 2 - скольжение к вершине; 3 - при переднем рас. 
положен и и  ведущего колеса и Те = 200  кгс; 4 - то же пр и  Т с = 500  кгс; 5 - пр и  з аднем 

р асположе н и и  ведущего колеса и Те = 500 кгс; -- без пр и цеп а ; - - - с прицепом 

закономерности падения натяжения Тс8 в движителях с разными 
схемами расположения ведущего колеса [см . формулу ( 1 4) ] .  

Соответственно и влияние предварительного статического на­
тяжения на работу зацепления  сказывается меньше при  заднем 
расположении  ведущих колес . 

Из изложенного ясно , что для одних и тех же режимов экс­
плуатации  и значени й  статического натяжения угол давления дол­
жен быть р азличным для обводов с передним и задним р асполо-
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жениями ведущего колеса . При переднем р асположении ведущего 
колеса оптимальный угол давления меньше, чем п р и  заднем , 
в среднем на 8-1 0° для тяговых маши н .  

2. ВЛ И Я Н И Е  ПРОДОЛЬНОЙ ПОДАТЛ И ВОСТИ ГУСЕ Н И Ц  

Н А  ХАРА КТЕР ЗАЦЕПЛ ЕНИЯ 

В случае продольной податливости гусениц шаг трака по 
мере его продвижения по дуге охвата изменяется . Изменение шага 
приводит к скольжению цевки по зубу , при этом скольжение 
-будет, очевидно , тем больше , чем значительнее перепад усилий 
в рабочей и свободной ветвях 
и чем меньше продольная 
жесткость гусеницы . Найдем 
соотношения между усилия ­
ми ,  действующими на  шар­
нир , и определим величину Тнi �4�:::\:�ft.--��L-la 
·скольжения цевки .  Те�; 

Схема сил , действующих 
на цевк;у i-го упругого шар­
нира ,  показана на рис .  49 . 
Инерционными сил ами ввиду 
их малости пренебрегаем . 
Проектируя все силы на оси Рис. 49 . Силы, действующие на цевку 
х и у, имеем :  упругого щарнира 

Ni +
.
Те\ COS (а + 0 + -ф. i+ 1) - T нi COS (0 + 'Фi) = О; } 

(244) 
· Тнi S Ш (0 + °Фi) - Тсб; SШ (а + 0 + 1/Ji+l) + Тмl = О. 

Вследствие непрерывного перемещения цевки по зубу , что 
и обуславливает появление угла 1/J; ,  касательная сила будет всегда 
связана с нормальным давлением зависимостью 

Тм.  = µNi .  ' 

Выражая нормальную силу через остальные в каждом из урав­
нений системы (244) и приравнивая левые части этих  выражений , 
получаем зависимость между растягивающими шарнир усилиями : 

_ _ 
sin (8 + 'Фi) + µ cos (8 + 'Фi) 

Tc"i - т H i sin (а + 8 + 'Ф;+1 ) + µ cos (а + 8 + 'Ф;+1) <245) 

Данная зависимость аналогична выражению (233) , выведен ­
ному для жесткого шарнира ,  когда он находится в состоянии рав­
новесия ,  и принимает вид выражения (233) при  °Ф; = 'Фi+l = О .  

Зная соотношение между р астягивающими усилиями ,  из  урав­
нения (244) можно найти нормальное давление 

1 0* 

N · - Т б 
s in (а - 'Фi + 'Фн1) (246) ' - с 1 sin (0 + 'Ф;) + µ cos (0 + 'Фд 
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Данное выражение также соответствует подобному выраже­
нию (237) для жесткого шарнир а .  Используя уравнение (245) и 
имея в виду , что Тсб . = Тн . , а Тсв = Тп и Тр = Тн , можно t 1 + 1  1 
выразить текущие растягивающие и нормальные усилия через 
рабочее натяжение . 

Эту зависимость можно записать в общем виде : 
. 

Тсб . = Тр Е 
t 

sin (0 + 'Ф,) -t- µ cos (0 + 'Фj) 

i=l , 2 , . . . , i 

Рис. 50. Положение упругого шарнира на дуге охвата 

где знаком Е в отличие от � обозначено п роизведение 
жителей , в которых j принимает значение от 1 до i .  

Нормальное усилие на каждом зубе · 

N - = T s in (a. - 'Ф; + Wi+1) Х 
1 Р s in (0 + 'Фi) + �i cos (В + 'Ф; )  

s i n  (В + 'Фi) + µ cos (B  + 'Фi) х sin (а. + е + 'Фi+i) + µ cos (а. + е + 'Фi+i) 
j=l ,  2 , . . .  , i 

Е 

(247) 

сом но-

(248) 

Для того чтобы определить значения р астягивающих и нор­
мальных усилий , необходимо найти угол 'Ф; · Он зависит от жест­
кости гусеницы к 0, а также от соотношения усилий Тсв и ТР . 

Чтобы найти угол 'Фi • р ассмотр им изменение положения шар ­
нира  на  дуге охвата . Н а  рис .  50 показана схема перемещения 
центра шарнира относительно зуба по мере прохождения его по 
дуге охвата . Войдя в зацепление, цевка первого звена распола­
гается на  максимальном удалении от впадины зуба . Ее положение 
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и определяет величину общего пути скольжения , так как S 1 = 
= Smax · У первого звена угол 'Фi = О ,  у последнего 'Фп+� = -'Фп· Шаг цепи меняется по мере продвижения трака и изменения угла 

( Т
н .  ) lo . = lo 1 + -f- . 1 Ко д ' (249} 

Для нахождения зависимости между скольжением и текущим 
шаговым размером , совместим положения цевки на всех зубьях 
(рис . 5 1 ) . Из 6. KFO следует : 
l = ( + S · ) sin а . 0i Р 1 cos (a + 8 + 'Фi) 

Аналогично из 6, ОАВ 
lo . = (р + Si+1 ) х l +l 

sin а х cos (а + 0 + 'Фi+i ) · 
Тогда отношение соседних 

шаговых размеров:  
l 
0i+l - р + si+l 

l;- - p + Si Х 1 

х cos (а + 8 + 'Фi) 
cos (а + 8 + 'Фi+1) 

. (250) Рис. 5 1 .  Схема перемещения шарнира по 
зубу 

ВелИчина р, входящая в данное выражение , зависит от гео­
метрических параметров зацепления и силы натяжения свободной 
ветви :  

Так как 
= l cos (а + 8) р 0

св s in а 

lo = lo ( 1 + ТFсв ) , св Ко д 
то , следовательно , 

l ( 1 __1_ ___!3_) cos (а + 8) р = о 1 к0Fа sin а 

Используя эти выражения и равенство 

получаем 
FQ = lo cos (а + 8 + 'Ф1) - lo ( 1 + �) i cos (a + 8) - св · р ' 

cos (а + е f- 'Фi) 
cos (a + 8) (25 1 )  



Максимальная величина скольжения будет при  i = 1 ,  так как 
.Smax = 81 , т. е .  

cos (а + 0) Smax = lo --s-i_n_a __ (252) 

Из данного уравнения видно , что скольжение увеличивается 
п ропорционально увеличению тягового усилия  и уменьшению про­
.дольной жесткости гусеницы . Некоторое влияние на величину 
скольжения оказывает угол давления . При его уменьшении Smax 
увеличивается . 

От места р асположения ведущего колеса величина скольжения 
s не зависит, так как отношение т; _в _уравнение (252) не входит. 

Для нахождения текущих значений сил , действующих на цевку , 
.дополнительно к уравнению (245) необходимо написать второе 
уравнение, связывающее Тсбl и 'Фi+l · Е го можно получить , рас­
·сматривая перемещения шарнира по зубу . Из рис .  5 1 следует 

Тогда 
А 

sin 'Фtн s cos 0 Sl = С +  CD = loiн cos (а +  0) + i+1 cos (а +  0) 

si cos (а + 0) - lo . sin 'Фi+l 
s - - t+1 

i+I - COS 0 
Подставляя  это выражение в формулу (250) , получаем : 

КоFд + Тнi { cos (a + 0 + ф1) p + si = Р + 0 х к0Fа + Тсбi cos (a + + 'Фt+i) 

Х [s . cos (a + 0) - 1  ( 1 + тсбl ) s in фi+I ] } . 
(253) ' cos 0 о КоFд COS 0 \ 

Совместное решение уравнений (245) и (253) позволяет опре­
делить значения  растягивающих сил и углов 'Фi · Зная усилие Тсб . 1 
и угол 'Фi • можно найти величину скольжения цевки на  каждом 
зубе и нормальные давления на  них . Определение сил произво­
дится последовательно , начиная с первого зуба и кончая послед­
ним . Сначала решается система уравнений (245) и (253) для пер­
вого зуба , для которого исходными данными  являются : 'Ф 1 = О; 
Тн ,  = Тр ; S1 = Smax · Найденные в результате решения значе­
ния Тсб ,  и 'Ф2 позволяют найти S 2 по формуле (25 1 ) . Полученные 
значения  S2 ,  Тсб ,  = Тн , и 'Ф2 принимаются как исходные для си­
стемы уравнений (245) и (253) , отнесенной ко второму зубу . Таким 
·образом , находят усилия и скольжение на  всех зубьях . 

Анализ изменения сил в зацеплении для  упругого шарнира по 
-сравнению с жестким показывает , что даже при  значительной 
величине скольжения , когда к0 � 1 000-7- 1 200 кгс!см2 ,  р асхожде­
ние значений усилий для жесткого и упругого шарниров несу-
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щественно (�О , 5- 1 , 0 % ) .  При увеличени и  продольной жесткостн 
разница получается еще меньшей . Это позволяет при  расчетах 
зубьев на прочность и износ использовать более простые выраже­
ния (229) и (230) , полученные для жесткого шарнира .  

Предыдущий анализ исходил и з  предпосылки о постоянном 
скольжении цевки по профилю зуба . Возникает вопрос о суще­
ствовании условий ,  при  которых упругий шарнир находится в рав� 
новесном положении без скольжения . Скольжение - основная 
причина износа контактирующих элементов зацепления , поэтому 
данный вопрос является важным с практической точки зрения . 

На рис .  52 показано положение шарнира при  отсутствии сколь­
жения . В отличие от жесткого шарнира в этом случае на  каждый. 
упругий шарнир действуют силы 
Тр как со стороны сбегающего , так 
и набегающего участков ветвей 
ввиду того , что шаг всех траков 
равен lo . = lo . ' 1 

Как можно видеть из  схемы 
сил , действующнх на цевку,  не­
подвижность ее будет обеспечена 
только в том случае, когда сумма 
проекций всех сил на касательную 
к зубу в точке контакта его с цев­
кой не будет превышать µN. Сле­
довательно , условие неподвижно- Рис. 52. Равновесие упругого шар-
сти цевки имеет вид пира при отсутствии скольжения 

µN + Тр s in 0 � Тр sin (сх + 0). (254) 
Нормальная сила в этом случае 

N = Тр [ cos е - cos (сх + 0) ] .  (255) 
Подставляя выражение (255) в неравенство (254) , получим 

соотношение между углам и ,  определяющими профиль зуба , и 
коэффициентом трения , при  котором будет отсутствовать сколь­
жение:  

s iп (а + 0) - sin 0 µ � cos 0 - cos (а + 0) · 
(256} 

Из выражения (256) следует , что при  значениях  коэффициента 
трения µ = О , 1 5 ...;-0 ,25 ,  соответствующих применяемым в настоя­
щее время матери алам венцов и звеньев , для устранения сколь­
жения необходимо угол давления принимать р авным не менее 60° , 
что не может быть признано р ациональным .  В этом случае высота 
зуба была бы слишком малой , и устойчивость (а также надеж­
ность) зацепления была бы неудовлетворительной . 

Соответствующий анализ показывает , что условие равновесия 
на последнем зубе в отличие от. выражения (256) предполагает , 
наоборот, уменьшение угла  давления , т .  е .  несовместимо с усло­
вием (256) . 
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Все это говорит о невозможности создания условий для сило­
вого равновесия упругого шарнира только за  счет геометрических 
nараметров цевочного зацепления . 

�. ГУСЕНИ Ч НОЕ ЗАЦЕПЛЕН ИЕ С ПОДПОРОМ ТРА КОВ 

При использовании в движителе ленточных гусениц или гу­
сениц с двойными шарнирами (например , гусениц с так называе­
мым параллельным резина-металлическим шарниром) цевочное 

у 

Рис. 53 . Силы, действующие в зацепле,нии с подпором 

зацепление не обеспечивает устойчивого положения плицы или 
трака на зубе . 

Положение гусеницы н а  дуге охвата в этом случае становится 
неопределенным вследствие возможности относительного пере­
мещения звеньев в нескольких направления х .  

Поэтому конструкцией ведущего колеса при  зацеплении с та­
кими гусеницами обычно предусматривается принудительная ста­
билизация (подпор) плицы или трака , а в ряде случаев и соедини­
тельной скобы . Подпор осуществляется установкой специальных 
барабанов на ступиu.а:JС. (для ленточных гусениц) или опорных 
площадок на зубьях (для гусениц с резина-металлическим шар­
ниром) .  Помимо стабилизации положения трака , опорные пло­
щадки р азгружают зубья ведущих колес, так как передают часть 
крутящего момента . Благодаря  этому они обеспечивают более 
легкие условия для работы зацепления , способствуя повышению 
его долговечности . 
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Рассмотрим взаимодействие элементов з ацепления с подпором:: 
и определим основные кинематические и силовые зависимости для 
этого случая . 

Схема сил , возникающих в процессе зацепления , показана 
на рис .  53 . Угол давления в зависимости от геометрии переднего. 
профиля может изменяться от 0min до 0max . Если профиль зуба 
прямой и скоба не ложится во впадину ,  то 0 = 0min . Если скоба 
в процессе зацепления ложится во впадину,  то угол давления мо-

:n: - а жет увеличиваться до 0max = 
2 

. По мере износа , как по-
казывают проведенные испытания , профили зубьев и скоб вы рав­
ниваются и угол давления уменьшается , постепенно приближа ясь. 
к 0mtn • поэтому при  анализе зацепления этот угол можно считать. 
постоянным и р авным половине угла  заострения зуба . ' Вследствие податливости гусеницы углы yi  и yi не р авны � 
так же как и центральные углы ai = ami + ас на р азных зубьях .  
Однако разница между углами у; и y'i настолько незначительна ,. 

, " ai что можно принять i' i = '\' ;  = 2 · 

Тогда можно написать зависимость,  связывающую диаметр· 
окружности шарниров с шагом цепи lo . = lm . + lc и центральным ' ' 
углом а; :  

то 

Так как 

( т
н .  ) 

lm . = lm 1 + -F' , t О Ко д , 

(l , 

т " J 2 lm0 ( 1 + Ко;� ) + lc COS � 
2 Dш = + lc ,  а · 

s in -' 
2 

где lmo - номинальный р азмер . 

(257} 

(258)· 

Выражение (258) показывает, что диаметр окружности шарни­
ров должен быть согласован с величиной растя гивающей на­
грузки . Практически диаметр можно выбрать для какого-нибудь. 
одного значения силы·. Изменение же шага цепи (при уменьшении 
или увеличении растягивающей нагрузки) должно компенсиро­
ваться скольжением траков по опорным площадкам , поэтому впа-· 
дины между зубьями должны иметь уширение, величина которого· 
обеспечит вход и выход скобы из зацепления как в тяговом , так 
и в тормозном режимах . Полагая р астя гивающую нагрузку в ра­
бочей ветви максимальной (равной ТР max) , получим выражение· 
для определения величины уширения впадины : 

nlo ( Т  р max - Т св mtn ) 
Ьвп � dc + lc + ----F---­

Ko д 
(259)· 
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Оптимальной величиной р асчетного натяжения при  выборе 
·.диаметра Dш по уравнению (258) будет Тсв min · Если  за расчетную 
бр ать нагрузку Трасч > Тсв min • то на режимах при Тсв < Трасч 
ведущим будет последний зуб,  и срыв скобы будет пррисходить (\\��r;;�1 ) \�/ ( ) \�/( 

11) 

м/ \ - / 
\ ---- / 

5J ·�/ �\ / 
\ . / \ -- j \ --. i  \ .-..... ; 

6) 

м�/ \ . ,1 
\ --- / 

oJ 
Рис . 54 . Положение соединительной ско­
бы гусеницы с параллельным резино-ме­
таллическим шарниром при наличии под-

пор а  у плиц : 

при  значительной нормаль­
ной силе N, . . ' 

Найдем значения сил , дей-
ствующих в зацеплении (см . 
схему на  рис. 53) . Опреде­
лить все текущие силы Nc . ,  ' 
Тн . , Тсб " Nm . , Тм . по зна-

1 t 1. t 
чениям натяжений в рабо­
чей и свободной ветвях и 
геометрическим параметрам 
зацепления невозможно . Реа­
лизация тягового усилия дву­
мя элементами зацепления 
(опорной площадкой и зубом) 
делает задачу неопределен­
ной . Однако ее можно решить 
последовательно, исходя из 
следующих соображений . 

При относительно неболь­
ших тяговых нагрузках кру­
тящий момент может цели­
ком передаваться опорными 
площадками (рис . 54 , слева) . 
Максимальная величина кру­
тящего момента , передавае­
мого опорными элементами , 
определяется натяжением в 
ветвя х  и коэффициентом тре­
ния  траков по опорным пло­
щадкам . Если еила Рвк пре-

слев а n р и  fт = 0 , 052 ,  спр а в а  п р и  fт = О , 2 2 ;  ВЫСИТ максимально реали-
а-д - положе н и я  н а  первом - пятом зубьях зуемую площадками вели-

дуги о х в ата чину ,  то траки начнут пере-
мещаться относительно ведущего колеса до тех пор , пока 
в контакт не войдут зубья со скобами .  Тяговое усилие, 
передаваемое площадками , останется неизменным , а все избы-

· точное усилие будет передаваться на  гусеницу зубьями (рис.  54 ,  
спр ава) .  

Следовательно , для того чтобы найти конечные зависимости ,  
необходимо предвар ительно определить силы , возникающие в за­
цеплении  от действия  только опорных площадок.  

Предельное значение касательной силы Т щ •  которая обеспе­
чивает передачу крутящего момента ,  будет Тщ max = µNmi · 
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п а1 а ринимая 2 = 2, запишем уравнения силового равновесия 
трака (рис . 53) 

а а µNт .  + Тсб . cos-2 - Тн . соs -2 = О; t ' ' 

Отсюда 
а . а cos 2 - �t sш 2 

Тсбi = Тн1 а . . а cos 2 1 �t sш 2 

Nт; = sin � ( Тнi + Tc;;i ) .  

Растягивающие усилия на смежных траках равны , поэтому 
растягивающую нагрузку на  любом зубе можно выразить через. 
натяжение в рабочей или свободной ветвя х  аналогично случаю ,. 
рассмотренному выше .  При этом надо иметь в виду,  что начало 
входа в зацепление скобы и начало входа трака в контакт с опор -
ной площадкой сдвинуты по времени ( т  = �) .  Чтобы найти: 

ffiвк 
полное окружное усилие , передаваемое опорными площадками , за, 
начальное положение следует взять такое, при  котором нормаль­
ная нагрузка на первой площадке достигает своего максимального 
значения , т .  е .  как бы заканчивается вход трака в зацепление с 
опорной площадкой .  

Тогда ( cos � - µ sin � ) i 
Тсо .  = Тр ' а а cos 2 + µ  s in 2 

Натяжение в свободной ветви на основании этого :  ( а а )п cos 2 - µ s in 2 
Тсв = Тр ' 

cos � + µ sin � 
где п - число опорных площадок в зацеплении .  

(260)-

Максимальное тяговое усилие, передаваемое опорными пло­
щадками , найдем как разность между растягивающими нагруз­
ками в рабочей и свободной ветвях :  [( а а )п ] cos - - µ  sin -

Р(оп ) вк = Тсв � . � - 1 . 
cos 2 + µ s ш 2 

(26 1 }  
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Из полученного выражения  видно , что тяговое усилие , пере­
даваемое опорными площадками , прямо п ропорционально натя­
жению в свободной ветви и зависит от количества площадок , 
находящихся в зацеплении , и коэффициента трения . 

С увеличением количества площадок тяговое усилие возрастает, 
п риближаясь при  п --+  cv к значению , определяемому формулой 
Эйлера 

(262) 
где аохв - угол охвата . 

Данное выражение справедливо для ленточных гусениц, у ко-
1орых п ри наличии опорных барабанов п бесконечно велико. 
Сравнивая выражения (26 1 )  и (262) , можно заметить , что при  од­
ном и том же коэффициенте трения тяговое усилие , передаваемое 
опорными элементами , у ленточных гусениц на 1 0-40 % выше, 
чем у звенчатых .  Помимо этого , дополнительное увеличение силы 
Р<оп >  вк происходит также и за счет того , что коэффициент трения 
резины по металлу выше, чем металла по металлу .  

Натяжение в свободной ветви в упругом обводе при  переднем 
расположении ведущего колеса в несколько раз меньше, чем при 
заднем . Следовательно , эффективность подпора будет выше в слу­
чае заднего расположения ведущих колес . 

Так как сила Тсв изменяется при  изменении тяговой нагрузки , 
то для  определения максимально возможного значения P<on> вк 
необходимо уравнение (26 1 )  решить совместно с уравнением Тс8 = 
= f (Р8к ) ·  Воспользуемся для этой цели выражением ( 1 4) . В ре­
зультате имеем 

где 

q� - 1 P(on )  вк m a x  = Те ------

q� - 1 1 + --.-­lсв ...L 1 lp 1 

а . а 

(263) 

COS у + µ Stn 2 
q� = (264) а . а 

COS т - µ S t n  2 
Из выражения (263) следует , что максимальная тяговая на­

грузка , передаваемая опорными площадками , зависит главным 
образом от предварительного статического натяжения и соотно­
шения длин рабочей и свободной  ветвей.  Это и определяет преиму­
щество заднего расположения  ведущего колеса . 

Обозначим отношение длины короткой  ветви обода к длинной 
через zL . Тогда отношение максимальных тяговых усилий  для 
. случаев заднего и переднего расположения ведущего колеса будет : 
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Для современных гусеничных движителей zL = О , 1 2 -;-0, 1 4 ,  
.а п = 5--;-6 . Следовательно , величина отношения  (265) лежит 
в пределах 1 , 35-- 1 ,55 . Таким образом , в случае заднего распо­
ложения  ведущего колеса тяговое усилие за  счет подпора трака 
на 35--55 % выше, чем при переднем расположени и .  Абсолютная 
величина тягового усилия , передаваемого опорными элементами , 
довольно значительная . Так , п р и  статическом натяжении 2000 кгс, 

характерном для упруги х обводов современных машин , тяговое 
усилие,  передаваемое опорными элементами гусеничной машины 
весом 35 т ,  п ри переднем ведущем колесе составляет 750 кгс ,  

а при  заднем - 1 240 кгс, т . е .  обеспечивает движение машины без 
участия основных элементов зацепления  п р и  сопротивлении  дви­
жению соответственно до fm = 0 ,035 и 0 ,055 (1'J�д = 0 ,8) . 

При меньшем весе машины движение только за  счет тяги от 
опорных площадок может осуществляться п р и  значительно боль­
ших сопротивлениях , так как абсолютная величина силы Р (оп > вк 
не зависит н и  от . веса машины ,  н и  от жесткости гусеничной цеп и .  
Например , движение машины весом 1 6  т при  переднем расположе­
нии ведущего колеса за счет момента , реализуемого только под­
пором , возможно при коэффициенте сопротивления до 0 ,07 .  

При  одновременной работе опорных площадок и зубьев , когда 
Р вк > P<on) в к • усилие , передаваемое площадками , будет меньше , 
чем определяемое по выражению (263) , ввиду уменьшения силы Тсв 
при увеличении силы Рвк ·  В этом случае тяговое усилие , переда ­
ваемое опорными элементами , будет определяться выражением 
(26 1 ) . Подставляя в него силу Тсв из выражения ( 1 4) , получаем 

(266) 

Из данного выражения  можно видеть , что с увеличением 
си лы Рвк эффективность подпора  заметно уменьшается . 

После того , как найдены силы , обусловленные подпором трака , 
можно определить суммарные усилия , исходя из того , что растя­
гивающие нагрузки складываются из двух составляющих , являю­
щихся результатом взаимодействия трака с опорной площадкой 
и скобы с зубом. Поскольку закономерности передачи тягового 
усили я  скобой такие же, как и при  передаче усилия цевкой , 
рассмотрение последней составляющей в данном случае не обя­
зательно.  

Однако при этом следует иметь в виду, что из-за упругости 
гусеницы пр и относительно невысоких тяговых усилиях скоба мо­
жет отойти от рабочего профиля зуба значительно раньше, чем 
наступит момент выхода ее из зацепления , т. е. передача зубом 
1'ягового усилия будет осуществляться не на всей , а только на 
части дуги охвата . В связи с этим в расчетные формулы нужно 
вводить скорректированное количество зубьев , участвующих 
в зацеплении .  
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От величины тяговой нагрузки зависит и величина скольжения 
скобы по зубу и по впадине.  Характер взаимодействия элементов 
зацепления в упругом обводе при различных нагрузках и режи­
мах движения неодинаков . Если при отсутствии скольжения скобы 

' .-'{" � 
"/"

° 

\-/ / i x� �- / 
( /� 

г) 

Рис . 55 . Взаимодействие ско­
бы с зубом н а  различных 

передачах : 
а - д  - 1 -V передачи 

по впадине (Рвк � Р<ап> вк) , траектория оси шарнира в его движе­
нии  относительно ведущего колеса имеет вид двух сомкнутых 
эвольвент , а точнее кривых , состоящих из сочлененных дуг окруж­
ностей ,  радиусы которых кратны шагу гусеницы , то при наличии 
скольжения ось Шарнира движется по петлеобразной кривой . 

На, рис .  55 в качестве примера схематически представлены не­
которые результаты экспериментального исследования кинема-
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тики зацепления гусеницы с резина-металлическими упругими 
шарнирами .  

В случае оптимального соотношения  параметров зацепления и 
условий работы машины (усилия в рабочей и свободной  ветвя х  
обвода , п родольная жесткость гусеницы , начальный шаг цепи , 
уширение впадины между зубьями и т . д . ) положение скобы отно­
сительно зуба в процессе зацепления сохраняется относительно 
стабильным . Она контактирует с зубом в одном месте, у его осно­
вания , и весь период прохождения по дуге охвата воспринимает 

f 2 J 

Рис. 56 . Изменение усилия на зубе Р иэг при перемещении скобы от 
рабочего профиля зуба к тыльному 

тяtовое усилие . Скольжения по основанию впадины нет или оно 
незначительно (на I I I-IV передачах) . 

При изменении скорости и тягового усилия характер входа 
и выхода скобы из зацепления меняется . При значительных тяго­
вых нагрузках (1 передача) из-за вытяжки гусеницы скоба сколь­
зит по рабочему профилю . Величина скольжения SP в зависимости 
от типа грунта (сопротивления движению) может доходить до 
1 0- 1 5  мм. 

При уменьшении тягового усилия ( I I-IV передачи) скольже­
ние по рабочему профилю (Sp) уменьшается , и при малых тяговых 
нагрузках (V передача) скоба настолько отходит от рабочего п ро­
филя , что скольжение начинается уже н а  тыльном профиле (Sт) · 
При этом зуб получает нагрузку противоположного знака (рис.  56) . 
Так как передаваемый крутящий момент остается неизменным (на 
р ис . 56 моменты на  правом и левом ведущих колесах обозначены 
<_:оответственно Мкр лев и .Мкр пр) ,  то , следовательно , появление 
отрицательного окружного усилия на последние зубья должно 
компенсироваться увеличением нагрузки на зубья начальной части 
дуги охвата . Упор скобы в тыльный профиль приводит к его из­
носу и , кроме того , к увеличению потерь мощности в зацеплении , 
так как в отличие от жесткого шарнира при зацеплении  упругих 
шарниров отрицательное давление на зуб может быть значительным 
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и в некоторых режимах движения даже сопоставимым с рабочим 
давлением на передни й  профиль . 

Изменение положения скобы во впадине происходит и при ма­
неврировании машины , так как п ри повороте происходит перерас­
пределение усили й  в ветвях в правой и левой гусеницах . 

При этом на забегающей стороне скольжение по рабочему 
профилю возрастает по сравнению с прямолинейным движением , 
а на отстающей - уменьшается или даже возникает скольжение 
по тыльному профилю (в зависимости от момента сопротивления 
повороту) . 

Рассмотренный характер взаимодействия элементов зацепле­
ния упругого обвода одинаков как при  наличии подпора у траков , 

Рис. 57. Силы, действующие при подхвате гусеницы 

так и у цевки или скобы , поскольку сущность процесса от этого не 
меняется . Определяющим фактором при этом является , как уже 
отмечалось выше, продольная податливость гусеницы .  

Податливость шарниров является причиной того , что усилие от  
набегающей ветви на последнем зубе при использовании упругих 
гусениц больше, чем при использовании жесткого шарнира . Соот­
ветственно больше и нормальная сила . Вследствие этого сход скобы 
с зуба затруднен . При больших значениях сиЛы Рвк может про­
изойти подхват скобы на зубе ,  т . е .  принудительное ее движение по 
окружности вместе с ведущим колесом , а не по траектории дуговой 
ветв и .  Данное явление усугубляется еще тем , что при относи­
тельно постоянном диаметре Dш (при наличии подпора) износ зубьев 
происходит в одном и том же месте (у основания) , образуя углуб­
ление, которое механически дополняет подхват . Схема действую­
щих сил для этого случая показана на рис . 57 , где � - угол , 
соответствующий дуге подхвата , а Уиэн - дополнительное изме­
нение угла давления на  выходе за счет износа профиля . 

Условие схода скобы с зуба определяется равенством моментов 
относительно оси О шарнира .  Следовательно , скоба сойдет с зуба 
только в том случае , если 

Т,8 s in ( � - � ) � N,x s in (Уиэн - 0) -!-
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10 - d 
-f- µNcx i l с COS (Уизн - 0), 

oi 
где 10i - шаг гусеницы при  нахождении трака на  l-м зубе; 

dc - размер скобы (см . рис.  53) . 
Нормальную силу н а  зубе во время схода можно н айти из урав­

нения проекций  всех сил н а  продольную ось п-го трака . Так каl,{ 
приращение набегающего усилия на последнем зубе (при сходе) 

то 

л т - KoF аЛизн 
п - l0 (n - l ) ' 

[ KoF аЛuзн J а ( а ) Ncx =  
Т

нп + lo ( n - l )  �оs т - Тсв соs � - 2  
. . 

cos (Уuзн - 0) - µ sin (Уuзн - 0) 
Условие схода 

Tcв {sin (� - � } fcos (Уизн - 0) - µ Sin (Уизн - 0)] -f- COS (� - � ) Х 

[ . ( 0) _L lп - dc ( 0) ) [т _L коFа Лuзн ] Х SШ 'Vизн - ' µ ln СОS 'fизн - J j � нп 1 lo (n - 1 ) Х 

х [ sln ('Vuзн + 0) + µ ln Zi dc cos ('Vuaн - 0) ] cos � . 
Значения составляющих, заключенных в квадратные скобки � 

в течение процесса схода не меняются , поэтому момент схода опре­
деляется соотношением сил и углом (дугой) подхвата � · Ввиду 
того , что первый член правой части больше второго , то при Тн ? п 
> Тсв выведенное условие может быть выполнено только в слу­

а чае � > 2• При этом, чем больше износ зуба Лизн • тем больше 
угол � , т . е .  дуга подхвата . Соотношение между силами Тн и п 
Тсв (или Тр и Тс8) также имеет существенное значение при  сходе. 
Чем меньше отношение ;ед ( или �св ) , тем более затруднен выход• 

Нп р 1 
т Так как т

сs меньше в случае переднего расположени я  ведущего 
р колеса , то такое расположение с точки зрения выхода скоб из 

зацепления менее рационально . 

4. УДАР В ЗАЦЕПЛЕНИИ 

Звенчатость гусеничной цепи обуславливает неравномерность 
ее перематывания и пер иодическое изменение продольной и попе.� 
речной составляющих скоростей шарниров относительно зубьеs 
ведущих колес во время перехода траков с провисающих на дуго­
вые ветви .  В связи с этим при вход� трака в зацепление его кон,; 
такт с ·зубом сопровождается мгновенным изменением скорости 
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у заднего (по ходу ветви шарнира)  [2 ] .  Продольная составляющая 
скорости шарнира в данный момент остается неизменной , равной 

ооDш а. ее минимальному значению Vпрод = -2- cos 2, а поперечная 
составляющая скачком возрастает на величину vua = 00�ш 

х 
. а. 

Х sш 2 для случая движения шарнира ,  следующего за входящим 
в зацепление шарниром по траектории  ветви ( vш = О) , и на вели-

D . а vщ снjсек чину Vуд = ffi ш sш 2 для 

� �  fJЗ,5 r----t---+--+--+- � � 
-� -� � "'" 

о 4,62 !Щ 13,86 fВ,48 2J.f а• 

Рис. 58. Изменение поперечной состав­
ляющей скорости шарнира,  входящего 
в зацепление (при скорости движения v = 40 км/ч) : 
1 - теоретическое п р и  движении трака  посту ­
пател ь н о ; 2 - теоретическое п р и  д в и же н и и  
ш а р н и р а по траектор и и  ветв и ;  3 - де йстви -

тельное, определ е н н ое экспер иментально 

случая поступательного дви­
жения этого же трака ( Vш = 

ооDш . а. ) 
= -2- sш т . 

Фактически поперечная 
составляющая Vш скорости 
шарнира (рис . 58) ,  входя­
щего в зацепление до момента 
контакта лежит в интервале 

о ооDш . а. 
� vш � -2- sш т 

и ее величина зависит от ряда 
конструктивных и эксплуата­
ционных факторов , поэтому 
истинное приращение скоро­
сти 

k ооDш . а k . а Vуд = v -2- SlП 2 = vV SlП 2 , (267) 

где kv - коэффициент, учитывающий поперечные перемещения 
траков , входящих в зацепление.  

Коэффициент kv , так же как и в случае соударения трака 
с направляющим колесом , является переменной величиной . С уве­
л ичением скорости он уменьшается . Если для тракторов его вели­
чина находится в пределах 1 , 7- 1 ,9 , то для быстроходных гусе­
н ичных машин он равен 1 , 1- 1 ,3 . 

Н а  рис .  59 показана экспериментальная зависимость ударного 
импульса (Sua = тпр Vуа) от скорости движения  для различных 
констр уктивных схем и параметров зацепления . Из графика видно , 
что влияние места расположения ведущего колеса (переднее или 
заднее) , так же как и угла давления , значительно меньше, чем 
коэффициента kv · От изменения величины kv меняется темп роста 
ударного импульса . В диапазоне скоростей 20--40 км/ч он почти 
вдвое меньше, чем п р и  скоростях до 1 0-- 1 5  км/ч. 

Остальные же факторы изменяют величину ударного импульса 
незначительно . Так, изменение угла давления с 25 до 52° приводит 
к изменению ударного импульса не более чем на 1 5-20 % . 
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Мгновенное изменение скорости шарнира пр и  входе в зацепле­
ние вызывает соударение элементов зацепления , поэтому помимо 
сил , обусловленных передачей тягового усилия ,  в зацеплении  бу­
дут возникать ударные нагрузки , вызванные изменением ско­
рости . Возникают они в начальный момент входа , когда NfJ = О 
и Тсб ,  = Тр . Ввиду того , что продольная составляющая скорости 
в это время не меняется , ударная нагрузка действует перпен­
дикулярно оси трака и на величину растягивающих сил не влияет, 
т . е. выведенные ранее зависимости остаются справедливыми. 

S� г--�т-�,-�-г-�--.-�-г-�...,....�-.-�-.-�--. 
J(ZC·reк 

48 t--�t--�+-�+-�+-�-+-�-+-�-+-�-+-----1 

' 10 15 20 25 JO Л V KNjf 
Рис. 59. Зависимость ударного импульса от скорости 

движения : 
1 - переднее ведущее колесо е = 52°;  2 - то же е = 4 0 ° ;  

3 - то же е = 23° ;  4 - з аднее ведущее колесо, е = 4 0° 

Соответственно и растягивающая нагрузка не оказывает вли я ­
н и я  н а  ударную нагрузку . На  р и с .  6 0  приведены эксперименталь­
ных значения ударного импульса для тех же п араметров зацепления , 
что и на рис .  59 . Как можно видеть,  несмотря на  изменение тяго­
вого усилия в 5 раз ударная нагрузка во всех случаях остается 
постоянной.  Не влияет на силу удара и способ зацепления (тол­
кающий или тянущий) ,  так как изменение скорости трака относи­
тельно ведущего колеса от способа зацепления  не зависит . 

Нагрузка на зуб в момент удара возрастает существенно .  Опре­
делим ее максимальное значение для последовательного шарнира . 

Так как относительно зуба меняет свою скорость только шар­
нир Б (рис . 6 1 ) ,  то распределение инерционных сил будет соответ-

Руа ЗРуд ствовать треугольной эпюре. Тогда р 1 = -2- и Р о = -i-0 - · 

1 1 *  1 63 



Выражая потенциальную энергию деформации трака и зуба 
через Руд и приравнивая ее кинетической энергии , теряемой тра­
ком в момент удара , найдем силу удара .  

Svи �-�--�--�--�--���-----. Тр lf3C-ct'K 1 кгс 

fl5 t-------il-·---+----1--+---A!-�-+-----j f000 

600 800 fOOO f200 Р�к кгс 
Потенциальная энергия деформации трака 

Р�дl& 
Птр = 42EJ прт 

где Jnp - приведенный момент инерции трака . 

Рис. 60. Зависи ­
мость ударного 
импульса от тя ­
говой н агрузки 

(обозначения 
кривых те же, 
что и на рис . 59) 

т 
Потенциальная энергия деформации зуба возникает главным 

образом в результате его изгиба от действия составляющей удар-
ной силы Руд s in а :  Nn 

Р2 sin 2ah3 "-
П уд з " 

з = 2EJ 3 ' 
�з ' 

где h3 - р асстояние от точки 
приложения силы 
до основания зуба ; 

J np3 - приведенный мо-
мент инерции сече­

ния  зуба . 
Общая потенциальная 

энергия деформирования 
р2 lз р2 s in 2ah3 п - уд о + уд 3 - 42EJnpm 6EJ прз 

(268) 

Р, 

Рис . 6 1 .  Силы , действующие п ри ударе 
в зацеплени и  

Кинетическая энергия , теряемая траком при его входе в заце­
пление с зубом , определяется изменением относительной скорости 
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Кроме того , при  ударе теряется энергия части ветви , сопр я­
женной с траком , входящим в зацепление, так как kv > 1 .  Ана­
лиз результатов ускоренной киносъемки кинематики быстроход­
ного обвода показывает , что изменяет свою скорость только один 
смежный трак . Кинетическая энергия , тер яемая им, 

а ( kv - 1 )2 v2 cos2 -
W" = J 2 

2t5 

Общая потеря кинетической энергии равна сумме энер гий W' 
и W " : 

Из равенств (268) и (269) получаем 

р v . а r J [ k� + ( kv - 1 )21 
уд = То SШ 2 v l� h3 s in 2 а 

---- + -з __ _ 2 1 EJ прт ЗЕ J пр, 

(269) 

(270) 

Выражение (270) показывает , что сила удара в зацеплении 
зависит главным образом от жесткости трака и зуба .  Знаменатель 
подкоренного выражения (270) представляет собой очень малую 
величину , и сила Руд вследствие этого довольно значительна . 

Уменьшение силы Руа за счет изменения отдельных конструктив­
ных параметров (и  в частности угла а) неэффективно . Тем не менее 
способы снижения  динамической нагруженности ведущих колес 
имеются . Из выражения (270) видно , что сила удара  существенно 
уменьшается при увеличении  знаменателя подкоренного вы раже­
ния . Это достигается искусственным уменьшением жесткости зубьев 
за счет введения упругого элемента в зацепление (установка рези­
новых п рокладок между венцами и ступицей) . В этом случае боль­
шая часть кинетической энергии поглащается упругим деформи­
рующимся элементом . 

Потенп.иальная энергия деформирования упругого элемента 

п - р�д п - 2ка ' 

где ка - жесткость сдвига упругого элемента в кгс/см . 
Следовательно общая потенциальная энергия 

2 1 76 

р2 
р2 zз р2 hз s in 2 а 

П = ___!L + 
уд о 

+ 
-'-.11а_з 

_
_ 

_ 2ка 42EJ прт 6EJ пр� 

(27 1 ) 

(272) 
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Выражение для силы удара имеет вид 

(273) 

Анализ этого выражения показывает, что за счет введения упру­
гого элемента ударные нагрузки могут быть значительно снижены. 

Sv1 г-�--,.��-.��.-..,..--
-.,,-�-,-��-.-��.-�--. 

кеt>сек х 

о 

Рис.  62. Влияние демпфировани я на величину ударного и м-
пульса : 

1 - переднее ведущее колесо, толкающее зацепление,  0 = 40° ;  
2 - переднее ведущее колесо, тянущее з ацепление,  0 = 40° ;  3 - пе­
реднее в едущее колесо, толк ающее з а цепление с резинов ыми про-

кладками между зубьями и ступицей,  е = 4 0 °  

Как следует из графика (рис .  62) , построенного по результатам 
экспериментального исследования ударных нагрузок, установка 
резиновых демпфир ующих п рокладок между зубьями и ступицей 
снижает нагрузки на 50-60 % во всем скоростном диапазоне . 
Кривые 1 и 2  показывают, что как при  тянущем, так и при толкаю­
щем способе зацепления  ударная нагрузка одинакова .  

Из выражения (273) видно , что чем меньше жесткость упругого 
элемента , тем меньше сила удара .  Однако уменьшать жесткость 
можно тол-ько до определенных пределов . Ограничивающими усло­
виями п ри этом являются предельные деформации демпфирующего 
элемента и возможность ударного резонанса . 

Сила Руа s in  сх, действующая на  зуб, деформирует упругий 
элемент, вследствие чего возникают силы сопротивления : упругие 
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и гистерезисные. Уравнение динамического равновесия венца , 
получившего ударный имп ульс, имеет вид 

JвfРд + '\'д�д + Мд(/)д = 0, 
где мд , "д - характеристики вязкости и упругости упругого 

элемента ; 

где 

q>д - угол деформирования  (угол сдвига венца относи­
тельно ступицы) ; 

Jв - момент инерции венца . 
Приведем данное уравнение равновесия к виду 

• •  • 2 ера + 2Л.дq>а + roaq>a = О , (274) 

(275) 

(276) 

Заметим , что величина вязкой характеристики может быть 
найдена- методом, аналогичным изложенному в гл .  I I .  

где 

Решение уравнения (274) имеет вид 
. 

-.'J.. , t  <!>ан 
. ' t q>д = е о -,- sш roa , 

(J)д 

, 1 r  2 , 
rод = V roa - 'Ад · 

(277) 

Начальная скорость деформирования q>ан равна касательной 
составляющей скорости удара ,  т . е .  

v2kv s in а . а сран = Dш sш 2 .  (278) 

Угол деформирования будет максимальным через полупериод 
-

'Ад� 
(279) 

Угловая ма и п родольная кд жесткости сдвига связаны между 
собой . Конкретны й  математический  вид связи зависит от конструк­
тивного выполнения упругого элемента . Вследствие этой связи 
радиальный и тангенциальны й сдвиги ограничиваются одним и 
тем же условием . Зная допустимое значение угла сдвига q>,1доп• 
по уравнению (279) можно выбрать оптимальные значения жест-
кости с тем , чтобь1 q>a � (/)дд • max оп 
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Изложенный метод определения угла q>a является пр ибли-mах 
женным, так как он исходит из предположения о том , что началь-
ная скорость деформирования  равна скорости удара . В действи-
тельности скор ость {va будет несколько меньше, так как сила Руд н 
достигает своего максимального значения  в момент, когда вырав-
ниваются скорости венца и трака , т . е . когда скорость удара  ча­
стично погасилась . Однако п р и  этом происходит и некоторое при­
ращение деформации , что в итоге компенсирует потерю скорости . 
В связи с этим расхождение результатов , определенных по фор ­
муле (279) , с истинными незначительное . Выбор же параметров 
упругого элемента существенно упрощается . 

Второе ограничивающее условие исключает возможность воз­
н икновения ударного разонанса , который п роисходит тогда , когда 

2л: п ромежуток времени между импульсами т = -, . 
(J)д 

Так как ударные импульсы соответствуют моментам входа 
l трака в зацепление и , следовательно , т = -0 , то условие исклю­v 

чения ударного резонанса имеет вид : 

(J)д > 2Л:Vmax 
lo 

или 

ма > 
4л:2v�ахJв (280) z2 о 

При меьших значениях жесткости возможен резонанс на экс­
плуатационных скоростях . В этом случае деформации упругого 
элемента могут в несколько раз превышать допустимые . 



Г л  а в а VI 
ДОЛГОВЕ Ч НОСТЬ ГУСЕ НИЧ Н ОГО ДВИЖИТЕЛЯ 
СП ОСОБЫ ЕЕ П ОВ ЫШЕНИЯ 

Одним из важнейших требований ,  которые предъявляются 
к современным гусеничным машинам различных типов и назначе­
ния , является .высокая долговечность как машин в целом , так и 
их отдельных узлов и агрегатов . 

Существующие гусеничные машины удовлетворяют этому 
требованию в недостаточно полной степени . Н аименее долговечным 
агрегатом их  является гусеничный движитель , а в нем гусеничная 
цепь  и ведущие колеса . Их износостойкость значительно отстает 
от износостойкости других агрегатов . Фактический ресурс движи­
телей гусеничных машин (тракторов , тягачей , транспортеров) , 
как правило , вдвое ниже , чем у большинства остальных агрега­
тов . В условиях абразивного воздействия грунта он составляет 
для тракторов 1 , 5-2 тыс .  ч .  В связи с этим создание гусеничных 
цепей , обладающих повышенной работоспособностью , стало од­
ной из актуальных проблем . 

1 .  СП ОСОБЫ ПОВЫШЕНИ .Я ДОЛ ГОВЕЧ НОСТИ ГУСЕ Н И Ц  

На большинстве тракторов , тягачей и транспортеров , исполь­
зуемых в настоящее время в народном хозяйстве, установлены гу­
сеничные цеп и  с открытым металлическим шарниром . Широкое 
распространение такие гусеницы получили  вследствие п ростоты 
изготовления и обслуживания ,  а также относительно малого веса . 

Однако использование таких гусениц резко снижает к .  п .  д. 
движителя , способствует возникновению больших динамически х  
и ударных нагрузок на  режимах повышенных скоростей движения . 

Низкий срок службы гусеничных цепей с открытым шарниром 
объясняется возможностью свободного доступа  абразива в шарнир  
и его интенсивным изнашиванием вследствие этого . Увеличение 
шага цепи приводит и к повышенному износу элементов зацепле­
ния , так как с ростом шага увеличивается скольжение цевок (ил и  
гребней) п о  зубьям ведущих колес . Поскольку износ шарнирных  
соединени й  определяется характером абразивной среды (состав , 
твердость , грануляция и т . д . ) , то срок службы гусениц с открытым 
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шарниром зависит от дорожно-климатических условий , в которых 
эксплуатируется машина.  

В табл . 3 п р иведены данные об интенсивности изнашивания 
шарниров гусеницы на  различных грунтах в различных дорожно­
климатических условиях . Из таблицы видно, как изменяется ра­
ботоспособность движителя в зависимости от времени года и рай­
она использования . 

Относительное изменение шага гусеницы 
в различных дорожных условиях 

Средн е е  
Х а рактеристика увели ч е ние Х а ра ктери стика 

дорожны х услови й шага  доро ж н ы х услови й 
г у с е н и цы 

в мм/тыс .  км 

Кварцевый песок 4,7-4, 9 Сугли нистые дороги в 
Каменистые и песчаные пер иод распути цы 

гр унты север ных Сугли нистые сухи е до -
р айонов 3, 5-4, О рог и 

Супесчаные и сугли ни - Ч ер ноземный гр унт, 
стые грунты средне- лессовые пески 
европейской зоны 3, 3-3, 4  Бетон, снежные доро-

ги, снежная цели н а 

Таблица 3 

Средн е е  
увеличе ни е 

ша га 
гусеницы 

в мм/тыс . км 

2, 5-2, 7 

1 , 8-2,0  

1 , 1 - 1 , 9  

0, 45-0, 47 

Вполне понятно , что низкий срок службы гусениц с открытым 
шарниром является существенным недостатком, ограничивающим 
возможности гусеничных машин и сдерживающим их п рименение 
в качестве тяговых и транспортных средств . 

При этом следует иметь в виду , что вопрос ремонтоспособности 
таких гусениц до настоящего времени не решен , и гусеницы после 
предельного износа шарниров заменяются новыми , несмотря на 
значительный запас ресурса других элементов . . 

Повышение долговечности гусеничных цепей возможно в ре­
зультате р яда конструктивных и технологических мероприятий , 
qсновными из которых являются : 

совершенствование конструкций открытых шарниров путем 
более оптимального соотношения размеров проушин траков и 
пальцев ;  замена всех пальцев гусениц на  новые ; упрочнение тру­
щихся поверхностей шарнирных соединений ; использование ре­
зино-металлических (сайлент-блочных) шарниров ; 

п рименение закрытых (уплотненных) шарниров . 
Многочисленными исследованиями , п ровед.енными НАТИ и 

другими организациями,  установлено, что рациональный выбор 
констр уктивных элементов шарнира (диаметр и количество про­
ушин ,  зазоры , запасы на износ и т . д . ) , так же как и применение 
различных лабир интных  уплотнений , незначительно влияет на 
повышение долговечности (долговечность увеличивается на 
1 0- 1 5 % )  
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Более существенно срок службы гусениц с открытым шарниром 
увеличивается в результате установки второго комплекта пальцев . 
Замена пальцев на  новые п роизводится в момент, когда увеличе­
ние шага достигает 70-80 % от допускаемого . 

После замены пальцев шаг гусеничной цепи в значительной 
степени восстанавливается (на величину износа пальцев) . Это 
положительно сказывается на работоспособности зацепления  и за  
счет установки второго комплекта пальцев срок службы движи­
телей увеличивается в среднем на  25-30 % . 

Упрочнение трущихся поверхностей п роизводится , как пра­
вило, за счет поверхностного насыщения пальцев и п роушин хи­
мическими соединениями , обладающими высокой твердостью 
(например , борирование) . 

Поверхностная твердость сопр ягаемых трущихся деталей 
в результате этого может быть получена значительно более высокой , 
чем твердость абразивных частиц грунта , поэтому износостой­
кость упрочненного слоя в абразивной среде существенно повы­
шается . Обычно глубина  насыщения  поверхности составляет не 
более 0 ,2-0,3  мм. Поверхностная микротвердость может дости­
гать 1 500- 1 800 кгс/мм2 (на п риборе ПМТ-3 при нагрузке 1 00 г) . 

Экспериментальные исследования показали , что наибольший 
эффект от упрочнения  достигается в том случае, когда упрочнению 
подвергается только палец, а проушины траков не упрочняются . 
По-видимому , это следует объяснить тем , что марганцовистая 
сталь , из которой обычно изготовляются траки гусениц, после 
упрочнения теряет свою склонность к наклепу от действия  высо­
ких контактных давлени й  (характерных для случая абразивного 
изнашивания) и , следовательно , становится менее износостойкой .  
Для этой стали упрочнение по существу не дает повышения  факти­
ческой твердости в зоне износа , и поэтому не является эффектив­
ным . 

При эксплуатации гусеничных машин в разных районах на  
различных грунтах одна и та  же  конструкция гусеницы с упроч­
ненными пальцами обладает различной износостойкостью . Так , 
в условиях абразивных песков износостойкость гусениц п ри ис­
пользовании упрочненных пальцев повышается на 60-65 % по 
сравнению с обычными , в условиях грунтов умеренной абразив­
ной активности в среднем на  20-30 % ,  а при  эксплуатации на  бе­
тоне, снегу и неабразивных грунтах эффект от п рименения  упроч­
ненных пальцев вообще отсутствует . 

Это можно объяснить тем , что упрочненный слой изнашивается 
в среднем за один  и тот же пробег независимо от наличия и харак­
тера абразивной среды , в которой происходит износ . 

Вследствие этого интенсивность износа гусениц в первый пе­
риод, когда на пальце сохраняется поверхностный твердый слой , 
очень мала и находится в пределах 0 ,4- 1 ,9 мм/тыс. км (по шагу 
гусеницы) . Во втором периоде , когда упрочненный слой отсут­
ствует, интенсивность износа резко увеличивается , достигая на  
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абразивных грунтах 3 ,6-9, 1 мм/тыс. км, что находится на уровне 
гусениц с открытыми шарнирами.  

Сравнивая интенсивность суммар ного изнашивания упроч­
ненного слоя пальцев и п роушин с интенсивностью износа обыч­
ных шарниров в безабразивной среде (см . табл .  3) , можно видеть , 
что они п римерно одинаковы . Следовательно , если начальная экс­
плуатация гусениц происходит на  грунтах с низкой абразивной 
а ктивностью, то срок службы не увеличивается . Если  же началь­
ная эксплуатация п роисходит в условиях сильного абразивного 
воздействия , то темп изменения шага в случае использования упроч­
ненных пальцев снижается в некоторых случаях в 8- 1 0  раз по 
сравнению с обычными гусеницами . В результате срок службы 
гусениц увеличивается . Поэтому для этого способа повышения дол­
говечности гусениц более показательными являются цифры аб­
солютного увеличения  срока службы . 

В среднем п р и  эксплуатации в смешанных дорожных и клима­
тических условиях срок службы гусениц п р и  использовании упроч­
ненных пальцев увеличивается на  1-2 тыс .  км . Практически при­
менение поверхностного упрочнения  с точки зрения увеличения 
ресурса движителя равноценно использованию второго комплекта 
пальцев . При этом для упрочнения в некоторых случаях требуется 
некоторое изменение конструкции траков для обеспечения боль­
шего запаса толщины п роушин на их износ . Последнее обуслов­
ливается тем , что соотношение износов п роушин и пальцев при 
использовании упрочненных пальцев изменяется в сторону отно­
сительного увеличения износов п роушин . 

Рассмотренные способы повышения долговечности движителя 
позволяют, как это можно видеть , несколько увеличить его срок 
службы , но не решают п роблему принципиально , так ка к работо­
способность гусениц по-прежнему остается ниже , чем у других 
агрегатов , и кроме того , широко меняется в зависимости от до­
рожно-климатических условий использования гусеничной тех­
ники  ввиду того , что износостойкость открытого шарнира опреде­
ляется характером среды , в которой он работает . Все это свидетель­
ствует о том , что кардинально решить проблему создания гусе­
ничных цепей можно лишь п рименением принципиально новых 
конструкций шарниров . Наиболее перспективными из них яв­
ляются резина-металлические и закрытые . 

У гусениц с резина-металлическими шарнирами возможность 
углового перемещения  траков один относительно другого обеспе­
чивается за счет деформирования резинового элемента , посред­
ством которого осуществляется связь траков и передача тягового 
усилия . При  этом резиновый элемент является силовым, т . е. 
передает всю тяговую нагрузку.  В зависимости от конструктив­
ного выполнения шарнира  резиновый упругий элемент может ра­
ботать на  скручивание ,  на  сжатие или  на  растяжение .  Гусеницы 
с шарнирами , упругие элементы которых работают на  растяжение, 
обычно называют ленточными , а гусеницы , резиновые шарниры 
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которых работают на  сжатие и на  скручивание , - сайлент-блоч­
ными . 

Наибольшее распространение получили шарниры с резино­
выми элементами , работающими одновременно на  скручивание 
и с�атие (сайлент-блочные шарниры) вследствие относительной 
простоты их  конструкции и высокой надежности . По своему кон­

структивному исполнению они подразделяются на  два тип а :  
последовательный (однопальцевы й) шарнмр , когда резиновые 

элементы соединяемых траков в собранном виде составляют один 
блок из последовательно расположенных втулок чередующихся 
проушин ; 

параллельный (двухпальцевый) шарнир , когда резиновые 
элементы смежных траков р асполагаются параллельно и состав­
ляют два блока , соединяемых скобами . 

Гусеницы с параллельными резина-металлическими шарнирами 
выполняются как со сплошными траками , так и с траками , рас­
члененными по продольной оси . Последние п рименяются на  тяже­
лых машинах ,  работающих в условиях больших тяговых нагру­
зок . 

Податливость гусениц с последовательным резина-металличес­
ким шарниром выше, чем у гусениц с параллельным шарниром . 
Это объясняется тем , что активная длина шарнира , т . е .  длина Ьр 
резинового элемента , передающего тяговую нагрузку , у последо­
вательного шарнира меньше. В п рименяющихся конструкциях  
активная длина составляет :  для последовательного шарнира  Ьр = 
= 0 ,45--;--0 , 5 Ь2 ; для параллельного шарнира  ЬР = 0 ,6+0,7 Ь2 , где 
Ь2 - общая ширина гусеницы . 

Вследствие этого п р и  одной и той же ширине Ь2 гусеничной 
цеп и и одинаковых характеристиках резины податливость гусе­
ниц с последовательным резина-металлическим шарниром в 1 , 3-
1 ,4 раза больше, чем с параллельным . 

Гусеницы с резина-металлическим шарниром обладают очень 
ценным качеством , имеющим особенно важное значение для ско­
ростных машин - высоким к . п . д .  на повышенных скоростях 
движения , так как потери мощности в них  зависят главным обра ­
зом от  величины внутренних потерь в_ шарнирах , которые значи­
тельно меньше потер ь  от сухого или абразивного трения .  Это об­
стоятельство , наряду с независимостью срока службы от дорожно­
климатических услови й  предопределяет возможность резкого 
улучшения ходовы х качеств гусеничной машины за счет исполь­
зования таких гусеничных цепей и ставит данный тип гусениц 
в ряд наиболее перспективных конструкций , способных удовлет­
ворить современные требования , предъявляемые к гусеничному 
движителю . 

Однако для тракторов и транспортных гусеничных машин , 
предназначенных для разнообразных условий  и случаев исполь­
зования , применение гусениц с резина-металлическим шарниром 
не является универсальным решением . Нагрузочный и скоростной 
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диапазоны работы этих типов машин очень широкие. Это приводит 
соответственно к широкому изменению растягивающих нагрузок 
в обводе, что в свою очередь обусловливает нестабильность шага 
упругой гусеницы и длины обвода . Изменение шага гусениц 
в различных режимах эксплуатации может составлять 5--6 мм, 
а общее удлинение обвода на  некоторых режимах может дости­
гать 400-500 мм. В связи с этим обеспечить нормальное взаимо-

. действие гусеницы с ведущим колесом и устойчивость работы 
обвода в данном случае трудно . 

Условия надежной работы движителя создаются только тогда , 
когда гусеничная цепь обладает достаточной стабильностью шага . 
Это достигается п рименением полуразгруженных сайлент-блоч­
ных шарниров или закрытых шарниров , в которых резиновые 
элементы частично или полностью разгружены от передачи растя­
гивающего усилия .  

У гусениц с закрытыми шарнирами повышение износостой­
кости достигается за счет применения уплотнений .  Предотвраще­
ние попадания абразивной среды к трущимся поверхностям обе­
спечивает в любых почвенных условиях одинаковую интенсивность 
износа , соответствующую режиму безабразивного трения (в не­
которых  конструкциях режиму трения  со смазкой) . Это, как сле­
дует из табл . 3, позволяет существенно увеличить срок службы 
шарниров . 

Конструкции уплотнений  шарнирных соединений  разнооб­
разны - они бывают полностью и частично герметизированными . 
По п ринципу защиты зоны трения от проникновения абразива их 
можно подразделить на радиальные и торцевые . 

Высокая износостойкость при  относительной простоте конструк­
ции достигается п рименением в гусеницах закрытых шарниров 
с резиновыми сайлент-блочными уплотнениями (рис .  63) . .  

Гусеница состоит из траков 1 ,  в п роушины которых запрессо­
ваны резина-металлические втулки 3 .  Фиксация втулок в проуши­
нах осуществляется за счет натяга (деформации) резиновых колец 4, 
п ривулканизированных по внутреннему диаметру к втулкам 3 .  
Траки соединены один с другим фасонным (шестигранным) паль­
цем 5.  Фасонное сечение  пальца и внутренних отверстий втулок 
обеспечивает работу шарнира как монолитного блока , в резуль­
тате чего при  скручивании траков скольжение и износ происхо­
дят только в местах контактирования втулок с п роушинами , обо­
значенных буквой а на рис .  63 . Эти поверхности контакта для 
повышения износостойкости могут покрываться антифрикцион­
ными материалами (например , пластмассой) . Поскольку рабо­
чий диаметр втулок и п роушин одинаковый , то вся растягиваю­
щая нагрузка воспринимается средней рабочей частью втулок , 
а резиновые кольца работают только на скручивание . 

Гусеницы с закрытым шарниром такого типа могут быть вы­
полнены и с монолитным (неразъемным) шарнирным блоком 2 
(см . рис .  63) . Описанные гусеницы с закрытым шарниром во мно-
1 74 



гом сходны с гусеницами , имеющими последовательный шарнир 
(однотипное соединение шарнира , одинаковая конструкция тра­
ков) . Но в отличие от последни х  они не подвержены продольной 
деформации , так как шарнир  имеет жесткие ограничители .  Это 

Рис. 63. Гусеничная цепь  с закрытым сайлент-блочным шар ­
ниром 

одновременно решает два вопроса : стабилизацию шага и снижение 
нормальных напряжений  в резиновых элементах . 

Умен ьшение напряжени й  в резине является важным фактором , 
так как работоспособность резино-металлического шарнира  лими­
тируется главным образом сроком службы резиновых колец, за­
висящим от величины нормальных и касательных напряжений . 

Ниже приведены некоторые результаты отработки конструк­
ций гусениц с закрытым шарниром . 

2. ДОЛ ГОВЕЧНОСТЬ РЕЗ И НОВЫХ УПЛОТН ЕНИЙ 

Разрушение резиновых уплотнений ведет к быстрому последую­
щему износу трущихся поверхностей шарнира  и к потере гусени­
цей работоспособности , поэтому срок службы резиновых уплотне­
ний должен соответствовать сроку службы гусеничного движи­
теля . 

Комплекс вопросов , связанных с отработкой параметров уплот­
нений , включает выбор оптимальной формы и размеров колец ; 
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определение рецептуры резины , имеющей наибольшую долго ­
вечность ; выявление лучшего способа крепления резины ; иссле ­
дован ие воздействия  смазки ,  вводимой в шарнир , на работоспо­
собность колец ; определение оптимальной угловой жесткости шар ­
нира ; анализ влияния времени эксплуатации (хранения)  на жест­
кость резиновых колец. 

При этом работоспособность уплотнений проверяется как стен­
довыми , так и ходовыми испытаниями шарниров различных кон­
струкци й .  Последние я вляются обязательными п р и  окончатель­
ной оценке работоспособности уплотнений . При стендовых , как 
правило , ускоренных испытаниях , тепловой режим работы суще-

fl) о) d) гJ oJ 
Рис. 64. Ти пор азмеры резиновых уплотнений пр и  стендовых испытаниях 

ственно меняется , что может иногда исказить действительные усло­
вия работы и дать неверное представление об истинной долговеч­
ности резины (так как резина многих рецептур очень чувствительна 
к температурному режиму) . Кроме того , при  испытаниях с равно­
мерной цикличностью условия «отдыха>> резины совершенно дру­
гие , чем в действительности , что также не может не сказаться на 
ее долговечности . В связи с этим исследования на стендах могут 
дать лишь предвар ительные сведения о работоспособности ре­
зины . Однако они позволяют производить отработку большинства 
остальных параметров уплотнений . 

Типоразмеры колец шарниров ,  испытывавшихся на  стенде , 
показаны на  р и с .  64 . 

В табл . 4 приведены результаты испытаний  шарниров с раз­
личной фо рмой радиальных герметичных уплотнений в жидкой 
абразивной среде , состоящей из двух частей кварцевого песка 
и одной части глины , под давлением 1 , 2- 1 , 5 ат . 

Режим испытаний был следующий :  частота возвратно-враща­
тельных циклов составляла 260 в минуту ; удельное давление в шар­
н ире 35 кгс/см2 ;  угол скручивания ± 8+ ±  1 2°.  

Стендовые испытания  позволили установить , что при конструи­
ровани и  закрытого шарнира  могут быть применены кольца как 
прямоугольного , так и трапецеидального сечения . Более предпоч-
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Таблица 4 
Результаты стендовых испытаний резиновых уплотн ительных колец 

Ради ал ь н ы й  на т я г  

Способ Смазка Колич е ство Состо я ние рези новых И з нос 
относи - а б с о - кр епл е ни я  ша р ни ра  отработ а н - кол ец ш а р ни ра  

тель ный лютны й  р е зи ны ны х  ци клов в мм 
В % в мм 

28, 6 2 Н а кл ею К:ал ьциевая 4 244 600 Хорошее, герметичность по- 0, 20 
на касторовой лости шарнира не нару-

основе шена 

28, 6 2 » » К:оллоидный 4 244 600 Набухание и частичное раз- 0, 37 
графит рушени е 

37, 5 3 Без клея То же 4 200 ООО Нарушени е, смещение с ме- 0, 27-0, 4 
ста посалки, частич ное 
разрушение 

37, 5 3 » » К:альциевая 5 ООО ООО Хорошее, герметичность по- 0, 25-0, 3 
на касторовом лости шарнира не нару-

масле шена 

37, 5 3 Без клея Без смазки 5 1 1 2 550 Хорошее, разрушени й нет, 1 , 46-1 , 39 
герметичность не нар у-
шена 

28, 6 2 » » Смесь : соли - 1 00 ООО Проворачинание колец, -
дол 90% и бол ьшая остаточная де-
графит 1 0 %  формация 

30, 8 2 Вул кани - Без смазки 5 ООО ООО Хорошее, герметич ность не 0,78-1 , 1 7  
зация нарушена 

с подслоем 
н а  л атуни 

30, 8 2 То же » » 5 ООО ООО То же 0, 63-1 , 05 



тительной является трапецеидальная форма ,  так как она позво ­
ляет обеспечить лучшие условия запрессовки колец в проушины 
и снизить пр и  этом вероятность их повреждения . Такая форма 
обеспечивает более устойчивое положение кольца при  поворотах 
траков один относительно другого и уменьшает склонность к его 
выворачиванию. Кроме того , при трапецеидальной форме можно 
увеличить площадь крепления резины на всю ширину кольца 
(в запрессованном состоянии) и тем самым повысить абсолютную 
прочность крепления резины при  одних и тех же относительных 
показателях адгези и .  

Радиальный относительный натяг в пределах 28-38 % обес­
печивает надежную герметизацию полости шарнира и фиксацию 
колец при углах поворота до ± 1 2° в течение всего срока службы . 
Исходя из условий сборки шарнир а ,  оптимальный относительный 
натяг следует считать равным 30-32 % . 

Применение смазок на минеральной основе отрицательно ска­
зывается на долговечности резиновых колец, изготовленных на 
основе натурального каучука ( Н К) .  Под действием смазки ре­
зина набухает и разрушается . Использование смазок , изготовлен ­
ных на касторовом масле , на работоспособности резин из Н К не 
сказывается . 

Однако создан ие смазываемого шарнирного соединения вслед­
ствие значительного усложнения конструкции гусеницы и увели ­
чения  трудоемкости ее  обслуживания нецелесообразно . 

Износ трущихся поверхностей шарнира  п ри отсутствии смазки 
(сухое трение) возрастает в 2 , 5-7 ,0 раз по сравнению с износом 
смазанных поверхностей .  Момент сопротивления повороту уве­
личивается при  этом в 2-3 раза . Для ликвидации вредного воз ­
действия на резину продуктов изнашивания , повышения износо­
стойкости шарнира и снижения потерь мощности в движителе 
желательно использовать в качестве трущихся пар шарнира анти­
фрикционные материалы , обладающие низким коэффициентом 
сухого трения и высокой износостойкостью п р и  возвратно-вра ­
щательном движени и .  

На работоспособность закрытого шарнира  влияет также проч­
ность крепления резиновых колец к металлу , которая зависит от 
способа подготовки поверхности перед вулканизацией . Как лату­
нирование , так и подслой из лейконата увеличивают прочность 
крепления большинства рецептур ,  предназначенных для изго­
товления уплотнений . 

Однако латунирование требует более тщ'ательного соблюдения 
требований технологического процесса , особенно по времени раз­
рыва между латунированием и вулканизацией . Задержка перед 
вулканизацией более 6 ч приводит к резкому снижению прочности 
крепления , поэтому крепление на лейконате п редпочтительнее . 

Надежная фиксация резиновых колец шарниров определяется 
не только величиной натяга , но и жесткостью их на скручивание . 
При удельной угловой жесткости м 0 > 400 (кгс . см)/ (см . рад) 
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кольца начинают проскальзывать в проушинах даже при  относи­
тельном натяге 30-3 1 % . В результате этого нарушается уста­
новленное при  сборке гусеницы оптимальное положение шарнира . 

N K8t'Clf 

1 
� l---�l---__,/.l-----«F-��l"-�1------1----j 

Рис. 65. Влияние вре- 40 1---�"-bli.<-.::'dL'CЬ.�-7"1"'-----1----1----+----{! 
мени хр анения на 

угловую жесткость 
шар ни р а 

(/ 2 fi 8 fO fZ fl 

Следует отметить , что длительное хранение гусениц на откры­
том воздухе приводит к повышению угловой жесткости шарниров . 
Так,  при шестилетнем хранении гусеницы с уплотнениями из ре-

е) f9 ж) 2() J) -1--9-+-о- и) f7,25 

Рис.  66. Ти пор азмер ы  рези новых колец п р н ходовых испытаниях 

зины А-6 жесткость шарнира  возросла на  80 % (рис .  65) , поэтому 
для обеспечения надежной работы шарнирных соединений необ­
ходимо , чтобы начальная угловая жесткость резины не превы ­
шала 220-280 (кгс . см)/ (см . рад) . 

Угловая жесткость шарнира  зависит не только от выбранной 
рецептуры , но и от формы и размеров резинового кольца . Жест­
кость увеличивается значитедьно быстрее , чем суммарная длина 
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резиновых колец в запрессованном состоян и и .  При  размерах ко­
лец, характерных для закрытых шарниров гусениц, соотношение 
п р иростов длины шарнира и его жесткости можно считать равным 
2 : 3. Исходя из этого , осуществляют выбор форм колец для каж­
дой стороны трака , обеспечивая одинаковый угол закручивания 
колец на обеих сторонах .  

Работоспособность резин различных рецептур и способов их 
крепления проверена ходовыми испытаниями гусениц в реальных 
условиях эксплуатации на машинах весовых категорий от 8 до 
25 ,0  т .  Типоразмеры колец, подвер гнутых испытаниям,  показаны 
на рис .  66, а в табл . 5 приведены марки  резин ,  способы крепле­
н ия и т. д .  

Работоспособность большинства марок резин обеспечивает 
срок службы гусениц,  значительно превышающий срок службы гу­
сениц с открытым шарниром . 

З. ИЗНОСОСТОЙ КОСТЬ Н ЕСУЩИ Х ЭЛ ЕМЕНТОВ 
ЗА КР ЫТОГО ШАРН ИРА 

Износ несущих элементов шарнира при  сухом трении ,  хотя и 
значительно меньше , чем при  абразивном , но он сопровождается 
выделением продуктов высокой твердости ,  способствующих про­
грессированию износа , а также разрушению резиновых уплот­
нений .  В этом состоит одна из причин , побуждающих использовать 
для изготовления трущихся пар шарниров износостойкие мате­
р иалы . Вторая пр ичина заключается в том , что в конструкциях 
закрытого шарнира диаметр трущейся пары всегда больше , чем 
в открытом , для такого же весового класса машины . 

Эго , как известно , приводит к уменьшению к .  п .  д .  гусеничного 
движителя [ 2  ] .  Для компенсации потерь , вызванных увеличением 
диаметра проушин , желательно вводить в трущуюся пару материал 
с низким коэффициентом сухого трени я .  Материалами ,  наиболее 
удачно сочетающими высокую износостойкость и низкий коэффи­
циент сухого трения , являются пластические массы . Перспектив­
ность этих матер иалов определяется в значительной степени тем , 
что введением в их состав различных компонентов можно полу­
чить композиции с заранее заданными свойствами . 

Анализ физико-механических и антифрикционных свойств 
различных полимерных материалов показал ,  что требованиям 
использования в шарнирах гусениц, для которых характерны вы­
сокие удельные давления и систематическое воздействие динамиче­
ских и ударных нагрузок ,  в наибольшей степени отвечают пласти­
ческие массы на основе полиамидных смол . 

Как антифр икционный материал полиамиды очень специфичны . 
Их износостойкость , коэффициент трения , способность восприни­
мать статические нагрузки ,  склонность к изменению объема и 
и т .  п .  во многом зависят от конструктивного оформления узла тре ­
ния  и его нагрузочного режима . С увеличением удельного давле-
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Таблица 5 
Результаты ходовых испытаний резиновых уплотнительных колец 

Общее l(оличество l(олич е ·  l(ол и ·  
Т и п о ·  коли ч е ·  р езиновы х ство чество 

Способ Испы - р а з м е р  ст во кол е ц  с от·  р а з р у - рези ио-
к репле ни я т у е  ма я кол е ц  рези но - сл ое н и ем ше и ны х  вы х кол е ц  

( вулк а н и за ции ) г р у п п а  ( с м . вы х по м е сту р е з и н о - б е з  
рис . 66) кол е ц  в улка ни · в ы х  кол е ц  де фектов 

за ции 

а 4 - - 4 
I б 2 - - 2 

в 4 - - 4 

а 32 1 7 25 
Н а латуни I I  б 1 6  - 4 1 2  

в 32 1 - 3 1  

а 1 6  - - 1 6  
ш б 8 - - 8 

в 1 6  - 4 1 2  

а 36 1 - 35 
I б 1 8  - - 1 8  

в 36 - - 36 

а 24 - 1 23 
Н а лейконате I I  6 1 2  - - 1 2  

в 24 - - 24 

а 24 - 1 23 
ш 6 1 2  - - 1 2  

в 24 - - 24 

а 28 - 1 1 27 
I 6 1 4  - - 1 4 

в 28 - 2 26 

Н а лейконате а 36 3 3 30 
I I  6 1 8  1 1 1 6  и кл ее в 36 36 - -

1 а 8 - 2 6 
ш 6 4 - 2 2 

в 8 - - 8 

Н а латуни 1 ш 1 г 1 284 1 1 3  1 1 4  1 257 
д 426 5 2 4 1 9  

Н а лей конате 1 1 1 е 1 1 020 1 2 1 1 1  1 1 007 
ж 680 - 8 652 

Н а лейконате 1 ш 1 з 1 22 1 2  1 1 02 1 6 1 2 1 26 
и 392 4 4 384 
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ния коэффициент сухого трения полиамидов уменьшается 
(табл . 6) . 

Для сравнения износостойкости полиамидов с другими поли­
мер ными материалами и металлами были изготовлены и испы­
таны образцы шарниров из стали 50 , стали 20 , цементованной и 
закаленной до твердости Н RC 56-58, оловянистой бронзы , 
волокнита , текстолита и фенопласта . По сравнению со всеми этими 
материалами полиамиды показали лучшую работоспособность . 
Без смазки полиамиды удовлетвор ительно работают при  значе­
ниях показателя pv = 1 50+200 (кгс/см2) . (м/мин) . При повышении 
нагрузочного режима сверх этого полиамиды размягчаются , про­
исходит выдавливание смолы из зоны трения  и возрастает интен-

Таблица 6 
Коэффициенты трения пластмасс 

при возвратно-хачательном движении шарниров 

Коэффи ци е нт т р е н и я  п ри н а грузке в кгс/см' 
Ма териал 

1 1 1 25 50 70 90 

Полиамидная смола 0, 1 3-0, 1 6  0, 1 0-0, 1 2  0, 08-0, 1 0  0, 07-0, 08 
Поли капрол актам 0, 23-0, 26 0, 20-0, 23 0, 1 7-0, 1 9 0, 1 4-0, 1 6  

сивность износа . Бронза при  смазке солидолом позволяет обеспе­
чить показатель pv в пределах до 1 25 .  Текстолит и волокнит не­
удовлетвор ительно работают уже при  pv = 50--;-75 .  Стальные об­
разцы при  этих нагрузках интенсивно изнашиваются со схваты­
ванием контактирующих поверхностей и задирам и .  

Наполненные полиамиды (композиции с присадками  талька , 
дисульфида молибдена , графита и других твердых смазок) не имеют 
преимуществ по сравнению с чистыми . При испытаниях было от­
мечено некоторое улучшение антифр икционных свойств только 
у полиамидной смолы , содержащей пр исадку из 1 0 %  талька . 

Многочисленные исследования показывают , что при  исполь­
зовании  полиамидов в трущихся паµах резко уменьшается износ 
сопряженных деталей . Это обстоятельство имеет существенное зна­
чение , так как отсутствие износа в проушинах траков позволяет 
осуществлять их ремонт . 

Однако состояние поверхности сопрягаемой детали заметно 
влияет на износостойкость полиамида . Наибольшее значение 
из всех факторов имеют твердость и чистота обработки поверх­
ности . Экспериментально установлено , что наименьший износ 
имеет место п р и  твердости Н RC 45 и шероховатости свыше 4-5-го 
классов чистоты . 

Кроме этого , на величину износа влияет и зазор в сопряжении . 
Некоторое увеличение износа отмечается при  очень малых (ме­
нее О ,  1 5  мм) или больших (свыше 0 , 5  мм) зазорах . Это объясняется 
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следующим . При малых зазорах вследствие нагрева происходит 
расширение антифрикционного слоя и заклинивание узла трения . 
Происходит как бы «авар ийный» износ слоя пластмассы до тех 
пор , пока не будет обеспечено нормальное контактирование со ­
прягаемых деталей . При больших  зазорах увеличение износа яв ­
ляется следствием ударных нагрузок . 

Величину зазора в сопряжении  в целях устранения заклинива ­
ния и повышенного износа можно подсчитать по эмпирической 
фор муле 

Ь, = 6 [ k ( tp - t0) + 0 ,03 ] ,  
где Ь, - радиальный зазор в·· мм; 

6 - толщина слоя в мм; 

k - коэффициент Jшнейного расширения пластика ; 
tP - температура в _ зоне трения ; 
t 0 - температура окружающей среды . 

Величина 0 ,03 учитывает влагопоглощение . Оптимальное зна ­
чение толщины пластмассовой облицовки 6 лежит в предела х 
0 ,4-2 ,5  мм . Пр и таких толщинах антифрикционного слоя в мень ­
шей степени проявляется также и вредное влияние влагопогло ­
щения и теплового расширения . Улучшаются условия отвода  
тепла . 

Пр и правильном подборе параметров пары трения увеличение 
шага гусеницы с закрытым облицованным шарниром по сравнению 
с открытым и сухим закрытым металлическим шарнирами значи­
тельно меньше и соответствуют изменению шага гусениц с метал ­
лическими закрытыми шарнирами с о  смазкой : 

Ти п шар нир а и услови я трени я 

Открытый металли чески й в абр азивной среде . 
Закрытый металлич ески й без смазки 

» » со смазкой 
» с пластмассовой облицов кой 

Увеличение шага в м м  
п р и  р = 40 кгс/см2 

2-3 (после 2 · 1 06 ци клов) 
1 • 3- 1 • 8  } (после 
о, 2-о, 3 5 · 1 06 ци клов) 0, 3-0, 4  

4. МОНОЛ ИТНОСТЬ СОЕДИ Н Е Н И Я  ПА КЕТА ВТУЛОК. 
МО НОБЛОЧ Н Ы Й  ЗА КРЫТЫЙ ШАРНИР 

В нормально работающем резина-металлическом или закрытом 
шарнире втулки смежных проушин должны быть неподвижными 
одна относительно другой и относительно соединительного пальца 
(см . рис .  63) , иначе будут изнашиваться торцы втулок,  в полость 
палец-втулки попадет абразив ,  что приведет к прогрессирую­
щему износу фасонных профилей пальца и втулок .  В результате 
этого гусеница может выйти из строя не из-за разрушения рези­
новых уплотнений и износа несущих поверхностей ,  а из -за  износа 
соединительных пальцев . Как установлено испытаниями ,  фасон ­
ный профиль пальцев и отверстий втулок в закрытых шарнирах  
позволяет обеспечить относительную неподвижность деталей шар ­
н и р а  только в течение 1 , 5-2,5  тыс . км . Следовательно , для созда -
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ния  услови й ,  при  которых детали шарнира оставались бы непод­
вижными в течение всего срока службы , необходимы дополни­
тельные меры , кроме использования  фасонного профиля . Наибо­
лее эффективной мерой является силовое соединение (стягивание) 
втулок 3 на пальце 5 (см . рис .  63) . Величину осевого усилия опре­
деляют ,  исходя из следующих соображений . 

Пр и движении траков по обводу на  шарнир действуют растя­
гивающие нагрузки и скручивающие моменты . Под действием рас­
тягивающих усилий происходит изгиб шарнира и при определен­
ных условиях - образование зазоров между торцами втулок (раз­
мыкание) в зоне растяжения пал"ца . Это приводит к попаданию 
абразивных частиц в межторцовые зазоры между фасонными по­
верхностями в шарнирах , у которых в нагруженном состоянии 
обеспечивается достаточно плотное прилегание торцов втулок.  
Скручивающие моменты заставляют втулки перемещаться одну 
относительно другой ,  увеличивая за счет смятия начальный угло­
вой люфт и пр иводя в дальнейшем к «авар ийному» износу . Таким 
образом , для обеспечения нормальных условий работы шарнира 
необходимо создать такое осевое усилие , чтобы исключить при 
движении машины как раскрытие торцов втулок,  так и их взаимное 
проскальзывание .  

Раскрытие торцов наступает в момент , когда напряжения от 
изгиба (в зоне растяжения)  становятся равными напряжениям 
сжатия от осевой силы , поэтому для задания требуемой осевой 
силы необходимо знать истинные значения напряжений в пальцах . 
Существующие методы расчета обычных пальцев гусениц непр име­
нимы для р асчета закрытого шарнира из-за податливости опор 
пальца (втулок) . 

Аналитическое определение изгибающих напр яжений в паль­
цах закрытых шарниров дает наиболее точный результат при  ис­
пользован и и  схемы , в которой шарнир рассматривается как моно­
литная неразрезная многоопорная балка переменного сечения ,  
нагруженная  равномерно распределенными силами р 1 и р 2 на  
участках контакта втулок и проушин траков (р ис .  67) . Величина 
распред�ленных по длине нагрузок р 1 и р 2 находится как частное 
от деления растягивающего усилия тр на общую длину рабо чей 
части втулок ,  воспринимающих это усилие . В этом случае изги­
б ающие напряжения на поверхности пальцев могут быть опре ­
делены по формуле 

(28 1 ) 

где d 0  - диаметр вписанной окружности профиля пальца ; 
Dx - наружный диаметр моноблока в рассматр иваемом сече­

нии  х .  

В действительности напряжения будут отличаться от опреде ­
ленных по этой формуле вследствие наличия зазоров в сопряжении 
и неодинаковой податливости втулок в разных сечениях . 
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Влияние этих факторов можно оценить и учесть только опыт­
ными коэффициентами .  С этой целью было проведено эксперимен­
тальное исследован ие напряженного состояния пальцев в шарни ­
рах со  втулками четырех типоразмеров (в различной комбинации) 
для случаев стянутого и нестянутого шарниров . Нагрузка на  траки 
менялась в диапазоне от 0 , 5 до 10 т .  

Н а  р ис .  67 показаны экспериментальные и расчетные эпюры 
изгибающих напряжений в пальце шарнира  гусеницы шир иной 
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Рис.  67. Расчетные и экспериментал ьные эпюры напр яжени й в п ал ьце 
шар нир а 

350 мм. Сравнен ие экспериментальных данных (кривая 1) с теоре­
тическими (кр ивая 3) , определенными по формуле (28 1 ) ,  позволяет 
убедиться в том , что в некоторых сечениях  шарнира  р асхожден ие 
значений напряжений значительное . Действительные напряжения 
в местах изменения  сечений у средних втулок (т . е .  в наиболее 
опасных местах) превосходят теоретические в 4-6 раз . Из этого 
следует , что при определении напряжений в пальце необходимо 
обязательно учитывать влияние зазоров в сопряжении и подат­
ливости втулок ,  т . е . их  геометрические размеры . В результате 
анализа действительного характера  распределения напряже н ий 
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может быть предложена формула , позволяющая 
точностью найти их  величину : 

Мх do + k 1 6Е doЬr 
Uu = Wx Dx м (L + l)2 ' 

где kм - опытный коэффициент монолитности ; 
L - общая длина втулки ; 
l - длина несущей поверхности ;  

с достаточной 

(282) 

br - радиальный зазор в сопряжении палец-втулка . 
Значения коэффициента монолитности kм следующие : для се­

чений на рабочей длине втулок 0 ,06-0 ,08;  для сечений на  запле­
чиках 0 , 1 6-0 , 1 8 .  

Эксперименты с втулками шарниров различных типоразмеров 
подтвердили справедливость данной формулы в широком диапазоне 
изменений отношения LI l и радиальных зазоров br . На р ис .  67 
(кривая 2) показана эпюра напряжений в пальцах ,  определенная 
по формуле (282) . 

Зная напряжения в сечениях , соответствующих стыку втулок ,  
можно определить требуемую осевую силу и момент затяжки 
шарнира (см . гл . VI I I) .  Применение силового стягивания пакета 
втулок решает вопрос стопорения резьбового соединения . Испыта­
ния  различных вариантов стопорений показали ,  что наиболее 
надежным является силовой . 

У гусениц небольшой ширины (до 350-400 мм) разборность 
шарнира может быть обеспечена и при  использовании  монолит­
ного блока втулок (см . поз .  2 на рис .  63) , т. е. в этом случае вместо 
составного пакета (втулки в сборе с п альцем) можно применить 
одну деталь - ступенчатый палец с резиновыми кольцами (моно­
блок) . Достоинство конструкции такой гусеницы заключается 
в исключительной простоте , она по сложности не отличается от 
конструкции гусениц с обычным открытым шарниром . Собирают 
и разбирают гусеницы с моноблочным шарн иром при  помощи не­
сложного приспособления ,  позволяющего выпрессовывать и 
зап рессовывать палец . 

Для предотвращения разрушений резиновых колец при этих 
операциях форма их вершин дел ается закругленной ,  зазоры 
между торцами проушин сводятся к минимальным , а со стороны 
наружных торцов траков в проушинах предусматриваются фаски, 
выполн яющие роль направляющих конусов пр и  зап рессовке 
пальце в .  

Пр именение моноблочного шарнира  требует тщательной отра­
ботки конструкции пальца , так как его ступенчатая форма обу­
славливает концентрацию напряжений в местах перехода сече­
ний  и ,  как результат , понижение усталостной прочности по сравне­
нию с втулками таких же размеров у составного шарнира .  Это объ­
ясняется тем , что в составном шарнире при  одинаковой нагрузке 
втуми испытывают меньшие напряжени я ,  чем соответствующие 
слои моноблока , из-за большей деформации  фасонного пальца и 
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Таблица 7 
Результаты стендовых динамических испытан ий пальцев гусеницы 

Х а рактеристика ва р и а нта 
конструкции пальца 

Ради ус R = 2 мм у 
всех выступов, сквоз­
ное отверсти е ди аме­
тром 15 мм, HRC 
34-4 1 

Радиус R = 4, 5 мм 
у трех средни х  вы­
ступов, без отвер­
сти я, Н RC 34-4 1 

Ради ус R = 4, 5 мм 
у трех средни х  вы­
ступов, отверсти е 
ди аметром 1 2  мм, 
HRC 34-4 1 

Ради ус R = 4, 5 мм 
у трех средни х  вы­
ступов, без отвер­
сти я, Н RC 30-35 

Ради ус R = 4, 5 мм 
у трех средни х  вы­
ступов, без отвер ­
сти я, HRC 4 1 -47 

Радиус R = 4, 5 мм 
у трех средни х  вы­
ступов, на катка гал ­
телей роли ком, Н RC 
34-4 1 

Н о м е р а  
пальцев 

1 
2 
3 
4 
5 

1 
2 
3 ·  
4 

1 . 
2 
3 
4 
5 

1 
2 
3 

4 
5 

1 
2 
3 
4 
5 

1 
2 
3 
4 
5 

Ч исло 
отработа н ­
н ы х ци клов 

48 ООО 
84 ООО 
36 000 

1 20 ООО 
342 ООО 

540 ООО 
1 092 ООО 
7 1 40 ООО 
3 075 ООО 

l 806 ООО 
1 1 00 ООО 

1 53 ООО 
l 644 ООО 

270 ООО 

2 64 1 200 
2 830 ООО 
1 020 ООО 

1 1  709 ООО 
10 080 ООО 

1 458 ООО 
1 94 1 ООО 
2 226 ООО 

2 1  960 ООО 
1 1  72 1 ООО 

1 0  440 ООО 
9 980 ООО 
8 7 1 2  ООО 

1 1  422 ООО 
1 2  300 ООО 

Н а грузка в т  

м е��':�;а я  1 бо���а я  

1 , 4  5 
2, 7 9 
1 , 4  5 
2, 7 9 
2, 7 9 

1 , 4  5 
2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 

2, 7 9 
2, 7 9 
1 , 4  5 
2, 9 9 
1 , 4  9 

2, 7 9 
2, 5 7 
2, 5 7 

2, 7 9 
2, 7 9 

1 , 4  5 
2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 

2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 
2, 7 9 

Номера 
м ест раз­
руше ни я 

3, 4, 7 
2, 3, 4 

2, 4 
2, 3, 4 

2, 3, 4, 5 

3, 4 
3 

3, 6 
2, 3, 4 

2, 3, 4 
1 ,  2, 3 

2 
1 ,  2, 3, 4 

2 

3, 5, 6 
3 

1 ,  2, 3, 
4, 5 
l ,  2 

l , 2, 3, 4 

4 
3, 7 

3, 4, 5, 6 

2, 4 

3, 4 
1 ,  2 

1 ,  2, 3, 4 
2, 3 

1 , 2, 3 

1 87 



большей его нагруженности . Однако увеличение нагруженности 
пальца одинакового сечения  по длине не так существенно сказы­
вается на его усталостной п рочности ,  как повышение напряженно­
сти ступенчатого блока . 

Обеспечение требуемой прочности моноблока достигается в ос­
новном за счет улучшения качества материала , его твердости и 
введения закруглений (галтелей) в местах перехода сечени й .  

Некоторые экспер иментальные данные по надежности пальцев 
моноблочной гусеницы п риведены в табл . 7 ,  которая дает представ­

Таблица 8 
Изменение шаrа гусениц при ходовых 

испытаниях 
У вели ч е ни е  

ш а га гусе н и ц  
в мм/тыс .  км 

с траками 
Доро ж н ы е  усло в и я  и э стал е й 

т и т а - 1 н и стой 40 ХС 

Гр унтовые заснежен -
ные дороги 5, 3 9, 3 

Бетон (зимой) . 1 , 78 0, 96 
Гр унтовые дороги в 

период р аспути цы 7, 22 9, 3 
Бетон (летом) 5, 0 3, 5 

ление о возможных мерах обес­
печения прочности моноблоков . 

Из табл . 7 видно , что раз­
рушение моноблочных пальцев ,  
как правило , происходит в се­
чениях серединных проушин ,  
где уступом изменяется диаметр 
пальца . Это закономерно,  так 
как в этих сечениях одновре­
менно со скачкообразным уве­
личением изгибающих напряже­
ний  максимально проявляется 
эффект концентрации напряже­
ний . 

Повышение усталостной 
прочности пальца обеспечи­
вается , как это подтверждается 
данными табл . 7 ,  увеличением 

момента сопротивления изгибу , повышением твердости матер и ала 
и увеличением радиусов закруглен ий (галтелей) . 

Новый тип шарнирного соединения требует изменения конструк­
ции трака , а в некоторых случаях и применения нового материала . 
Большинство траков изготовляют из стали  1 1 0 Г 1 3Л литьем . Прин­
ципиально траки с закрытыми шарнирами можно изготовлять 
из этой же стали . Однако при  этом существенно повышается вес 
гусеницы , а если требуется механическая обработка проушин (что 
необходимо,  например , при  использовании моноблочных шарниров) , 
то значительно усложняется технологический процесс изготовле­
ния траков .  Все это обуславливает необходимость применения для 
изготовления гусениц с закрытым или резина-металлическим шар ­
ниром более технологичных марок сталей . 

Экспер иментальные исследования образцов траков на усталост­
ную прочность и износ показывают возможность использования 
для изготовления траков сталей перлитного класса . Пр и доста­
точно высоких значениях динамических нагрузок долговечность 
траков из этих сталей при  испытаниях на пульсаторах достигает 
500 ООО циклов и более. 

Достаточно высокая прочность траков из перлитных сталей 
подтверждается и ходовыми испытаниями в условиях высоких 
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ударных нагрузок .  Лучшие результаты при  сравнительных ходо­
вых испытаниях на прочность и износостойкость имеет титанистая 
сталь и сталь 40ХС, работоспособность которых одинакова . 
В табл . 8 приведены данные сравнительных испытаний гусе­
ницы с закрытым шарниром из этих стале й .  Из табл .  8 видно , что 
интенсивность износа шарниров гусениц с траками из перлитной 
стали  несколько н иже , чем при использовании  траков из стал и  
1 I ОГ I ЗЛ (см . табл .  4) . Однако конструкции гусениц с закрытым 
шарниром имеют износостойкость , достаточную для обеспечения 
требуемого срока службы движителя . 

5. РАБОТОСПОСОБНОСТЬ ГУСЕН И Ц  С ЗАl(РЫТЫМИ 
И РЕЗИНО-МЕТАЛЛ И Ч ЕС l(ИМИ ШАР Н И РАМИ 

Работоспособность гусеничных цепей может быть оценена 
только в результате всесторонних испытаний их в различных 
грунтово -климатических условиях пробегом до предельного срока 
службы . Условия испытаний при этом должны обеспечить прояв­
ление действия максимального количества факторов , определяю­
щих срок службы гусениц.  Для гусениц с резино -металлическими 
и закрытыми шарнирами испытания должны предусматр ивать 
эксплуатацию в следующих характерных условиях : 

грунт с высокой абразивной активностью (кварцевый песок) ; 
грунт средней абразивной активности (суглинок,  супесок) ; 
дороги с твердым искусственным покрытием (бетон ,  булыжник) ; 
длительное непрерывное воздействие высоких температур ;  
длительное воздействие низких температур . 
Такой комплекс почвенно-климатических условий позволяет 

определить износостойкость всех элементов гусениц (на абра ­
з ивных грунтах) , динамической и усталостной прочности деталей 
(бетон и длительная эксплуатация на неабразивных грунтах) , 
работоспособности и прочности крепления неметаллических мате­
р иалов в условиях высоких и низких температур , правильности 
выбора параметров шарнира и гусеницы ,  удобства ее эксплуатации ,  
а также выявить устойчивость и надежность взаимодействия 
всех элементов гусеничного движителя .  

Результаты ходовых испытаний в разнообразных почвенно­
климатических условиях показывают , что применение закрытых 
шарниров обеспечивает существенное увеличение �рока службы 
гусениц . Например , при  эксплуатации машин на грунтовых доро­
гах с высокой абразивной активностью срок елужбы этих гусениц 
по сравнению со сроком службы обычных гусениц с открытым шар ­
ниром увеличивается в 1 , 8-2 ,2  раза . Н а  грунтах средней актив­
ности увеличение срока службы достигает 60-90 % , а на неабра­
зивных грунтах ...._.40-50 % . В среднем для смешанных услови й 
эксплуатации применение закрытых шарниров позволяет увели ­
чить долговечность гусениц в 2 раза . При этом важно отметить ,  
что ресурс гусениц в абсолютных единицах измерения (в км или ч 
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работы) сохраняется одинаковым в любых условиях эксплуатации .  
Это понятно ,  так как увеличение шага гусениц с закрытым шар ­
ниром не зависит от типа грунта , а только от конструктивных осо­
бенностей и характера  взаимодействия трущихся элементов шар­
нира ,  которые остаются во всех условиях неизменными . 

Долговечность гусениц с резина-металлическим шарниром 
соответствует долговечности гусениц с закрытым шарниром , т .  е .  
использование этих гусениц способствует повышению ресурса 
движителя также почти в 2 раза . Характер износа и пр ичины , 
ограничивающие дальнейшее использование ,  различны для гусе­
ниц с закрытыми и резина-металлическими шарнирами . Это 
обусловлено их конструктивными особенностями . 

Для гусениц с закрытым шарниром при  нормальном функциони­
ровании всех элементов предельный срок службы определяется 
разрушением резиновых колец или величиной допустимого износа 
пары втулка-проушина . Если же нарушается монолитность 
блока втулок ,  то долговечность гусеницы существенно умень­
шается . Изнашивается в этом случае только сопряжение палец­
втулка . 

Шаг гусеницы после нарушения посадки втулок резко возра ­
стает . Так,  например , относительное увеличение шага гусен иц 
машины общим весом 8 т в разных дорожных условиях (незави­
симо от типа грунта) составляет 0 , 4-0, 6  мм/тыс. км . После 
нарушения монолитности шарнирного блока , шаг резко возрастает 
и его увеличение не отличается от прироста шага сер ийных гусе­
ничных цепей , т .  е .  определяется характером абразивной 
среды . 

В процессе эксплуатации ощущается некоторое преимущество 
гусениц со втулками , облицованными пластмассой . Срок службы 
таких гусениц в среднем больше на 0 , 8- 1 ,5 тыс . км . Однако глав­
ное заключается в том ,  что износ проушин , р аботающих в паре 
с пластмассовыми втулками ,  очень незначителен . В среднем износ 
цельнометаллических (без облицовки) и пластмассовых втулок 
одинаков и в зависимости от условий применения машин колеб­
лется в пределах 0 , 5-2,0 мм . Износ же проушин , контактирующих 
с облицованными втулками ,  составляет 0 , 3-0 , 5  м.м . Это позволяет 
ремонтировать гусеницы за счет установки новых втулок в ста ­
рые траки при  условии сохранения работоспособности других 
элементов (гребней ,  беговой дорожки,  грунтозацепов) . 

Работоспособность гусениц с резино-металлическими шарни­
рами определяется долговечностью резиновых колец, прочностью 
соединительных скоб и пальцев (параллельный шар нир)  и моно­
литностью пакета втулок (последовательный шарнир ) .  Последние 
факторы не менее важны , чем работоспособность резины . Опыт 
создания первых образцов гусениц показал , что причиной выхода 
их  из строя были не разрушения  резиновых колец, а износ профиль­
ных поверхностей пальца и втулок у последовательного шарнира 
и разрушение соединительных скоб у параллельного . 
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Устранение этих дефектов достигается обеспечением непо­
движности посадки втулок на  пальцах· и увеличением усталостной 
прочности деталей ,  ограничивающих работоспособность гусениц.  

Шаг  гусеницы с резино-металлическим шарниром в отличие 
от шага гусениц с открытым и закрытым шарнирами в процессе 

Таблица 9 
Характеристика резино-мета.л.лических шарниров 

П родольн а я  ж есткость в кгс/см• 1 У гловая жесткость в кгс · см/см -рад 
в начал е  1 в с ереди н е  1 в ко н це 1 в н а ч а л е  1 в с е реди н е  1 в кон це 

испыта н и й  и с пыта н и й  испыта н и й  н с пнта ннй и спыта н и й  испытани й  

1 870 1 780-2040 2 1 80 2 1 2-245 204-232 1 53-1 63 
1 660 1 745-1 500 2230 1 89-2 1 0  1 48- 1 65 1 3 1 - 1 36 
2230 1 705 1 720 1 46-268 200-2 1 0  225-233 
1 780 2400 2080 1 60-2 1 3  1 93-220 203-22 1 

эксплуатации почти не меняется . Увеличение шага за весь период 
эксплуатации составляет 2-4 мм . По этой приЧине за время экс­
плуатации гусениц приходится удалять из цепей� всего один-два 
трака (у гусениц с закрытым шарниром - до пяти-шести) .  

Таблица 10 
Гистерезисные потери в резино-металлических шарнирах 

' 
ТJ w  ripи р а ст я ж е нии Тl w  при ск ручи ва нии 

я н а ч але в с ер еди н е  в конце в н а ч а л е  в с ереди н е  в ко н ц е  
и спы т а н и й  и епыта нн й испыта н и й  и спыта ний и спыта ни й испыта н и й  

0, 1 88 о, 1 52-0, 258 О, 1 7 1 -0, 1 95 О, 284-0, 367 0, 29-0, 364 0, 29-0, 322 
0, 1 6 1 5  0, 1 1 7-0, 23 О, 1 56-0, 224 О, 1 66-0, 205 0, 325-0, 407 О, 334-0, 488 
0, 1 83 0, 1 2-0, 1 37 О, 1 37-0, 1 40 0, 27-0, 36 0, 275-0, 34 0, 2 1 2-0, 37 
0, 1 75 О, 1 54-0, 1 60 о, 1 05-0, 1 40 0, 25-0, 28 0, 225-0, 29 0, 1 9-0, 25 

Характеристики резино-металлических шарниров (продоль­
ная и угловая жесткость) с течением времени несколько меняются . 
Пр и этом определенной закономерности изменения свойств,  общей 
для всех рецептур резин , не наблюдается (табл . 9 и 1 0) ,  поэтому 
сделать вывод о запасе хода шарнира по промежуточным значе­
ниям его жесткости невозможно . 

6. РАБОТОСПОСОБНОСТЬ ЗАЦЕПЛ Е Н И Я  

Зацепление гусениц с ведущими колесами определяет работо ­
спосрбность движителя . Нередко нарушение зацепления является 
причиной , ограничивающей дальнейшую эксплуатацию машины . 
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В связи с этим выбор типа гусениц должен предусматривать 
использование такого способа зацепления ,  который обеспечивал 
бы нормальную р аботу движителя в объеме заданного срока 
службы . В гл . V были рассмотрены вопросы теории зацепления ,  
на основании которых сформулированы рекомендации по выбору 
о птимальных параметров зацепления пр и  его профилировании . 
Основными из них являются следующие . 

При разработке гусениц с закрытым шарниром : 
выбор углов давления ,  исходя из диапазона изменения усилий 

в рабочей и свободной ветвя х  обвода ; 
использование толкающего способа зацеплени я ;  
снижение удельных давлений в зоне контакта за счет приме­

нения п рямого профиля зуба и цевки . 
При разработке гусениц с упругим резина -металлическим шар­

н ир о м :  
стабилизация трака и снижение нагрузки на зуб за счет под­

пора плицы ; 
уменьшение вероятности подхвата гусеницы путем соответ­

ствующего выбора шага (по ведущему колесу) и профиля зуба . 
Ходовые испытания движителей в различных дорожно-клима­

тических условИях  подтверждают эффективность этих мероприя­
тий , особенно при  разработке гусениц с жестким закрытым шар ­
ниром . 

В табл . 1 1  приведены данные об относительном из.носе элемен­
тов зацепления гусениц с закрытым шарниром (толкающий способ) . 

Таблица 1 1  
Относительный износ элементов зацепления 

Относитьльны й и з нос n м:.t/тыс . км пробега 

;.. " " " '" '" ' :а  
Т и п  г ус ени ц , Эле м е нт " :i::;: «:l ::s:: ::s:: :а о ... OJ .... =' и  :r:: ' ... "' " способ з а ц еплени я :а � � си ::s: о "  '" "' :а 
за цеплен и я  "' "' "' "" "'  "' " "  � � � � '" "'  ... " " ... о "'  "' "'  "' '" "'  OJ о; :с  " "' " >. � � � �  " ;,; >. t:: '- >. '-' и  OJ Q, OJ " Q, >. >. Q, " " t:: .... t:: .... "' "' t:: "' '""' U u t... 1 i::; t:: 

С закрытым Передни й 
шарниром, п рофиль : 
тол кающий зуба 0, 84- 0, 67-0, 76 0, 36- 0, 3 0, 1 8-

0, 95 0, 85 0, 33 
цев ки 0, 2 1  0, 32-0, 35 0, 04- 0, 35 0, 1 2-

0, 06 о, 1 4  

С открытым Передни й 
шар ни ром, п рофил ь : 

тя нущи й зуба 1 , 8-2, 8 1 , 9  1 , 1 - 1 , 2 0, 67 1 ,  1 3  
цевки 0, 94- 0, 95 0, 1 2-0, 2 0, 5 0, 9 

1 ,  1 
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Из этих данных видно , что износ переднего профиля зубьев 
венцов ведущих колес п р и  использовании толкающего способа за ­
цепления в 2 , 5-3 ,5  раза  н иже , чем при  тянущем , а износ профиля 
цевок в 3-5 раз меньше . Резкое снижение износа объясняется 
в первую очередь тем , что п р и  толкающем способе зацепления по ­
ворот цевки на первом зубе ,  где нормальная нагрузка максимальна , 
отсутствует . Поворот ее относительно зуба происходит на  выходе , 
где давление незначительно , а в некоторых случаях  даже отсут­
ствует (цевка отходит перед поворотом от переднего профиля) .  

Правильный выбор угла давления обеспечивает устойчивое 
положение цевки на дуге охвата в большом диапазоне тяговых 
нагрузок . Контактные напряжения п р и  этом незначительные , 
так как контактирующие профили цевок и зубьев выполнены пря ­
мыми . Положительное влияние на  износостойкость зацепления 
оказывает и стабильность шага у гусениц с закрытым шарниром . 

Венцы ведущих колес в случае использования  толкающего 
зацепления обеспечивают заданный пробег движителя без их 
перестановки . С учетом возможностей перестановки венцов и 
использования в последующем тыльного профиля зуба долговеч­
ность ведущих колес при  толкающем способе может быть допол­
нительно повышена . 

Для проверки работоспособности зацепления гусениц с резино­
металлическим шарниром ходовым испытаниям подвергались не­
сколько конструкций венцов на одной и той же машине . 

В результате испытаний установлено,  что наиболее высокую 
износостойкость имеют венцы с подпором трака по  всей длине 
плицы . Это подтверждает положение ,  изложенное в гл .  V, что 
работоспособность зацепления может быть существенно повышена 
в результате перенесения части нагрузки с зубьев на опорные 
площадки . 

Пр именение различных материалов (или даже наплавка твер­
дым сплавом) , так же как и изменение профиля ,  заметного сниже­
ния износа в случае пр именения гусениц с резино-металлическим 
шарниром не дает . Так ,  напр имер , для обеспечения пробега двух 
комплектов резино -металлических гусениц в течение их срока 
службы на песчаном грунте потребовалось восемь комплектов 
венцов различных конструкций .  Применение же подпора , позво­
ляющего разгрузить зуб , не только заметно снизило интенсивность 
износа переднего профиля (с 2 ,0-3 , 6  до 1 , 2- 1 ,4 мм/тыс. км) , 
но и значительно увеличило долговечность венцов (срок службы 
их до разрушения) . В результате этого общий срок службы венцов 
стал равным сроку службы гусениц с резино -металлическим шар ­
ниром . 

1 3  В .  Ф . Пл ато н о в  



Г л  а в а VI I 

ХОДОВЫЕ КАЧЕСТВА ГУСЕНИЧНОГО ДВИЖИТЕЛЯ 

Конструктивные особенности гусеничного движителя и соот ­
ношение различных его параметров сказываются на ходовых ка­
чествах машины . В первую очередь это отражается н.а таких по­
казателях, как потери моиiности в ходовой части , тягово-динами­
ческие и экономические свойства , проходимость , надежность . В зна­
чительной степени ходовые качества зависят от типа гусениц 
и зацепления , поэтому целесообразно рассмотреть каким образом 
меняются параметры , характер изующие эксплуатационные ка­
чества машины , в зависимости от конструкции гусениц, способа 
зацепления , схемы обвода , предвар ительного статического натя­
жения ,  условий эксплуатации и других факторов . 

1 .  ПОТЕРИ МОЩНОСТИ В ГУСЕ Н И Ч НОМ ДВИЖИТЕЛЕ 

Собс)венно потер и мощности в гусеничном движителе без учета 
потерь ,  связанных с деформированием грунта , складываются из 
следующих основных составляющих : 

Nга = Nш + � Nк + ri мua + N3, 

где Nш - потери  мощности в шарнирах гусеницы ; 
� Nк - суммарные потери  на трение в опорных и поддерживаю­

щих катках и подшипниках ведущего и направляющего 
колес ;  

� Nua - потери  мощности ,  возникающие в результате ударов 
между звеньями гусениц и деталями ,  оформляющими 
контур обвода ; 

N8 - потери мощности в зацеплени и .  
Основная доля всех затрат мощности в движителе приходится 

на трение в шарнирах : внешнее в гусеницах с открытым шарниром, 
внутреннее в ленточных гусеницах и гусеницах с резина-метал­
лическими шарнирами , комбинированное (и внешнее и внутрен­
нее) в гусеницах с закрытым шарниром . 

Следующей по величине составляющей потерь ,  особенно в 
гусеница х ,  обладающих значительной продольной податливостью , 
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являются потери  на трение между элементами зацепления п р и  
входе трака в зацепление ,  при  перемещении его по  дуге охвата и 
выходе при из зацепления . 

Если пренебречь провисанием ветвей ,  то потери мощности на 
трение в шарнирах будут иметь место только в точках перегиба 
обвода , т . е .  в точках сопряжений свободно провисающих и ду­
говых ветвей . 

Углы поворота траков в точках перегиба следующие : под ве­
l дущим колесом 2 a rctg -d0 (где d0" - диаметр опорного катка) ; 
01' l0 2л: под направляющим колесом 2 a rctg -d ; на ведущем колесе -

� z 
(где z - количество зубьев ведущего колеса) ; на  направляющем 

l колесе 2 a rctg -f- (где dнк - диаметр направляющего колеса) . нк 
Мощность , тер яемую в шарнире , можно найти , определив ра-

боту трения . В случае внешнего трени я ,  т .  е .  в гусеницах с от­
крытым шарниром, работа трения в каждом шарнире  

(283) 
где µ - коэффициент трения ; 

r ш - радиус проушины ; 
Т1 - суммарное растягивающее усилие в соответствующей 

точке перегиба обвода ; 
<р1 - угол поворота траков один относительно другого в дан­

ной точке перегиба . 
За один оборот обвода каждый шарнир проходит все точки 

перегиба . Работа трения за весь цикл перемещения шарнира по 
обводу 

или 
(284) 

В данном выражении угол 'ljJ068 представляет собой сумму всех 
углов складывания (и распрямления) траков в точках перегиба ,  
а угол 1рР - сумму только тех углов ,  которые относятся к точ­
кам перегиба ,  находящимся под тяговой нагрузкой (точкам пере­
гиба участков рабочей ветви) . С учетом того , что работа трения 
происходит и при  складывании траков и при  их распрямлении ,  
полная сумма углов ,  на которых совершается работа : 

'Фобв = 2 ( 4arctg dlo + 2л: + 2 arctg d
lo ) • (285) 

\ ок z нк 

Эта величина 'ljJ068 одинакова для схемы как с передним , так 
и с задним расположением ведущего колеса и определяется общей 
формой гусеничного обвода и конструктивными особенностями 
элементов движителя . При использовании мелкозвенчатых гусе-
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н иц сумма углов складывания меньше , при  этом меньше и потери 
мощности на перематывание обвода . 

Угол 'ФР не одинаков для схем с передним и задним расположе­
н ием ведущего колеса : 

N 
л.с. 

при  переднем расположении 
4 ( t 10 _L t lo ) , 2:тt  • 'Фрп = arc g -d 1 arc g -d- т - , 

ок нк z 

--
п р и  заднем расположении 

4 t lo + 2:тt 'Фра = arc g -d - .  
ок z 

Суммируя работу трения во 
всех шарнирах обвода и деля ее 
на время , в течение которого про­
исходит одно перематывание об­
вода , получим выражение для 
определения потерь мощности в 
шарнирах гусеницы : 

Nш = µr%v (Тсв'Фобв + Рвк'Фр) . (286) 

В жестком обводе статическая 
составляющая натяжения зависит 
только от тяговой нагрузки и не 
зависит от скорости перематыва­
ния обвода (обвод не меняет своей 
геометр ии) . В связи с этим силу 
Тсв можно на йти , используя фор­
мулу ( 1 4) .  Тогда мощность, теряе­
мая в шарнирах :  

Рис . 68.  Зависимость потерь  мощ­
ности от п редварительного статиче­
ского натяжения при  заднем распо­
ложении ведущего колеса (- - -
гусеница с закрытым шарниром ; -- - гусеница с открытым N _ µг шV1\Jобв Х 

шарниром)  ш - 10 
х [Те + Тц + Рвк ( Ф�в - lp � lcJ ] . (287) 

Как следует из выражения (287) , увеличение предвар ительного 
натяжени я  на любом режиме пр иводит к увеличению потерь мощ­
ности . На рис .  68 показан график,  построенный по результатам 
экспериментального исследования потерь мощности ,  из которого 
видно ,  что с увеличением предварительного натяжения потери 
мощности линейно возрастают . 

Увеличение тяговой нагрузки , так же как и увеличение ста ­
тического натяжения , пр иводит к увеличению потерь мощности . 
Однако к .  п .  д .  движителя при  этом возрастает , так как сила тяги 
увеличивается . 

Из выражений (286) и (287) видно ,  что потери в шарнире прямо 
пропорциональны диаметру проушины (пальца ) ,  поэтому приме-
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пение многопроушинных траков , в которых диаметр пальца может 
быть значительно меньше , чем в трех- или пятипроушинных тра­
ках, с точки зрения  снижения  потерь более целесообразно . Гусе­
ницы же с закрытым шарниром в этом отношении уступают обыч­
ным гусеницам с открытым шарниром (см . р ис .  68) , так как диа­
метр проушин у них (в сопоставимых весовых классах машин) 
больше . Следовательно , больше и потери  мощности при сухом тре­
нии. Однако в реальных условиях эксплуатации при наличии 

'lziJ N" Pr 
л. с. кгс 

0,8 #О fOOO 

0,5 120 

0,4 100 

80 

60 

1/0 

'20 

о fO 20 JO 90 §О 60 70 V KN/lf 

Рйс . 69. Зависимость потерь мощности и к . п . д. движителя от 
скорости для гусениц с откр ытым шар нир ом ( q  = 56,7 кг/м, 

Те = 250+ 750 кгс) 

абразива в зоне трения потери  в открытых шарнирах резко возра­
стают и становятся больше , чем в закрыты х .  

Потери мощности на внешнее трение в шарнирах зависят от 
скорости движени я .  Изменение мощности N ш с увеличением ско­
рости происходит нел инейно.  Выражение (287) [п р и  постоянной 
тяговой нагрузке (постоянном сопротивлении  движению) и неиз­
менном статическом натяжении  можно представить состоящим из 
двух членов : 

N = µrш'Фобв v [т .J_ р (� _ lp ) ]  + µrш'Фобд v3 
ш lo с 1 вк 'Фобв lp - lсв lo[J • 

Первый член этого равенства увел ичивается прямо п ропорцио­
нально скорости , второй же находится в кубической зависимости 
от скорости . В связи с этим к. п .  д . гусеничного движителя при 
использовании гусениц с открытым или закрытым шарнвром 
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с увел ичением скорости резко уменьшается . На рис . 69 в качестве 
п римера п риведены экспериментальные значения потерь мощно­
сти и к. п. д .  гусеницы с открытым шарниром.  При повышении 
скорости перематывания обвода до  70-80 км!ч к . п .  д . движителя 
уменьшается от 0 ,83 до 0 , 5 .  Относительно высокие значения к .  п .  д .  
движителя в данном случае получены за счет того , что диаметр 
п роушин у гусениц минимально возможный ( 1 6  мм) . 

Как уже отмечалось выше, потери мощности и к . п .  д .  движи­
теля неодинаковы для схем обвода с задним и передним распо­
ложением ведущего колеса . 

Таблица 12 Рис. 70. Зависимость отношения 
N шril N шэ от силы тяги на ведущем 

колесе Суммарные углы поворота траков 

М асса Те 1Ро& 1Ррп 1Ррз 
ма ши ны в г р а - в гр а - в гра -

в m  в кгс дус ах дуса х дуса х 

1 1  500 1 68 1 1 4 64 
1 6  700 2 1 0 1 34 76 

Действительно, есл и взять отношен ие потерь  мощности в шар ­
нирах для этих схем обводов , то можно получить: 

Тс + Тц + Рвк ( �рп - 1 1::._пl - ) 't'обв рп свп 
Тс + Тц + Рвк ( фрз - lрз ) 

Wобв lрз - lсвз 
(288) 

В этом выражении члены с индексом п соответствуют схеме 
с передним расположением ведущего колеса , с индексом з - схеме 
с задним расположением ведущего колеса . 

Зависимость (288) для двух гусеничных машин при  различных 
статических натяжениях показана на рис . 70 . Значения соответ­
ствующих углов приведены в табл . 1 2 . 

При определенных тяговых нагрузках , как это видно из гра­
фика на рис .  70 , отношение Nшпl Nшэ меньше единицы , т. е .  при  
этих режимах работы потери мощности меньше в схеме с передним 
расположением ведущего колеса . На режимах , где это отношение 
больше единицы, потери будут меньше в схеме движителя с задним 
расположением ведущего колеса . 

При изменении скорости движения меняется вел ичина отноше­
ния Nшпf Nшз • но п р инципиальные закономерности п р и  этом 
остаются теми же . Таким образом, зная вероятные условия экс­
плуатации машины ,  можно по уравнению (288) определить целе­
сообразную схему гусеничного движител я .  
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В упругих резина-металл ических шарнирах потери мощности 
обуславливаются иными причинами и факторами , чем в жестких 
металлических . 

Работа сил внутреннего трения , совершаемая за цикл скру­
чивания - распрямления  смежных траков , 

(289) 

За один цикл перематывания обвода в каждом резина-метал­
лическом шарнире совершается работа внутренних диссипативных 
сил 

(290) 

В данном случае сумма квадратов всех углов складыван ия 
траков 

� 2 ( l ) 2 ( 2л: )2 ( l 

)
2 

"" cpi = 8 arctg d:к + -z- + 2 arctg d:к . (29 1 ) 

Суммируя , как и ранее для случая жесткого шарнира ,  работу 
внутренних сил по  всему обводу и деля ее на время одного пере­
матывания , получаем мощность потерь в обводе с резина-метал­
лическими гусеницами : 

(292) 

Данное выражение отл ичается от подобного выражения (286) 
для жесткого шарнира тем , что потери в резина-металл ическом 
шарнире не зависят от растягивающих усилий ,  действующих 
в обводе , т.  е. при  любой тяговой нагрузке потер и мощности оди­
наковы . Потери мощности зависят от угловой жесткости шар ­
нира м 0 ,  коэффициента внутренних потерь  п р и  скручивании  11� 
и скорости движени я .  С увеличением скорости потери в шарнирах 
пропорционал ьно увел ичиваютс я .  Соответственно этому к .  п .  д .  
движител я с резина-металлическими гусеницами с увеличением 
скорости падает менее интенсивно,  чем к .  п . д .  движителя с жест­
ким обводом (рис .  7 1 ) ,  с увел ичением скорости он линейно умень­
шается . 

Потери мощности в шарнирах упругого обвода не зависят от 
места расположения ведущего колеса , так как п р и  любой схеме 
сумма углов складывания траков остается одинаковой [см . выра­
жение (29 1 )  ] .  Однако общие потери мощности с учетом потер ь 
в зацеплении зависят от места расположения  ведущего колеса . 
Как уже было отмечено в гл . V ,  тяговое усилие, передаваемое 
опорными элементами ведущего колеса , больше при  заднем рас­
положении ведущего колеса . В связи с этим вероятность скольже­
ния скоб по зубьям так же, как и скольжения траков по опорным 
элементам, больше в случае переднего расположения ведущего 
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колеса , поэтому в этой схеме движителя общие потери мощности 
больше, чем в схеме с задним расположением ведущего колеса . 
Это в идно из графика (рис .  72) , построенного по  результатам 
·экспериментального исследования движителя с резино-метал-

l/z3 � Рт л.с. кгс 
48 11/0 1000 
46 f20 800 

49 fOO 600 

во 400 
60 

40 

20 

() fO 20 JO 90 JO о() 70 v KH/'li 

Рис. 71 .  Потери мощности и к .  п .  д. гусеничного движи­
теля при использовании гусениц с резино-металлическими 

шарнирами ·( q = 56,7 кг/м, Те =  250+ 750 кгс) 

лическими гусеницами на универсальном Jстенде . '.Изменение 
статического натяжения в упругом обводе , хотя прямо и не ска­
зывается на  потерях мощности , однако косвенно через отношение 

v=20кн/ч 
- - -

V=ofJKH/'1 

- -

Рис. 72. Влияние статиче­
ского натяжения на к .  п . д. 
упругого обвода, (-- пе­
реднее расположение веду­
щего колеса , - - - заднее 

расположение) 

аб Тсв , -- вл ияет на сколь-
JОО 1000 fJOO Те, кгс Т Р жение траков по опор-

ным площадкам и в итоге - на к . п . д .  движителя (-рис . 72) . 
Увеличение статического натяжения , способствуя разгрузке 

зубьев ведущег'о колеса , понижает к. п .  д .  движителя из-за неиз­
бежного скольжения траков по  опорным элементам пр и  более 
высоких нормальных нагрузках на режимах , когда Рвк > Роn вк · 
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Потери мощности в движителе с гусеницами с закрытым шар ­
ниром складываются и з  составляющих , определяемых выраже­
ниями (286) и (292) . При этом в выражени и  (292) вместо вел ичины Ь 
необходимо подставить значение суммарной ширины резиновых 
колец. Однако общие потер и  не  явл яются суммой значений ,  опре­
деляемых по выражениям (286) и (292) . Дело в том ,  что резиновые 
кольца частично воспринимают растягивающую нагрузку . Их 
относительный натяг  составляет, как п равило, не менее 30 % , 
поэтому на опорную часть шарнира действует сила ,  меньшая , чем 

IN,, 
� л.с . ...--.--.---,---.---,---.---т----. 

44 200 r----t--t---+-+--t--F':�dl/H 

42 �O t---r---t---+--+-----+--+---нr.<-� 

ff0 t-------f'�--t----+--t---t-----A'S"--+----1 

80 1---+-+--+-oW=��::i-:--I-� 

'-'---'---'---'--......_--L _ _,_ _ _,____J о О fO 20 JO 90 50 50 v кн/q 
Рис. 73. Потери мощности в движителе с гусени ­
цами с 3акрытым шар ни ром ( q  = 6 7  кг/м, Те =  

250+ 750 кгс) 

натяжение в обводе . При бол ьших тяговых усил иях эффект раз­
грузки шарнира резиновыми уплотнениями мал , в связи с чем 
его можно не учитывать . В этом случае также можно пренебречь 
и сопротивлением от скручивания резиновых колец, поскол ьку 
доля гистерезисных потер ь  п р и  относительно небольшой ширине 
резиновых колец по сравнению с потерями на  трение не суще­
ственна . Пренебрежение этими двумя факторами взаимно компен­
сируется , так как они вызывают изменение общих потерь,  один 
в сторону их увеличения , другой , наоборот, в сторону умень­
шения .  

Экспериментальные исследования (рис .  73) показывают, что 
характер изменения потерь  в закрытых шарнирах при  значи­
тельных тяговых нагрузках такой же , как и в открытых , т .  е .  для 
этих условий справедливо выражение (286) . 

При малых тяговых усил иях разгрузка шарнира уплотне­
ниями становится значительной - уменьшается составляющая 
потерь от трен ия скольжения . В результате потери мощности 
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в гусеницах с закрытым шарниром уменьшаются по  сравнению 
с потерями в гусеницах с открытым шарниром даже при  значи­
тельно большем диаметре проушин у первых . 

На р ис . 74 приведены результаты экспериментального иссле­
дования потерь  двух гусениц: с открытым и закрытым шарниром 
на одной и той же машине.  При этом диаметр проушин гусениц 
с открытым шарниром 20 мм , а с закрытым 35 мм . Несмотря на 
такое разл ичие в диаметрах проушин к . п .  д. движителя при  уста­
новке гусениц с закрытым шарниром больше , чем при гусеницах 

fг1 г-��-.��--,���-.-��--.��---
f 

Рис. 74 . К. п . д. гусеничного движителя при 
установке гусениц с открытым и закрытым шар­

нирами : 
1 - гусеница с з а к р ытым ш а р н иром;  2 - гусеница 

с открытым ш а р н иром 

с открытым шарниром, в широком диапазоне изменения тягового 
усилия на гусенице -до 600 кгс ifm = 0 ,2) . Исходя же из выра­
жения (286) потери в шарнирах этой гусеницы должны были бы 
быть на 57% больше, чем в гусенице с открытым шарниром .  На 
самом деле этого нет, поэтому увел ичен ие диаметра проушин 
траков в связи с п рименением закрытого шарнира не представ­
ляется с точки зрения  потерь мощности фактором, ограничиваю­
щим п рименение этих гусениц. 

Степень разгрузки несущих элементов шарнира от растягиваю­
щих усилий определить трудно,  поэтому найти точное аналити­
ческое выражение для потер ь мощности в шарнирах тоже трудно .  
На основании  обработки экспериментальных данных о мощност­
ном балансе движителя можно рекомендовать следующие эмпири­
ческие зависимости для определения  к . п .  д .  гусеничного движи­
тел я машин легких весовых категорий (до 8- 1 0  т) : 

п ри использовании гусениц с закрытым шарниром 
'l'Jгд = 0,83 - 0,398e-4 •675fmб + 0,00 1 5  ( 1 2,5 - v)\ 
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при использовании гусениц с открытым шарниром 
'1'Jгд = 0,78 - 0,525e-5 , l5fmG + 0,00 1 5  ( 1 2, 5 - v)\ 

где v - скорость в км/ч ;  
k - коэффициент, учитывающий влияние скорости и равный 

1 , 1 для тяжелых и 1 , 1 5 для легких условий движения . 
Данные выражения учитывают все в иды потерь  в гусеничном 

движителе,  т .  е .  потери в шарнирах и в зацеплении ,  а также 
в подшипниковых узлах . 

2. ВЛ И Я Н И Е  ТИПА ШАРНИРА ГУСЕН И Ц Ы  
Н А  ХОДО В Ы Е  КАЧ ЕСТВА ДВИЖИТЕЛЯ 

Так как потери в гусеничном движитеде зависят от типа гусе­
ничной цеп и ,  то и ходовые качества движителя во многом опре­
деляются конструкцией гусеницы .  Тем более, что тип шарнирного 
соединения обуславливает не только потери мощности в движи­
теле,  но и уровень динамической нагруженности обвода , особен­
ности взаимодействия  опорной ветви обвода с грунтом . Все это 
не может не сказаться на  эксплуатационных свойствах машины . 

Обычно ходовые качества гусеничной машины оцениваются 
следующими показателями :  удельной силой буксирования (коэф­
фициентом сопротивления качению) ; расходом топлива на раз­
л ичных скоростях движения ; временем разгона до максимальной 
скорости ; предельной силой тяги по  сцеплению (коэффициентом 
сцепления) . 

Как будет показано н иже, тип шарнирного соединения вл ияет 
на все эти показатели.  При этом степень влияния почти не зависит 
от весового (тягового) класса машины . Такой вывод следует 
из анализа результатов экспериментального исследования гусе­
ничных машин различных весовых категорий вплоть до 36 т .  
Здесь мы рассмотрим л ишь характер изменения ходовых качеств 
машин двух наиболее типичных весовых категорий - общим 
весом 8 и 1 6  т. На машинах массой 8 т исследованию подвергал ись 
гусеницы с открытым и закрытым шарнирами в двух вариантах : 
с втулками , облицованными пластмассой ,  и с втулками без пласт­
массы (цельнометаллическими) . На машинах массой 1 6  т опреде­
лялись показатели для всех типов гусениц: с открытым,  закрытым 
и резина-металлическим шарнирами . Масса гусениц различных 
типов у каждого кдасса машин отл ичается не  более , чем на 20 % . 

Сравнение гусениц с закрытыми шарнирами с обычными гусе­
ничными цепями (с открытым шарниром) показывает, что уста­
новка гусениц с закрытым шарниром существенно удучшает тяго­
во-динамические и экономические качества машины. Пр ичем более 
заметно это проявляется на гусеницах с облицованными пласт­
массой втулками . Так , усилие Р1 буксирования  машины с гусе­
ницами с закрытым шар ниром в скоростном диапазоне 2-40 км!ч 
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меньше , чем машины с обычными гусеницами :  при  установке 
цельнометаллических втулок на 1 0-2 1 % , п р и  установке втулок , 
облицованных пол иамидом , на  20-34 % . 

Подобное соотношение усил и й  сохран яется в течен ие всего 
срока службы (рис . 75) . На  изношенных гусеницах снижение уси­
лия перекатывания соответственно составл яет 5- 1 0 %  и 20-28 % .  

;у Пр и использовании гусениц 

кгс l $$� r 

с резина-металл ическими шар-

400 � .J ления  качению по сравнению 
500 f� � j нирами уменьшение сопротив-

300 �� � _ _  
с обычными гусеницами в легких 

200 _ *"----=--- _ _ 
условиях движения (бетон) от-

о 10 20 .JO 40 v кн/v мечается только на повышенных 
& · OJ скоростях движен и я ,  а на 

fll тяжелых грунтах на всех ско­
ростях .  На малых скоростях 
в легких условиях движения 
(бетон , укатанный грунт) коэф­
фициент сопротивлен ия каче-

мп нию у движител я с этими гyce-Lvv .__�_.__�_,��-'-�--'�---' (} "'(} 20 :r0 ,.,п v к.·иl,, ницами даже несколько выше 1}., 71 О) '" -,v r1/> 
ГJ (табл . 1 3) , чем у обычного 

�1t_1_ш 1 
о fO 20 !) JO '1fJ v кн/11 

Рис . 75. Зависимость сопроти влен и я  
перекатыванию маши ны (Gт = 8,2 m) 

от скорости н а бетоне : 

а - н овые гусен и ц ы ;  6 - после 5 0 %  про­
бег а ;  в - и з н о ш ен н ые гусе н и ц ы ;  / - сер и й ­
н ы е  гусе н и ц ы ;  2 - гусе н и ц ы  с з а к р ытым 
ш а р н и р ом с п л о стмассо й ;  З - гусе н и ц ы  

с з а к р ытым ш а р н иром б е з  пл астмассы 

движител я с гусеницами с от­
крытым шарниром . 

Уменьшение потерь мощно­
сти в движителе при  использо­
вании гусениц с закрытыми и 
резина-металлическими шарни­
рами отражается и на эконо­
мических показателях .  Расход 
топл ива снижается как при  дви ­
жен ии по дорогам,  так и по  
тяжелым грунтам .  

В легких условиях движе­
ния п р и  установке гусениц с 
закрытым шарниром уменьше­

ние расхода топлива в среднем составляет: на низких скоростях (до 
1 0  км/ч) около 1 5 %  в случае испол ьзования втулок , обл ицован ­
ных пластмассой ,  и около 1 0 %  п р и  установке цельнометалл иче­
ских втулок ; на повышенных скоростях соответственно � 1 О и 5 % . 

В тяжелых условиях движения Um > 0 ,06) разн ица в расхо­
дах топл ива еще больше возрастает . В среднем снижение расхода 
топлива при  использовании гусениц с пластмассовыми втулками 
шарниров по сравнению с серийными составл яет 1 7-20 % ,  а 
п р и  испол ьзовании гусениц с цельнометаллически ми втулками 
7- 1 0 % .  

На р ис . 76 п р иведена экономическая характеристика машины 
( Gm = 8 т) п р и  движении по  задерненному грунту , которая 
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показывает п реимущество гусениц с закрытым шарниром по  сравне­
нию с обычными гусеницами . 

Применение закрытых и резина-металл ических шарниров тре­
бует увел ичения диаметра п роушин и , каl\. следствие ,  некотор ого 
увел ичения массы гусениц . В Q n/IOOnr 
среднем по сравнению с обыч- .--------.---.--.,---,-----. 

ными гусеничными цепями гу­
сеницы с закрытым и с резина- !20 1---.----�-t---+----�·--+---1 
металл ическим шарниром тяже­
лее на 1 5-30 % .  Это увел ичивает 
момент инерции движителя и f()O t--t-"#Pft--.----тт-t--т----1 
вел ичину суммарных соп ротив­
лений пр и  разгоне, однако 
увел ичение крутящего момента 
при  разгоне вследствие увел и­

80 1-"''""9'--,---+->x""'-+>"-?Ч--:--+-JllF-;,,IJ 

чения момента инерции компен- оО l----"t=;;;��-;0:�;;;...'fд--t----+------1 сируется снижением момента , 2 
обусловленным меньшим коэф-
фициентом трения в шарнире .  40 /J 5 10 15 20 25 v кн/11 В связи с этим динамические 
качества машины не у худша­
ются (табл . 1 4) .  

Как правило, установка гу ­
сениц с резина-металл ическими 

Рис . 76 . Экономическая характеристи ­
ка при движении по задерненному 
грунту (обозначения те же , что и на 

рис .  75) 

шарнирами улучшает динамические качества машины , так же 
как и установка гусениц с зак рытыми шарн ирами . 

Экономия топл ива п р и  
Таблица 13 установке гусениц с резино-

Коэффициенты сопротивления качению 

l(оэффи ци е  нт соп ро-
ти вл е н и я  к а ч е щ 1 ю  

Ти п г ус е ни ц  ( п ри v = 3 км/ч )  
б ето н 1 песок 

1 
С открытым шар -

ни ром 0, 024- 0, 069-
0, 025 0, 07 

С закрытым шар-
ни ром 0, 025- 0, 063-

0, 0255 0, 065 
С резино-металли -

ческим шар н и -
ром 0, 03- 0, 062-

0, 03 1  0, 063 

металл ическим шарниром на  
повышенных скоростях дви­
жения  нескол ько бол ьше , 
чем п р и  испол ьзовании  гусе­
ниц с закрытым шарниром.  
В среднем по  сравнению с 
серийными гусеничными це­
пями гусеницы с закрытым 
и резина-металл ическим шар­
ниром позвол яют уменьшить 
расход топл ива у быстроход­
ных транспортных машин п р и  
движении по хорошим доро­
гам на  5- 1 0 % , п р и  движе­
нии  по разбитым грунтовым 
дорогам на 1 0- 1 5 % . 

На рис .  77 пр иведен график зависимости расхода топл ива 
одной и той же машины с гусеницами с закрытым и резино-метал ­
лическим шарнирами . Характер изменения  зависимости Q = 
= f ( v) ,  представленной на графике , является тип ичным и отра-
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Таблица 14 

Динамические качества машины с раЗJJичными гусеницами 

Тип г ус е ни ц 

с открытым с з а к рытым с закрытым 
Показатель ш а р н и ром ш арниром м еталлич е -

б е з  пласт-ским с п.п а стма с ·  
ш а р н и ром м ассовой совой втул -

втулки кой 

Время разгона до максимальной ско-
рости (42 км/ч) в сек . . . . . . 29, 5 28, 5 28, 2 

Путь разгона до максимальной ско-
рости (42 км/ч) в м 208 2 1 1 208 

Путь свободного выбега ОТ макси -
мальной скорости до полной оста-
новки в м 1 77 1 86 26 1  

жает две особенности , обусловленные :конструкцией этих гусениц. 
Первая заключается в том , что увел ичение расхода топлива с уве­
л ичением скорости п р и  установке разных гусениц неодинаково . 
Пр и  использовании гусеничных цепей с закрытым шарниром рас­
q r--�т--�..--�...-�...-�...-���-

к � 

8 -=--���,,.._���-'-���--''----' 
/) К) lO JO 40 so v КН/1/ 

Рис.  77. Влияние типа гусениц на удел ь­
ный расход топлива:  

ход топл ива возрастает зна­
чительно интенсивней , чем 
п р и  испол ьзовании гусениц с 
резина-металл ическим шар ­
ниром. Закон изменения рас­
хода топлива следует закону 
изменения потерь мощности 
в гусеничном движителе :  при  
установке гусениц с закры­
тым шарниром расход возра­
стает в степенной функции 
от скорости , т .  е. аналогично 
зависимости (287) , а п р и  уста­
новке гусениц с резина-метал­
л ическим шарниром увели­
чивается п ропорционально 
росту скорости согласно вы­
ражению (292) . 

Вторая  особенность со­
стоит в том , что п реимущество 
того или иного типа гусениц 

по расходу топлива (и по потерям мощности) проявляется только 
в определенном скоростном интервале .  

В диапазоне н изких и средних скоростей движения (до 30-
40 км/ч) п р и  одинаковом статическом натяжении  более эффективно 
п р именение гусениц с закрытым шарниром,  так как расход то­
плива в этом случае меньше, чем п р и  установке резино-металли-

1 - гусе н и ц а  с з а к р ытым ш а р н иром пр и  
Те = 5 0 0  кгс; 2 - т о  же п р и  Те = 3 0 0  кгс; 

3 - гусе н и ц а  с р ез и н а-металлическим ш а р ­
н иром п р и  Т е  = 1 500 кгс; 4 - то ж е  пр и  

те = 5 0 0  кгс 
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ческих гусениц . На  режимах работ с высокими скоростями (50-
60 км/ч) , наоборот, большее снижение расхода топл ива полу ­
чается п р и  использовании гусениц с резина-металлическим шар­
ниром .  

Таким образом , для уменьшения расхода топл ива на  тракторах 
и относительно тихоходных транспортных машинах целесообразно 
применять гусеницы с закрытым шарниром, на  быстроходных 
машинах - гусеницы с резина-металлическим или закрытым 
шарнирами . На быстроходных машинах , предназначенных дл я 
различных целей ил и работающих п р и  большой тяговой нагрузке, 
применение гусениц с резина-металлическим шарниром в ряде 
случаев ограничивается другими факторами (вытяжка под н а ­
грузкой , нарушение работы зацепления  и т .  п . ) .  Поэтому машинам 
такого типа в большей степени соответствуют гусеничные цеп и  
с закрытым или резина-металл ическим шарниром с ограничителем 
деформации .  

Сцепные качества гусениц в основном зависят от  конструкции 
опорной поверхности трака (формы грунтозацепа , его высоты ,  
давления под грунтозацепом и т .  п . ) .  Практически сцепные каче­
ства не связаны с типом шарнирного соединен и я ,  поэтому п р и  
любом типе шарнира можно обеспечить хорошее сцепление гусе­
ниц с грунтом . В табл . 15 п риведены коэффициенты сцепления ;  
и з  таблицы видно, что сцепные качества гусениц с различными 
шарнирными соединениями п римерно одинаковые . 

Таблица 15 

l(озффициенты сцепления маш ин с различными гусен ицами 

Масса 

l(оэффищ1 е н т  сцеплен и я  
(ср едни е  зна ч е ни я )  

м а шины Тип гус е ни цы 1 в т  Заде р н е н -
Бетон ны й луг 

8 { С закрытым шарниром 0, 44 0, 7 1  
» открытым » 0, 37 0, 7 1  

{ С резино-металлическим шарниром 0, 5 1  0, 66 
1 6  » открытым шарниром 0, 47 0, 72 

» закрытым » 0, 46 0, 70 

3. ВЛ И Я Н И Е  П РЕДВАРИТЕЛЬНОГО СТАТ И Ч ЕСl(ОГО НАТЯ ЖЕ Н И Я  
НА Э l(СПЛ УАТАЦИ О Н Н Ы Е  l(АЧЕСТВА МАШИ Н Ы  

При теоретическом анал изе нагруженности гусеничного дви­
жителя было установлено, что вел ичина предварительного ста­
тического натяжения  в значительной степени влияет на  динамику 
движител я ,  устойчивость работы обвода и на величину потерь 
мощности , поэтому п равильный выбор предварительного стати-
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ческого натяжения оказывает заметное влияние на ходовые каче­
ства движител я .  

Для обеспечения устойчивой работы обвода целесообразно ,  как 
это уже отмечалось в гл . I I I ,  повышать статическое натяжение . 
Особенно это необходимо для упругих обводов , в которых попе­
речные колебания ветвей возбуждаются значительно легче ,  чем 
в неупругих . 

Помимо этого , потребность в более высоком статическом натя­
жении для упругого обвода вытекает из того ,  что при  бол ьших 
тяговых нагрузках провисание передней наклонной ветви при 
малом натяжении становится столь значительным,  что создается  
опасность схода катка с беговой дорожки (сбрасывание гусеницы) . 
Вероятность сбрасывания гусен ицы п р и  малом натяжении возни­
кает и при маневрировании . В этом случае сбрасывание может 
п роизойти даже при  относител ьно невысоких значениях тягового 
усилия . 

В связи с этим величину предвар ител ьного статического натя­
жения в уп ругом обводе доводят до значен ий :  у машин легких 
весовых классов 1 500-2000 кгс, у машин средних и тяжелых 
весовых классов 2000-3000 кгс, в то время как в жестких обводах 
статическое натяжение не п ревосходит 600-800 кгс. 

Повышен ие статического натяжен ия приводит к снижению 
ходовых качеств машин . С ростом натяжения увел ичивается со­
противлен ие качению как вследствие увел ичен ия потерь мощности 
в шарнирах , так и вследствие возрастания неравномерности рас­
пределения нагрузок под катками , что п риводит к увел ичению 
деформации грунта . 

При сравнительном исследовании п роходимости разл ичных 
машин на снежной цел ине установлено ,  что с повышением стати­
ческого натяжения проходимость резко ухудшается . Так ,  напри­
мер , создание натяжения 1 500 кгс п риводило к потере проходи­
мости машин весовых классов 8 и 1 6  т на снежной целине глуби­
ной 400-500 мм . Снижение же статического натяжения до 500-
700 кгс обеспечивало возможность преодоления такого покрова . 

От величины статического натяжения зависит и способность 
машины п реодолевать заснеженные подъемы . При повышенном 
статическом натяжении угол п реодолеваемого подъема меньше . 

Увеличен ие статического натяжения вызывает также повыше­
ние расхода топлива . Это видно из графика (см .  рис .  77) . Пр и 
уменьшении  статического натяжен ия в гусеницах с закрытым шар­
ниром с 500  до 300  кгс расход топл ива снижается на 1 0- 1 5 %  
(в зависимости от скорости движения) . Уменьшение натяжения  
в гусеницах с резино-металлическими шарнирами с 1 500 до  500 кгс 
сокращает расход топл ива на 1 5-20 % . Однако в последнем типе 
гусениц эту экономию, как следует из вышепр иведенных реко­
мендаций ,  реализовать нельзя , поэтому хотя п р и  меньших натя­
жениях (�500 кгс) гусеницы с резино-металл ическими шарни­
рами и дают существенную экономию топл ива по сравнению с гусе-
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ницами других типов , п р и  эксплуатационных натяжениях 
( 1 500 кгс и более) расход топл ива при их установке на скоростях 
до 40-50 км/ч несколько выше (на 5-7 % ) ,  а на повышенных 
скоростях (до 60 км/ч) становится  таким же, как и при установке 
гусениц с закрытым шарниром.  

Увел ичение расхода топлива с ростом статического натяжения  
объясняется тем , что п р и  повышении  натяжения  увел ичивается 
нагрузка на зуб ведущего колеса и на  опорный элемент, и скол ь­
жение цевки ил и скобы п роисходит при более высоких удельных 
давлениях . 

Исходя из вышеизложенного вел ичину предварительного ста­
тического натяжения целесообразно устанавливать минимально 
возможной , но такой , чтобы обеспечивалась устойчивая работа 
обвода согласно условиям ,  п риведенным в гл . I I I .  

4. СТАБИЛ ЬНОСТЬ СВОЙСТВ РЕЗ И НО-МЕТАЛЛ И Ч ЕСКИХ ШАРН И РОВ 

Постоянство ходовых качеств гусеничного движителя обеспе­
чивается только в том случае, есл и свойства резина-металл ических 
шарниров остаются неизменными в течение всего срока службы 
гусеницы . Применяемые дл я изготовления резина-металлических 
шарниров резиновые смеси в относител ьно постоянных кл имати ­
ческих услов иях удовлетвор яют этому требованию.  Характер и­
стики шарниров в течение дл ител ьного времени сохраняются 
постоянными , и на их вел ичину не вл ияет объем пробега . 

Но это справедл иво л ишь для стабильных температу рных усло­
вий работы гусениц. При изменении  температуры окружающего 
воздуха характеристики шарнира резко меняются . Прежде всего 
изменяется угловая жесткость . 

С повышением температуры жесткость шарниров несколько 
падает , но при этом увеличивается коэффициент гистерезисных 
потерь .  В резул ьтате этого п р и  эксплуатации резина-металличе­
ских гусениц в условиях повышенных температур  п отер и  в шар ­
нирах не уменьшаются и коэффициент сопротивления  качению 
остается почти неизменным.  

При понижении температуры жесткость шарниров возрастает 
значител ьно (рис .  78) , а коэффициент потерь уменьшается мало .  
При  очень низких температурах податл ивость резины п олностью 
исчезает, и поворот траков один относительно другого п р иводит 
к ее разрушению.  

Влияние низких температур  ос.обенно сказывается в случае 
большой суммарной ширины резиновых колец . К тому же и степень 
п р ироста жесткости зависит от суммарной ширины резиновых 
элементов шарнира (рис .  79) . Чем больше ширина резинового 
кольца , тем интенсивнее увел ичение жесткости п р и  понижении  
температуры .  

При движении  машины температура  резины становится выше 
температуры окружающей среды , так как в результате внутрен-
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него трения шарниры нескол ько разогреваются (рис .  80) . Величина 
повышения температуры и время прогрева зависят от температуры 
в�здуха и скорости движения . 

Но значительного повышения  температу ры колец, даже при 
н :прерывном движении с максимальной скоростью, не происходит 

l'f 
KlC' CH 
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fOOO 

о ( 2 J 1/ 5 6 7 8 9 сх·  граО 
Рис . 78. Изменение угловой жесткости шарнира в зависимости от 

температуры 

(вследствие интенсивного охлаждения п р и  этом) . Максимальный 
разогрев резины составляет .......... 1 0- 1 5° С. Увел ичение жесткости 
шарниров приводит, как это следует из выражения  (292) , к уве­
л ичению потерь мощности в них , т. е. к снижению к. п . д. гусенич­
ного движител я и к ухудшению его эксплуатационных качеств . 
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Рис.  79. Изменение удельной 
угловой жесткости в зависимо-

сти от темпер атуры:  
1 - з а к р ыт ы й  ш а р н и р ;  2 - р ез и н о ­
металл ически й ш а р н и р  ш и р и н о й  4 82 м м ;  3 -рез и но- металл ическ и й  

ш а р н и р  ш и р и н о й  5 2 0  Аtм 
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Рис.  80 . Зависимость температуры ре­
зиновых колец от температуры окру­
жающего воздуха и времени движения 

Сопротивление качению машины п р и  понижении температуры 
резиновых колец резко возрастает. Так,  п р и  понижении темпера· 
туры колец от -5 до -30° С сопротивление качению увеличи· 
вается в 3 раза (рис . 8 1 ) .  При температуре н иже -35° С буксиро­
вание машины возможно только юзом, так как сцепления с грунтом 
в зимних условиях недостаточно для создания  силы тяги ,  способ-
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ной привести во вращение движитель .  Данное обстоятельство 
является большим экспуатационным недостатком, так как исклю­
чает возможность запуска двигателя за счет буксирования , что 
нередко требуется  в условиях н изких температу р .  

При температурах, близких 
к -50 + -55° С,  движение ма­
шины затруднено вследствие 
чрезмерного увел ичения жест­
кости шарниров («застывания» 
гусен ицы) . В связи с этим для 
машин , предназначенных для 
эксплуатации в разл ичных кли­
матических условиях (в том 
числе и п р и  низких температу­
рах окружающего воздуха) , 
более предпочтительной являет­
ся гусеница с шарниром, в кото­
ром объем резины минимальны й .  
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Рис. 8 1  Зависимость сопротивления 
качению от температур ы  резиновых 

колец шарнира 

5. ОСОБЕН НОСТИ РАБОТ Ы ГУСЕН И Ч НО ГО ЗАЦЕПЛЕН И Я  

Параметры зацепления и нагруженность его элементов в зави ·  
симости о т  режима работы машины измен яются  в достаточно ши· 
роких пределах . Более стабил ьным при изменении  режима 

Q · движения сохран яется взаимо-кг/11 действие элементов зацеплени я  
28 в жестком обводе . При этом из­

В �����������---
0 ID 20 JO 40 v КН/1/ 

Рис. 82. Влияние способа зацепления 
на расход топлива (Те =  300 кгс) 

менение скорости движения  и 
тяговой нагрузки вызывает про· 
порциональное изменение на­
груженности ведущих колес и 
потерь  мощности в зацеплении  
в конструкции как  с толкаю­
щим ,  так и с тянущим способом 
зацепления . Однако уровень 
потерь в этих двух типах за­
цепления разны й , и эта разница 
сохран яется п р и  любом режиме 
работы . 

На р ис .  82 приведен график 
зависимости расхода топлива от 

скорости движения дл я одной и той же машиньr с двумя типами 
зацепления (гусеницы с открытым шарниром) : с толкающим (кр и· 
вая 1) и тянущим (кривая 2) . Преимущество толкающего способа , 
заключающееся в меньших потерях мощности от скол ьжения  
цевки по зубу , а следовательно,  в меньшем расходе топлива , 
сохраняется во всем скоростном диапазоне. На средних скоростях 
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движения разница в расходах топлива составляет 1 0- 1 5 % ,  на 
ВЫСОКИХ - ДО 20-22 % .  

Следует отметить , что в жестком обводе изменение режима 
нагружения движителя  не вызывает изменения характера взаимо­
действия  элементов зацеплени я .  В уп ругом же обводе вследствие 
податл ивости гусеницы характер взаимодействия , как было пока ­
зано в гл . V ,  меняется . В результате этого меняется и нагружен­
ность зубьев , причем это относится также и к зацеплению, про­
филирование которого осуществлено с соблюдением оптимальных 

Рис. 83. Момент подхвата гусеницы под ведущим колесом 

соотношений между параметрами гусеницы и ведущего колеса . 
В нормально выполненном зацеплении цевки (ил и  скобы) гусе­
ницы контактируют с рабочим профилем зуба . Нагрузка на зубе 
в этом случае оп редел яется тремя факторами : тяговым усилием, 
статическим натяжением и скоростью движени я .  С ростом тяго­
вого усилия и статического натяжения она увел ичивается , с ростом 
скорости - уменьшается .  Последнее вызывается падением ста­
тического натяжения из-за удл инения ветвей обвода . 

Увел ичение шага гусениц является одним из основных факто­
ров , п риводящих к подхвату гусеницы под ведущим колесом 
(рис . 83) . Особенно проявляется явление подхвата при эксплуата­
ции резино-металл ических гусениц в условиях высоких темпера­
тур воздуха , когда жесткость шарниров у меньшается и вероят­
ность подхвата появляется даже при  относительно невысоких 
значениях тяговых усилий .  При значительных же усилиях зона 
подхвата может распространиться на  весь свободный сектор веду ­
щего колеса и п ривести к заклиниванию п ривода . 
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Нарушение зацепления в упругом обводе п роисходит и п ри 
поворотах машины (со стороны тормозящей гусеницы) . При перед­
нем расположении ведущего колеса оно п роисходит во время 
поворотов на заднем ходу , при  заднем расположении ведущего 
колеса на переднем ходу . Проявляется это нарушение в виде набе­
гания траков на зубья с последующим проскакиванием зубьев или 
сбросом гусеницы . Сбрасывание гусениц из-за их податл ивости 
имеет место и п р и  движении на высоких скоростях по траектории 
с относительно небол ьшой кривизной п р и  резком включении 
рычагов у правления поворотом . В этом случае сброс происходит 
под действием инерции верхней ветви и гироскоп ического момента 
обвода . 

При эксплуатации на  липком снегу или грязи маневрирование 
машины с резина-металлическими гусеницами даже при относи ­
тельно высоком статическом натяжении затруднено ,  так как п ро­
исходит распор гусеницы и возникает вероятность ее схода с веду ­
щего колеса при  повороте машины . 

Следует отметить , что это явление, хотя и в несколько меньшей 
степени , присуще гусеницам и с другими типами шарнирных со­
единений . Устранение его возможно за счет установки специаль­
ных очистителей ил и п рименения венцов со специальной формой 
зубьев . 



Г л  а в а Vl l I  

ОСОБЕННОСТИ ДИНАМИЧЕСКОГО РАСЧЕТА ГУСЕНИЦ 
С ЗАКРЫТЫМ ШАРНИРОМ 

Анализ динамической нагруженности гусеничного движител я 
(гл . 1 -V) позвол ил установить основные закономерности про­
цессов , возникающих в быстроходном движителе ,  и вывести зави­
симости , связывающие вел ичину усл ий с конструктивными и экс­
плуатационными факторами . Использование этих зависимостей 
позволяет произвести обоснованный выбор параметров как дви­
жителя в целом , так и отдел ьных его узлов из условий  обеспечения 
оптимальных режимов его работы . При этом решается одна из 
задач создания долговечного гусеничного движител я .  Вторая 
задача связана с его прочностным расчетом . Так как расчеты 
большинства деталей движителя (ведущие и направляющие колеса , 
п оддерживающие и опорные катки и т .  д . )  проводятся с использо­
ванием общеизвестных методов (с некоторыми поправками на 
особенности конструкции) , то их изложение нецелесообразно .  

Наибольший интерес п редставл яет р ассмотрение основ рас­
чета гусеничных цепей с закрытым и резина-металлическим шар­
ниром,  новизна конструктивного решения которых предопределяет 
и своеобразие методики расчета . Расчет гусениц любой конструк­
ции можно подразделить на  два этапа : статический и динамический . 
Применительно к гусеницам с резина-металлическими шарнирами 
статический метод расчета разработан ,  поэтому здесь будут рас­
смотрены основы статического р асчета только гусениц с закры­
тым шарниром и изложены методы расчета собственной частоты 
колебаний  гусениц со всеми типами шарнирных соединений .  

1 .  КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ РЕЗИ НОВ ЫХ УПЛОТНЕНИЙ 

Исследование долговечности резиновых сайлент-блочных колец 
позволило установить , что их работоспособность определ яется 
следующими факторами : 

вел ичиной максимальных касательных напряжений ,  завися­
щих о т  тангенциальных деформаций ;  
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величиной нормальных напряжений ,  возникающих п р и  ради­
альных деформациях ;  

температурой резины (частотой знакопеременных циклов) . 
Различные рецептуры резины по-разному реагируют на  изме­

нение тех или иных факторов , но все они наиболее чувствительны 
к изменению тангенциальных и радиальных деформаций .  В связи 
с этим выбор параметров шарнира должен сводиться п режде 
всего к обеспечению минимальных значений  касательных и нор­
мальных напряжений . В закрытом шарнире,  где растягивающая 
нагрузка воспринимается несущим элементом, радиальные дефор­
мации у резиновых колец отсутствуют, резина работает в более 
легких условиях по сравнению с чисто резина-металл ическим 
(сайлент-блочным) шарниром.  

Как показывают результаты выполненных стендовых и пробе­
говых испытаний ,  п р и  выборе параметров закрытого шарнира  
необходимо обеспечить такие условия работы резиновых колец, 
чтобы максимальные касательные напряжения в них не превы­
шали 5-6 кгс/см2 п р и  температуре резины до 50-60° С . Вел и­
чина касательных напряжени й  зависит от геометрических пара­
метров кольца , свойств резины и угла скручивания [ 2 ] :  

(293) 

где r 1 - внутренний радиус резинового кольца ; 
hP - высота резинового кольца в запрессованном состоянии ;  
<р Р  - угол деформирования (скручивания) резины ; 
Gт - модуль сдвига резины . 

Можно считать , что данная формула справедлива для любой 
формы резиновых уплотнений ,  поэтому она может быть принята 
в качестве исходной п р и  выборе параметров шарнира . 

Как видно из выражения (293) , высота резиновых колец в за­
прессованном сосоянии hP оказывает существенное вл и яние на 
нап ряженность резины и ее долговечность . С увеличением высоты 
при  одном и том же внутреннем или наружном диаметре касатель­
ные напряжения уменьшаются . Особенно интенсивное уменьшение 
напряжений происходит при увел ичении  высоты hP в п ределах  
до 0 ,5d 1 . Из этого следует, что для снижения  нап р яжени й  необ­
ходимо стремиться к увел ичению высоты hP , т .  е .  к увел ичению 
диаметра проушин и уменьшению сечения соединительного пальца . 

Однако это противоречит требованиям снижения веса и обеспе­
чения прочности гусеницы , так как увел ичение диаметра п роушин 
ведет к утяжелению шарниров и траков (и  возрастанию динами­
ческих нагрузок) , а уменьшение площади сечения пальца п ри  его 
более напр яженной работе по  сравнению с обычными конструк­
циями (за счет появления  неопорных участков в местах размеще­
ния  резиновых колец) уменьшает запас прочности пальца . В связи 
с этим заданную вел ичину касательных напряжени й  обеспечи­
вают рациональным сочетанием геометрических размеров колец 
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и кинематических параметров движител я .  Кинематические пара­
метры (диаметр ведущего колеса , шаг цепи) определяют у гол 
закручивания резиновых колец, снижение которого способствует 
у меньшению касательных напряжений . Уменьшая по возможно­
сти шаг цепи и вводя предварител ьное закручивание колец при 
сборке гусеницы на угол , равный половине угла  складывания 
траков на  ведущем или направляющем колесе,  можно получить 
угол закручивания колец в пределах 5-7° (пр и  высоте колец 
4-5 мм) , что обеспечивает требуемую величину касательных на­
п ряжений .  

В п роцессе эксплуатации несущие элементы закрытого шар ­
н и р а  изнашиваются и резиновые кольца начинают работать н е  
только на концентрическое кручение,  но и на  сжатие.  Величина 
касательных напряжений  в этом случае несколько возрастает. 
Она может быть определена из выражения :  

2qJPG,r§ (r§ - ri - Л2 + 2r1Л ) 
't'max = ( 2 2) 2 л2 ( 2 _[ 2) _[ л4 ' 

'2 - '1 - '2 · г r 1  -г 
(294) 

где Л - эксцентриситет; 
r 2 - наружный радиус резинового кольца (в запрессованном 

состоянии) . 
Из анал иза возможных предельных износов проушин и втулок 

следует, что максимал ьное увеличение напряжений  к концу срока 
службы движителя по сравнению с первоначальными значениями 
может достигать 50-60 % . Данное обстоятельство необходимо 
иметь в виду п р и  выборе параметров шарнир а .  

Распределение угла  скручивания по проушинам при  повороте 
звеньев одно относительно другого п р и  прочих равных условиях 
зависит от общей ширины резиновых колец шарнира . Для полу­
чения р авных углов закручивания всех колец необходимо , чтобы 
их ширина была одинаковой с обеих сторон трака . Некоторое 
превышение общей ширины резины (до 1 0 % )  должно быть со сто­
роны колец меньшего размер а ,  так как их угловая жесткость 
меньше , чем у колец, имеющих большую ширину (см .  гл . VI ) .  
Исходя и з  равенства углов закрутки вытекает необходимость 
п рименения  в траках с нечетным кол ичеством проушин резиновых 
колец двух типоразмеров . 

Работоспособность колец зависит не только от величины каса­
тельных  напряжений , но и температурного режима их работы , 
так как с увеличением температуры ускоряются физико-хими­
ческие процессы , сопутствующие периодическому деформирова­
нию резины , и ухудшаются ее физико-механические свойства . 

При анализе тепловой напряженности закрытого шарнира 
следует иметь в виду , что в шарнире имеются два источника обра­
зования тепла : внутреннее трение в резине и трение несущих 
элементов .  Тепловая напряженность шарнира поэтому будет опре­
деляться количеством выделенной теплоты в результате трения 
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скольжения и деформирования резины ,  т. е .  
Q = Qmp + Qpes· 

Теплота от трения за один возвратно-вращательный цикл 
в общем случае : 

Ч'о ьтр 
Qтр = �о J J µрф r§2cpmp dcpodbmp, 

о о 

где Ьтр - суммарная ширина опорных элементов ; 
ср 0  - угол контакта трущейся пары ; 
РФ - фактическое давление на элементарной площадке кон­

такта ; 
IPmp - угол поворота траков ; 
А 0 - механический эквивалент теплоты . 

Переходя к среднему удельному давлению, имеем 
Qтр = О , 1 4µpcp{j)mp d§nbmp •  

где п - количество циклов в минуту . 
Из данного выражения видно , что количество выделяющейся 

За  1 ч при трении  теплоты зависит не только от нагрузочного 
режима , но и от конструктивного выполнения узла трения . При 
одном и том же удельном давлении и частоте качаний ,  изменение 
диаметра сказывается на величине Qmp в большей мере ,  чем 
изменение длины . Поэтому для уменьшения выделения тепла вы­годнее иметь узел трения с возможно меньшим отношением d 2/ Ьтр · Теплоту , выделяющуюся в результате деформирования резины 
можно найти следующим образом . За каждый возвратно-враща­
тельный цикл в тепло превращается работа 

А ' Мшq:>р Q = 'Y]w -2- '  

где Мш - момент скручивания в шарнире . 

то 

Так как [ 2 ] 

' 2 'l'fwq:>p :n:bpG-r 
1 1 

2r2 - 2г2 1 2 
При установившемся движении за 1 ч выделится теплоты 
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следовательно ,  общее количество выделяемой в шарнире теплоты 
2 ' 

Q 1 d2 Ь O, l 4nG'tbpq>pnflw = О, 4µрсрq>тр 2n тр + 1 1 
2r2 - 2r2 1 2 

(295) 

Температура  резины с достаточной точностью может быть 
определена по  формуле 

tp = -i- ( FQ + t0 ) , (296) "t а охл 
где �t - коэффициент неравномерности прогрева ; 

а - коэффициент теплоотдачи трака ; 
F0u - поверхность охлаждени я ;  

t 0 - температура окружающей среды . 
Находя по формуле (296) температуру  резины , можно сделать 

вывод об уровне тепловой напряженности шарнира и при  высоких 
значениях температуры принять необходимые меры для ее сниже­
ния . Допустимой обычно считается температура до 80° С. 

2.  ОСЕВОЕ УСИЛИЕ СТЯ ГИВАН ИЯ ШАРНИРА 
Одним из существенных вопросов при  расчете гусениц с за­

крытым шарниром (так же как и гусениц с последовательным ре­
з ино-металлическим шарниром) является определение необхо­

димого осевого усилия ,  обеспе­
чивающего плотное прилегание 
торцов втулок при  изгибах 
пальца от действия растягива­
ющих гусеницу нагрузок ,  а 
также их неподвижность одна 
относительно другой при  взаим­
ных поворотах траков . Исходя 
из этого , осевое усилие Т 0 оп­
ределяется по условию приле­
гани я  торцов втулок (То) и по 

Рис . 84 .  Схема к определению усилия условию их относительного не-
стягивания шарнира проворачивания (Т�) . 

Плотное прилегание торцов втулок будет сохраняться в пакете 
шарнира  только в том случае , если напряжения сжатия асж ,  
создаваемые осевой силой Т0 (рис . 84) , будут всегда равны или 
больше р астягивающих напр яжений ар, возникающих от изгиба 
пальца на заплечиках смежны х  втулок (на диаметре d1) в местах 
их стыка (в точке а) . 

Напряжени я ,  вызываемые р астягивающей нагрузкой на запле ­
чиках торцов : 

(297) 
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где <1и - напряжение изгиба в пальце от растягивающих усилий 
(на диаметре d 0) ; 

d 0 - диаметр вписанной окружности пальца (размер по гра­
ням) . 

d Заметим, что отношение d: меняется в очень узких пределах .  
Обычно оно составляет 1 ,3- 1 , 5  и может быть принято в среднем 
равным 1 ,4 .  

Напряжение <1и с учетом опытных коэффициентов монолит­
ности kм определяется выражением (282) . Зная растягивающие 
нагрузки,  возникающие в обводе в различных условиях и на раз ­
личных режимах ,  можно обеспечить постоянное. соединение торцов 
для любых случаев нагружения обвода . 

Исследование динамической нагруженности обвода показы­
вает , что растягивающая нагрузка всегда содержит переменную 
составляющую . При этом на нерезонансных режимах ее амплитуда 
пропорциональна натяжению и может быть учтена коэффициентом 
динамичности ka . 

Тогда для определения напряжения аи можно пользоваться 
зависимостью 

Т расч = ka (Рвк + Т св) . 

Так как для обеспечения нормальной работы шарнирного 
соединения должно быть выполнено условие ар = асж , а напря­
жения сжатия связаны с осевым усилием зависимостью 

т� а,ж = 
л: (d2 d2) ' т i - о 

то осевая сила по условию нераскрытия торцов втулок 
т' л:аu d1 (d2 _ d2) о � 4do 1 о . (298) 

Минимально допустимое значение силы Т� соответствует на­
чалу отхода торцов один от другого на диаметре d0 и может быть 
определено по формуле 

T� min = Л:�и (dI - d5) . 
Для определения силы Т� необходимо найти момент Мш. 

скручивающий смежные втулки . Он  складывается из двух со ­
ставляющих :  момента трения на рабочих поверхностях проушин 
и втулок Мтр и момента скручивания резиновых колец МР, т. е . 

Мш = Мтр + Мр. 

При известной растягивающей силе и коэффициенте трения 
в трущихся парах µш момент трения Мтр может быть найден 
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из выражения : 
(299) 

Момент сопротивления скручиванию резиновых колец в за­
крытом шарнире не зависит от растягивающей силы , так как 
нормальные деформации в резине отсутствуют , и определяется 
угловой жесткостью резиновых колец и внутренн ими потерями 
пр и деформировании резины : 

Mp = Mu + Mv. 

где Му - восстанавливающий момент ; 
Mv - момент , обусловленный демпфирующим сопротивле­

н ием резины . 
Упругий момент пр ямо пропорционален углу складывания 

траков : 
Му = МоЬр(f)тр· 

В данном выражении удельная угловая жесткость является 
приведенной . Она находится по известным угловым жесткостям м 1  
и м 2  каждой из сторон трака : 

Угол fРтр при  расчете прин имается максимальным (угол' пере ­
гиба на  ведущем или направляющем колесе) . 

Момент демпфирующего сопротивления зависит от скорости 
углового деформирования резины :  

Mv = v<p (ai - ан) = vq>�mp. 
где vq> - удельное демпфирующее сопротивление в кгс · см · сек/ рад . 

Угловая  скорость должна выбираться на ибольшей . На веду ­
щем и направляющем колесах , а также пр и подъеме трака с опор­
ной ветви на заднюю наклонную, угловая скорость поворота 
траков равна угловой скорости соответствующего колеса или 
катка . 

При переходе трака с передней наклонной ветви на опорную 
угловая  скорость fРтр в момент удара катка 

где 
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Для определения сопротивления vcp рассмотрим свободные 
угловые колебания трака относительно оси шарнира . Уравнение 
движения для этого случая будет иметь вид 

(300) 

откуда находим угловые перемещения при начальных условиях 
<JJн = IPmp И �н = О : 

где 

v(f! t 
-?' ' 

q> = е _, IJ'mp cos {!)(/) t . 

Частота затухающих колебан н й  
' МоЬр 

vq> V 2 

{!)(/) = -
J
- -- 4J2 ' { 

Jм0Ьр vll' = 2 4 2 1 "- л: 
, J n 2 ( ! - ТJ� ) 

(30 1 ) 

Следовательно , момент сопротивления скручиванию рези ·  
новых колец 

м ь +2 . v" JмоЬр (302) 
р=Мо р(j)тр IPmp 4 2 ' 1 --1- л: 

' /n2 ( ! - ТJ�) 
а суммарный момент, скручивающий смежные втулки ,  

Мш =  µшГ2kа (Рвк +  Тсв) + МоЬр<ртр + 2�тр { Jм
�Ь
р
2 

1 1 л: 
т / n 2 ( ! - ТJ�) 

(303) 
Эгот момент не должен превышать момент трения м:п на торцах 

втулок .  В противном случае будет происходить их относительное 
проскальзывание .  Следовательно ,  условие непроворачиваемости 
втулок пр имет вид 

Так как 
М� = (i - 1 ) µтГерТ�, 

где i - количество проушин ; 
µт - коэффициент трения на торца х ;  ( do + d1 ) 
Гер - средний радиус пояса контакта втулок Гер � 4 , 

то 
(304) 
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Для обеспечения герметичности (прилегания торцов) и моно­
литности (непроворачиваемости) шарнирного соединения при  рас­
чете момента затяжки необходимо использовать большее значение 
осевой силы , определенной по выражениям (298) и (304) ; 

В результате значительных осевых усилий в деталях шарнира 
(и  особенно в соединительном пальце) возникают большие упру­
.гие продольные деформации . За счет этого уменьшается осевой 
зазор в шарнире (разность меЖду длиной пакета втулок 88 и 
рабочей длиной пальца Вп) ,  что необходимо учитывать при  кон ­
.струировании шарнирного соединения . Уменьшение осевого зазора 

Л = !.д..(t � Ьтр + В8 - � Ьтр + _!!.!!._) (3О5) о Е '<>О d2 d2 d2 ' 
Л 2  Л 1 Л о 

-4
- --

4
- --

4
-

где 50 - опытный коэффициент,  учитывающий влияние разности 
d2 - d 1  на осевую деформацию втулок (s0 = 1 ,2-;- 1 ,25) . 

.З. ОП РЕДЕЛ Е Н И Е  СОБСТВЕН НОЙ ЧАСТОТЫ КОЛ ЕБА Н И Й  ШАРНИРА 

В гусеничном обводе действуют переменные растягивающие 
нагрузки , обусловленные звенчатостью цепи  или свойствами 
·обвода как колебательной системы . Наиболее опасными для шар­
н ирного соединения являются переменные нагрузки , вызываемые 
продольными колебаниями ветвей ,  так как они  возникают на всех 
режимах  движения . Периодические нагрузки незначительно вли­
яют на  работоспособность шарнира , если их  частота не совпадает 
-с собственной частотой изгибных колебаний шарнира (пальца 
в сборе со втулками) . Действите.т�ьно , как прочность всех деталей 
гусеницы ,  так и силовое стопорение шарнира , рассчитываются 
-с учетом коэффициента динамичности ,  т . е .  наличия пульсирую­
щей составляющей натяжения . Однако , если частота флуктуирую­
щей составляющей совпадает с частотой собственных колебаний 
шарнира ,  то его деформации могут достичь высоких значений и 
п ривести к разрушению пальца . Поэтому , чтобы избежать чрез­
мерных деформаций , необходимо обеспечить условие 

(J)ni =/= (J)Ш• 
где ffiш - собственная частота изгибных колебаний пальца в 

сборе со втулками .  
В гл . I I  было установлено , что максимальный порядок гармо­

ник продольных колебаний  равен t/t 0 •  По экспериментальным дан­
ным в общем спектре нагрузок преобладает первая основная форма . 
Амплитуды последующих форм настолько малы , что их можно 
не рассматривать . Следовательно , для обеспечения высокой рабо­
тоспособности шарнира достаточно выполнить условие 
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Рассмотрим изгибные колебания  шарнира и определим его 
собственные частоты . Ввиду малости поеперечных деформаций 
можно считать 

Тогда 

и 

Данное дифференциальное уравнение статических прогибов 
шарнира под действием распределенной по длине шарнира на­
грузки qx можно превратить в дифференциальное уравнение 
поперечных (изгибных) колебаний шарнира , если согласно прин­
ципу Даламбера к статической нагрузке qx добавить инерционные 
силы qi, возникающие при колебаниях шарнира : 

- vFx d2y qi - -g- dt2 ' 

где Fx - площадь поперечного сечения шарнира ; 
1' - объемный вес . 

В результате имеем 
а2 [ а2у ] - vFx а2у дх2 EJx дх2 - -qx - g дt2 • 

Статические прогибы от действия нагрузки qx могут быть опре­
делены (при заданной нагрузке) и в данном случае не представ­
ляют интереса , поэтому будем рассматривать колебания от поло­
жения статического равновесия . Тогда дифференциальное урав­
нен ие динамических прогибов примет вид 

а2 ( а2у ) - vFx а2у 
дх2 Е!х дх2 - - -g- дt2 • (306) 

Определение частоты свободных колебаний пальца удобнее 
всего выполнить энергетическим методом , находя максимальные 
значения потенциальной и кинетической энергий и приравнивая 
их между собой (полагая систему консервативной) . Пр и исполь­
зовании данного метода можно учесть демпфирующие сопротивле­
ния . Однако ввиду их малости и незначительного влияния на 
собственную частоту шарнира демпфированием можно пренебречь . 

Кинетическая и потенциальная  энергии изгибных колебаний 
определяются , если известен динамический прогиб , т . е . функция 
у = f (х, t) . Для решения уравнения (306) используем известный 
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прием , когда искомая функция задается в виде произведения 
двух функций ,  каждая из которых зависит только от одного аргу­
мента 

у = ХТ = Х (х) Т ( t) .  
При этом фу нкция времени Т ( t) определяется частотой соб­

ственных колебаний ffiш, а функция координаты длины Х (х) 
однозначна и представляет собой кривую, подобную кривой ста­
тических прогибов , так как на деформации  пальца наложены 
ограничительные связи (относительные перемещения проушин 
в направлении  оси у) .  Следовательно , можно записать : 

у = Х (х) cos ffiш t, 

где Х (х) - функция прогибов для рассматриваемой схемы при ­
ложения сил . 

Максимальная потенциальная энергия деформации шарнира 
будет при максимальных прогибах ,  когда cos ffiш t = 1 . Эго соот­
ветствует положению, когда скорости перемещения сечений шар ­
нира дости гают максимума : 

у = Х (х) ffiш · 

Приравнивая значения кинетической и потенциальной энер­
г и й ,  получаем выражение для частоты свободных колебаний шар­
Rира : 

2 ffiш = у 

[ d2X (х) ] 2 Jx � dx 

2 

J Х2 (х) Fx dx 
о 

(307) 

Из выражения (307) можно найти точное значение частоты ffiш, 
если известно точное значение функции Х (х) , которая зависит 
от распределения нагрузок по длине шарнира . Х арактер этого 
распределения в некоторых случаях может быть известен лишь 
в первом пр иближении ,  поэтому нахождение частоты должно 
производиться путем задания нескольких значений функций Х (х) 
и нахождения минимального значения ffiш, которое и является 
наиболее достоверной величиной собственной частоты . 

При динамическом расчете параллельного резино-металли­
ческого шарнира  такой метод дает довольно точное решение , так 
как распределение сил по длине шарнира  в этом случае пропор ­
ционально нормальным деформациям резиновых колец, т .  е .  
имеется прямая связь между нагрузкой и функцией Х (х) . Доста ­
точная точность получается и пр и  определении  собственной ча­
стоты моноблочных шарниров . В остальных же случаях данный 
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способ дово льно трудоемок ,  а иногда (при расчете новых кон­
струкций ,  где характер нагружения неопределенный) и неточен � 

Для практических расчетов целесообразен приближенный 
метод определения частоты , который может быть применим к любой 
конструкции шарниров . Сущность его заключается в том , что · 
шарнир рассматривается как невесомая  упругая балка с сосредо­
точенными между опорами массами . Вес сосредоточенных масс Gi 
равен весу частей шарнира и трака , расположенных между соот­
ветствующими пролетами и приложенных по серединам несущих_ 
элементов . 

На рис .  85 показана схема для расчета частоты колебаний шар ­
нира пятипроушинного трака . 

х 

Cz 
fl, 

t, 

!/ 
Рис . 85. Расчетная схема шарнира пятипроушинного 

трака 

Рассмотрим в общем случае несимметричный трак ,  т. е. будем; 
считать 11 =f= 1 2 • Статические прогибы шарнира под грузами G1 и G2, 

Ус1 = a11G1 + a12G2 ; } 
Ус2 = a21G1 + a22G2,  

(308)· 

где aii - коэФРициенты , зависящие от упругих свойств шарнир а .  
Значения коэФРициентов связи aii определяются путем нало­

жения деформаций ,  возникающих отдельно от действия грузов G 1 
и G2 и реакции на промежуточной опоре : 

- с1с2 (l� - li - c�) (l� - l� - ci)] ;  
1 5  В .  Ф .  Платонов 

(309)-· 

(3 1 0) '  
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1 1 
а21 = Е [c1c2l 1l2 (l� - с1 -· с�) -1 2  J xlal1 l2 

- с1с2 ( l� - l� - ci) ( l� - li - с�)] ; 
· i [ 12 2 2 2 ( z2 12 2)2] а22 = 2 4 2С2 Ua - С2) - С2 а - 1 - С2 • l 2EJxlal2 

(3 1 1 ) 

(3 1 2) 

Зная коэффициенты связи прогибов с силами ,  можно найти 
и динамические прогибы у 1а и Y za, если в выражениях (308) вес 
заменить динамической нагрузкой : 

У1д = а11Р1 + а12Р2 ; } 
Уzд = az1P1 + az2P2 . 

(3 1 3) 

Связь между силами Р 1 и Р 2 и прогибами у 1а и у 2а согласно 
принципу Даламбера выражается уравнениями динамического 
равновесия : 

G • •  
1 у .J... P - О · g lд 1 1 - ' 

G • • 

-2 У2а + Р2 = 0 . g 
Подставляя в них значения сил Р 1  и Р 2  из выражения (3 1 3) , 

п олучим систему уравнений ,  описывающую свободные попереч­
ные колебанИя шарнира : 

(3 1 4) 

где 

Решение уравнений поперечных колебаний шарнира (3 1 4) 
находим в виде 

Yia = А1 cos ffiшt; } 
Уzд = А2 COS ffiшi, 

(3 1 5) 

где А 1 , А 2 - амплитуды деформаций . 
При этом прогибы в пролетах находятся в одной фазе , так как 

проушины трака жестко связаны между собой .  
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Совместное решение уравнений (3 1 4) и (3 1 5) позволяет найти 
значение частоты : 

ro� = 20;02 [(G1a11 + G�22) ± V<G1a11 - G2a22)2 + 4G1G2a21a12] . 
Полученное выражение дает два значения частоты : rош1 и rош 2• 

Первое , большее значение rош 1 , соответствует такой форме коле­
баний , когда сечения с1 и с 2  перемещаются в одну и ту же сторону . 
Решение уравнений (3 1 5) показывает , что амплитуды перемеще­
ний А 1 и А 2 в этом случае имеют всегда одинаковый знак .  При 
подстановке второго , меньшего значения частоты rош 2 , знаки 
у амплитуд противоположны . Это говорит о том , что перемещения 
пролетов шарнира находятся в противофазе . Но этого не может 
быть по заданным условиям,  так как силы в пролетах действуют· 
одновременно . Следовательно , колебания с частотой rош 2  возни­
кать не могут . Таким образом , искомая частота 

ffiш = у20;02 [(G1a11 + G2a22) + V(G1a11 - G2rx22)2 + 4G1G2r:x.12rx21] • 

(3 1 6) 
l В случае симметричного трака , когда 1 1  = l 2 и с1 = с 2  = -f .. 

коэффициенты связ и :  
231� ан =  а22 = 1 2 288EJx ; 

913 
а а12 = а21 = - 1 2 288EJx 

и выражение для определения собственной частоты шарнира примет 
вид 

ro 
= if 6 1 44 EJxg ш 7 а �з ш а  

(3 1 7} 

Определим теперь  величину динамического прогиба , возни ­
кающего в результате вынужденных колебаний шарнира под дей­
ствием периодических растягивающих нагрузок . Вследствие того , 
что гусеница представляет цепную систему , в которой перемеще­
ния траков связаны и находятся в одной фазе , при  вынужденных 
колебаниях динамические прогибы в обоих пролетах (l 1 и / 2 на 
рис . 85) будут одинаковыми (отличаться лишь на величину зазо­
ров в проушинах) . 

В связи с этим У �д =: у 2д =: Уд · Тогда уравнение вынужденных 
колебаний шарнира примет вид 

• •  • • 2 Уд -Т- 2"АшУд + ffiшYд = Рв, (3 1 8) · 
где Лш - коэффициент демпфирования ; 

Рв - удельная возмущающая  сила . 
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Коэффициент демпфирования шарнира  находится расчетным 
лутем по статической характер истике растяжения гусеницы , так 
_как основная доля внутренних потерь при  растяжении гусеницы 
падает на шарнир . В связи с этим выражение для определения 
коэффициента демпфирования аналогично выражению (79) , 
только вместо частоты продольных колебаний гусеницы rом под­
ставим собственную частоту поперечных колебаний шарнира rош :  

л - 00.U ш -
1 11 - , - 4:rt 2 
JI l n2 ( 1 - Чw) 

(3 1 9) 

Возмущающей силой для каждого шарнира  будет переменная 
,составляющая растягивающей нагрузки . Следовательно ,  удель­
ная возмущающая сила 

Рв = Р{: (ка - 1 ) sin roпit . (320) 

Уравнение вынужденных колебаний шарнира в окончательном 
виде : 

• •  • 2 gTp . Уа + 21..шУа + rou1YiJ = -0- (ка - 1 ) sш ron1t . (32 1 )  
ш 

Для установившихся вынужденных колебаний ,  когда ампли­
туда прогибов и,  следовательно , напряжения в деталях шарнира 
достигают ма ксимума , решение уравнения (32 1 ) будет иметь вид 

(322) 

.rде 
rхш = arctg 

Уст - статический прогиб шарнир а ,  вызываемый статиче­
ской силой ,  равной по величине ТР (ka - 1 ) .  

Из полученного уравнения динамических прогибов видно , что 
под действием одной и той же силы прогиб может меняться в очень 

(О широких пределах в зависимости от отношения __!!!_ . Пр и  ра­
оош 

венстве этих частот прогиб достигает максимума , превышающего 
статический в несколько раз . 

Для реальных значений коэффициента демпфирования ( �� = 
= 0 ,05+0 , 1 )  динамический прогиб при  ron 1 = rош превышает 
статический в 1 2-20 раз . Соответственно во столько же раз воз­
растают и напряжения , поэтому необходимо выбирать такие пара­
метры шарнира , чтобы его собственная частота изгибных колеба­
ний отличалась от частоты продольных колебаний ветвей обвода .  
Из анализа выражения (322) следует, что возмущающие воздей-
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ствия продольных колебаний не приведут к разрушению шарнира , 
если отношение частоты возмущающей силы (продольных коле ­
баний ветвей) к собственной частоте шарнира будет находиться 
вне значений 0 ,8- 1 ,2 ,  т . е .  

0 ,8 ;::: Wni ;::: 1 ,2 . Wш (323) 

Для обычных соотношений весов трака и шарнира , как пра­
вило , wш » ron 1 ,  поэтому практический смысл имеет только усло ­
в ие 

или (324) 

Следовательно ,  задача конструктора  сводится к возможному 
увеличению частоты поперечных колебаний шарнира путем увели­
чения его изгибной жесткости . 

Изложенный способ определения собственной частоты шарнира  
пятипроушинного трака может быть распространен и на  шарниры 
траков , имеющих шесть , семь и более проушин . 

* 

Из рассмотрения характера  работы гусеничного движителя и 
явлений , возникающих в нем , можно видеть , что гусеничный 
движитель является сложным динамически нагруженным меха­
низмом . Изменение одного или нескольких его конструктивных 
параметров , как правило , сопровождается изменением общего 
характера распределения усилий . В связи  с этим создание на ­
дежно работающего движителя требует такого сочетания кон ­
структивных решений ,  которое обеспечивало бы максимальное 
снижение динамической нагруженности всех его узлов при одно­
временной стабилизации их  кинематики . 

Динамическая нагруженность обвода во многом определяется 
величиной постоянных составляющих натяжения : тяговым уси­
лием на ведущих колесах ,  статическим и динамическим натяже­
ниями . 

Статическое натяжение в обводе уменьшается с ростом тяго­
вого усилия . В упругом обводе (обладающем продольной податли­
востью) оно зависит также и от скорости движения . С увеличением 
скорости статическое натяжение уменьшается . Поэтому несмотря 
на то , что в упругих обводах предварительное статическое натя ­
жение значительно более высокое , чем в жестких , статическая 
составляющая натяжения в них на повышенных скоростях дви­
жения мало отличается от статического натяжения в жестких 
обводах .  

Полную оценку нагруженности движителя постоянно дей­
ствующими силами ,  дает динамическая характеристика обвода , 
которая позволяет определить суммарное натяжение в рабочей 
и свободной ветвях ,  а также величину отдельных составляющих 
натяжения при  различных скоростях и сопротивлениях движению .  
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Вследствие продольной податливости гусениц в ветвях обвода 
при  движении машины возникают продольные колебания и пере­
менные динамические нагрузки , величина которых при  устано­
вившихся вынужденных колебаниях на резонансных режимах 
может в несколько раз превышать тяговые усилия . При этом шаг 
гусеничной цепи  может изменяться в пределах до 4-4, 5 % . Резо­
нансные скорости увеличиваются с ростом продольной жесткости 
гусениц . Нелинейность упругой характеристики шарниров не­
сколько расширяет зону повышенных динамических нагрузок . 

На нерезонансных режимах амплитуды переменных растяги­
вающих нагрузок не превышают средних значений тягового уси­
лия и могут характеризоваться опытным коэффициентом дина­
мичности , величина которого для современных конструкций гусе­
ниц лежит в пределах 1 ,2- 1 , 8 .  

Геометрия обвода современных машин в процессе движения 
претерпевает существенные изменения . При этом возникают по ­
перечные колебания ветвей ,  нарушающие нормальную работу 
обвода и вызывающие значительные динамические нагрузки как 
в обводе , так и в деталях,  оформляющих его контур . 

Наиболее эффективной мерой ,  повышающей устойчивость ра ­
боты обвода , является увеличение натяжения в ветвях . Для боль­
шинства современных упругих обводов оптимальная величина 
предварительного статического натяжения по условияю стабили­
зации кинематики ветвей лежит в пределах 1 500-3000 кгс . 

Динамическое изменение геометрии обвода вызывает возникно­
вение значительных растягивающих усилий в нем . Величина этих 
усилий определяется общей компоновкой машин , формой обвода , 
предварительным натяжением, продольной податливостью гусе­
ниц, характеристиками трансмиссии и системы подрессоривания 
и амплитудами перемещений и ускорений при  угловых и верти­
кальных колебаниях корпуса . 

В результате взаимодействия гусеницы с катками в движи­
теле возникают динамические и ударные нагрузки . Величина этих 
нагрузок зависит от характер истик обвода , катка и гусеницы и 
скорости движения . 

Для снижения нагруженности опорных катков скоростных 
машин более рациональным является использование конструкций 
катков с наружной амортизацией ,  чем с внутренней . 

Зацепление гусениц с ведущими колесами является одним из 
важнейших элементов гусеничного движителя ,  определяющих его 
работоспособность . Силы , возникающие в зацеплении,  зависят от 
натяжений в рабочей и свободной ветвях , геометрических пара­
метров зацепления и конструктивных особенностей гусеничной 
цепи .  

Важным параметром в зацеплении гусениц с жесткими шар­
нирами является угол давления , определЯющий диапазон усилий , 
при которых сохраняется равновесие цевки на зубе . Выбор этого 
угла должен производиться из условия обеспечения устойчи-
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вости цевки в режимах вероятных тяговых нагрузок с учетом схемы 
гусеничного обвода и величины предварительного статического 
натяжения . 

Повышение работоспособности зацепления  у гусениц с упру­
гими шарнирами достигается за счет подпора траков (плиц) . 

Работоспособность гусеничных движителей определяется глав­
ным образом работоспособностью гусеничных цепей . Поэтому 
одной из важных задач п р и  создании  новых гусеничных машин 
является повышение срока службы гусен ичных цепей до уровня 
работоспособности всех остальных основных узлов и агрегатов . 
Расчет гусениц целесообразно производить с учетом динамиче­
ского нагружения обвода . 

Ходовые качества гусеничной машины в значительной  степени 
зависят от схемы гусеничного движителя ,  соотношения его пара­
метров , конструкции гусениц и зацепления и величины предвари­
тельного статического натяжения . 

Потери мощности в гусеничном движителе с жестким обводом 
определяются в основном потерями на трение в шарнирах и нели­
нейно возрастают с ростом скорости . В упругом обводе потери 
прямо пропорциональны скорости движения  и жесткости шар ­
н иров . 

Всесторонний учет всех изложенных факторов,  особенностей 
использования гусеничных машин и выбор основных параметров 
движителя в соответствии  с этими особенностями позволят суще­
ственно повысить эксплуатационно-технические качества и эф­
фективность гусеничных машин . 
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