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У дисертацiйнiй роботi розробленi теоретичнi основи гальмування бага-

товiсних транспортних засобiв з електропневматичною гальмовою системою

шляхом удосконалення методiв розрахунку динамiки руху автомобiля пiд час

його гальмування в рiзних експлуатацiйних умовах та удосконалення мето-

дiв розрахунку змiни вертикального навантаження в системi пiдресорювання

транспортного засобу.

Наукова новизна отриманих результатiв полягає у розвитку методiв оцiн-

ки динамiки гальмування багатовiсного транспортного засобу обладнаного

електропневматичним гальмовим приводом, синтезу вихiдних характеристик

гальмуючого транспортного засобу та вибору рацiональних параметрiв керу-

вання електропневматичними апаратами, що пiдвищують ефективнiсть галь-

мування автомобiля.

На основi проведеного аналiзу та виконаних дослiджень уперше запропо-

нований метод визначення координат положення центру тяжiння багатовiс-

ного колiсного транспортного засобу вносить подальший розвиток у теорiю

експлуатацiйних властивостей колiсного транспортного засобу.На основi тео-

ретичних та експериментальних дослiджень було встановлено, що поздовжнi
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координати положення центру тяжiння багатовiсного колiсного транспортно-

го засобу залежать не тiльки вiд навантажень на його вiсi, а й вiд розташування

вiсей багатовiсного автомобiля вiдносно один одного. Вперше запропонова-

но унiфiкованi методи визначення коефiцiєнту гальмування багатовiсного

колiсного транспортного засобу у вiдповiдностi до групи його належностi,

якi вiдрiзняється вiд вiдомих тим, що враховують вплив положення вiсей ба-

гатовiсного колiсного транспортного засобу вiдносно координат центра його

тяжiння пiд час визначення коефiцiєнта гальмування. Порiвняння теоретич-

них та експериментальних дослiдження динамiки гальмування багатовiсного

колiсного транспортного засобу показали якiсну збiжнiсть результатiв роз-

рахунку з виконаними експериментальних дослiджень (похибка iмiтацiйного

моделювання не перевищувала 5 %).

Розвиток гальмових систем автотранспортних засобiв обумовлений засто-

суванням електронних систем керування пневматичними апаратами гальмо-

вого привода, тому в роботi розробленi теоретичнi передумови оцiнки дина-

мiки гальмування багатовiсних транспортних засобiв з електропневматичним

гальмовим приводом. На основi аналiзу iснуючих теоретичних пiдходiв та до-

свiду проектування пневматичних апаратiв з електронним керуванням, впер-

ше узагальненi функцiональнi зв’язки, що дозволяють визначити показники

динамiки гальмування багатовiсного транспортного засобу з електропневма-

тичним гальмовим приводом,що працює в циклiчному режимi, запропонованi

рекомендацiї щодо вибору рацiональних параметрiв навантаження вiсей бага-

товiсного транспортного засобу та запропонованометод визначення вихiдних

параметрiв руху автомобiля пiд час розслiдування дорожньо-транспортних

подiй.

Узагальненi функцiї витрати повiтря для визначення перехiдних процесiв

в ланках гальмового привода, дали змогу створити унiверсальне програмне

забезпечення для розрахунку динамiчних властивостей електропневматич-

них апаратiв привода. Проведенi дослiдження показали, що iз зменшенням
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довжини гальмового привода або iз зменшенням об’ємiв ланок привода дина-

мiчнi процеси в них стають iнтенсивнiшими тому обрання метода визначення

витрати повiтря в ланках привода має важливе значення для моделювання

електропневматичних апаратiв тиску, оскiльки похибка в розрахунках може

сягати до 50 – 80 %.

Отриманi новi функцiональнi зв’язки структурних елементiв електроп-

невматичного модулятора тиску з не прямим перетiканням повiтря, дозволи-

ли сформувати концепцiю моделювання таких апаратiв та спростити iмiта-

цiйне моделювання робочих процеси електропневматичної гальмової системи

шляхом врахування особливостей гiстерезису пневматичних апаратiв пiд час

моделювання процесу гальмування багатовiсного колiсного транспортного

засобу використовуючи простий математичний апарат.

На основi методу «включень-виключень», який використано при реалi-

зацiї концепцiї органiзацiї запасної гальмової системи з електропневматич-

ним гальмовим приводом, встановлено, що кiлькiсть комбiнацiй поєднання

контурiв гальмового привода з гальмовими механiзмами вiдповiдних мостiв

багатовiсного колiсного транспортного засобу прогресивно зростає iз збiль-

шенням кiлькостi контурiв або кiлькостi точок пiдключення контурiв до галь-

мових механiзмiв. Запропонованi критерiї визначення рацiональних схем ре-

алiзацiї гальмового привода на багатовiсному колiсному транспортному за-

собi дозволяють вiдiбрати найкращi варiанти реалiзацiї схем пiдключення

контурiв гальмового привода до гальмових механiзмiв вiдповiдних мостiв ба-

гатовiсного автомобiля, при яких забезпечується вiдхилення ефективностi

гальмування транспортного засобу вiд середнього його значення не бiльше

нiж на 20 %.

Теоретичнi положення викладенi в роботi, дозволили удосконалити мате-

матичну модель гальмування багатовiсного колiсного транспортного засобу

в адаптивному режимi при екстрених гальмуваннях, яка вiдрiзняється вiд вi-

домих тим, що враховує непостiйнiсть реалiзованого зчеплення мiж шинами
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його колiс та поверхнею дорожнього покриття, а система керування електроп-

невматичним приводом коригує тиск в приводi за критерiєм спiввiдношен-

ня реалiзованої сили зчеплення до граничного значення сили зчеплення. На

основi iмiтацiйного моделювання процесу гальмування багатовiсного

колiсного транспортного засобу в адаптивному режмi встановлено та

шляхом експериментальних дослiджень пiдтверджено, що в залежностi вiд

потенцiйних можливостей реалiзацiї зчеплення мiж шинами автомобiльних

колiс та поверхнею дорожнього покриття, тиск в електропневматичному галь-

мовому приводi, при адаптивному його регулюваннi, може бути пiдвищений

на величину не бiльшу нiж 0,04 МПа у разi виходу з ладу одного з контурiв

привода пiд час гальмування автомобiля на межi блокування його колiс.

Розробленi та впровадженi методичнi рекомендацiї з визначення осьових

навантажень транспортних засобiв на поверхню дорожнього покриття дозво-

ляють з точнiстю до 10% врахувати особливостi перерозподiлу навантаження

мiж вiсями багатовiсних транспортних засобiв пiд час проетування автомо-

бiльних дорiг України.

Практичне значення отриманих результатiв. Отриманi результати

мають теоретичну i практичну складовi, оскiльки результати теоретичних

дослiджень доповнюють теорiю експлуатацiйних властивостей колiсного

транспортного засобу та теорiю робочих процесiв пневматичних апаратiв

з електронним керуванням. Запропонованi залежностi можуть бути

використанi пiд час формування характеристик електропневматичних апа-

ратiв гальмового привода, оцiнюваннi якостi керування пневматичною

пiдвiскою пiд час гальмування багатовiсного транспортного засобу з елек-

тропневматичним гальмовим приводом. Основнi науковi положення, розроб-

ки i рекомендацiї використанi: в навчальному процесi пiдготовки бакалаврiв,

магiстрiв i докторiв фiлософiї за спецiальностями 133 «Галузеве машинобу-

дування» та 274 «Автомобiльний транспорт»; в рекомендацiях з визначення

осьових навантажень транспортних засобiв пiд час перевезення небезпечних
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вантажів, вантажів комерційного призначення, а також під час дослідження 

обставин виникнення дорожньо-транспортної події; в методі визначення 

вихідних параметрів гальмування багатовісного транспортного засобу 

обладнаного автоматизованою системою регулювання гальмового зусилля для 

дослідження обставин виникнення дорожньо-транспортної події; в 

конструкціях регуляторів гальмових сил транспортних засобів КрАЗ, МАЗ та 

інші; у практичній діяльності Державного агентства автомобільних доріг 

України та ДП «ДерждорНДІ» (Впроваджено методичні рекомендації щодо 

визначення осьових навантажень транспортних засобів під час проектування 

автомобільних доріг України); у практичній діяльності приватного 

акціонерного товариства «Вовчанський агрегатний завод» (Впроваджено 

методи налаштування регуляторів гальмових сил та трьох секційних гальмових 

кранів). 

Ключові слова: багатовісний колісний транспортний засіб, динаміка 

гальмування, електропневматичний гальмовий привід, модулятор тиску, 

навантаження на вісі, електропневматична система, контур гальмового 

привода, запасна (аварійна) гальмова система. 
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In the dissertation the theoretical bases of braking of multi-axle vehicles with 

electro-pneumatic  braking   system   by   improvement  of methods of calculation of 
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dynamics of movement of the vehicle during its braking in various operating

conditions and improvement of methods of calculation of change of vertical

loading.

The scientific novelty of the obtained results lies in the development of methods

for assessing the braking dynamics of amulti-axle vehicle equippedwith an electro-

pneumatic brake drive, synthesis of initial characteristics of the braking vehicle and

selection of rational control parameters for electro-pneumatic devices that increase

vehicle braking efficiency.

Based on the analysis and research, the first proposed method of determining

the coordinates of the center of gravity of a multi-axle wheeled vehicle makes

further development in the theory of operational properties of a wheeled vehicle.

Based on theoretical and experimental studies, it was found that the longitudinal

coordinates of the center of gravity of a multi-axle wheeled vehicle depend not

only on the loads on its axis, but also on the location of the axes of the multi-axle

vehicle relative to each other. For the first time, unified methods for determining

the braking coefficient of a multi-axle wheeled vehicle according to its belonging

group are proposed, which differ from those known in that they take into account

the influence of the axle position of a multi-axle wheeled vehicle relative to its

center of gravity. Comparison of theoretical and experimental studies of the braking

dynamics of a multi-axle wheeled vehicle showed a qualitative convergence of the

calculation results with the performed experimental studies (simulation error did

not exceed 5 %).

The development of vehicle brake systems is due to the use of electronic control

systems for pneumatic brake devices, so the paper develops theoretical prerequisites

for assessing the braking dynamics of multi-axle vehicles with electro-pneumatic

brake drive. Based on the analysis of existing theoretical approaches and experience

in the design of pneumatic devices with electronic control, for the first time

generalized functional relationships to determine the dynamics of braking dynamics

of multi-axle vehicle with electro-pneumatic brake drive operating in cyclic mode,
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offers recommendations for selection rational parameters of the axle load of a

multi-axle vehicle and a method for determining the initial parameters of the

vehicle during the investigation of traffic accidents.

The generalized functions of air flow to determine the transients in the brake

actuator, allowed to create a universal software for calculating the dynamic

properties of electro-pneumatic actuators. Studies have shown that with a decrease

in the length of the brake drive or with a decrease in the volume of the drive

links, the dynamic processes in them become more intense. Therefore, the choice

of the method of determining the air flow in the drive links is important for

modeling electro-pneumatic pressure apparatus, as the error in the calculations can

reach 50-80 %.

The obtained new functional connections of the structural elements of the

electropneumatic pressure modulator with indirect air flow allowed to form the

concept ofmodeling such devices. Simplify the simulation of theworking processes

of the electro-pneumatic brake system by taking into account the peculiarities of the

hysteresis of pneumatic devices when modeling the braking process of a multi-axle

wheeled vehicle using a simple mathematical apparatus.

On the basis of the "on-off"method, which was used in the implementation

of the concept of organizing a spare brake system with electropneumatic brake

drive, it was found that the number of combinations of combinations of brake

drive contours with brake mechanisms of corresponding matching connection

of contours to brake mechanisms. Are proposed criteria of definition of rational

schemes realization brake actuator to bahatovisnomu kolisnomu transport zasobi

allow enrollment naykraschi acceptable realization schemes of connection contours

brake actuator to brake mechanisms respective bridges bahatovisnoho cars, which

provide a deviation efficiency braking of the vehicle by the average of its value is

not more than 20 %.

The theoretical provisions set out in thework allowed to improve themathematical

model of braking of a multi-axle wheeled vehicle in the adaptive mode during
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emergency braking, which differs from the known ones in that it takes into account

the inconsistency of adhesion between the tires of its wheels and the road surface.

The control system of the electro-pneumatic drive adjusts the pressure in the drive

by the criterion of the ratio of the realized adhesion force to the limit value of

the adhesion force. Based on the simulation modeling of the braking process of a

multi-axle wheeled vehicle in the adaptive mode, it was established and confirmed

by experimental studies that depending on the potential of the adhesion between

the tires of road wheels and the road surface, the pressure in the can be increased

by no more than 0.04 MPa in the event of failure of one of the drive circuits during

braking of the car on the verge of locking its wheels.

Developed and implemented guidelines for determining the axial loads of

vehicles on the road surface allow with an accuracy of 10 % to take into account

the peculiarities of load redistribution between the axles of multi-axle vehicles

during the design of roads in Ukraine.

The practical significance of the results. The obtained results have theoretical
and practical components, as the results of theoretical researches supplement the

theory of operational properties of a wheeled vehicle and the theory of working

processes of pneumatic devices with electronic control. The proposed dependences

can be used in the formation of the characteristics of electropneumatic brake

actuators, assessing the quality of control of the air suspension during braking

of a multi-axle vehicle with electropneumatic brake actuator. The main scientific

provisions, developments and recommendations are used: in the educational process

of preparation of bachelors, masters and doctors of philosophy in specialties 133

"Industrial Engineering"and 274 "Road Transport"; in the recommendations for

determining the axial loads of vehicles during the transportation of dangerous

goods, commercial goods, as well as during the study of the circumstances of the

accident; in the method of determining the initial parameters of braking of a multi-

axle vehicle equipped with an automated system for regulating the braking force to

study the circumstances of a traffic accident; in designs of regulators of brake forces
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of vehicles KrAZ, MAZ and others; in the practical activities of the State Agency

ofMotor Roads of Ukraine and the State Enterprise "GosdorNDI"(Methodological

recommendations for determining the axial loads of vehicles during the design of

roads of Ukraine); in the practical activities of the private joint-stock company

"Vovchansky Aggregate Plant"(introduced methods for adjusting the regulators of

brake forces and three sectional brake valves).

Key words: multi-axle wheeled vehicle, braking dynamics, electro-pneumatic

brake drive, pressure modulator, axle loads, electro-pneumatic system, brake drive

circuit, secondary (emergency) brake system.
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ВСТУП

Актуальнiсть теми. Розвинена автомобiльна промисловiсть є одною

з найважливiших умов забезпечення нацiональної безпеки та незалежно-

стi держави, тому необхiдно постiйно придiляти увагу щодо удосконалення

конструкцiї автомобiльної технiки спецiального призначення та

комерцiйного використання. Слiд зазначити, що остання дозволяє пiдвищити

ремонтопридатнiсть першої за рахунок використання унiфiкованих вузлiв,

агрегатiв та систем i без державного регулювання це зробити неможливо в

умовах великого iмпорту закордонних автомобiлiв.

Враховуючи досвiд рiзних країн та обсяги виробництва автомобiльної

технiки в свiтi ведучими країнами свiту запропоновано використання

мiжнародних законодавчих актiв i стандартiв щодо пiдвищення вимог

безпеки транспортних засобiв у тому числi i пiд час гальмування, що

особливо актуально для багатовiсної автомобiльної технiки, яка використо-

вується на пiдприємствах та в органiзацiях на територiї України.

Традицiйнi методи, що застосовуються для розрахунку динамiки

гальмування багатовiсних транспортних засобiв, особливо з електропнев-

матичним гальмовим приводом, не дозволяють, на етапi проектування його

гальмових систем, здiйснювати прогнозування перехiдних процесiв i

вихiдних характеристик без проведення додаткових експериментальних

дослiджень, якi є витратними для бюджету пiдприємств автомобiльної

галузi, а отже i для держави в цiлому. Розробка нових методiв оцiнки

динамiки гальмування багатовiсних транспортних засобiв з електропневма-

тичним гальмовим приводом, а також вдосконалення вiдомих розрахункових

методiв та пiдходiв сприяють пiдвищенню якостi проектування

автомобiльної технiки, тому представлений напрямок дослiдження є
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актуальним, що також пiдтверджується розпорядженням Кабiнету мiнiстрiв

України №231-р вiд 28.03.2018 року "Про затвердження плану заходiв

щодо реалiзацiї Стратегiї пiдвищення рiвня безпеки дорожнього руху в

Українi на перiод до 2020 року".

Актуальнiсть дослiджень динамiки гальмування багатовiсних

транспортних засобiв, у тому числi з електропневматичним гальмовим

приводом, є важливою навiть з точки зору експлуатацiї вiйськової

та спецiальної технiки, що пiдтверджується Постановою №1225 Кабiнету

Мiнiстрiв України вiд 30.11.11 (редакцiя вiд 17.01.14).

Зв’язок роботи з науковими програмами, планами i темами. Робота

виконувалася вiдповiдно до Наказу Мiнiстерства транспорта та зв’язку

України № 82 вiд 10 лютого 2004 року та Постанови Нацiональної Ради

з питань безпечної життєдiяльностi населення № 3 вiд 25 грудня 1997 року

«Про вiдповiднiсть умовам охорони працi машин, транспортних засобiв,

обладнання, якi виготовляються в Українi», а також у вiдповiдностi до

планiв науково-дослiдних робiт кафедри автомобiлiв iм. А. Б. Гредескула

Харкiвського нацiонального автомобiльно-дорожнього унiверситету з

проблеми «Безпека дорожнього руху», комплексної теми «Системне

проектування та конструювання транспортних засобiв, якi забезпечують

необхiдну безпеку дорожнього руху», комплексними темами «Теоретичнi

та експериментальнi дослiдження електропневматичного гальмового

приводу автотранспортних засобiв» (ДР № 0198U005036), «Теоретичнi та

експериментальнi дослiдження електропневматичного гальмового приводу

автотранспортних засобiв, об’єднаного з антиблокувальною гальмовою

системою» (ДР № 0101U005210), «Розробка програмного комплексу

для розрахунку нестацiонарних в’язких течiй газу на паралельних

системах» (ДР№ 0105U002170), «Розробка та впровадження iнтелектуальної
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системи управлiння гальмами транспортного засобу» (ДР № 0112U001239),

«Розробка системи контролю та програми обробки показникiв

вихiдних параметрiв iнтелектуальних функцiй гальмового керування

автомобiлiв» (ДР № 0115U003269), «Провести дослiдження та розробити

методичнi рекомендацiї з визначення осьових навантажень багатовiсних

транспортних засобiв з урахуванням сил тертя в площi контакту шини з

дорожнiм покриттям» (ДР № 0116U005525), «Пiдвищення живучостi

багатовiсних вантажних автомобiлiв вiйськового призначення шляхом

використання автоматичної трансмiсiї та пiдвищення надiйностi гальм»

(ДР № 0119U001297). Роль автора у виконаннi цих науково-дослiдних

робiт, як спiв-виконавця, полягає у формуваннi методологiчних основ i

пiдходiв, якi дозволяють реалiзувати науковi завдання за вказаними

напрямками, а також розробка та реалiзацiя методiв розрахунку

електропневматичних гальмових приводiв, динамiки розподiлу

навантаження на вiсi багатовiсних транспортних засобiв, динамiки руху

транспортних засобiв, що базуються на основi експериментального їх

дослiдження.

Мета i завдання дослiдження. Метою роботи є розробка теоретич-

них основ гальмування багатовiсних транспортних засобiв з електропнев-

матичною гальмовою системою шляхом удосконалення методiв розрахунку

динамiки руху автомобiля пiд час гальмування в рiзних експлуатацiйних

умовах та удосконалення методiв розрахунку змiни вертикального

навантаження в системi пiдресорювання транспортного засобу.

У зв’язку з тим, що перехiднi процеси, що протiкають пiд час

гальмування транспортного засобу з електропневматичною гальмовою

системою, є складними об’єктами, в яких мають мiсце рiзнi фiзичнi явища,

основними завданнями, якi необхiдно вирiшити є:
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– вдосконалення та розробка методiв визначення змiни вертикальних

навантажень на вiсях багатовiсного колiсного транспортного засобу з

урахування особливостей розташування мостiв на автомобiлi;

– вдосконалення та розробкаметодiв визначення коефiцiєнта гальмування

багатовiсного колiсного транспортного засобу з урахування особливостей

компонування його мостiв;

– розробка програмного комплексу для iмiтацiйного моделювання

аварiйного режиму роботи електропневматичного гальмового привода

багатовiсного колiсного транспортного засобу на основi моделi змiнностi

реалiзованого зчеплення мiж шинами колiс автомобiля та поверхнею

дорожнього покриття;

– розробка програмного комплексу для синтезу компонувальних схем

пiдключення органу керування (електропневматичного модулятору тиску) до

гальмових механiзмiв типа «симплекс» та «дуо-дуплекс» встановлених на

вiсях багатовiсного колiсного транспортного засобу;

– визначення критерiїв пiдбору рацiональних компонувальних схем пiд-

ключення органу керування (електропневматичного модулятору тиску) до

гальмових механiзмiв типа «симплекс» та «дуо-дуплекс» встановлених на

вiсях багатовiсного колiсного транспортного засобу;

– розробка унiфiкованої iмiтацiйної моделi електропневматичного галь-

мового привода, що здатна виконувати моделювання робочого процесу в лан-

ках привода при використаннi рiзних витратних функцiй та рiзних конструк-

цiях електропневматичних апаратiв регулювання стисненого повiтря;

– розробка математичної моделi гальмування багатовiсного колiсного за-

собу з урахування особливостей роботи його електропневматичного гальмо-

вого привода;

– розробка методичних рекомендацiй з визначення осьових навантажень

транспортних засобiв з урахуванням сил, що дiють у плямi контакту шини з

поверхнею дорожнього одягу.



33

Об’єкт дослiдження. Процес гальмування багатовiсного транспорт-

ного засобу з електропневматичною гальмовою системою.

Предмет дослiдження. Удосконалення способу визначення вихiдних

параметрiв гальмування багатовiсних транспортних засобiв обладнаних елек-

тропневматичною гальмовою системою, що базується на методологiї моде-

лювання електропневматичних апаратiв гальмового керування автомобiля та

теоретичному аналiзi їх робочих процесiв.

Методи дослiдження. Пiд час аналiзу робiт за обраним напрямом

дослiджень було використано iсторичний метод. Пiд час створення

теоретичних основ динамiки гальмування багатовiсних транспортних засобiв

з електропневматичним гальмовим приводом використовувалися методи

математичного та комп’ютерного моделювання, методи розв’язання

звичайних диференцiйних рiвнянь, а пiд час обробки результатiв

експериментальних дослiджень – метод кореляцiйного аналiзу.

Наукова новизна отриманих результатiв. Основними науковими

результатами, якi виносяться на захист, є:

– уперше запропоновано метод визначення координат положення центру

тяжiння багатовiсного колiсного транспортного засобу, який вiдрiзняється

вiд вiдомих тим, що дозволяє розрахунковим способом визначити положення

центра тяжiння на основi вiдомих статичних навантажень на вiсi багатовiс-

ного автомобiля та вiдстаней мiж осями [9, 10, 28];

– уперше запропоновано унiфiкованi методи визначення коефiцiєнту

гальмування багатовiсного колiсного транспортного засобу у вiдповiдностi

до групи його належностi, якi вiдрiзняється вiд вiдомих тим, що

враховують вплив положення вiсей багатовiсного колiсного транспортного

засобу вiдносно координат центра його тяжiння пiд час визначення

коефiцiєнта гальмування [1, 11, 16, 29, 33, 34, 40, 41];
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– уперше узагальнено функцiї витрати повiтря для визначення

перехiдних процесiв в ланках гальмового привода, що дало змогу на

вiдмiну вiд вiдомих унiфiкувати математичну модель гальмового привода

обладнаного електропневматичними апаратами регулювання тиску та

порiвняти результати розрахункiв за рiзними методами при однакових

початкових умовах [8–11,24];

– уперше запропоновано метод, який описує робочий процес

пневматичного апарата з не прямим перетiканням повiтря, який

вiдрiзняється вiд вiдомих тим, що дозволяє змоделювати характер перебiгу

робочого процесу в таких апаратах на основi його статичної характеристи-

ки без моделювання динамiчного руху рухомих прискорювальних елементiв

апарата в тому числi й електропневматичних [2,3,14,16–18,25,27,33,34,36];

– уперше запропоновано концепцiю органiзацiї електропневматичного

гальмового привода, яка вiдрiзняється вiд вiдомих тим, що базується на кри-

терiях рацiонального з’єднання електропневматичного апарату або органу

керування з гальмовими механiзмами вiдповiдних осей багатовiсного колiс-

ного транспортного засобу [2, 5, 17–19,23, 31, 33, 36, 37];

– отримала подальший розвиток концепцiя моделювання процесу

гальмування колiсного транспортного засобу в адаптивному режимi при

екстрених гальмуваннях, яка вiдрiзняється вiд вiдомих тим, що враховує

непостiйнiсть реалiзованого зчеплення мiж шинами колiс КТЗ та поверхнею

дорожнього покриття, а система керування електропневматичним приводом

коригує тиск в приводi за критерiєм спiввiдношення реалiзованої сили

зчеплення до граничного значення сили зчеплення [5, 6, 15–23, 29, 31, 33, 34,

37, 41].

Практичне значення отриманих результатiв. Робота має теоретичне

та практичне значення, так як результати теоретичних дослiджень

доповнюють теорiю робочих процесiв гальмового керування та теорiю
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створення й проектування пневматичних апаратiв гальмового привода.

Запропонованi в дисертацiї залежностi можуть бути використанi при

формуваннi характеристик пневматичних апаратiв гальмового привода в

тому числi iз електронним керуванням. Основнi науковi положення

дисертацiйної роботи та рекомендацiї використанi:

– в навчальному процесi пiдготовки бакалаврiв, магiстрiв та докторiв

фiлософiї за спецiальностями 133 «Галузевого машинобудування» та

274 «Автомобiльний транспорт»;

– в рекомендацiях з визначення осьових навантажень транспортних

засобiв пiд час перевезення небезпечних вантажiв, вантажiв комерцiйного

призначення, а також пiд час дослiдження впливу вертикальних навантажень

на поверхню дорожнього покриття;

– в методi визначення вихiдних параметрiв гальмування багатовiсного

транспортного засобу обладнаного автоматизованою системою регулювання

гальмового зусилля для дослiдження обставин виникнення дорожньо-

транспортної подiї;

– у практичнiй дiяльностi Державного агентства автомобiльних дорiг

України та ДП «ДерждорНДI». Впроваджено методичнi рекомендацiї щодо

визначення осьових навантажень транспортних засобiв пiд час проектування

автомобiльних дорiг України;

– у практичнiй дiяльностi приватного акцiонерного товариства «Вовчансь-

кий агрегатний завод». Впроваджено методи налаштування регуляторiв галь-

мових сил та трьох секцiйних гальмових кранiв.

Особистий внесок здобувача. Положення та результати,що виносяться

на захист дисертацiйної роботи, отримано автором самостiйно та викладено

в роботах [1-44]. Роботи [3, 5, 9] опублiкованi без спiвавторiв. У спiльних

роботах внесок здобувача полягає у наступному:
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– виконав дослiдження автомобiльного колеса з максимальною

ефективнiстю в гальмовому режимi [1, 6];

– розробив концепцiю керування електропневматичним модулятором

тиску [2, 14, 25, 27];

– розробив iмiтацiйнi моделi елементiв гальмового привода, що здатнi

працювати в циклiчному режимi [16, 24, 34];

– виконав аналiз впливу автоматизованих систем на параметри руху

колiсного транспортного засобу [4, 15, 20, 30];

– запропонував концепцiю визначення гальмової сили для здвоєних

автомобiльних колiс [12];

– запропонував конструкцiю побудови електропневматичного

модулятора тиску [13];

– узагальнено моделi руху транспортних засобiв [7, 8];

– запропонував метод визначення навантаження на вiсях багатовiсних

транспортних засобах [10, 19, 40, 43];

– узагальнив методи визначення коефiцiєнту опору коченню

автомобiльних колiс [22];

– виконав аналiз впливу перерозподiлу вертикального навантаження

мiж вiсями автомобiля на реалiзованi зчеплення шин автомобiльних

колiс [23, 31, 35];

– розробив метод визначення повздовжнiх координат розподiлу

вертикального навантаження для багатовiсних транспортних засобiв [11, 28];

– розробив методичнi рекомендацiї з визначення осьових навантажень

транспортних засобiв пiд час проектування автомобiльних дорiг в

Українi [44];

– виконав аналiз динамiки гальмування транспортних засобiв,

якi мають багато вiсей та обладнанi електропневматичним гальмовим

приводом [17, 21, 33, 37–39];
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– запропонував основи створення компонувальних схем електропневма-

тичного гальмового привода [18, 36];

– запропонував i експериментально пiдтвердив методику визначення

уповiльнення багатовiсного транспортного засобу на основi реалiзованих

зчеплень його шин з поверхнею дорожнього покриття [29];

– розробив аналiтичний метод визначення вихiдних параметрiв

гальмування багатовiсного транспортного засобу обладнаного автоматизова-

ною системою регулювання гальмового зусилля для дослiдження обставин

виникнення дорожньо-транспортної пригоди в експертно-крiмiналiстичнiй

практицi з автотехнiчних експертиз [41, 42];

– виконано аналiз та запропоновано шляхи удосконалення статичної

характеристики електропневматичної гальмової системи [26, 32].

Апробацiя результатiв дисертацiї. Дисертацiйна робота обговорена на

науковому семiнарi кафедри автомобiлiв iм. А. Б. Гредескула Харкiвсько-

го нацiонального автомобiльно-дорожнього унiверситету (ХНАДУ). Основнi

положення та результати теоретичних i експериментальних дослiджень допо-

вiдалися, обговорювалися i отримали позитивну оцiнку на науково-технiчних

i науково-методичних сесiях ХНАДУ та мiжнародних конференцiях:

– 78-a мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Конструктивна

безпека автотранспортних засобiв», (п. Автополiгон, Московська обл.,

Росiя, 6 − 7 червня 2012 р., форма участi - очна);

– III-а Мiжнародна науково-практична конференцiя «Проблеми

пiдвищення рiвня безпеки, комфорту та культури дорожнього руху»

(м. Харкiв, Харкiвський нацiональний автомобiльно-дорожнiй унiверситет,

Україна, 16 − 17 квiтня 2013 р., форма участi - очна);

– 11-й Мiжнародний симпозiум українських iнженерiв-механiкiв у Львовi

(м. Львiв, Нацiональний унiверситете «Львiвська полiтехнiка», Україна,

15 − 17 травня 2013 р., форма участi - очна);
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– 17-а мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Гiдромашини,

гiдроприводи та гiдропневмоавтоматика», (м. Москва, Росiя, МГТУ

iм. М.Е.Баумана 2 − 4 грудня 2013 р., форма участi - очна);

– Мiжнародна науково-практична конференцiя «Новiтнi технологiї

розвитку конструкцiї, виробництва, експлуатацiї, ремонта та експертизи

автомобiля» (м. Харкiв, Харкiвський нацiональний автомобiльно-дорожнiй

унiверситет, Україна, 15 − 16 жовтня 2014 р., форма участi - очна);

– 86-a мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Конструктивна

безпека автотранспортних засобiв», (п. Автополiгон, Московська обл.,

Росiя, 4 − 5 червня 2014 р., Форма участi - очна);

– Мiжнародна науково-практична конференцiя «Новiтнi технологiї

в автомобiлебудуваннi та транспортi» (м. Харкiв, Харкiвський

нацiональний автомобiльно-дорожнiй унiверситет, Україна, 15 − 16 жовтня

2015 р., форма участi - очна);

– 2-а всеукраїнська науково-практична конференцiя «Автобусобудування

та пасажирськi перевезення в Українi» (м. Львiв, Нацiональний унiверситете

«Львiвська полiтехнiка», Україна, 17 − 18 березня 2016 р., форма участi -

очна);

– Мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Проблеми створення та

забезпечення життєвого циклу авiацiйної технiки» (м. Харкiв, Нацiональний

аерокосмiчний унiверситет iм. М. Є. Жуковського «Харкiвський авiацiйний

iнститут», Україна, 20 − 21 квiтня 2016 р., форма участi - очна);
– 95-a мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Конструктивна

безпека автотранспортних засобiв», (п. Автополiгон, Московська обл.,

Росiя, 8 − 9 червня 2016 р., Форма участi - заочна).
– Мiжнародна конференцiя «Организацiя дорожнього руху та

перевезень пасажирiв i вантажiв та транспорт» (м. Мiнськ, Бiлоруський

нацiональний технiчний унiверситет, Бiлорусь, 26 − 27 жовтня 2017 р.,

форма участi - заочна);
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– Мiжнародна науково-технiчна конференцiя «Перспективи розвитку

дорожньо-транспортних та iнженерно-комунiкацiйних iнфроструктур»

(м. Ташкент, Ташкентський iнститут з проектування, будiвництва та експлу-

атацiї автомобiльних дорiг, Узбекистан, 21 − 23 листопада 2017 р., форма

участi - заочна);

– 82-а науково-технiчна та науково-методична конференцiя Харкiвського

нацiонального автомобiльно-дорожнього унiверситету (м. Харкiв,

Харкiвський нацiональний автомобiльно-дорожнiй унiверситет, Україна,

7 − 11 травня 2018 р., форма участi - очна);
– 83-а науково-технiчна та науково-методична конференцiя Харкiвського

нацiонального автомобiльно-дорожнього унiверситету (м. Харкiв,

Харкiвський нацiональний автомобiльно-дорожнiй унiверситет, Україна,

13 − 17 травня 2019 р., форма участi - очна);
– Всеукраїнська науково-практична конференцiя «Автомобiльний

транспорт в аграрному секторi: проектування, дизайн та технологiчна

експлуатацiя» (м. Харкiв, Харкiвський нацiональний технiчний

унiверситет сiльського господарства iменi Петра Василенка, Україна,

16 − 17 травня 2019 р., форма участi - очна);
– Чотирнадцята мiжнародна науково-практична конференцiя

«Математичне та iмiтацiйне моделювання систем» (м. Чернiгiв, Чернiгiвсь-

кий нацiональний технiчний унiверситет, Україна, 24 − 26 червня 2019 р.,

форма участi - очна);

– 24th Slovak-Polish International ScientificConference onMachineModelling

and Simulations – MMS 2019 (Liptovsky Jan, Alexander Dubcek University of

Trencin, Slovakia, 3 − 6 September 2019, форма участi - заочна);

– Мiжнародна науково-практична конференцiя «Сучаснi технологiї на

автомобiльному транспортi та машинобудуваннi» (м. Харкiв, Харкiвський

нацiональний автомобiльно-дорожнiй унiверситет, Україна, 15 − 18 жовтня

2019 р., форма участi - очна);
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– 16th European Automotive Congress (EAEC 2019) (Minsk, Belarusian

National Technical University, Belarus, 7 − 11 October 2019, форма участi -

очна);

–П’ятнадцятамiжнародна науково-практична конференцiя «Математичне

та iмiтацiйне моделювання систем. МОДС 2020» (м. Чернiгiв, Чернiгiвський

нацiональний технологiчний унiверситет, Україна, 29 червня – 01 липня 2020,

форма участi - заочна);

Публiкацiї. Основнi положення дисертацiйної роботи опублiкованi

у 44 наукових роботах, у тому числi: 2 монографiї; 23 статi у наукових

фахових виданнях України та iнших держав (з них 2 – у виданнях,

що включенi до наукометричної бази Scopus (Quartiles - Q3) та 4 – у Web of

Science (Quartiles - Not yet assigned quartile)); 16 тез у збiрниках

доповiдей на наукових конференцiях; отримано 1 патент України,

1 авторське свiдоцтво України та розробленi методичнi рекомендацiї для

Державного агентства автомобiльних дорiг України.

Структура та обсяг дисертацiї. Дисертацiя складається зi вступу,

5 роздiлiв, висновкiв, списку використаних джерел i додаткiв. Повний

обсяг дисертацiї складає 355 сторiнки, у тому числi 2 додатка на 18 сторiнках.

Обсяг основного тексту дисертацiї становить 267 сторiнок. Робота iлюстро-

вана 136 рисунками та мiстить 10 таблиць. Список використаних джерел

нараховує 323 найменувань на 41 сторiнцi.
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РОЗДIЛ 1
АНАЛIЗ, СИСТЕМАТИЗАЦIЯ ТА УЗАГАЛЬНЕННЯ

НАУКОВО-ТЕХНIЧНОЇ IНФОРМАЦIЇ ЩОДО ДИНАМIКИ
ГАЛЬМУВАННЯ КОЛIСНОГО ТРАНСПОРТНОГО ЗАСОБУ

Наявнiсть розвиненої автомобiльної промисловостi, вважається найваж-

ливiшим елементом забезпечення нацiональної безпеки будь-якої держави,

про це свiдчить iсторичний досвiд рiзних країн свiту, якi у найкоротшi

термiни, тiльки за рахунок розвитку автомобiльної промисловостi змогли

досягти значного зростання валового внутрiшнього продукту, тому

створення в Українi автомобiлiв, що вiдповiдають мiжнародним вимогам з

технiчних i екологiчних нормативiв, є прiоритетним завданням сучасної ав-

томобiлебудiвної галузi.

Для забезпечення безпеки дорожнього руху, пiд час експлуатацiї колiс-

них транспортних засобiв (КТЗ), особливо автомобiлiв на шасi з багатьма

вiсями, необхiдно придiляти значну увагу їх гальмовому керуванню, оскiль-

ки такi транспортнi засоби мають, як правило великi ваговi параметри та

можуть спровокувати бiльш тяжкi наслiдки у разi виникнення дорожньо-

транспортних подiй. Сучаснi вимоги мiжнародних нормативних документiв,

як i науково-технiчна лiтература, що стосується ефективностi дiї гальмових

систем КТЗ з великою кiлькiстю вiсей не дають рекомендацiй або методик,

щодо визначення ефективностi гальмування таких транспортних засобiв у

разi виходу з ладу елементiв їх гальмового керування, а лише обмежують

величину мiнiмально допустимих значень уповiльнення КТЗ пiд час серти-

фiкацiйних випробувань. Отже для формування основ динамiки гальмування

багатовiсних транспортних засобiв необхiдно розглянути в комплексi питан-

ня динамiки їх руху iз робочими процесами, що вiдбуваються в їх гальмовому

керуваннi.
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1.1. Особливостi гальмування багатовiсних колiсних транспортних
засобiв

Вiдомо, що гальмування будь-якого колiсного транспортного засобу з

максимально можливою ефективнiстю без блокування його колiс є випад-

ком, який дуже рiдко зустрiчається на практицi. Бiльшiсть випадкiв галь-

мування вiдбуваються з неповною ефективнiстю дiї гальмового керування,

це пов’язано з вiдсутнiстю необхiдностi в такому гальмуваннi або з втра-

тою ефективностi гальмування в наслiдок спрацьовування автоматизованих

систем регулювання гальмового зусилля (допустима величина втрати ефек-

тивностi гальмування пiд час спрацьовування автоматизованої системи ре-

гулювання гальмового зусилля обмежена мiжнародним стандартом [45] i не

повинна перевищувати 25 % вiд повної ефективностi гальмування КТЗ в

будь-яких умовах його експлуатацiї).

Iнтенсивнiсть гальмування поодиноких колiсних транспортних засобiв,

як i iнтенсивнiсть гальмування автомобiлiв iз причепами або напiвприче-

пами, прийнято оцiнювати коефiцiєнтом гальмування [45–51], який можна

представити у виглядi залежностi

I =
9

6
=

=∑
8=1
'G8

<0 · 6
, (1.1)

де 9 – уповiльнення транспортного засобу, м/с2;

6 – прискорення вiльного падiння, м/с2;

8 – порядковий номер автомобiльного колеса КТЗ (здвоєнi або строєнi

колеса вважаються одним автомобiльним колесом);

= – кiлькiсть автомобiльних колiс КТЗ;

<0 – маса транспортного засобу, кг;

'G8 – поздовжня реакцiя, що реалiзується мiж 8-тою шиною КТЗ та

поверхнею дорожнього покриття з яким вона контактує, H.
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Сума поздовжнiх реакцiй в рiвняннi (1.1), як показав аналiз науково-

технiчної лiтератури [45,48,52], суттєво залежить вiд реалiзованого зчеплен-

ня мiж шинами автомобiльних колiс КТЗ та поверхнею дорожнього покриття.

У загальному виглядi вона може бути описана залежнiстю

=∑
8=1

'G8 =

=∑
8=1

5G8 · 'I8 (1.2)

де 5G8 – поздовжнє реалiзоване зчеплення мiж шиною 8-ого колеса КТЗ та

поверхнею дорожнього покриття;

'I8 – нормальна реакцiя дороги на 8-му колесi КТЗ, H.

Аналiз залежностi (1.2) показує, що сума поздовжнiх реакцiй суттєво

залежить вiд суми добуткiв реалiзованого зчеплення та нормальної реакцiї

дороги на 8-му колесi КТЗ [1, 5, 6, 11, 12, 24, 29, 31, 40, 53, 54]. В наукових ро-

ботах [55–57] пiд час дослiдження процесу гальмування КТЗ вiдмiчається,

що в разi, коли реалiзоване зчеплення на всiх його колесах дорiвнює коефi-

цiєнту гальмування, вiдбувається так зване «iдеалiзоване гальмування», яке

не може бути реалiзоване для бiльшостi конструкцiй КТЗ, оскiльки їх вага

розподiляється мiж мостами автомобiля не рiвномiрно, окрiм цього на одно-

му й тому ж транспортному засобi можуть вiдрiзнятися: гальмовi механiзми

встановленi на осях КТЗ, глибина малюнку протектору шин, тиск в шинах та

iншi експлуатацiйнi показники, якi впливають на керованiсть та/або стiйкiсть

КТЗ [46,58–67].

Оцiнка впливу добутку реалiзованого зчеплення та нормальної реакцiї

дороги на 8-му колесi КТЗ на його уповiльнення ускладнюється, якщо транс-

портний засiб рухається в складi з причепом, або напiвпричепом, або з декiль-

кома причiпними ланками. Пiд час дослiджень динамiки гальмування таких

автомобiлiв необхiдно враховувати дiю коефiцiєнтiв гальмування окремих

причiпних ланок на автомобiль тягач або на iншi причiпнi ланки автопоїз-
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да [48, 61, 68]. Аналiз науково-технiчної лiтератури [46, 61, 68–76] показав,

що з цього приводу вiдсутнiй єдиний пiдхiд щодо вибору спiввiдношень мiж

коефiцiєнтами гальмування зчленованих транспортних засобiв, а також вiд-

сутнi рекомендацiї щодо органiзацiї розподiлу гальмових сил при наявностi

бiльше трьох осей на транспортному засобi у випадку використання авто-

матизованих пристроїв (модуляторiв антиблокувальної системи, модуляторiв

електропневматичного гальмового приводу та iнших), якi забезпечують до-

статньо високу ефективнiсть гальмуванняКТЗ в рiзних погодних умовах його

експлуатацiї. Так наприклад, в роботах [51,56,61,68,74,77–83] вiдмiчається,

що для реалiзацiї рацiонального розподiлу гальмових сил, необхiдно органi-

зувати роботу автоматизованих пристроїв в гальмовому приводi транспорт-

ного засобу таким чином, щоб забезпечити одночасний вихiд гальмуючих

колiс КТЗ на межу їх блокування, але не надано жодних рекомендацiй, як це

зробити враховуючи особливостi взаємодiї шин автомобiльних колiс КТЗ з

поверхнею дорожнього покриття.

В роботах [51,56,61,77–79,81–83] при дослiдженнi процесу гальмування

багатовiсних зчленованих КТЗ зроблено висновок, що немає необхiдностi в

забезпеченнi розтягуючого ефекту мiж тягачем та причепом або напiвприче-

пом, оскiльки це призводить до втрати їх ефективностi гальмування. Що сто-

сується стискаючого ефекту то в роботах [46,56,60,61,69,71–76,78,81,84–90]

показано, що пiд час гальмування багатовiсних КТЗ iз причiпними ланками,

якi крiпляться нижче центра тяжiння автомобiля тягача, зусилля вiд при-

чiпної ланки є незначним i майже не впливає на перерозподiл нормальних

реакцiй дороги на 8-му автомобiльному колесi тягача але суттєво впливає

на стiйкiсть транспортного засобу, тому пiд час проектування гальмової си-

стеми таких автомобiлiв необхiдно виконувати автоматизоване регулювання

гальмового зусилля на всiх колесах КТЗ з метою збереження його стiйкостi

та керованостi. Аналiз науково-технiчної лiтератури [91–110] щодо гальму-

вання поодиноких багатовiсних транспортних засобiв показав, що пiд час
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визначення ефективностi гальмування КТЗ з кiлькiстю вiсей бiльше трьох,

схему багатовiсного автомобiля спрощують до схеми двовiсного, тим самим

отримують суттєвi похибки пiд час спiвставлення теоретичних та експери-

ментальних дослiджень, тому в рiвняння визначення уповiльнення та галь-

мового шляху великовагових колiсних транспортних засобiв вводять додат-

ковi корегуючi коефiцiєнти [96, 97, 111–117], якi залежать вiд компонуваль-

ної схеми та/або типу транспортного засобу. Окрiм цього для багатовiсних

транспортних засобiв пiд час дослiдження їх динамiки руху приймають при-

пущення [55–57, 97, 98], що мiж шинами такого транспортного засобу та по-

верхнею дорожнього покриття реалiзується однакове зчеплення, яке не доз-

воляє оцiнити реальний розподiл гальмових сил мiж вiдповiдними мостами

автомобiля.

Iнформацiя щодо експериментального дослiдження розподiлу гальмових

сил мiж вiсями багатовiснихКТЗ, як поодиноких, так i з причiпними ланками,

в науково-технiчнiй лiтературi не висвiчується, але зустрiчається в лекцiйних

матерiалах [118] (див. рис. 1.1 для мостiв розташування яких зображено на

рисунку 1.2).

Рисунок 1.1 – Реалiзованi зчеплення чотиривiсного КТЗ при рiзних варiантах

регулювання тиску в гальмових камерах другої вiсi [118]
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Рисунок 1.2 – Характер розташування мостiв на чотиривiсному КТЗ

Наведенi лекцiйнi матерiали (рис. 1.1) не є науковими працями але пред-

ставляють iнтерес для наукової спiльноти, оскiльки вiдображають неодно-

значнiсть реалiзацiї зчiпних властивостей пневматичних шин автомобiльних

колiс на вiсях багатовiсного транспортного засобу при роботi автоматизова-

них систем регулювання гальмового зусилля.

Таким чином проведений огляд щодо особливостей гальмування

багатовiсних транспортних засобiв показав, що для формування основ

динамiки гальмування багатовiсних транспортних засобiв з електропневма-

тичним гальмовим приводом необхiдно розглянути в комплексi особливо-

стi реалiзацiї зчiпних властивостей пневматичних шин автомобiльних колiс

транспортного засобу з урахуванням динамiчних властивостей гальмового

привода та змiни вертикальних навантажень на вiдповiдних колесах

багатовiсного автомобiля.

1.2. Теоретичнi аспекти реалiзацiї зчеплення мiж шиною
автомобiльного колеса та поверхнею дорожнього покриття

Аналiз наукових дослiджень [6, 11, 24, 35, 119–121, 121, 122, 122–127]

показав, що питанню взаємодiї шини автомобiльного колеса з поверхнею

дорожнього покриття придiляється значна увага пiд час моделювання

динамiки руху КТЗ.
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Це пов’язано зi змiннiстю реалiзованого зчеплення вiд багатьох факторiв,

наприклад вiд швидкостi руху транспортного засобу (рис. 1.3 а) [126–134],

нормальної реакцiї дороги ('I) та поздовжньої жорсткостi пневматичної

шини (�B) (рис. 1.3 б та рис. 1.4 в, г) [40, 128, 130, 135–139], тиску в

шинi [40, 128, 130–133, 137, 138, 140, 141], зносу поверхневого шару

протектору шини [130–132, 137, 138, 141], наявностi шару води на поверхнi

дорожнього покриття (рис. 1.3 в) тощо [140,142–149].

Рисунок 1.3 – Приклади зображення реалiзованого зчеплення в координатах

проковзування (() та коефiцiєнта гальмування КТЗ (I)

Незважаючи на змiннiсть реалiзованого зчеплення вiд багатьох факторiв,

процес взаємодiї шини автомобiльного колеса з поверхнею дорожнього

покриття прийнято вiдображати у виглядi функцiї вiд проковзування (()

протектору пневматичної шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття

(див. рис. 1.3 а, б, в та рис. 1.4 в, г) [119–122, 126, 127, 129, 131–133, 141,

144,147,150–162].

На рисунку 1.3 зображено: а) – ведений режим руху автомобiльного коле-

са; б) – гальмовий режим руху автомобiльного колеса; в) та г) – особливостi

поздовжнього напруження зсуву пiд час взаємодiї плями контакту з поверх-

нею дорожнього покриття;

На рисунку 1.4 зображено: 1 – зона ковзання на епюрi поздовжнього

напруження зсуву; 2 – епюра поздовжнього напруження зсуву нерухомо-
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Рисунок 1.4 – Приклад взаємодiї шини з поверхнею дорожнього покриття на

основi моделi поздовжнього та вертикального зсуву гальмуючого колеса

го автомобiльного колеса; 3 – епюра поздовжнього напруження зсуву при

веденому режимi руху автомобiльного колеса; 4 – епюра поздовжнього на-

пруження зсуву гальмуючого колеса (( = 2 − 3 %); 5 – епюра поздовжньо-

го напруження зсуву тягового колеса (( = 5 − 8 %); ; – довжина плями

контакту шини автомобiльного колеса; gG та fI – вiдповiдно поздовжнє та

вертикальне напруження зсуву, кН/мм2; gкрG – поздовжнє критичне напру-

ження зсуву, кН/мм2; +gG та −gG – вiдповiдно поздовжнє напруження зсу-

ву в тяговому та гальмовому режимi руху автомобiльного колеса, кН/мм2;
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5 max
G – максимальне реалiзоване зчеплення шини з поверхнею дорожнього

покриття; +B – швидкiсть ковзання шини автомобiльного колеса вiдносно

поверхнi дорожнього покриття, м/с; +кр
B – критична швидкiсть ковзання

шини автомобiльного колеса вiдносно поверхнi дорожнього покриття, м/с;

Aд – динамiчний радiус автомобiльного колеса, м; +0 – швидкiсть руху

КТЗ, м/с; 0 та 0′ – вiдповiдно вiдстань зсуву реакцiї 'I в веденому та

гальмовому режимi руху автомобiльного колеса, мм; 2 – вiдстань зсуву цен-

тра колеса вiдносно свого статичного положення в наслiдок дiї штовхаючої

сили %к, мм; lк – кутова швидкiсть обертання автомобiльного колеса, рад/с;

") – гальмовий момент пiдведений до автомобiльного колеса, Н·м;
" 9 – iнерцiйний момент автомобiльного колеса, Н·м; %к – штовхаюча сила,

яка рухає автомобiльне колесо, Н; �к – вертикальне навантаження, яке дiє на

автомобiльне колесо, Н; 'I – нормальна реакцiя дороги вiд дiї вертикального

навантаження на автомобiльне колесо, Н; ' 5 – реакцiя, яка виникає в плямi

контакту шини з поверхнею дорожнього покриття в наслiдок дiї штовхаючої

сили %к, Н; ') – реакцiя, яка виникає в плямi контакту шини з поверх-

нею дорожнього покриття в наслiдок дiї рiзницi гальмового моменту ") та

iнерцiйного моменту автомобiльного колеса " ′
9
без урахування реакцiї ' 5

та iнерцiйного моменту " ′′
9
, який витрачається на опор коченню колеса, Н;

�B – поздовжня жорсткiсть шини, Н/(одиницю проковзування); <к – маса

автомобiльного колеса, кг; 9к – уповiльнення автомобiльного колеса, м/с2.

З рисунку 1.4 очевидно, що зростання гальмової сили [98, 131, 132, 134,

141,152], яка визначається рiвнянням 'G = ' 5 + ') , до свого максимального
значення 'max

G , при пiдвищеннi гальмового моменту ") (див. рис. 1.4 б) в

гальмовому механiзмi, супроводжується зростанням проковзування (() та

обмежується поздовжнiм напруженням зсуву (−gG) (див. рис. 1.5 б) елемен-

тiв протектору шини в плямi контакту з поверхнею дорожнього покриття

(див. рис. 1.5 а).
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Рисунок 1.5 – Змiна поздовжнього напруження зсуву при реалiзацiї зчеплення

в наслiдок зростання проковзування (()

На рисунку 1.5 зображено: 1 – епюра поздовжнього напруження зсуву при

коченнi автомобiльного колеса; 2 – епюра поздовжнього напруження зсуву

на межi блокування колеса; 3 – епюра поздовжнього напруження зсуву на

початку процесу блокування колеса; 'G1 – сила, яка реалiзується в плямi кон-

такту шини заблокованого автомобiльного колеса (або реалiзується в плямi

контакту буксуючого колеса – у тяговому режимi).

Реакцiя ' 5 , яка виникає в плямi контакту шини з поверхнею дорожнього

покриття в наслiдок дiї штовхаючої сили %к може бути визначена на основi

схеми сил (див. рис. 1.4 а), якщо скласти наступну систему рiвнянь (1.3)

вiдносно точки � за умови, що " 9 = 0


�к = 'I;

%к = ' 5 ;

%к · Aд = �к · (0 − 2) ,

(1.3)

звiдки

' 5 = 'I
(0 − 2)
Aд

. (1.4)
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Якщо вважати, що величина зсуву (2) центра колеса вiдносно свого

статичного положення в наслiдок дiї штовхаючої сили %к не значна, то

реакцiя ' 5 буде залежати тiльки вiд нормальної реакцiя дороги 'I, дина-

мiчного радiуса колеса Aд та вiдстанi зсуву (0) реакцiї 'I в веденому режимi

руху автомобiльного колеса.

Спiввiдношення (0−2)
Aд

є не що iнше, як реалiзоване зчеплення (коефi-

цiєнт опору коченню 50), що виникає в плямi контакту пневматичної шини

при її взаємодiї з поверхнею дорожнього покриття в наслiдок опору коченню

автомобiльного колеса. В науково-технiчнiй лiтературi [126,130–132,137,141,

152] вiдмiчається, що коефiцiєнт опору коченню залежить вiд швидкостi ру-

ху автомобiля (+0), нормальної реакцiї дороги ('I), температури шини ()ш),

тиску в пневматичнiй шинi ?ш та величини реалiзованого зчеплення ( 5i),

утвореної в наслiдок дiї гальмової або тягової сили (рис. 1.6).

Рисунок 1.6 – Змiна коефiцiєнта опору коченню 5': а) вiд нормальної реакцiї

дороги 'I, тиску в шинi ?ш та швидкостi руху КТЗ +0; б) вiд реалiзованого

зчеплення 5i = ')
'I
, яке виникає в наслiдок дiї гальмової або тягової сили

Аналiз проведений в роботi [152] показує,що коефiцiєнт опору коченню 50

в залежностi вiд нормальної реакцiї дороги 'I, Н, швидкостi руху автомобiля

+0, м/с, та тиску в шинi ?ш, Па, для асфальтового покриття, можна визначити

з залежностi
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50 =
 

1000

(
5, 1 + 5, 5 · 10

5 + 90 · 'I
?ш

+ 1, 1 · 10
3 + 0, 0388 · 'I
?ш

· +2
0

)
, (1.5)

де  – коефiцiєнт, який приймають для радiальних пневматичних шин –

0, 8, а для iнших шин – 1, 0 [163, 164].

Врахувати особливостi змiни коефiцiєнта опору коченню вiд величини

проковзування шини автомобiльного колеса вiдносно поверхнi дорожньо-

го покриття, коли ( ∈ [−1 : 0, 8], можна, якщо виконати апроксимацiю

полiномом третього ступеня (1.6) експериментальних даних [126, 137, 141]

зображених на рисунку 1.6 б) та рисунку 1.7 б) та врахувавши особливостi

змiни коефiцiєнту опору коченню в залежностi вiд швидкостi руху автомобi-

ля, нормальної реакцiї дороги, тиску в шинi та ошинування колiс у вiдповiд-

ностi до залежностi (1.5), при умовi нехтування впливом температури )ш на

величину 50.

5' = 50 · (=ш + 1)
(
0, 215 · (3 − 0, 15 · (2 + 0.135 · ( + 0.5

)
, (1.6)

де =ш – ошинування колеса.

Отже реакцiю ' 5' , яка виникає в наслiдок опору коченню шин

автомобiльних колiс пiд час гальмування КТЗ можна визначити з залежно-

стi (1.7), врахувавши рiвняння (1.6), у вiдповiдностi до схеми зображеної на

рисунку 1.4 б).

' 5' = 'I
(0′ − 2)
Aд

= 'I · 5'. (1.7)

Аналiз науково-технiчної лiтератури [126, 127, 131, 132, 141, 164–166]

показав, що реакцiя (') ), яка виникає в плямi контакту шини з поверх-

нею дорожнього покриття в наслiдок дiї рiзницi гальмового моменту ") та
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Рисунок 1.7 – Загальний вигляд характеристики ковзання шини автомобiль-

ного колеса вiдносно поверхнi дорожнього покриття: а) у виглядi реалiзацiї

сил; б) у виглядi реалiзованого зчеплення

iнерцiйного моменту автомобiльного колеса" 9 без урахування моменту опо-

ру коченню, безпосередньо пов’язана з тангенцiальним напруженням зсуву

(−gG) та може бути визначена, при умовi кочення колеса, на основi поздовж-

ньої жорсткостi шини (�B), Н/од. проковзування, та величини проковзування

((), за залежнiстю

') = −
;∫

0

: CgGG3G = �B ·
(

1 − ( , (1.8)

де : C – тангенцiальна жорсткiсть елементiв протектору шини;

Складова �B в рiвняннi (1.8) є нелiнiйною величиною [126, 127, 131, 132,

139, 141, 153–156], та постiйно змiнюється в залежностi вiд вiдношення ве-

личини реакцiї ') до проковзування шини вiдносно поверхнi дорожнього

покриття (див. рис. 1.3 б)
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�B =
m')

m(

����
(=0

, (1.9)

Якщо розглядати реалiзацiю гальмової сили при усiх значення проковзу-

вання шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття, то реакцiя (') ) може

бути визначена з залежностi (1.10), як функцiя вiд проковзування

') = 'I · 5 (() = 'I · 5i, (1.10)

де 5 (() – функцiя, яка описує змiну реалiзованого зчеплення 5i вiд

проковзування шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття при дiї

моменту ") .

У загальному виглядi процес взаємодiї шини автомобiльного колеса з

поверхнею дорожнього покриття, можна представити у виглядi, який

зображено на рисунку 1.7.

З рисунку 1.7 а) можна побачити, що гальмова сила 'G, яка зупиняє

КТЗ складається з трьох складових: сили, що реалiзується в гальмовому

механiзмi
(
")

Aд

)
, сили

(
' 5'

)
, що виникає в наслiдок опору коченню автомо-

бiльного колеса та сили
(
" 9к
Aд
= −3lк

3C
· �к
Aд

)
, що виникає в наслiдок дiї моменту

iнерцiї колеса �к.

'G =
")

Aд
+ ' 5' −

" 9к

Aд
. (1.11)

В умовах, коли гальмовий момент вiдсутнiй, реакцiя ' 5' буде

дорiвнювати ' 5 , якщо для її визначення використати рiвняння (1.7).

Очевидно (див. рис. 1.7 б), що в наслiдок дiї гальмового моменту, в плямi

контактушини автомобiльного колеса з поверхнею дорожнього покриття буде

реалiзовуватися сумарне поздовжнє реалiзоване зчеплення 5G, за умови пря-

молiнiйного руху КТЗ, а у разi вiдсутностi гальмового моменту реалiзоване

зчеплення 5G буде дорiвнювати коефiцiєнту опору коченню 5' пневматичної

шини, який утворюється в наслiдок адгезiйних властивостей шини обумо-
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влених напруженням деформацiї протектора шини при вiдсутностi явища

проковзування [166–168]. Природа виникнення цього явища може бути пояс-

нена набiганням передньої частини шини на поверхню дорожнього покриття

пiд час кочення колеса та зсувом нормальної реакцiї 'I в напрямку руху КТЗ.

Слiд вiдзначити, що дiаграма зображена на рисунку 1.7 б) не є сталою

та постiйно змiнює свiй вигляд, навiть для однiєї й тiєї ж поверхнi дорож-

нього покриття, оскiльки її ключовi точки 5', 5 max
G та 5G1 залежать вiд змiни

нормальної реакцiї дороги 'I, Н, швидкостi руху автомобiля +0, м/с, тиску

в пневматичнiй шинi ?ш, Па, та температури )ш, К, та стану пневматичної

шини [126–128,130–134,136,139,141,144, 149, 151, 152, 154, 155, 169–172].

Таким чином гальмова сила 'G може бути визначена, по аналогiї з

рiвнянням (1.10), за залежнiстю (1.12) в якiй сумарне поздовжнє реалiзоване

зчеплення 5G можна визначити використовуючи одну з емпiричних залежно-

стей наведених в роботах [24, 120, 127, 163, 173–176].

'G = 'I · 5 ((∗) = 'I · 5G . (1.12)

Проведений аналiз науково-технiчної лiтератури [1, 6, 29, 34, 40, 131, 141,

150,177–179] показав, що гальмову силу можна також визначити з залежностi

'G =
"b

Aд
, (1.13)

де "b – момент, який закручує шину вiдносно обода колеса та поверхнi

дорожнього покриття, Н·м;
Момент "b можна визначити з залежностi [179]

�b =
m"b

mbG

����
b=0

. (1.14)

де �b – крутильна жорсткiсть пневматичної шини, Н·м/рад;
bG – кут закручування пневматичної шини, рад.
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Отже пiдставивши вираз (1.14) в рiвняння (1.13) гальмова сила 'G у

вiдповiдностi до рiвняння (1.12) може бути записана у наступному виглядi

'G =
�b · bG
Aд

. (1.15)

В роботi [137] показано, що крутильна жорсткiсть пневматичних шин

легкових та вантажних автомобiлiв, а також автобусiв та причiпної технiки,

залежить вiд нормальної реакцiї дороги 'I (рис. 1.8 а) та тиску в пневматичнiй

шинi ?ш (рис. 1.8 б).

Рисунок 1.8 – Змiна крутильної жорсткостi пневматичної шини: а) вiд нор-

мальної реакцiї дороги 'I; б) вiд тиску в шинi ?ш

Аналiз результатiв дослiдження виконаних в роботi [137] показав, що

крутильна жорсткiсть пневматичної шини �b , Н·м/рад, може бути

обчислена з достатньою точнiстю за логарифмiчною залежнiстю (1.16), якщо

знехтувати зносом протектора шини та ефектом її аквапланування.

�b =

(
180
c
− �0

�
?ш max
G · exp(10 · �1 · ?2ш)

)
·
(
0, 16 · 'I − 2, 5 · 10−6 · '2

I

)
(1.16)

де ?ш – тиск в пневматичнiй шинi, МПа;

�
?ш max
G – експериментальне значення крутильної жорсткостi пневматичної

шини при максимально допустимому тиску в шинi (визначається при

максимально допустимiй нормальнiй реакцiї дороги 'I на шину), Н·м/рад.
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Коефiцiєнти �0 та �1 в рiвняннi (1.16) можна визначити з залежностей

�0 =
180 · � ?ш min

G

c · exp(�1 · ?ш min)
,

�1 =
ln

(
�

?ш max
G

�
?ш min
G

)
?ш max − ?ш min

.

де � ?ш min
G – експериментальне значення крутильної жорсткостi пневматичної

шини при мiнiмально допустимому тиску в шинi (визначається при макси-

мально допустимiй нормальнiй реакцiї дороги 'I на шину), Н·м/рад;
?ш max – максимально допустимий тиск повiтря в шинi, МПа;

?ш min – мiнiмально допустимий тиск повiтря в шинi, МПа.

Середнiй кут закручування bmax
G автомобiльної шини вiдносно поверхнi

дорожнього покриття пiд час кочення колеса на межi його блокування, як

показав аналiз науково-технiчної лiтератури [6,24,131,137,141,167], залежить

тiльки вiд добутку кутової швидкостi руху автомобiльного колеса (lк) та його

динамiчного радiуса (Aд) (рис. 1.9).

Рисунок 1.9 – Змiна кута закручування пневматичної шини колеса: а) в за-

лежностi вiд швидкостi; б) в залежностi вiд динамiчного радiуса колеса
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Аналiз також показав, що на вiдмiну вiд кута закручування bmax
G кут закру-

чування шини bG1, який утворюється в наслiдок блокування автомобiльного

колеса залежить тiльки вiд швидкостi руху КТЗ (+0) (рис. 1.9 а).

В роботi [24] запропоновано, для рiзних режимiв руху автомобiльного

колеса, визначати максимальний кут закручування шини bmax
G та кут закру-

чування шини bG1, який утворюється в наслiдок блокування автомобiльного

колеса, визначати з залежностей

bmax
G = Aд · 5G1 · (4, 625 − 4, 29 · exp (0, 0018 · +:)) , (1.17)

bG1 = 0, 219 · Aд · 5G1 · exp (−0, 01861 · +G), (1.18)

а кут закручування b 5 , який утворюється в наслiдок опору коченню

автомобiльного колеса, можна визначити з рiвняння (1.15) на основi

рiвнянь (1.7) та (1.14) з залежностi

b 5 =
' 5' · Aд
�b

. (1.19)

Для математичного опису кута закручування шини bG в залежностi вiд

змiни величини проковзування ((), %, можна використати одну з залежно-

стей наведених в науково-технiчнiй лiтературi [24, 120, 127, 173–176], якщо

замiсть величини реалiзованого зчеплення 5G записати значення кута закру-

чування шини bG вiдносно поверхнi дорожнього покриття, оскiльки характер

змiни кута закручування в залежностi вiд проковзування iдентичний харак-

теру змiни величини реалiзованого зчеплення [173]. Так наприклад, на основi

рiвняння отриманого в роботi [120], запишемо

bG = b
max
G · sin(�1 · arctan(�2 · �3 − (�2 · �3 − arctan(�2 · �3)))). (1.20)
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Коефiцiєнти �1, �2 та �3 в рiвняннi (1.20) вiдповiдають за форму

дiаграми bG − ( та можуть бути обчисленi за наступними залежностями

�1 =
1.9 · bmax

G

bG1
, (1.21)

�2 = 5 · �1 − 0, 5 · (кр, (1.22)

�3 = 0, 01 · ( (1.23)

Порiвнюючипiдходидля визначення гальмової сили 'G за рiвнянням (1.12)

та (1.15) можна зробити висновок, що вони обидва можуть бути використанi

пiд час моделювання динамiки руху багатовiсних КТЗ. При використаннi

пiдходу, який базується на основi рiвняння (1.12), моделювання характе-

ру взаємодiї автомобiльного колеса з поверхнею дорожнього покриття може

здiйснюватися тiльки за умови, що дiаграма реалiзованого зчеплення 5G не є

сталою в наслiдок змiни її ключових точок 5', 5 max
G та 5G1. Аналiз

залежностi (1.15) показав, що на її основi можна визначити ключовi точки

дiаграми реалiзованого зчеплення 5G, якщо кут закручування bG обчисли-

ти за рiвняннями (1.17), (1.18), (1.19) та подiлити лiву та праву частину

рiвняння (1.15) на нормальну реакцiю дороги 'I.

1.3. Особливостi моделювання динамiки пневматичного гальмового
привода обладнаного автоматизованими пристроями

Вiдомо, що динамiка гальмового приводу робочої або запасної

(аварiйної) гальмової системи колiсного транспортного засобу суттєво

впливає на робочi процеси, що вiдбуваються мiж шинами автомобiльних

колiс КТЗ та поверхнею дорожнього покриття, тому питанню моделювання

динамiки гальмового приводу присвячено багато наукових робiт [47, 71, 85,

180–207], якi в достатнiй мiрi розкривають особливостi протiкання

перехiдних процесiв в типових ланках (рис. 1.10) [180,181,183,185–189,191,
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192,208–210] з яких складаються контури гальмового привода багатовiсного

КТЗ (рис. 1.11).

Рисунок 1.10 – Схематичне позначення типових ланок елементiв контуру

гальмового приводу КТЗ : а) не прохiдна ДЄ-ланка; б) прохiдна ДЄ-ланка;

в) прохiдна ДЄ-ланка з декiлькома виходами; г) прохiдна ДЄ-ланка з

можливiстю випуску робочого тiла в атмосферу

Рисунок 1.11 – Схема гальмового приводу чотиривiсного КТЗ

На рисунку 1.10 позначено : 8 – iндекс ДЄ-ланки; 1 – вхiд в ДЄ-ланку;

2 та 3 – виходи з ДЄ-ланки; . – розрахунковий вузол; A – дросель, через

який вiдбувається перетiкання робочого тiла в ДЄ-ланцi;+ – об’єм ДЄ-ланки;

? – тиск в ДЄ-ланцi, � – миттєва масова витрата робочого тiла через

мiсцевий опiр (дросель).
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На рисунку 1.11 позначено : 1 – прохiдна ДЄ-ланка; 2 – прохiдна ДЄ-ланка

з можливiстю випуску робочого тiла в атмосферу; 3 – прохiдна ДЄ-ланка з

декiлькома виходами; 4 – кiнцева ДЄ-ланка.

Аналiз науково-технiчної лiтератури [85, 180, 183, 194–198, 201, 207, 208,

211, 212] показав, що iснує два пiдходи в моделюваннi динамiки гальмо-

вого привода: просторовий та зосереджений. Просторовий пiдхiд доцiльно

використовувати пiд час створення нових пневматичних апаратiв, з метою

визначення їх витратних характеристик, а зосереджений для моделювання

динамiки привода при вiдомих витратних характеристиках його апаратiв чи

елементiв. В роботi [208] вiдзначається, що можна також поєднувати два

цi пiдходи, але для цього необхiдно мати вiдповiдне програмне забезпечен-

ня для паралельного обчислення та достатньо потужнi комп’ютери. Отже в

подальшому, для формування теоретичних основ динамiки гальмування бага-

товiсних транспортних засобiв з електропневматичним гальмовим приводом,

використаємо зосереджений метод, оскiльки пiд час дослiдження гальмових

властивостей КТЗ немає необхiдностi у визначеннi характеристик складових

елементiв його гальмового привода.

1.3.1. Особливостi використання зосередженого методу розрахунку
динамiчних властивостей гальмового привода колiсного транспортного
засобу. Вiдомо, що в основу зосередженого методу розрахунку динамiчних

властивостей гальмового привода КТЗ покладено закон збереження енергiї

для термодинамiчних процесiв, при цьому вiдмiннiстьмiжрiзнимипiдходами,

якi дозволяють визначити характер змiни тиску в ДЄ-ланцi, на основi цього

закону, полягає у витратних функцiях. Так наприклад в роботах [180, 181,

213, 214] для визначення миттєвої масової витрати (�8) через 8-й дросель

ДЄ-ланки (див. рис. 1.10) пропонується використовувати функцiю витрати

i(f) = ` ·

√
1 − f2

2 · : · (b − lnf) , (1.24)
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де f – вiдношення тиску в порожнинi куди перетiкає повiтря до тиску в

порожнинi з якої перетiкає повiтря
(
f =

min(?8; ?8−1)
max(?8; ?8−1)

)
;

`—коефiцiєнт витрати;

: – показник адiабати : = 1, 4;

b – коефiцiєнт гiдравлiчного опору;

Подiбну залежнiсть (1.25) було також запропоновано в роботi [185], яка

на вiдмiну вiд залежностi (1.24) iмiтує бiльш iнтенсивну змiну тиску на

початку процесу наповнення (спорожнення) ДЄ-ланки та зменшує iнтенсив-

нiсть наповнення (спорожнення) ДЄ-ланки при наближеннi величини тиску до

значення початкових умов.

i(f) = ` ·

√
1 − f 2

:

2 · (: · b − lnf) . (1.25)

Для моделювання бiльш динамiчних процесiв в ДЄ-ланках пневматичного

приводу авторами роботи [85] запропоновано залежнiсть (1.26) з пiдкорiнного

виразу якої виключено коефiцiєнт гiдравлiчного опору, завдяки чому спро-

щується процес моделювання перехiдних процесiв в ланках приводу.

i(f) = ` ·


√

2
:−1

(
f

2
: − f

:+1
:

)
у разi

(
2
:+1

) :
:−1

< f < 1;(
2
:+1

) 1
:−1

√
2
:+1 у разi 0 < f 6

(
2
:+1

) :
:−1
.

(1.26)

Аналiз науково-технiчної лiтератури [209, 215–220] показав, що пiд час

моделювання динамiчних процесiв електропневматичних апаратiв також

використовують витратну функцiю (1.27), яку було запропоновано в

роботах [183, 221]. Порiвняння її динамiки з функцiями (1.24) – (1.26)

показало [24], що вона повiльнiша нiж функцiя (1.26) але швидша нiж функ-

цiї (1.24) та (1.25), тому пiд час моделювання електропневматичних приводiв
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за функцiєю (1.27), необхiдно враховувати особливостi динамiчних власти-

востей ДЄ-ланок привода, як i при використаннi функцiй (1.24) та (1.25).

i(f) = ` · 0, 654 · 1 − f
1, 13 − f. (1.27)

На основi експериментальних та теоретичних дослiджень авторами

наукових робiт [185,207,210] запропоновано функцiю витрати (1.28), яка мо-

же не враховувати коефiцiєнт витрати повiтря оскiльки базується на полiтроп-

ностi процесу [222] течiї робочого тiла через дросель ланки.

i(f) =

√
2 · `2
: − 1

(
f

2·min(?8;?8−1)
min(?8;?8−1)+(:−1)·max(?8;?8−1) − f

2·min(?8;?8−1)+(:−1)·max(?8;?8−1)
min(?8;?8−1)+(:−1)·max(?8;?8−1)

)
.

(1.28)

Використання функцiї (1.28) при визначеннi миттєвої масової витрати

(�8) через 8-й дросель ДЄ-ланки, як стверджують автори робiт [185,207,210],

дозволяє дослiджувати практично будь-якi перехiднi процеси в пневматичних

гальмових приводах КТЗ.

Слiд вiдзначити, що функцiя (1.28) у порiвняннi з функцiями (1.24) –

(1.27) є бiльш динамiчною, тому її доцiльно використовувати при моделюван-

нi роботи автоматизованих систем регулювання гальмового зусилля, якими

обладнується сучасний електропневматичний гальмовий привiд.

Як показав аналiз науково-технiчної лiтератури [24, 85, 183] миттєва

масова витрата (�8) через 8-й дросель ДЄ-ланки може бути обчислена, за

залежнiстю (1.29), якщо використати одну з функцiй (1.24) – (1.28).

± �8 =
max(?8; ?8−1) · B86=(?8 − ?8−1) · 5 ·

√
:

√
' · )8−1

· i(f), (1.29)

де ?8−1 та ?8 – вiдповiдно тиск перед дроселем та тиск за ним, Па;
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5 – площа поперечного перетину каналу дроселя ДЄ-ланки, м2;

' – питома газова стала (' = 287, 14 м2· c−2· K−1);
)8−1 – температура повiтря перед дроселем або за ним в залежностi вiд

процесу наповнення або спорожнення ДЄ-ланки, вiдповiдно, К;

i(f)—функцiя витрати.

Таким чином диференцiйне рiвняння перехiдного процесу в непрохiднiй

ДЄ-ланцi приводу КТЗ (рис. 1.10 а) зi змiнним об’ємом, пiд час її наповнен-

ня або спорожнення, на основi першого закону термодинамiки, запишемо у

виглядi

3?8

3C
=
: · ' · )8−1 · �8 − : · ?8 · 3+83C

+8
. (1.30)

Аналогiчним чином можна записати й рiвняння перехiдного процесу в

прохiднiй ДЄ-ланцi з одним виходом та змiнним об’ємом

3?8

3C
=
: · ' · )8−1 · (�8 − �8+1) − : · ?8 · 3+83C

+8
. (1.31)

1.3.2. Моделювання динамiчних характеристик пневматичних апа-
ратiв з рухомими слiдкуючими елементами. В наукових роботах [85,

183, 185, 194, 195, 198, 201, 207–212, 223] показано, що пiд час моделювання

динамiчної змiни тиску в ДЄ-ланках привода, зосередженим методом, апа-

рати з рухомими слiдкуючими елементами складаються з декiлькох типових

ДЄ-ланок (рис. 1.10). Так, наприклад, прискорювальний клапан можна

представити у виглядi двох ДЄ-ланок : непрохiдної (рис. 1.10 а) та

прохiдної ДЄ-ланки, яка має можливiсть випуску робочого тiла в атмосферу

(рис. 1.10 г). У такому разi характер змiни тиску ?1 в непрохiднiй ДЄ-ланцi

безпосередньо буде впливати на початковi умови (величину тиску ?2), якi
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визначатимуть характер змiни тиску ?3 на виходi з прискорювального кла-

пана. Якщо прийняти статичну характеристику прискорювального клапана

(рис. 1.12 в) в якостi функцiї обмеження величини тиску то сама величи-

на тиску ?=2 може бути визначена, як добуток спiввiдношень площ (1 та (2
рухомого поршня прискорювального клапана (рис. 1.12 а) на тиск ?1, який

утворюється в непрохiднiй ДЄ-ланцi за умови що ?=2 < ?max
2 .

Рисунок 1.12 – Схематичне представлення прискорювального клапана: а) схе-

ма будови прискорювального клапана; б) схематичне зображення прискорю-

вального клапана у виглядi типових ДЄ-ланок; в) статична характеристика

прискорювального клапана

Отже величина тиску ?=2, яка є початковими умовами для визначення

тиску ?2 на виходi з нижньої секцiї прискорювального клапана, може бути

визначена з залежностi

3?=2
3C
≈


tanU · 3?1

3C
у разi ?=2 < ?max

2 ;

?max
2 у разi ?=2 > ?max

2 ,

(1.32)

де tanU – позначено на рис. 1.12 в;

+1 – об’єм верхньої секцiї прискорювального клапана, м3;

)0 – температура робочого тiла (повiтря), яке поступає у верхню секцiї

прискорювального клапана, К;
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�1 – миттєва масова витрата робочого тiла (повiтря) через дросель A1;

?1 – тиск у верхнiй секцiї прискорювального клапана (визначається з

залежностi (1.30) у вiдповiдностi до процесу наповнення або спорожнення не

прохiдної ДЄ-ланки), Па.

Величина тиску ?2 на виходi з прискорювального клапану може бути

визначена з системи рiвнянь, якщо в якостi функцiї витрати прийняти,

наприклад рiвняння (1.28)



3?1
3C
=

: ·?0· 51·
√
: ·'·)0

+1
· i1(f) − : ·?1

+1
· 3+1
3C
;

3?=2
3C
=


tanU · 3?1

3C
у разi ?=2 < ?max

2 ;

?max
2 у разi ?=2 > ?max

2 ;
3?2
3C
=

: ·)=
2 ·
√
: ·'

+2

(
?=2 · 52√
)=
2
· i2(f) − ?2· 53√

)2
· i3(f)

)
− : ·?2

+2
· 3+2
3C
;

i1(f) = ` ·

√√
2
:−1

((
?1
?0

) 2?1
?1+?0 (:−1) −

(
?1
?0

) 2?1+?0 (:−1)
?1+?0 (:−1)

)
;

i2(f) = ` ·

√√√
2
:−1

((
?2
?=2

) 2?2
?2+?=2 (:−1) −

(
?2
?=2

) 2?2+?=2 (:−1)
?2+?=2 (:−1)

)
;

i3(f) = ` ·

√√
2
:−1

((
?3
?2

) 2?3
?3+?2 (:−1) −

(
?3
?2

) 2?3+?2 (:−1)
?3+?2 (:−1)

)
,

(1.33)

де 51 – площа перетину дроселю A1 ДЄ-ланки .1 (див. рис. 1.12 б), м2;

52 – площа прохiдного перетину дроселю A2 ДЄ-ланки .2 (рис. 1.12 б), м2;

53 – площа прохiдного перетину дроселю A3 ДЄ-ланки .3 розташованої

пiсля ДЄ-ланки .2 (рис. 1.12 б), м2;

+2 – об’єм нижньої секцiї прискорювального клапана, м3;

?0 – тиск перед дроселем A1 ДЄ-ланки .1 (рис. 1.12 б), Па;

?3 – тиск за дроселем A3 ДЄ-ланки .3 розташованої за ДЄ-ланкою .2, Па;

)=2 – температура робочого тiла (повiтря), у порожнинi перед нижньою

секцiєю прискорювального клапана, К;
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)2 – температура робочого тiла (повiтря), яке знаходиться у нижнiй секцiї

прискорювального клапана, К;

Уразi моделюванняпроцесу розгальмовування система рiвнянь для визна-

чення тиску в нижнiй секцiї прискорювального клапану прийме вигляд



3?1
3C
= − : ·?1· 51·

√
: ·'·)0

+1
· i1(f) − : ·?1

+1
· 3+1
3C
;

3?=2
3C
=


tanU · 3?1

3C
у разi ?=2 < ?max

2 ;

?max
2 у разi ?=2 > ?max

2 ;
3?2
3C
=

: ·)0 ·
√
: ·'

+2

(
?3· 53√
)2
· i3(f) −

?2· 5 ′2√
)0
· i2(f)

)
− : ·?2

+2
· 3+2
3C
;

i1(f) = ` ·

√√
2
:−1

((
?0
?1

) 2?0
?0+?1 (:−1) −

(
?0
?1

) 2?0+?1 (:−1)
?0+?1 (:−1)

)
;

i2(f) = ` ·

√√√
2
:−1

((
?=2
?2

) 2?=2
?=2 +?2 (:−1) −

(
?=2
?2

) 2?=2 +?2 (:−1)
?=2 +?2 (:−1)

)
;

i3(f) = ` ·
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2
:−1

((
?2
?3

) 2?2
?2+?3 (:−1) −

(
?2
?3

) 2?2+?3 (:−1)
?2+?3 (:−1)

)
,

(1.34)

де 5 ′2 – площа прохiдного перетину дроселю A′2 у разi випуску повiтря з

ДЄ-ланки .2 (рис. 1.12 б), м2;

)0 – температура робочого тiла (повiтря) за межами прискорювального

клапана, К;

Аналiз науково-технiчної лiтератури [89,224–242] показав, що будь-який

регулятор гальмових сил (РГС) можна представити, пiд час моделювання

перехiдних процесiв в ньому, у виглядi двох умовних ДЄ-ланок (рис. 1.13 д)

за аналогiєю з прискорювальним клапаном (рис. 1.12 б).

Зв’язок мiж двома умовними ДЄ-ланками РГС у такому випадку поля-

гатиме в тому, що тиск ?
р
2 на виходi з РГС (рис. 1.13) буде залежати вiд

статичної характеристики РГС (рис. 1.14 а, б або в), керуючої характеристики

регулятора (рис. 1.14 г, д або є) та тиску ?р1 в його верхнiй секцiї, не дивлячись
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Рисунок 1.13 – Схематичне представлення рiзних типiв РГС: а) схема будови

РГС з механiчним керуванням вiд пiдвiски; б) схема будови РГС з пневматич-

ним керуванням вiд пiдвiски в) схема будови РГС з механiчним керуванням

вiд пiдвiски та вбудованим прискорювальним клапаном; г) схема будови РГС

з пневматичним керуванням вiд пiдвiски та вбудованим прискорювальним

клапаном; д) схематичне зображення РГС у виглядi типових ДЄ-ланок;

на те, що конструктивно умовнi ДЄ-ланки РГС можуть бути пов’язанi одна з

одною у рiзний спосiб [225,243].

Як показав аналiз науково-технiчної лiтератури [47, 225, 243, 244],

вихiднi характеристики (лiнiйнi або нелiнiйнi) РГС схожi мiж собою та

можуть бути представленi у виглядi зображеному на рисунку 1.15.
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Рисунок 1.14 – Типовi характеристики регуляторiв гальмових сил: а) та

б) лiнiйнi статичнi характеристики РГС [243]; в) нелiнiйна статична характе-

ристика РГС [225]; г) та д) лiнiйний характер керування РГС; є) нелiнiйний

характер керування РГС;

У такому випадку динамiчну характеристику регулятора гальмових сил

можна описати полiном другого ступеня, коефiцiєнти якого визначаються на

основi ключових точок (?р1=, ?
р
2=), (?

р
1B, ?

р
2B), (?

р
1: , ?

р
2:) статичної характеристи-

ки РГС в залежностi вiд керуючої характеристики регулятора (рис. 1.14 г, д

або є).

Якщо прийняти, що ?р2= = 5 (?р1=, U?), ?
р
2B = 5 (?р1B, U?), ?

р
2: = 5 (?р1: , U?)

з механiчним керуванням вiд пiдвiски або ?р2= = 5 (?р1=, ?
р
3), ?

р
2B = 5 (?р1B, ?

р
3),

?
р
2: = 5 (?р1: , ?

р
3) з пневматичним керуванням вiд пiдвiски, то можна записати

систему рiвнянь (1.35) для визначення коефiцiєнтiв 08 полiному зображеного

на рисунку 1.15.
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Рисунок 1.15 – Умовна характеристика РГС

Система рiвнянь (1.35) може бути вирiшена методом зворотньої матрицi,

якщо переписати рiвняння
02

(
?
р
1=

)2
+ 01?р1= + 00 = ?

р
2=;

02

(
?
р
1B

)2
+ 01?р1B + 00 = ?

р
2B;

02

(
?
р
1:

)2
+ 01?р1: + 00 = ?

р
2: ,

(1.35)

у виглядi

©«
02

01

00

ª®®®®¬
=

©«

(
?
р
1=

)2
?
р
1= 1(

?
р
1B

)2
?
р
1B 1(

?
р
1:

)2
?
р
1: 1

ª®®®®®¬

−1 ©«
?
р
2=

?
р
2B

?
р
2:

ª®®®®¬
. (1.36)

Таким чином, полiном, який визначає початковi умови, для наповнення

нижньої секцiї РГС матиме вигляд

?
р_=
2 = 02

(
?
р
1

)2
+ 01?р1 + 00. (1.37)
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Вирiшивши рiвняння (1.36) запишемо коефiцiєнти 00, 01 та 02 у виглядi

00 =
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де �?1, �?2, �?3 – добутки тискiв у вiдповiдностi до рiвнянь

�?1 = ?
р
1=?

р
1B?

р
2: ; �?2 = ?

р
1=?

р
2B?

р
1: ; �?3 = ?

р
2=?

р
1B?

р
1: .

Величини тискiв ?р2= = 5 (?р1=, U?), ?
р
2B = 5 (?р1B, U?), ?

р
2: = 5 (?р1: , U?) для

РГС з лiнiйною характеристикою керування (рис. 1.14 a), якi вiдповiдають

схемi зображенiй на рисунку 1.13 a), в роботi [245] запропоновано визначати

з залежностi виду

?
р
28 =

(??
р
18

(??
р
18

?
р_max
28

+ cℎ

sin(V)

(
2 ·

√
(??

р
18

c?
р_max
28

+ 0, 5 · ℎ
tan(V)

) , (1.38)

де 8 – вiдповiдна ключова точка характеристики РГС (=, B або :);

ℎ = −;?
(
sin(U<0G? ) − sin(U?)

)
– хiд рухомого поршня РГС, м;

(? – постiйна площа слiдкувального поршня РГС, м2;

?
р_max
28 – максимальне значення тиску у вiдповiдностi до характеристики

РГС (див. рис. 1.15), МПа;

V – кут нахилу елементу слiдкувального поршня РГС з боку ефективної

площi (4 (див. рис. 1.13), град.
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Для РГС у якого мембрана розташована над слiдкувальним поршнем

(див. рис. 1.13 в) i який також має лiнiйну характеристику керування, в

роботi [245] пропонується залежнiсть виду

?
р
28 = ?

р_max
28 +

cℎ?
р
18

(? sin(V)
©«2 ·

√√
(??

р_max
28

c?
р
18
+ 0, 5ℎ
tan(V)

ª®¬ . (1.39)

В технiчнiй документацiї [246], для РГС (рис. 1.13 в) з нелiнiйною харак-

теристикою керування (рис. 1.14 є), наведена емпiрична залежнiсть (1.40), яка

дозволяє налагодити процес керування РГС пiд час його експлуатацiї в скла-

дi гальмового привода КТЗ та з достатньою точнiстю виконати моделювання

характеру змiни тиску на виходi з регулятора.

?
р
28 =

√√√√√0, 008 ·
(
?
р
18

)2
+ 6, 4 · 104 · ?р18 − 5, 86 · 10

9

0.84 · sin2
(
U?

)
− 1, 133 · sin

(
U?

)
+ 0, 355

. (1.40)

Щодо моделювання величин тискiв ?р2= = 5 (?р1=, ?
р
3), ?

р
2B = 5 (?р1B, ?

р
3),

?
р
2: = 5 (?р1: , ?

р
3) то їх можна визначити, спираючись на характеристику

керування РГС (див. рис. 1.16).

На основi ключових точок характеристики (рис. 1.16) регулятора з пневма-

тичним керуванням вiд пiдвiски запишемо рiвняння для визначення величини

тиску ?р28 у наступному виглядi

?
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(1.41)

де �? – коефiцiєнт, який визначається з залежностi
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.
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Рисунок 1.16 – Характеристика РГС з пневматичним керуванням вiд пiдвiски

Отже характер змiни тиску на виходi з РГС, пiд час моделювання процесу

гальмування КТЗ, може бути визначений з системи рiвнянь (1.42), якщо в

якостi функцiї витрати прийняти рiвняння (1.28), а в якостi початкових умов

наповнення нижньої секцiї рiвняння (1.37).
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де 5
р
1 – площа прохiдного перетину дроселю Aр1 ДЄ-ланки.

р
1 (рис. 1.13 д), м2;
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5
р
2 – площа прохiдного перетину дроселю Aр2 ДЄ-ланки.

р
2 (рис. 1.13 д), м2;

5
р
3 – площа прохiдного перетину дроселю A

р
3 ДЄ-ланки .р

3 розташованої

пiсля ДЄ-ланки .р
2 (рис. 1.13 д), м2;

+
р
2 – об’єм нижньої секцiї РГС, м3;

?
р
0 – тиск перед дроселем Aр1 ДЄ-ланки .

р
1 (рис. 1.13 д), Па;

?3 – тиск за дроселем A3 ДЄ-ланки .3 розташованої за ДЄ-ланкою .р
2 , Па;

)
р_=
2 – температура робочого тiла (повiтря), у порожнинi перед нижньою

секцiєю РГС, К;

)
р
2 – температура робочого тiла (повiтря) в нижнiй секцiї регулятора, К;

Уразi моделюванняпроцесу розгальмовування система рiвнянь для визна-

чення тиску в нижнiй секцiї РГС прийме вигляд
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(1.43)

де 5
р
22 – площа прохiдного перетину дроселю A

р
22 у разi випуску повiтря з

ДЄ-ланки .р
2 (рис. 1.13 д), м2;

Якщо подивитися на системи рiвнянь (1.33) та (1.42), а також (1.34)

та (1.43) то можна побачити, що вони мають однакову структуру. Вiдмiннiсть

в рiвняннях полягає тiльки в визначеннi початкових умов для розрахунку

тиску в нижнiй секцiї апарату з рухомим слiдкуючим елементом.
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Як показав аналiз науково-технiчної лiтератури [13, 80–82, 218, 224, 243,

244, 247–280] модулятори з електронним керуванням, незалежно вiд їх кон-

струкцiї, подiляються на два типи (рис. 1.17): модулятори з прямим перетi-

канням повiтря та модулятори з непрямим перетiканням повiтря.

Рисунок 1.17 – Модулятори регулювання тиску в гальмовому приводi КТЗ:

а), б) та г) – модулятори з прямим перетiканням повiтря; в) та д) – модулятори

з непрямим перетiканням повiтря; є) та ж) – вiдповiдно умовне позначення

модуляторiв тиску з прямим та непрямим перетiканням повiтря
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В наукових роботах [85,183,281,282] вiдзначається, що елементи гальмо-

вого приводу автомобiлiв, якi можуть працювати в циклiчному режимi (елек-

тропневматичнi модулятори тиску з непрямим перетiканням повiтря) можуть

бути представленi у виглядi (рис. 1.17 ж), що аналогiчний зображенню РГС

(рис. 1.13 д) або прискорювальному клапану (рис. 1.12 б).

Модулятори тиску з прямим перетiканням повiтря, на вiдмiну вiд модуля-

торiв з непрямим перетiканням повiтря, представляють у виглядi послiдовно

розташованих ДЄ-ланок, одна з яких має змiнну площу перетину на впуск

( 521<) та випуск ( 522<) стисненого повiтря.

Отже у разi представлення модуляторiв тиску у виглядi зображеному на

рисунку 1.17 є) та ж), початковими умовами для модуляторiв з прямим пе-

ретiканням повiтря, пiд час моделювання, можна обрати тиск ?0?, який визна-

чатиме величину тиску ?1< перед впускним клапаном керування, а для моду-

ляторiв з непрямим перетiканням – тиск ?=2< визначений на основi статичної

характеристики рухомого слiдкуючого елементу модулятора за аналогiєю, як

це було зроблено, пiд час опису процесу моделювання прискорювального кла-

пану (див. рiвняння (1.32)) за умови, що максимальна величина тиску ?<0G0?

обмежена функцiєю натискання на педаль гальма [14, 26, 32, 283, 284].

Таким чином, у разi моделювання зростання тиску в гальмовому приводi,

тиск на виходi з модулятора тиску, який перепускає через себе повiтря, можна

визначити з системи рiвнянь (1.44), а тиск на виходi з модулятора тиску при

непрямому перетiканнi повiтря – з системи рiвнянь (1.45).

В рiвняннях (1.44) – (1.47) позначено: 51< – площа прохiдного перети-

ну дроселю ДЄ-ланки, що регулює тиск в об’ємi +1< модулятору тиску, м2;

52< – змiнна площа перетину впускного клапану керування модулятора з

прямим або непрямим перетiканням повiтря, м2; 521< – змiнна площа пе-

ретину випускного клапану керування модулятора з прямим перетiканням

повiтря, м2; 522< – змiнна площа перетину випускного клапану керування

модулятора з непрямим перетiканням повiтря, м2; 53< – площа прохiдно-
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го перетину дроселю ДЄ-ланки розташованої пiсля модулятору тиску, м2;

+1< – об’єм модулятору тиску пов’язаний з дроселем 51<, м3; +2< – об’єм

модулятору тиску пiсля впускного клапану керування, м3; ?0? – тиск в ДЄ-

ланцi, яка розташована перед дроселем 51<, Па; ?1< – тиск в ДЄ-ланцi, яка

розташована за дроселем 51<, Па; ?2< – тиск за впускним клапаном керу-

вання в об’ємi +2<, Па; ?3< – тиск в ДЄ-ланцi розташованiй за модулятором

тиску, Па; ?max
2< – максимальний тиск в ресиверi пiдключеному до модулятору

тиску з непрямим перетiканням повiтря, Па; )0? – температура робочого тiла

(повiтря), у порожнинi перед дроселем 51<, К; )1< – температура робочого

тiла (повiтря), у порожнинi за дроселем 51<, К; )2< – температура робочого

тiла (повiтря), у порожнинi на виходi з модулятору тиску, К; U< – кут нахилу

статичної характеристики прискорювального клапану електропневматичного

модулятора тиску з непрямим перетiканням повiтря, град; )=2 – температура

робочого тiла (повiтря), у порожнинi перед дроселем 522<, К.
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У разi моделювання процесу розгальмовування система рiвнянь (1.44)

прийме вигляд (1.46), а система рiвнянь (1.45) матиме вигляд (1.47).
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(1.47)

Таким чином, проведений аналiз математичних моделей, що описують ди-

намiчнi характеристики електропневматичних апаратiв показав, що пiд час

формування теоретичних основ динамiки гальмування багатовiсних транс-

портних засобiв, можна використовувати унiверсальний пiдхiд щодо моде-

лювання, як класичних пневматичних апаратiв, так й сучасних модуляторiв

тиску з прямим або непрямим перетiканням повiтря.

1.3.3. Особливостi моделювання падiння тиску в ресиверах гальмо-
вого привода обладнаного електропневматичними модуляторами тиску.
При роботi пневматичних апаратiв, якi можуть працювати в режимi напов-

нення або спорожнення елементiв гальмового привода, виникає питаннящодо

витрати робочого тiла (повiтря) в ресиверах привода. Особливо актуальним

це питання стає при використаннi в приводi електропневматичних модуля-

торiв тиску, якi можуть за короткий час дуже швидко використати увесь запас

стисненого повiтря в залежностi вiд умов гальмування КТЗ.
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Аналiз науково-технiчної лiтератури [16, 85, 180, 181, 183, 186–189, 191–

193, 282, 285–287] щодо цього питання показав, що модель ресивера може

бути реалiзована на основi прохiдної ДЄ-ланки (рис. 1.18). У такому разi

прохiдний перетин дроселю ДЄ-ланка розташованої пiсля ланки ресиверу бу-

деформувати початковi умови для роботи електропневматичних модуляторiв

тиску (рис. 1.17) у вiдповiдних рiвняннях (1.44) – (1.45), (1.47) .

Рисунок 1.18 – Ресивер автомобiльний: а) – розтин ресиверу; б) – умовне

позначення ресиверу у виглядi ДЄ-ланки

На рисунку 1.18 позначено: ?к – тиск, який нагнiтає компресор у ресивер,

Па; A0? – дросель на входi в ресивер; .0? – умовне позначення ДЄ-ланки

ресивера; +0? – об’єм ресиверу, м3; �0? – миттєва масова витрата робочого

тiла через дросель A0? ресивера. Iншi позначення наведенi на рисунку 1.18

вiдповiдають позначенням в рiвняннях (1.44) – (1.47).

Рiвняння для визначення характеру падiння тиску в ресиверi пiд час спра-

цьовування модуляторiв тиску на основi схеми зображеної на рисунку 1.18

матиме вигляд
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3. На основi аналiзу зосередженого методу розрахунку динамiчних вла-

стивостей гальмового привода КТЗ запропонована методологiя, яка дозволяє

на основi використання рiзних функцiй витрати повiтря через дроселi ДЄ-

ланок пневматичного гальмового привода визначити миттєву масову витрату

повiтря. Сформованi структури рiзнихфункцiй витрати таформалiзованi пiд-

ходи щодо їх визначення спрощують процес моделювання динамiки гальмо-

вого привода КТЗ у тому числi й з використанням автоматизованих пристроїв

регулювання тиску в приводi.

4. На основi порiвняння особливостей робочих процесiв пневматичних

апаратiв, якi дозволяють регулювати тиск в гальмовому приводi, запропоно-

вана концепцiя, щодо унiфiкацiї математичного апарату моделювання авто-

матичних або автоматизованих пристроїв регулювання тиску в електропнев-

матичному приводi гальм багатовiсного КТЗ.

5. Для визначення витратних характеристик електропневматичних апа-

ратiв гальмового привода багатовiсного КТЗ використано пiдхiд, що базуєть-

ся на зосередженомуметодi розрахунку динамiчних властивостей пневматич-

ної ДЄ-ланки приводу, який поєднано iз концепцiєю моделювання автоматич-

них або автоматизованих пристроїв регулювання тиску в електропневматич-

ному приводi гальм багатовiсного КТЗ i який дозволяє виконати iмiтацiйне

моделювання роботи електропневматичного приводу без використання кое-

фiцiєнта витрати.

Основнi результати дослiдження з даного роздiлу опублiкованi в наукових

роботах [1–8,12–16,24, 26, 27, 32, 34, 38, 40].
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РОЗДIЛ 2
ТЕОРЕТИЧНI ОСНОВИ ДИНАМIКИ ГАЛЬМУВАННЯ

БАГАТОВIСНИХ ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБIВ

Вiдомо [288], що поодиноким транспортним засобом вважається одиноч-

ний автомобiль, автопоїзд або транспортний засiб, який буксує iнший КТЗ за

допомогою зчiпки. На поодиноких транспортних засобах встановлюється двi

або бiльше вiсей в залежностi вiд їх призначення або умов експлуатацiї.

З точки зору навантаження на поверхню дорожнього одягу, як показав

аналiз технiчної лiтератури [193, 289], поодинокi багатовiснi транспортнi

засоби (рис. 2.1) можна подiлити на чотири наступнi групи:

1. Одиночнi багатовiснi транспортнi засоби;

2. Причiпнi багатовiснi транспортнi засоби;

3. Сiдельнi багатовiснi транспортнi засоби;

4. Багатовiснi зчленованi транспортнi засоби.

Рисунок 2.1 – Класифiкацiя багатовiсних поодиноких КТЗ за групами
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Кожна з цих груп, має свої особливостi перерозподiлу вертикального на-

вантаження мiж мостами КТЗ, тому для унiфiкацiї математичних моделей,

що описують рух багатовiсного транспортного засобу в гальмовому режимi,

необхiдно прийняти концепцiю, яка б дозволила оптимiзувати процес моде-

лювання динамiки гальмування багатовiсного автомобiля.

2.1. Концепцiя визначення змiни вертикальних навантажень на
вiсях багатовiсного колiсного транспортного засобу

Пiд час гальмування будь-якого колiсного транспортного засобу, його зад-

нi вiсi розвантажуються, а переднi довантажуються, внаслiдок перерозподiлу

ваги автомобiля, отже, якщо прийняти за основу визначення змiни вертикаль-

ного навантаження статичне навантаження вiсей багатовiсногоКТЗ, то можна

допустити, що до статичних навантажень вiдповiдних вiсей достатньо додати

або вiдняти частку ваги, яка перерозподiляється за рахунок дiї уповiльнення

в наслiдок гальмування автомобiля. У такому разi нормальнi реакцiї дороги

на 8-му колесi КТЗ можна визначити з залежностi

'I8 = '
ст
I8 + Δ'I8 (2.1)

де 'ст
I8

– нормальнi реакцiї дороги на 8-му колесi КТЗ в його статичному

станi (не здiйснює перемiщення та знаходиться на горизонтальнiй поверхнi

дорожнього покриття), H;

Δ'I8 – прирощення нормального навантаження на 8-iй вiсi колiсного транс-

портного засобу вiд дiї сили iнерцiї в заданих умовах руху автомобiля, H.

Так наприклад вiдомо [45, 225, 226], що пiд час гальмування двовiсного

транспортного засобу (рис. 2.2), прирощення нормального навантаження на

його 8-й вiсi може бути визначено з залежностей (2.2) та (2.3) з урахуванням

ваги КТЗ.
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Рисунок 2.2 – Розрахункова схема гальмування двовiсного автомобiля

Δ'I1 = I ·
ℎ6

!1,2
· %; (2.2)

Δ'I2 = −I ·
ℎ6

!1,2
· %, (2.3)

де I – коефiцiєнт гальмування транспортного засобу;

ℎ6 – вертикальна координата розташуванняцентру тяжiння транспортного

засобу над рiвнем поверхнi дорожнього покриття, м;

!1,2 – колiсна база (вiдстань мiж першою та другою вiссю) двовiсного

транспортного засобу, м;

% = < · 6 – вага колiсного транспортного засобу, Н.
А нормальнi реакцiї дороги 'ст

I8
на 8-му колесi КТЗ в його статичному станi

визначаються з залежностей

'ст
I1 = % ·

16

!1,2
; (2.4)

'ст
I2 = % ·

06

!1,2
. (2.5)
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де 06 та 16 – вiдповiдно координати розташування центру тяжiння автомобiля

вiдносно передньої та задньої вiсi КТЗ, м;

Δ1 – зсув центру повороту кузова КТЗ вiдносно центра його тяжiння, м.

Очевидно, що концепцiя визначення нормальної реакцiї дороги на 8-му

колесi багатовiсного КТЗ, представлена у виглядi рiвняння (2.1), дозволяє оп-

тимiзувати процес моделювання, оскiльки вона передбачає визначення тiльки

величини прирощення нормального навантаження на 8-iй вiсi багатовiсного

колiсного транспортного засобу вiд дiї сили iнерцiї в заданих умовах руху ав-

томобiля та не потребує написання окремих рiвнянь змiни нормальної реакцiї

дороги в залежностi вiд групи (див. стор. 83) до якої вiдноситься багатовiсний

транспортний засiб.

Для визначення величини прирощення нормального навантаження на вiд-

повiдних вiсях багатовiсного колiсного транспортного засобу використаємо

пiдходи у виглядi методiв, якi покладенi в основу запропонованих автором

методичних рекомендацiй [44] з визначення осьових навантажень транспорт-

них засобiв з урахуванням сил, що дiють у плямi контакту шини з поверхнею

дорожнього одягу.

Методи згрупуємо за типами у прив’язцi до однiєї з груп (див. стор. 83)

багатовiсних транспортних засобiв та з урахуванням конструктивних особли-

востей будови пiдвiски (наявностi або вiдсутностi балансирного вiзка), якою

обладнано автомобiль.

2.1.1. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таженнядо статичного на 8-iй вiсi тривiсного колiсного транспортного за-
собу заднi вiсi якого поєднанi у балансирний вiзок. Розподiл нормальних

реакцiй мiж осями колiсного транспортного засобу пiд час його гальмування є

важливим параметром, який визначає не тiльки ефективнiсть загальмовуван-

ня автомобiля, а й якiсть процесу гальмування КТЗ, завдяки рацiональному

розподiлу кривих реалiзованого зчеплення, що регламентуються Правилами
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ООН № 13 (Додаток № 10) [45]. Вiдомо, що цi Правила однозначно визна-

чають методику визначення нормального навантаження на вiсi двовiсного

транспортного засобу, але в свiтовому автомобiлебудуваннi [290, 291] отри-

мали розповсюдження й тривiснi транспортнi засоби, заднi вiсi якого поєднанi

у так званий балансирний вiзок, який має конструктивнi особливостi, що сут-

тєво впливають на розподiл нормальних реакцiй мiж вiсями транспортного

засобу, що входять до балансирного вiзка.

В спецiальнiй технiчнiй лiтературi [96, 98, 225, 226] вже робилися спро-

би визначитися з розподiлом нормальних реакцiй мiж вiсями КТЗ, що вхо-

дять до балансирного вiзка, але авторами цих робiт розглядався процес роз-

подiлу нормальних реакцiй тiльки при iдеальному розподiлi гальмових сил.

Насправдi, процес розподiлу гальмових сил не є iдеальним,що пiдтверджуєть-

ся практикоюпроектування [98,225,292,293] гальмових систем важких транс-

портних засобiв. Отже розглянемо процес розподiлу нормальних реакцiй мiж

вiсями КТЗ, що поєднанi у балансирний вiзок з точки зору не iдеального

розподiлу гальмових сил, що реалiзуються мiж шинами вiдповiдних колiс

автомобiля та поверхнею дорожнього покриття.

У такому разi конструктивно [226, 294–296] балансирний вiзок можна

представити у виглядi принципової схеми (рис. 2.3 а), на яку будуть дiяти

сили [19], зображенi на рисунку 2.3 б), що виникають пiд час гальмування

колiсного транспортного засобу.

На рисунку 2.3 позначено: 1 – рама колiсного транспортного засобу;

2 – ресора; 3 та 4 – вiдповiдно напрямнi важелi передньої та задньої вiсi

КТЗ, якi входять до балансирного вiзка; 5 та 6 – вiдповiдно передня та задня

вiсь КТЗ, що входить до балансирного вiзка; 7 – шарнiри крiплення напрям-

них важелiв; −→+0 – вектор швидкостi руху КТЗ; 'I2 та 'I3 – нормальнi реакцiї

на вiдповiдних вiсях КТЗ, що поєднанi у балансирний вiзок; 'G2 та 'G3 – вiд-

повiднi гальмовi сили, що реалiзуються мiж поверхнею дорожнього покрит-

тя та шинами колiс розташованих на вiсях КТЗ поєднаних у балансирний
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a) б)

Рисунок 2.3 – Балансирний вiзок КТЗ: а) – принципова схема; б) – схема сил,

що дiють в балансирному вiзку пiд час гальмування КТЗ

вiзок; %I2 та %I3 – вiдповiднi зусилля, що передаються на вiсi КТЗ поєд-

нанi у балансирний вiзок, через ресору 2; %1 – сумарне вертикальне зусилля,

що дiє на балансирний вiзок; U1 та U2 – вiдповiдно кути нахилу перднiх та

заднiх напрямних важелiв балансирного вiзка;  11 та  12 – реакцiї напрям-

них важелiв 3 на вiсь вiзку розташовану спереду вiзка;  21 та  22 – реакцiї

напрямних важелiв 4 на вiсь вiзку розташовану позаду вiзка;  ′11,  
′

12,  
′

21

та  ′22 – реакцiї, що дiють на раму автомобiля з боку напрямних важелiв;

!2,3 – вiдстань мiж вiсями тривiсного колiсного транспортного засобу, що

поєднанi у балансирний вiзок.

З рисунку 2.3 для вiсi балансирного вiзка, що розташована попереду вiзка,

можна записати систему рiвнянь у виглядi
∑
%I = 0; 'I2 − %I2 + sinU1 · ( 11 −  12) = 0;∑
%G = 0; 'G2 + cosU1 · ( 11 −  12) = 0,

(2.6)

з другого рiвняння системи (2.6) запишемо

'G2
cosU1

= − ( 11 −  12) , (2.7)
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а з першого, врахувавши рiвняння (2.5), визначимо

'I2 = %I2 + 'G2 · tanU1. (2.8)

Розмiрковуючи аналогiчним чином для вiсi балансирного вiзка, що розта-

шована позаду вiзка з системи рiвнянь
∑
%I = 0; 'I3 − %I3 − sinU2 · ( 21 −  22) = 0;∑
%G = 0; 'G3 + cosU1 · ( 21 −  22) = 0,

(2.9)

визначимо

'I3 = %I3 − 'G3 · tanU2. (2.10)

З умови рiвноваги сил в балансирному вiзку запишемо рiвняння, що доз-

воляє визначити сумарне вертикальне зусилля на балансирний вiзок

%1 = %I2 + %I3 −  
′

11 sinU1 +  
′

12 sinU1 +  
′

21 sinU2 −  
′

22 sinU2. (2.11)

З рисунку 2.3 б) очевидно, що деякi величини рiвнi мiж собою:  ′11 =  11,

 
′

12 =  12, 
′

21 =  21, 
′

22 =  22 та %I2 = %I3. Тому рiвняння (2.11) перепишемо

у виглядi

%I2 = %I3 =
%1 − tanU1 · 'G2 + tanU2 · 'G3

2
. (2.12)

Пiдставляючи рiвняння (2.12) у рiвняння (2.8) та (2.10), а також враховую-

чи, що, як правила, конструктивно балансирний вiзок [226,296] багатовiсного

транспортного засобу виконується з рiвними кутами U1 = U2 = U, перепише-

мо рiвняння (2.8) та (2.10) у виглядi

'I2 =
%1

2
+ tanU1 · 'G2 + tanU2 · 'G3

2
=
%1

2
+ ('G2 + 'G3) · tanU

2
, (2.13)

'I3 =
%1

2
− tanU1 · 'G2 + tanU2 · 'G3

2
=
%1

2
− ('G2 + 'G3) · tanU

2
. (2.14)
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Отриманi рiвняння (2.13) та (2.14) для визначення нормальних реакцiй

на вiсях КТЗ, що поєднанi у балансирний вiзок, враховують кути нахилу на-

прямних важелiв балансирного вiзка, а також особливостi реалiзацiї дiйсних

гальмових сил, не зв’язаних мiж собою iдеальною характеристикою.

Якщо до рiвняння (2.13) та (2.14) застосувати концепцiю у виглядi рiвнян-

ня (2.1) то з урахуванням координат розташування центру тяжiння тривiсного

колiсного транспортного засобу (рис. 2.4) з балансирним вiзком, отримаємо

рiвняння (2.15) та (2.16) прирощення вiдповiдного нормального навантажен-

ня до навантажень (2.17) на вiдповiдних вiсях КТЗ у його статичному станi.

Δ'I2 =
−I · ℎ6 · %

2 ·
(
!1,2 + 0, 5 · !2,3

) + 0, 5 · 3∑
8=2

'G8 · tanU; (2.15)

Δ'I3 =
−I · ℎ6 · %

2 ·
(
!1,2 + 0, 5 · !2,3

) − 0, 5 · 3∑
8=2

'G8 · tanU; (2.16)

'ст
I2 = '

ст
I3 =

% · 06
2 ·

(
!1,2 + 0, 5 · !2,3

) ; (2.17)

де !1,2 – вiдстань мiж передньою та другою вiссю КТЗ, м.

Рисунок 2.4 – Схема гальмування тривiсного КТЗ заднi вiсi якого поєднанi у

балансирний вiзок



91

Зi схеми гальмування тривiсного автомобiля (рис. 2.4), не складно визна-

чити рiвняння прирощення нормального навантаження на переднiй вiсi КТЗ,

яке матиме вигляд

Δ'I1 =
I · ℎ6 · %

!1,2 + 0, 5 · !2,3
, (2.18)

а рiвняння для визначення навантаження на передню вiсь КТЗ, в його статич-

ному станi, має вигляд

'ст
I1 =

% · 16
!1,2 + 0, 5 · !2,3

. (2.19)

В рiвняннях (2.15) та (2.16) величина кута U для завантаженого КТЗ, як

показав аналiз науково-технiчної лiтератури [225, 292], близька до нуля, а у

разi спорядженого стану автомобiля, може бути визначена [19] з залежностi

U � arcsin

[
0, 2

!2,3 · 5 2

(
1 −

%
пор
1

%зав
1

)]
. (2.20)

де 5 – особиста частота коливань пiдресореної маси, що дiє на балансир-

ний вiзок (з технiчної лiтератури [297] можна прийняти рiвним 1,6), Гц;

%
пор
1

та %зав
1

– вiдповiдно вага КТЗ у порожньому його станi та у заванта-

женому, Н.

2.1.2. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таження до статичного на 8-iй вiсi тривiсного транспортного засобу зад-
нi вiсi якого зближенi. На вiдмiну вiд тривiсного транспортного засобу

у якого заднi вiсi поєднанi у балансирний вiзок, що рiвномiрно розподiляє

навантаження мiж вiсями у статичному станi автомобiля, тривiсний транс-

портний засiб зi зближеними заднiми вiсями має конструктивну особливiсть
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пiдвiски, яка не дозволяє однакового розподiлу ваги мiж зближеними вiсями,

тому для таких КТЗ, як у статичному, так й динамiчному станi автомобiля

забезпечується спiввiдношення

'ст
I2 ≠ '

ст
I3, (2.21)

Δ'I2 ≠ Δ'I3. (2.22)

До таких транспортних засобiв вiдносяться (рис. 2.5 ) тривiснi автобуси

та тривiснi вантажнi автомобiлi з додатковими опорними (пiдкатними) або

пiдйомними вiсями.

a) б) в)

Рисунок 2.5 – Приклад тривiсного КТЗ зi зближеними вiсями: а) – тривiс-

ний автомобiль з пiдйомною вiссю б) – тривiсний автомобiль з додатковою

задньою опорною вiссю; в) – тривiсний автобус [298]

Розрахункову схему таких колiсних транспортних засобiв, для визначен-

ня прирощення вiдповiдного нормального навантаження до навантажень на

вiдповiдних вiсях багатовiсного автомобiля у його статичному станi, можна

представити у виглядi зображеному на рисунку 2.6.

Згiдно з рисунком 2.6 для статичного стану тривiсного колiсного транс-

портного засобу приведемо заднi зближенi вiсi до так званої приведеної (тео-

ретичної) вiсi (на рис. 2.6 вона зображена пунктирною лiнiєю). У такому разi

можна записати

'((23) = 'I2 + 'I3, (2.23)
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Рисунок 2.6 – Розрахункова схема сил, що дiють на тривiсний транспортний

засiб iз зближеними вiсями пiд час його гальмування: '((23) – вiртуальна

нормальна реакцiя дороги, що дiє на приведену вiртуальну вiсь, розташовану

мiж зближеними вiсями КТЗ

а з
∑
"� = 0 можна отримати два еквiвалентнi рiвняння виду

% · 06 − 'I2 · !1,2 − 'I3 ·
(
!1,2 + !2,3

)
= 0; (2.24)

% · 06 − ('I2 + 'I3) ·
(
!1,2 + !((23)

)
= 0, (2.25)

де !((23) – вiдстань вiд другої вiсi КТЗ на яку вiддалена приведена (тео-

ретична) задня вiсь [299], м.

Якщо з рiвняння (2.25) вiдняти рiвняння (2.24) та виконати вiдповiднi

перетворення, отримаємо рiвняння (2.26) для визначення вiдстанi !((23).

!((23) =
'I3
3∑
8=2
'I8

· !2,3 =
!2,3

_A2
, (2.26)

де _A2 – коефiцiєнт розподiлу ваги на другу задню вiсь КТЗ.
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Визначимо прирощення нормального навантаження на вiсях тривiсного

автомобiля зi зближеними заднiми вiсями виходячи зi схеми зображенiй на

рисунку 2.6. Для цього запишемо суму моментiв прирощення нормального

навантаження на вiдповiднi вiсi КТЗ у виглядi

− % · I · ℎ6 + Δ'I1 ·
(
!1,2 + !((23)

)
= 0; (2.27)

Δ'((23) = −Δ'I1, (2.28)

де Δ'((23) = Δ'I2 + Δ'I3 за аналогiєю з рiвнянням (2.23).

Таким чином з рiвняння (2.27) та рiвняння (2.28) отримаємо вiдповiднi

рiвняння прирощення нормального навантаження

Δ'I1 =
I · ℎ6 · %

!1,2 + !((23)
; (2.29)

Δ'((23) = −
I · ℎ6 · %

!1,2 + !((23)
. (2.30)

Теоретичнi дослiдження, якi проведенi в ХНАДУ [44], показують, що

величина !1,2 + !((23) при змiнi завантаженостi КТЗ вiд спорядженого до

завантаженого стану, змiнюється не бiльше нiж на 3 . . . 3, 5%, тому з достат-

ньою iнженерною точнiстю можна вважати, що при гальмуваннi тривiсного

автомобiля зi зближеними вiсями має мiсце спiввiдношення(
!1,2 + !((23)

)
� 2>=BC, (2.31)

а отже й

!((23) � 2>=BC. (2.32)

Якщо виконати перетворення рiвняння (2.26) з урахуванням вiдповiдних

рiвнянь (2.23)– (2.25), а також рiвнянь (2.27) та (2.28) отримаємо рiвняння

!((23) �
Δ'I3
Δ'((23)

· !2,3, (2.33)
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звiдки

Δ'I3 � Δ'((23) ·
!((23)
!2,3

= −
I · ℎ6 · %

!1,2 + !((23)
·
!((23)
!2,3

= −
I · ℎ6 · %

_A2
(
!1,2 + !((23)

) . (2.34)
Отримавши величину Δ'I3 визначимо Δ'I2 з рiвняння (2.23) пiдставивши

в нього рiвняння (2.34)

Δ'I2 = −
I · ℎ6 · %

!1,2 + !((23)
·
(
1 −

!((23)
!2,3

)
= −

I · ℎ6 · %
_A1

(
!1,2 + !((23)

) , (2.35)

де _A1 – коефiцiєнт розподiлу ваги на першу задню вiсь КТЗ.

На основi розрахункової схеми сил (рис. 2.6), що дiють на тривiсний транс-

портний засiб iз зближеними вiсями запишемо рiвняння для визначення на-

вантаження на передню вiсь КТЗ, в його статичному станi, у виглядi

'ст
I1 =

% · 16
!1,2 + !((23)

, (2.36)

а рiвняння для визначення навантаження на заднiх вiсях КТЗ, в його ста-

тичному станi, у виглядi

'ст
I2 =

% · 06
_A1 ·

(
!1,2 + !((23)

) ; (2.37)

'ст
I3 =

% · 06
_A2 ·

(
!1,2 + !((23)

) ; (2.38)

Порiвняння залежностей (2.29), (2.34) та (2.35) iз вiдповiдними залежно-

стями (2.18), (2.15) та (2.16) показує, що останнi є окремим випадком, який

утворюється пiд час рiвного розподiлу ваги мiж сусiднiми вiсями КТЗ, якщо

знехтувати впливом гальмових сил на величину прирощення нормального
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навантаження пiд час гальмування тривiсного автомобiля заднi вiсi якого

поєднанi у балансирний вiзок.

Аналогiчне порiвняння залежностей (2.37), (2.38) та (2.36) iз вiдповiдними

залежностями (2.17) та (2.19) показує, що рiвняння (2.37), (2.38) та (2.36),

що дозволяють визначити навантаження на вiсях КТЗ у його статичному

станi, є загальним випадком, який враховує особливостi розподiлу ваги мiж

зближеними вiсями тривiсного колiсного транспортного засобу в залежностi

вiд конструкцiї його пiдвiски.

2.1.3. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таження до статичного на 8-iй вiсi одиночного =-вiсного колiсного транс-
портного засобу. Для визначення величин прирощення нормального на-

вантаження на вiдповiднi вiсi одиночного =-вiсного колiсного транспортного

засобу використаємо наступнi позначення (рис. 2.7) його основних геомет-

ричних параметрiв, якi пов’язанi з розташуванням вiсей КТЗ.

Рисунок 2.7 – Розрахункова схема сил, що дiють на =-вiсний колiсний

транспортний засiб пiд час його гальмування
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На рисунку 2.7 позначено: '(1 – вiртуальна нормальна реакцiя дороги,

що дiє на приведену вiртуальну передню вiсь автомобiля, Н; '(2 – вiрту-

альна нормальна реакцiя дороги, що дiє на приведену вiртуальну задню вiсь

автомобiля, Н; 'I 58 та 'I 58+1 – вiдповiдно перша передня та наступнi вiсi

багатовiсного КТЗ розташованi лiворуч вiд центру тяжiння автомобiля, Н;

'IA= та 'IA=+1 – вiдповiдно перша задня та наступна задня вiсi багатовiсно-

го КТЗ розташованi праворуч вiд центру тяжiння автомобiля, Н; Δ'I 58 та

Δ'I 58+1 – вiдповiдна величина прирощення нормального навантаження на

першу передню та наступнi вiсi багатовiсного КТЗ розташованi лiворуч вiд

центра тяжiння транспортного засобу, Н; Δ'IA= та Δ'IA=+1 – вiдповiдна

величина прирощення нормального навантаження на першу задню та

наступну задню вiсь багатовiсного КТЗ розташовану праворуч вiд центру

тяжiння автомобiля, Н; 'G 58 та 'G 58+1 – гальмовi сили, що виникають мiж

поверхнею дорожнього покриття та шинами колiс першої передньої й вiдпо-

вiдними наступними вiсями багатовiсного КТЗ, розташованими лiворуч вiд

центру тяжiння автомобiля, Н; 'GA= та 'GA=+1 – гальмовi сили, що виникають

мiж поверхнею дорожнього покриття та шинами колiс першої задньої й вiдпо-

вiдними наступними заднiми вiсями багатовiсного КТЗ, розташованими пра-

воруч вiд центру тяжiння транспортного засобу, Н; !8,8+1 та !=,=+1 – вiдстанi

мiж вiдповiдними вiсями багатовiсного КТЗ, м; !(1 – вiдстань, на яку вiддале-

на приведена (теоретична) передня вiсь багатовiсного автомобiля вiд остан-

ньої передньої його вiсi, розташованої лiворуч вiд центру тяжiння КТЗ, м;

!(2 – вiдстань, на яку вiддалена приведена (теоретична) задня вiсь багато-

вiсного автомобiля вiд першої задньої його вiсi, розташованої праворуч вiд

центру тяжiння КТЗ, м; !( – вiдстань, на яку вiддалена перша задня вiсь вiд

останньої передньої вiсi багатовiсного КТЗ, м; G та H – вiдстанi, вiд центра

повороту кузова КТЗ, на якi вiддаленi вiдповiдно остання передня та пер-

ша задня вiсь багатовiсного КТЗ, м; Δ1 – вiдстань на яку вiддалено центр

пружностi системи вiд центру тяжiння багатовiсного КТЗ, м.
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Слiд вiдзначити, що на рисунку 2.7 вiртуальна нормальна реакцiя дороги

'(1, що дiє на вiдповiдну приведену вiртуальну передню вiсь КТЗ може бу-

ти розташована будь де в межах розташування переднiх вiсей багатовiсного

колiсного транспортного засобу. Аналогiчним чином розташовується й вiр-

туальна нормальна реакцiя дороги '(2 – в межах розташування заднiх вiсей

багатовiсного автомобiля.

Склавши, вiдносно точки � (рис. 2.7), рiвняння моментiв (2.39) дiї сили

iнерцiї % 9 та величин прирощення нормального навантаження Δ'(1 на пе-

реднiх вiсях КТЗ, що вiдповiдає рiвнянню (2.40), отримаємо у загальному

видi рiвняння (2.42) для визначення самої величини прирощення нормально-

го навантаження Δ'I 5 8 на вiдповiдних переднiх вiсях КТЗ, якщо припустити

тотожнiсть в рiвняннi (2.41).∑
Δ"� = 0; Δ'(1 · (!(1 + !( + !(2) − I · ℎ6 · % = 0, (2.39)

Δ'(1 =
:∑
9=1
Δ'I 5 9 , (2.40)

_ 5 8 =

:∑
9=1
'ст
I 5 9

'ст
I 58

=

:∑
9=1
Δ'I 5 9

Δ'I 58
, (2.41)

Δ'I 58 =
I · ℎ6 · %

_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)
, (2.42)

де _ 5 8 – коефiцiєнт розподiлу ваги на 8-ту передню вiсь багатовiсного КТЗ;
:∑
9=1
Δ'I 5 9 – сума величин прирощення нормального навантаження що

дiють на переднi вiсi багатовiсного КТЗ;

Δ'I 58 – величина прирощення нормального навантаження на 8-тiй переднiй

вiсi багатовiсного КТЗ;

'ст
I 58

– навантаження на вiдповiдну 8-ту передню вiсь багатовiсного КТЗ в

його статичному станi;
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:∑
9=1
'ст
I 5 9

– сума навантажень на вiдповiдних 9-тих переднiх вiсях багато-

вiсного КТЗ в його статичному станi.

Визначимо прирощення навантаження на заднi вiсi багатовiсного КТЗ,

прийнявши у вiдповiдностi зi схемою (рис. 2.7 ) рiвнiсть

Δ'(2 = −Δ'(1. (2.43)

Враховуючи, що для заднiх вiсей багатовiсного КТЗ також виконується

тотожнiсть

_A= =

?∑
9=1
'ст
IA 9

'ст
IA=

=

?∑
9=1
Δ'IA 9

Δ'IA=
, (2.44)

запишемо у загальному виглядi рiвняння (2.45) для визначення величини

прирощення нормального навантаження Δ'IA= на заднiх вiсях багатовiсного

колiсного транспортного засобу.

Δ'IA= = −
I · ℎ6 · %

_A= · (!(1 + !( + !(2)
, (2.45)

де _A= – коефiцiєнт розподiлу ваги на 8-ту задню вiсь багатовiсного КТЗ.

У разi використання в конструкцiї пiдвiски балансирного вiзка приро-

щення нормального навантаження на вiсi, що поєднанi у балансирний вiзок

визначатимуться з рiвнянь (2.46)– (2.49) для переднiх та заднiх вiсей КТЗ

вiдповiдно.

Δ'б
I 51
=

I · ℎ6 · %
_б
5 1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.46)

Δ'б
I 52
=

I · ℎ6 · %
_б
5 2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.47)
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Δ'б
IA1 = −

I · ℎ6 · %
_б
A1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.48)

Δ'б
IA2 = −

I · ℎ6 · %
_б
A2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.49)

де _б
5 8
та _б

A8
– коефiцiєнти розподiлу ваги на 8-ту вiсь балансирного вiзка

розташованого вiдповiдно серед переднiх (iндекс 5 ) та заднiх (iндекс A) вiсей

багатовiсного КТЗ.

Для балансирного вiзка вiдповiднi коефiцiєнти _б
5 8
та _б

A8
розподiлу ваги

мiж вiсями вiзка визначаються з залежностей

_б5 1 = _
б
5 2 =

:∑
9=1
'ст
I 5 9

0, 5 ·
2∑
8=1
'ст
I 58

=

:∑
9=1
Δ'I 5 9

0, 5 ·
2∑
8=1
Δ'I 58

, (2.50)

_бA1 = _
б
A2 =

?∑
9=1
'ст
IA 9

0, 5 ·
2∑
==1

'ст
IA=

=

?∑
9=1
Δ'IA 9

0, 5 ·
2∑
==1
Δ'IA=

. (2.51)

На основi розрахункової схеми сил (рис. 2.7), що дiють на =-вiсний транс-

портний засiб запишемо рiвняння для визначення навантаження на вiдповiднi

переднi вiсi КТЗ, в його статичному станi, у виглядi

'ст
I 58
=

% · 16
_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)

, (2.52)

а рiвняння для визначення навантаження на заднiх вiсях КТЗ, в його ста-

тичному станi, у виглядi

'ст
IA=
=

% · 06
_A8 · (!(1 + !( + !(2)

. (2.53)
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У разi наявностi балансирного вiзка рiвняння (2.52) та (2.53) матимуть

вiдповiдно вигляд

'ст
I 58
=

% · 16
_б
5 8
· (!(1 + !( + !(2)

, (2.54)

'ст
IA=
=

% · 06
_бA= · (!(1 + !( + !(2)

. (2.55)

Зi схеми сил (рис. 2.7 ), що дiють на багатовiсний КТЗ очевидно, що

вiдстанi !(1 та !(2 мають безпосереднiй зв’язок iз координатами 06 та 16
розташування центру пружностi системи (точки крену кузову автомобiля),

якщо вважати кузов багатовiсного КТЗ абсолютно жорстким тiлом.

Отже величину вiдстанi !(1 визначимо з залежностi

!(1 = 06 − (G − Δ1) , (2.56)

а вiдстань !(2 з аналогiчної залежностi

!(2 = 16 − (H + Δ1) . (2.57)

Координати 06, 16, G та H визначимо склавши рiвняння моментiв вiдносно

центру тяжiння багатовiсного КТЗ

06 ·
:∑
8=1

'I 58 = 16 ·
:+?∑
==:+1

'IA= . (2.58)

Розкривши лiву та праву частину рiвняння (2.58), а також врахувавши, що

16 = (!(1 + !( + !(2) − 06, (2.59)

та

(!(1 + !( + !(2) =
% · 06
:+?∑
==:+1

'IA=

, (2.60)
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при умовi, що

H = !( − G, (2.61)

запишемо координати 06 та 16 для будь-якого =-вiсного колiсного транспорт-

ного засобу у виглядi

06 =

:+?∑
==:+1

'IA= · (!( − Δ1) +
:+?∑
==:+1

(
:+?∑
<==+1

'IA< · !=,=+1
)

%
+

+

:+?∑
==:+1

'IA=

% ·
:∑
8=1
'I 58

·
:−1∑
8=1

(
8∑
9=1
'I 5 9 · !8,8+1

)
,

(2.62)

16 =

:∑
8=1
'I 5 8 · (!( − Δ1) +

:−1∑
8=1

(
8∑
9=1
'I 5 9 · !8,8+1

)
%

+

+

:∑
8=1
'I 58

% ·
:+?∑
==:+1

'IA=

·
:+?∑
==:+1

(
:+?∑
<==+1

'IA< · !=,=+1
)
,

(2.63)

а координату розташування останнього переднього моста вiд так званого

центру пружностi (ц.п. див. на рисунку 2.7 ) системи представимо у виглядi

G =

06 ·
:∑
8=1
'I 5 8 −

:+?∑
==:+1

(
:+?∑
<==+1

'IA< · !=,=+1
)

:+?∑
==:+1

'IA=

. (2.64)

Вiдстань Δ1 на яку вiддалено центр пружностi системи вiд центру

тяжiння багатовiсного колiсного транспортного засобу можна визначити з

виразу (2.65) на основi пружностi пiдвiсок встановлених на автомобiлi зi схе-

ми (рис. 2.8) повороту кузова багатовiсного КТЗ вiдносно центру пружностi

системи.
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Рисунок 2.8 – Схема повороту кузова багатовiсного КТЗ в наслiдок дефор-

мацiї його пiдвiсок пiд час гальмування автомобiля

Δ1 = G −
!( ·

:+?∑
==:+1

�= +
:+?−1∑
==:+1

(
!=,=+1 ·

:+?∑
<==+1

�<

)
−
:−1∑
8=1

(
!8,8+1 ·

8∑
9=1
� 9

)
:+?∑
3=1

�3

,

(2.65)

де �=, �<, � 9 та �3 – суми пружностей пiдвiсок вiдповiдних мостiв КТЗ, Н/м.

В рiвняннi (2.65) у разi виконання умови (: − 1) < 1 величина !8,8+1 = 0,

як i у разi виконання умови (: + ? − 1) < 2 величина !=,=+1 = 0.

В рiвняннях (2.40), (2.41), (2.44), (2.50), (2.51), (2.58), (2.60), (2.62) – (2.65)

iндекси : та ? позначають кiлькiсть вiдповiдно переднiх та заднiх вiсей бага-

товiсного колiсного транспортного засобу.

Таким чином всi складовi для визначення прирощення нормального на-

вантаження на вiсi КТЗ, а також всi складовi для визначення навантаження на

вiдповiдних вiсях =-вiсного автомобiля повнiстю визначенi, якщо врахувати

запропоновану концепцiю розподiлу ваги мiж сумiжними переднiми (рiвнян-

ня (2.41) або рiвняння (2.50) ) та заднiми (рiвняння (2.44) або рiвняння (2.51))

вiсями колiсного транспортного засобу.



104

2.1.4. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таження до статичного на 8-iй вiсi причiпного колiсного транспортного
засобу. Використовуючи концепцiю наведену в пiдроздiлi 2.1 метод визна-

чення величини прирощення нормального навантаження до статичного на 8-iй

вiсi причiпного колiсного транспортного засобу базуватиметься на геомет-

ричних координатах положення його мостiв вiдносно центру тяжiння тягача

та причепа у вiдповiдностi до схеми зображеної на рисунку 2.9.

Рисунок 2.9 – Розрахункова схема сил, що дiють на 8-тi вiсi причiпного КТЗ

пiд час його гальмування
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На рисунку 2.9 для автомобiля-тягача прийнятi позначення аналогiчнi

позначенням наведеним на рисунку 2.7, а для причепа додатково введено

iндекс «п», оскiльки схема визначення координат розташування мостiв вiд-

носно центру тяжiння причепа буде аналогiчною схемi їх визначення для

автомобiля-тягача.

Отже для автомобiля-тягача, склавши рiвняння моментiв (2.66) вiдносно

точки � (рис. 2.9) запишемо у загальному видi рiвняння (2.67) для визначен-

ня величини прирощення нормального навантаження Δ'I 58 на вiдповiдних

переднiх його вiсях, якщо припустити тотожнiсть в рiвняннi (2.41), як це

було зроблено в роздiлi 2.1.3.∑
Δ"� = 0; Δ'(1 · (!(1 + !( + !(2) − I) · ℎ6 · % − ℎ2 · %с = 0, (2.66)

Δ'I 58 =
I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)

, (2.67)

де I) – коефiцiєнт гальмування автомобiля-тягача;

ℎ2 – висота розташування тягово-зчiпного пристрою, м;

%с – сила, що виникає на тягово-зчiпному пристрою, Н.

Аналогiчним чином запишемо й рiвняння (2.68) для визначення величини

прирощення нормального навантаження Δ'IA= на заднiх вiсях багатовiсного

автомобiля-тягача.

Δ'IA= = −
I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_A= · (!(1 + !( + !(2)

. (2.68)

У разi використання в конструкцiї пiдвiски балансирного вiзка приро-

щення нормального навантаження на вiсi автомобiля-тягача, що поєднанi у

балансирний вiзок, визначатимуться за аналогiєю з пiдходом, що описано в

пiдроздiлi 2.1.3, при цьому рiвняння (2.67) для переднiх вiсей КТЗ та рiв-

няння (2.68) для його заднiх вiсей матиме вiдповiдно вигляд (2.69)– (2.72) в



106

залежностi вiд порядку розташування мостiв поєднаних балансирним вiзком

(1 – спереду вiдносно вiсi балансиру або 2 – позаду вiсi балансиру).

Δ'б
I 51
=

I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_б
5 1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.69)

Δ'б
I 52
=

I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_б
5 2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.70)

Δ'б
IA1 = −

I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_б
A1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.71)

Δ'б
IA2 = −

I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %с
_б
A2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.72)

Для балансирного вiзка коефiцiєнти _б
5 8
та _б

A8
розподiлу ваги мiж вiсями

вiзка визначаються з залежностi (2.50) та (2.51) вiдповiдно.

За аналогiєю з пiдходом, який розглянуто у роздiлi 2.1.3, на основi розра-

хункової схеми сил (рис. 2.9), що дiють на =-вiсний багатовiсний автомобiль-

тягач запишемо рiвняння для визначення навантаження на вiдповiднi переднi

та заднi вiсi КТЗ, в його статичному станi, у виглядi

'ст
I 58
=

% · 16
_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)

, (2.73)

'ст
IA=
=

% · 06
_A8 · (!(1 + !( + !(2)

. (2.74)

У разi наявностi балансирного вiзка в конструкцiї пiдвiски автомобiля-

тягача, рiвняння (2.73) та (2.74) матимуть вiдповiдно вигляд

'ст
I 58
=

% · 16
_б
5 8
· (!(1 + !( + !(2)

, (2.75)

'ст
IA=
=

% · 06
_бA= · (!(1 + !( + !(2)

. (2.76)
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Координати розташування центру тяжiння автомобiля-тягача (06 та 16)

визначимо з залежностей (2.62), (2.63), а координати розташування умов-

них вiсей багатовiсного автомобiля-тягача (!(1 та !(2) з залежностi (2.56)

та (2.57) врахувавши рiвняння (2.61), (2.64) та (2.65).

Таким чином для визначення характеру динамiчного перерозподiлу ваги

мiж мостами багатовiсного автомобiля-тягача залишається визначити тiль-

ки величини I) та %с. Метод визначення першої невiдомої I) розглянемо

в пiдроздiлi 2.2, а друга невiдома складова %с може бути визначена вихо-

дячи з мiжнародних вимог [45] у вiдповiдностi до яких необхiдно пiд час

проектування КТЗ, створювати його гальмову систему таким чином, щоб

коефiцiєнт гальмування автомобiля-тягача та коефiцiєнт гальмування його

причiпної ланки вiдповiдали тиску в магiстралi керування для рiзних станiв

завантаження автопоїзда (рис. 2.10).

Вiдомо, що в iдеалiзованому випадку гальмування автомобiля-тягача з

причiпною ланкою повинна виконуватися умова I) = Iп, тому визначимо

складову %с на основi рiвнянь суми сил для автомобiля-тягача та його при-

чiпної ланки.

Отже запишемо

∑
�)G = 0; I) · % + %2 −

∑
'G 58 −

∑
'GA8 = 0, (2.77)∑

�п
G = 0; Iп · %п − %2 −

∑
'п
G 58
−

∑
'п
GA8
= 0. (2.78)

З рiвнянь (2.77), (2.78) при умовi I) = Iп очевидно, що

%2 =

(∑
'G 58 +

∑
'GA8

)
· %п −

(∑
'п
G 58
+∑

'п
GA8

)
· %

% + %п
(2.79)
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Рисунок 2.10 –Дiаграма спiввiдношень коефiцiєнтiв гальмування автомобiля-

тягача та його причепа в залежностi вiд тиску вмагiстралi керування гальмами

причепа

Аналiз структури рiвняння (2.79) показує, що при вiдсутностi гальмових

сил на причiпнiй ланцi зусилля %с матиме позитивний знак, що збiльшить

перерозподiл навантаження на вiсях автомобiля-тягача. Гальмування тiльки

за рахунок гальмових сил причепа призведе до зменшення величини пере-

розподiлу вертикальних навантажень на вiсях автомобiля-тягача, а в разi

iдеалiзованого спiввiдношення вiдповiдних добуткiв гальмових сил на вiдпо-

вiдну вагу автомобiля-тягача (%) та причiпної ланки (%п) дозволяє отримати

нульове зусилля в тягово-зчiпному пристрої автопоїзда.

Розглядаючи причiпну ланку автопоїзда, з точки зору запропонованої кон-

цепцiї в пiдроздiлi 2.1, метод визначення величини прирощення нормального

навантаження до статичного на 8-тих її вiсях можна визначити з вiдповiдної

залежностi (2.80) та (2.81) за аналогiєю з автомобiлем-тягачем, якщо скласти

рiвняння моментiв вiдносно точки � (див. рис. 2.9).
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Отже запишемо

Δ'п
I 58
=
Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_п
5 8
·
(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) , (2.80)

Δ'п
IA=
= −

Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_пA= ·

(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) , (2.81)

де Iп – коефiцiєнт гальмування причепа;

ℎ6п – висота розташування центру тяжiння причепа, м;

%п – вага причепа, Н;

_п
5 8
та _пA= – вiдповiдно коефiцiєнти розподiлу ваги на 8-ту передню та =-ну

задню вiсь багатовiсного причепа;

!п
(1 – вiдстань, на яку вiддалена приведена (теоретична) передня вiсь

багатовiсного причепа вiд останньої передньої його вiсi, розташованої лiворуч

вiд центру тяжiння причепної ланки, м;

!п
(2 – вiдстань, на яку вiддалена приведена (теоретична) задня вiсь бага-

товiсного причепа вiд першої задньої його вiсi, розташованої праворуч вiд

центру тяжiння причiпної ланки, м;

!п
(
– вiдстань, на яку вiддалена перша задня вiсь вiд останньої передньої

вiсi багатовiсного причепа, м.

У разi використання в конструкцiї пiдвiски причiпної ланки балансирно-

го вiзка прирощення нормального навантаження на його вiсi, що поєднанi у

балансирний вiзок, визначатимуться за аналогiєю з рiвняннями (2.69)– (2.72)

в залежностi вiд порядку розташування мостiв причепа поєднаних балансир-

ним вiзком (1 – спереду вiдносно вiсi балансиру або 2 – позаду вiсi балансиру).

Δ'бп
I 51
=
Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_бп
5 1 ·

(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) + 0, 5 · 2∑
8=1

'п
G 5 8 · tanU, (2.82)
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Δ'бп
I 52
=
Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_бп
5 2 ·

(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) − 0, 5 · 2∑
8=1

'п
G 5 8 · tanU, (2.83)

Δ'бп
IA1 = −

Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_бп
A1 ·

(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) + 0, 5 · 2∑
8=1

'п
GA8 · tanU, (2.84)

Δ'бп
IA2 = −

Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %с
_бп
A2 ·

(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) − 0, 5 · 2∑
8=1

'п
GA8 · tanU, (2.85)

Для балансирного вiзка коефiцiєнти _бп
5 8
та _бп

A8
розподiлу ваги мiж вiсями

вiзка причепа можна визначити з залежностi (2.50) та (2.51) вiдповiдно.

На основi розрахункової схеми сил (рис. 2.10), що дiють на =-вiсний ба-

гатовiсний причеп запишемо рiвняння для визначення навантаження на вiд-

повiднi переднi та заднi його вiсi, в його статичному станi, у виглядi, що

аналогiчний рiвнянням (2.73), (2.74).

'
ст_п
I 58

=
%п · 1п6

_п
5 8
·
(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) , (2.86)

'ст
IA=
=

%п · 0п6
_п
A8
·
(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) . (2.87)

У разi наявностi балансирного вiзка в конструкцiї пiдвiски причепа, за

аналогiєю з рiвняннями (2.75) та (2.76), рiвняння (2.86) та (2.87) матимуть

вiдповiдно вигляд

'
ст_п
I 58

=
%п · 1п6

_бп
5 8
·
(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) , (2.88)

'ст_п
IA=

=
%п · 0п6

_бпA= ·
(
!п
(1 + !

п
(
+ !п

(2

) . (2.89)
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Координати розташування центру тяжiння причепа (0п6 та 1п6) визначи-

мо з залежностей (2.62), (2.63), а координати розташування його умовних

(теоретичних) вiсей (!(1 та !(2) з залежностi (2.56) та (2.57) врахувавши

рiвняння (2.61), (2.64) та (2.65) замiнив в них вiсi автомобiля вiсями причепа.

2.1.5. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таження до статичного на 8-iй вiсi ciдельного багатовiсного колiсного
транспортного засобу. Метод визначення величини прирощення нормаль-

ного навантаження до статичного на 8-iй вiсi сiдельного багатовiсного колiс-

ного транспортного засобу, як i в попереднiх роздiлах, базуватиметься на

геометричних координатах положення його мостiв вiдносно центру тяжiння

автомобiля-тягача та напiвпричiпа у вiдповiдностi до схеми зображеної на

рисунку 2.11. Для автомобiля-тягача (рис. 2.11) прийнятi позначення ана-

логiчнi позначенням наведеним на рисунку 2.7, а для напiвпричiпа введено

позначення у виглядi iндексу «пп».

Склавши рiвняння моментiв (2.90) вiдносно точки � (див. рис. 2.11) запи-

шемо у загальному видi рiвняння (2.91) для визначення величини прирощення

нормального навантаженняΔ'I 58 на вiдповiдних переднiх вiсях сiдельного ба-

гатовiсного автомобiля-тягача, з урахуванням припущення щодо тотожностi

в рiвняннi (2.41).

∑
Δ"� = 0; Δ'(1 · (!(1 + !( + !(2) − I) · ℎ6 · %−

− (!(2 − G) ) · Δ%21 − ℎ2 · %2г = 0,
(2.90)

Δ'I 58 =
I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г

_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)
, (2.91)

де %2г – поздовжня сила в зчiпному пристрою (див. рiвняння (2.117)), Н;

Δ%21 – частка вертикальної сили, що виникає в зчiпному пристрою, Н;

G) – координата розташування зчiпного пристрою вiдносно першого зад-

нього моста багатовiсного КТЗ (див. рис. 2.11);
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Рисунок 2.11 – Розрахункова схема сил, що дiють на 8-тi вiсi сiдельного авто-

поїзда пiд час його гальмування

Аналогiчним чином запишемо й рiвняння (2.92) для визначення величини

прирощення нормального навантаження Δ'IA= на заднiх вiсях багатовiсного

сiдельного автомобiля-тягача.

Δ'IA= = −
I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г

_A= · (!(1 + !( + !(2)
. (2.92)
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Для балансирного вiзка, у разi наявностi його в конструкцiї пiдвiски сi-

дельного автомобiля-тягача, прирощення нормального навантаження на його

вiсi, що поєднанi в балансирний вiзок, визначатимуться за вiдповiдними рiв-

няннями (2.93)– (2.96) в залежностi вiд мiсця встановлення балансирного

вiзка (спереду або позаду вiдносно центру тяжiння автомобiля) та порядку

розташування мостiв поєднаних балансирним вiзком (1 – спереду вiдносно

вiсi балансиру або 2 – позаду вiсi балансиру).

Δ'б
I 51
=
I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г

_б
5 1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.93)

Δ'б
I 52
=
I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г

_б
5 2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.94)

Δ'б
IA1 = −

I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г
_б
A1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.95)

Δ'б
IA2 = −

I) · ℎ6 · % + (!(2 − G) ) · Δ%21 + ℎ2 · %2г
_б
A2 · (!(1 + !( + !(2)

−0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.96)

Для балансирного вiзка коефiцiєнти _б
5 8
та _б

A8
розподiлу ваги мiж вiсями

вiзка визначимо, як i в попереднiх роздiлах, з залежностi (2.50) та (2.51)

вiдповiдно.

Рiвняння для визначення навантаження на вiдповiднi переднi та заднi вiсi

багатовiсного сiдельного КТЗ, в його статичному станi, визначимо на основi

розрахункової схеми сил (рис. 2.11), що дiють на =-вiсний КТЗ та запишемо

їх у виглядi

'ст
I 58
=
% · 16 + %21 · (!(2 − G) )
_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)

, (2.97)
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'ст
IA=
=
% · 06 + %21 · (!(1 + !( + G) )

_A8 · (!(1 + !( + !(2)
. (2.98)

При наявностi балансирного вiзка в конструкцiї пiдвiски сiдельного

автомобiля-тягача, рiвняння (2.97) та (2.98) матимуть вiдповiдно вигляд

'ст
I 58
=
% · 16 + %21 · (!(2 − G) )
_б
5 8
· (!(1 + !( + !(2)

, (2.99)

'ст
IA=
=
% · 06 + %21 · (!(1 + !( + G) )

_бA= · (!(1 + !( + !(2)
. (2.100)

Координати розташування центру тяжiння сiдельного автомобiля-тягача

(06 та 16) визначимо з залежностей (2.62), (2.63), а координати розташування

умовних вiсей багатовiсного сiдельного автомобiля-тягача (!(1 та !(2) з

залежностi (2.56) та (2.57) врахувавши рiвняння (2.61), (2.64) та (2.65) за

аналогiєю, як це зроблено в попереднiх роздiлах.

Навантаження %21, що тисне на сiдельний пристрiй автомобiля-тягача

визначимо зi схеми навантаження вiсей напiвпричiпа (рис. 2.11) склавши

рiвняння моментiв вiдносно точки � при вiдсутностi динамiчних складо-

вих перерозподiлу ваги мiж колесами напiвпричiпа та сiдельним пристроєм

автомобiля-тягача.

Отже запишемо

∑
"� = 0; %пп · 16пп − %21 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

)
= 0, (2.101)

звiдки

%21 =
%пп · 16пп
!пп
(
+ !пп

(2
. (2.102)



115

В умовах, коли замiсть повної маси напiвпричiпа, вiдома тiльки споряд-

жена його маса та маса вантажу, що планується перевозити, величину на-

вантаження %21 можна визначити за залежнiстю (2.103), шляхом урахування

поздовжнiх координат розташування вантажу в напiвпричiпi.

%21 =

%2пп · 16пп +
=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2 − !8
))

!пп
(
+ !пп

(2
, (2.103)

де %2пп – вага напiвпричiпа в спорядженому станi, Н;

%в8 – вага 8-го вантажу, що розташовано в напiвпричiпi, Н;

!8 – поздовжня координата розташування 8-го вантажу в напiвпричiпi

вiдносно сiдельного тягово-зчiпного пристрою КТЗ, м.

Поздовжня координата !8 визначається у вiдповiдностi до схеми зобра-

женої на рис. 2.12

Рисунок 2.12 – Розрахункова схема сил, що дiють на 8-тi вiсi напiвпричiпа

пiд час його гальмування з урахуванням координат розташування вантажу в

кузовi напiвпричiпа
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Навантаження на вiдповiднi вiсi багатовiсного напiвпричiпа, в його

статичному станi, визначимо на основi розрахункової схеми сил (рис. 2.12)

за умови використання прийнятої концепцiї розподiлу ваги мiж мостами

багатовiсного КТЗ, у виглядi

'
ст_пп
IA= =

%2пп ·
(
!пп
(
+ !пп

(2 − 16пп
)
+

_A= ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) −→

−→
+

=∑
8=1
%в8 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

)
−

=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2 − !8
))

_A= ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) .

(2.104)

У разi наявностi в конструкцiї пiдвiски багатовiсного напiвпричiпа балан-

сирного вiзка залежнiсть (2.105) прийме вигляд

'
ст_пп
IA= =

%2пп ·
(
!пп
(
+ !пп

(2 − 16пп
)
+

_бA= ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) −→

−→
+

=∑
8=1
%в8 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

)
−

=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2 − !8
))

_бA= ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) .

(2.105)

Вiдстань розташування умовної вiсi (!пп
(2) визначимо з залежностi (2.106),

що аналогiчна залежностi (2.57).

!пп(2 = 16пп − (Hпп + Δ1пп) . (2.106)

Координату 16пп визначимо на основi вагово-геометричних параметрiв

напiвпричiпа за залежнiстю (2.107), яка аналогiчна залежностi (2.63) та

вiдрiзняється вiд неї тiльки замiною суми вертикальних навантажень переднiх
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вiсей
:∑
8=1
'I 5 8 на навантаження %21, що припадає на тягово-зчiпний пристрiй

автомобiля-тягача.

Отже запишемо

16пп =
%21 ·

(
!пп
(
− Δ1пп

)
%2пп +

=∑
8=1
%в8

+
%21 ·

?∑
==1

(
!пп
=,=+1 ·

?∑
<==+1

'пп
IA<

)
(
%2пп +

=∑
8=1
%в8

)
·
?∑
==1

'пп
IA=

. (2.107)

Координату Hпп, за аналогiєю з рiвнянням (2.61), визначимо з

залежностi (2.108), якщо врахувати величину координати Gпп через вагово-

геометричнi параметри напiвпричiпа.

Отже запишемо рiвняння Hпп у виглядi

Hпп = !
пп
(
−
06пп · %21 −

?∑
==1

(
!пп
=,=+1 ·

?∑
<==+1

'пп
IA<

)
?∑
==1

'пп
IA=

. (2.108)

Вiдстань Δ1пп на яку вiддалено центр пружностi системи вiд центру

тяжiння багатовiсного напiвпричiпа визначимо з виразу (2.109) на основi

пружностi пiдвiсок встановлених на ньому та використовуючи схему поворо-

ту рами напiвпричiпа вiдносно центру пружностi системи, що позначений на

рисунку 2.13 як "ц.п.".

При визначеннi вiдстанiΔ1пп слiд врахувати пружнiсть�пп
9
опорної систе-

ми напiвпричiпа, наприклад, тягово-зчiпного пристрою автомобiля-тягача.

Якщо вважати, що тягово-зчiпний пристрiй буде абсолютно жорстким, то

вiдстань Δ1пп матиме найменшу величину, яка буде зсуватися в бiк тягово-

зчiпного пристрою. При цьому цент тяжiння напiвпричiпа буде перемiщу-

ватися догори на найменшу величину, намагаючись пiдняти задню частину

напiвпричiпа й нахилити її вiдносно тягово-зчiпного пристрою автомобiля.
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Рисунок 2.13 –Схема повороту рами напiвпричiпа в наслiдок деформацiї його

пiдвiсок пiд час гальмування автопоїзда

У разi, якщо прийняти, що пружнiсть�пп
9
є середньою величиною пружно-

стi заднiх пiдвiсок автомобiля-тягача, то вiдстань зсувуΔ1пп в бiк автомобiля-

тягача буде бiльшою, що призведе до бiльшого перемiщення рами напiвпри-

чiпа вiдносно його мостiв догори в наслiдок гальмування автопоїзда.

Таким чином, на основi прийнятої в роботi концепцiї, запишемо рiвняння

для визначення Δ1пп у виглядi

Δ1пп = Gпп −
!пп
(
·
?∑
8=1
�пп
8
+
?−1∑
==1

(
!пп
=,=+1 ·

?∑
<==+1

�пп
<

)
�пп
9
+

?∑
8=1
�пп
8

, (2.109)

де �пп
8

та �пп
< – суми пружностей пiдвiсок вiдповiдних мостiв

напiвпричiпа, Н/м;

�пп
9

– пружнiсть опорної системи напiвпричiпа, Н/м;

? – кiлькiсть вiсей напiвпричiпа.
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В рiвняннi (2.109) у разi виконання умови (? − 1) < 1 величина !пп
=,=+1 = 0.

Таким чином всi складовi, що дозволяють розрахувати статичне наванта-

ження на вiсi напiвпричiпа, повнiстю визначенi. Для моделювання динамiки

гальмування сiдельного багатовiсного КТЗ залишилося визначити тiльки ве-

личину перерозподiлу ваги мiж тягово-зчiпним пристроєм автомобiля тягача

та вiсями напiвпричiпа.

Для визначення динамiчного перерозподiлу вертикального навантаження

мiж осями напiвпричiпа та тягово-зчiпним пристроєм автомобiля-тягача ви-

користаємо аналогiчний пiдхiд, як i в попереднiх роздiлах. Склавши рiвняння

моментiв величин перерозподiлу ваги вiдносно точки � (див. рис. 2.12)

∑
Δ"� = 0; Δ'21 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

)
+ ℎ2 · %2г−

−Iпп · 0, 5 ·
(
ℎпп6 + ℎ6в

)
· %пп = 0,

(2.110)

Δ'21 =

Iпп ·
(
ℎпп6 + ℎ6в

)
·
(
%2пп + %в8

)
− ℎ2 · %2г

2 ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) , (2.111)

де Iпп – коефiцiєнт гальмування напiвпричiпа;

ℎ6в – висота розташування центру тяжiння вантажу, що розташовано в

кузовi напiвпричiпа, м;

%пп =
(
%2пп + %в8

)
– вага завантаженого напiвпричiпа, Н.

Динамiчний перерозподiл вертикального навантаження на вiдповiдних вi-

сях напiвпричiпа визначимо з рiвняння (2.112) через рiвняння (2.111) та кое-

фiцiєнт перерозподiлу ваги _ппA= мiж сумiжними мостами напiвпричiпа.

Δ'пп
IA=
= −Δ'21

_ппA=
= −

Iпп ·
(
ℎпп6 + ℎ6в

)
·
(
%2пп + %в8

)
− ℎ2 · %2г

2 · _ппA= ·
(
!пп
(
+ !пп

(2

) . (2.112)
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Коефiцiєнт перерозподiлу ваги _пп
A8

мiж сумiжними мостами напiвпричiпа

не складно визначити, якщо використати принцип подiбностi щодо рiвнян-

ня (2.44).

У разi використання балансирного вiзка в конструкцiї пiдвiски напiвпри-

чiпа коефiцiєнт перерозподiлу ваги _б_пп
A8

визначатиметься аналогiчно рiвнян-

ню (2.51), при цьому рiвняння (2.112) для моста, що розташовано попереду

балансиру прийме вигляд (2.113), а для моста, що розташовано позаду балан-

сиру прийме вигляд (2.114).

Δ'б_пп
IA1 = −

Iпп ·
(
ℎпп6 + ℎ6в

)
·
(
%2пп + %в8

)
− ℎ2 · %2г

2 · _б_пп
A1 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

) +0, 5·
2∑
8=1

'GA8 ·tanU, (2.113)

Δ'б_пп
IA2 = −

Iпп ·
(
ℎпп6 + ℎ6в

)
·
(
%2пп + %в8

)
− ℎ2 · %2г

2 · _б_пп
A2 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

) −0, 5·
2∑
8=1

'GA8 ·tanU, (2.114)

де _б_пп
A8

– коефiцiєнти розподiлу ваги на 8-ту вiсь балансирного вiзка на-

пiвпричiпа.

Частка поздовжньої сили %2г, що виникає в зчiпному пристрою визначимо

за аналогiєю з роздiлом 2.1.4 на основi мiжнародних вимог [45] у вiдповiдно-

стi до яких необхiдно пiд час проектування гальмової системи напiвпричiпа

узгоджувати (див. рис. 2.14 ) коефiцiєнт його гальмування (Iпп) iз коефiцiєн-

том гальмування сiдельного автомобiля-тягача (I) ).

Для iдеального випадку гальмування багатовiсного сiдельного автопоїзду

при умовi виконання спiввiдношення Iпп = I) запишемо суму поздовжнiх сил

для автомобiля-тягача та напiвпричiпа вiдповiдно у виглядi

∑
�)G = 0; I) · % + %2г −

∑
'G 58 −

∑
'GA8 = 0, (2.115)∑

�пп
G = 0; Iпп · %пп − %2г −

∑
'пп
GA8
= 0. (2.116)
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a) б)

Рисунок 2.14 –Дiаграма спiввiдношень коефiцiєнтiв гальмування автомобiля-

тягача та напiвпричiпа в залежностi вiд тиску вмагiстралi керування гальмами

напiвпричiпа: a) для автомобiля-тягача; б) для напiвпричiпа

Якщо прирiвняти рiвняння (2.115) до (2.116) не складно отримати залеж-

нiсть для визначення поздовжньої сили %2г.

Отже запишемо

%2г =

(∑
'G 58 +

∑
'GA=

)
·
(
%2пп + %в8

)
−∑

'пп
GA=
· %

% + %2пп + %в8
. (2.117)

Аналiз структури рiвняння (2.117) показує, що при вiдсутностi гальмових

сил на колесах напiвпричiпа зусилля %2г матиме позитивний знак, що збiль-

шить перерозподiл навантаження на вiсях сiдельного автомобiля-тягача.

Гальмування тiльки за рахунок гальмових сил на колесах напiвпричiпа

призведе до зменшення величини перерозподiлу вертикальних навантажень

на вiсях автомобiля-тягача, а в разi iдеалiзованого спiввiдношення вiдпо-
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вiдних добуткiв гальмових сил на вiдповiдну вагу автомобiля-тягача (%) та

напiвпричiпа (%пп = %2пп + %в8) дозволяє отримати нульове зусилля в тягово-

зчiпному пристрої сiдельного автопоїзда.

2.1.6. Метод визначення величини прирощення нормального наван-
таження до статичного на 8-iй вiсi зчленованого колiсного транспортного
засобу. Зчленованi колiснi транспортнi засоби з жорстким дишлом причепа

(центральними осями) часто використовуються в багатьох країнах свiту, пiд

час мiжмiських перевезень вантажiв (рис. 2.15 а та б) або в межах мiста пiд

час пасажирських перевезень (рис. 2.15 в).

Рисунок 2.15 –Приклади використання зчленованихКТЗ з великою кiлькiстю

вiсей: a) для перевезення автомобiлiв; б) для перевезення товарiв господарсь-

кого значення; в) для перевезення пасажирiв
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Для таких транспортних засобiв величина прирощення нормального

навантаження до статичного, на вiдповiдних його вiсях, може бути визна-

чена на основi схеми зображеної на рисунку 2.16.

Рисунок 2.16 – Розрахункова схема сил, що дiють на 8-тi вiсi зчленовано-

го колiсного транспортного засобу пiд час його гальмування з урахуванням

координат розташування вантажу в кузовi причепа з центральними вiсями

Для автомобiля-тягача позначення на схемi приймемо аналогiчнi позна-

ченням наведеним в роздiлi 2.1.3, а для причепа з центральними вiсями вве-

демо в геометричнi розмiри iндекс "?".
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Склавширiвняннямоментiв (2.118) вiдносно точки � (рис. 2.16) запишемо

рiвняння (2.119) у загальному виглядi для визначення величини прирощення

нормального навантаження Δ'I 58 на вiдповiдних переднiх вiсях автомобiля-

тягача, якщо припустити тотожнiсть в рiвняннi (2.41), аналогiчно тому, як це

зроблено в роздiлi 2.1.3.

∑
Δ"� = 0; Δ'(1 · (!(1 + !( + !(2) − I) · ℎ6 · %−

−ℎ2? · %2?г + !2 · Δ%2? = 0,
(2.118)

Δ'I 58 =
Δ'(1
_ 5 8

=
I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?

_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)
, (2.119)

де I) – коефiцiєнт гальмування автомобiля-тягача;

ℎ2? – висота розташування тягово-зчiпного пристрою, м;

!2 – вiдстань вiд умовної задньої вiсi автомобiля тягача до мiсця розта-

шування тягово-зчiпного пристрою, м;

%2?г – поздовжня сила, що виникає в тягово-зчiпному пристрою, Н;

Δ%2? – вертикальна сила, що виникає в тягово-зчiпному пристрою, Н;

% – вага автомобiля тягача з урахуванням ваги причепа з центральними

вiсями, Н.

Аналогiчним чином запишемо й рiвняння (2.120) для визначення величи-

ни прирощення нормального навантаження Δ'IA= на заднiх вiсях зчленовано-

го багатовiсного колiсного транспортного засобу.

Δ'IA= = −
Δ'(1
_A=

= −
I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?

_A= · (!(1 + !( + !(2)
. (2.120)

У разi використання в конструкцiї пiдвiски балансирного вiзка приро-

щення нормального навантаження на вiсi автомобiля-тягача, що поєднанi у

балансирний вiзок, визначатимуться за аналогiєю з пiдходом, що описано в
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пiдроздiлi 2.1.3, при цьому рiвняння (2.67) для переднiх вiсей КТЗ та рiвнян-

ня (2.68) для його заднiх вiсей матиме вiдповiдно вигляд (2.121)– (2.124) в

залежностi вiд порядку розташування мостiв поєднаних балансирним вiзком

(1 – спереду вiдносно вiсi балансиру або 2 – позаду вiсi балансиру).

Δ'б
I 51
=
I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?

_б
5 1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.121)

Δ'б
I 52
=
I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?

_б
5 2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'G 5 8 · tanU, (2.122)

Δ'б
IA1 = −

I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?
_б
A1 · (!(1 + !( + !(2)

+ 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.123)

Δ'б
IA2 = −

I) · ℎ6 · % + ℎ2? · %2?г − !2 · Δ%2?
_б
A2 · (!(1 + !( + !(2)

− 0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.124)

Для балансирного вiзка коефiцiєнти _б
5 8
та _б

A8
розподiлу ваги мiж вiсями

вiзка визначаються, як i в попереднiх роздiлах з залежностi (2.50) та (2.51)

вiдповiдно.

На основi розрахункової схеми сил (див. рис. 2.16), що дiють на =-вiсний

зчленований багатовiсний автопоїзд запишемо рiвняння для визначення на-

вантаження на вiдповiднi переднi та заднi вiсi автомобiля-тягача, в його ста-

тичному станi, у виглядi

'ст
I 58
=

% · 16 − %2? · !2
_ 5 8 · (!(1 + !( + !(2)

, (2.125)

'ст
IA=
=
% · 06 + %2? · (!(1 + !( + !(2 + !2)

_A8 · (!(1 + !( + !(2)
. (2.126)
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У разi наявностi балансирного вiзка в конструкцiї пiдвiски автомобiля-

тягача, рiвняння (2.125) та (2.126) матимуть вiдповiдно вигляд

'ст
I 58
=

% · 16 − %2? · !2
_б
5 8
· (!(1 + !( + !(2)

, (2.127)

'ст
IA=
=
% · 06 + %2? · (!(1 + !( + !(2 + !2)

_бA= · (!(1 + !( + !(2)
. (2.128)

Координати розташування центру тяжiння автомобiля-тягача (06 та 16)

визначимо з залежностей (2.62), (2.63), а координати розташування умовних

вiсей зчленованого багатовiсного автомобiля-тягача (!(1 та !(2) з залежно-

стi (2.56) та (2.57) врахувавши рiвняння (2.61), (2.64) та (2.65), аналогiчно

тому, як це зроблено в роздiлi 2.1.3.

Розглядаючи причiпну ланку зчленованого КТЗ окремо вiд автомобiля-

тягача (див. рис. 2.17) можна побачити, що схема дiї сил на причеп з цен-

тральними вiсями еквiвалентна схемi дiї сил на напiвпричiп (див. рис. 2.12)

та вiдрiзняється вiд неї тiльки обмеженнями щодо розташування вантажу

в межах кузова причепа (вантаж в причепi з центральними вiсями можна

розташувати вiд тягово-зчiпного пристрою на вiдстанi не ближче нiж G1).

Навантаження %2?, що тисне на тягово-зчiпний пристрiй автомобiля-

тягача визначимо зi схеминавантаження вiсей причепа з центральними вiсями

(див. рис. 2.17) склавши рiвняння моментiв вiдносно точки � при вiдсутностi

динамiчних складових перерозподiлу ваги мiж колесами причiпної ланки та

тягово-зчiпним пристроєм автомобiля-тягача.

Отже для спорядженого причепа запишемо

∑
"� = 0; %2? · 1

?
6 − %2? ·

(
!
?

(
+ !?

(2

)
= 0. (2.129)
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Рисунок 2.17 – Розрахункова схема сил, що дiють на 8-тi вiсi причепа з

центральними вiсями пiд час його гальмування

З рiвняння (2.129) отримаємо

%2? =
%2? · 1

?
6

!
?

(
+ !?

(2
, (2.130)

де %2? – вага причепа з центральними вiсями в спорядженому станi, Н;

1
?
6 – умовна координата розташування центру тяжiння причiпної ланки

(позначено на рис. 2.17), м;

!
?

(
– вiдстань, мiж тягово-зчiпним пристроєм та першою вiссю причепа

(позначено на рис. 2.17), м;

!
?

(2 – вiдстань, мiж першою вiссю причепа та його умовною вiссю (позна-

чено на рис. 2.17), м.

В умовах, коли причiп завантажено вантажем вагою %в8, величина наван-

таження %2? може бути визначена за залежнiстю (2.131), шляхом урахування

поздовжнiх координат !?8 розташування вантажу в кузовi причепа.



128

%2? =

%2? · 1
?
6 +

=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!
?

(
+ !?

(2 − !?8 − G1
))

!
?

(
+ !?

(2
, (2.131)

де %в8 – вага 8-го вантажу, що розташовано в кузовi причепа, Н;

!?8 – поздовжня координата розташування 8-го вантажу в кузовi причепа

вiдносно передньої стiнки кузова (позначено на рис. 2.17), м;

G1 – вiдстань мiж передньою стiнкою кузова причепа та тягово-зчiпним

пристроєм (позначено на рис. 2.17), м.

Навантаження на вiдповiднi вiсi причепа, в його статичному станi, визна-

чимо на основi розрахункової схеми сил (див. рис. 2.17) у виглядi

'
?

(2 = %
2
? +

=∑
8=1
%в8 − %2? . (2.132)

звiдки, на основi концепцiї прийнятої в пiдроздiлi 2.1.3, отримаємо в за-

гальному виглядi рiвняння

'
ст_p
IA= =

'
?

(2
_
?
A=

=

%2? ·
(
!
?

(
+ !?

(2 − 1
?
6

)
+

_
?
A= ·

(
!
?

(
+ !?

(2

) −→

−→
+

=∑
8=1
%в8 ·

(
!
?

(
+ !?

(2

)
−

=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!
?

(
+ !?

(2 − !?8 − G1
))

_
?
A= ·

(
!
?

(
+ !?

(2

) .

(2.133)

У разi наявностi в конструкцiї пiдвiски причепа з центральними вiсями

балансирного вiзка залежнiсть (2.133) прийме вигляд (2.134) та буде вiдрiз-

нятися вiз залежностi (2.133) тiльки коефiцiєнтом розподiлу ваги _б_?A= мiж

мостами поєднаними у балансирний вiзок.
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'
ст_p
IA= =

'
?

(2

_
б_?
A=

=

%2? ·
(
!
?

(
+ !?

(2 − 1
?
6

)
+

_
б_?
A= ·

(
!
?

(
+ !?

(2

) −→

−→
+

=∑
8=1
%в8 ·

(
!
?

(
+ !?

(2

)
−

=∑
8=1

(
%в8 ·

(
!
?

(
+ !?

(2 − !8 − G1
))

_
б_?
A= ·

(
!
?

(
+ !?

(2

) .

(2.134)

Вiдстань розташування умовної вiсi (!?
(2) визначимо з залежностi (2.135),

що аналогiчна залежностi (2.106) та (2.57).

!
?

(2 = 1
?
6 −

(
H? + Δ1?

)
. (2.135)

Координату 1?6 , як i в попереднiх роздiлах, визначимо на основi вагово-

геометричнихпараметрiв причепа з 1-оюкiлькiстювiсей, за залежнiстю (2.136),

яка аналогiчна залежностi (2.63) та вiдрiзняється вiд неї тiльки замiною суми

вертикальних навантажень переднiх вiсей
:∑
8=1
'I 5 8 = '(1 на навантаження %2?,

що припадає на тягово-зчiпний пристрiй зчленованого автомобiля-тягача.

1
?
6 =

%2? ·
(
!
?

(
− Δ1?

)
%2? +

=∑
8=1
%в8

+
%2? ·

1∑
==1

(
!
?

=,=+1 ·
1∑

<==+1
'
?
IA<

)
(
%2? +

=∑
8=1
%в8

)
·
1∑
==1

'
?
IA=

. (2.136)

Координату H?, визначимо з залежностi (2.137), яка за структурою анало-

гiчна залежностi (2.108).

H? = !
?

(
−
0
?
6 · %2? −

1∑
==1

(
!
?

=,=+1 ·
1∑

<==+1
'
?
IA<

)
1∑
==1

'
?
IA=

. (2.137)
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Вiдстань Δ1? на яку вiддалено центр пружностi системи вiд центру

тяжiння причепа з центральними вiсями визначимо на основi пружностi пiдвi-

сок встановлених на ньому з виразу (2.138), що за структурою аналогiчний

виразу (2.109).

Δ1? = G? −
!
?

(
·
1∑
8=1
�
?

8
+
1−1∑
==1

(
!
?

=,=+1 ·
1∑

<==+1
�
?
<

)
�
?

9
+

1∑
8=1
�
?

8

, (2.138)

де� ?

8
та� ?

< – суми пружностей пiдвiсок розташованих на вiдповiдних мостах

причепа з центральними вiсями, Н/м;

�
?

9
– пружнiсть опорної системи причепа з центральними вiсями, Н/м.

В рiвняннi (2.138) у разi виконання умови (1 − 1) < 1 величина !?
=,=+1 = 0.

У разi, якщо прийняти, що пружнiсть � ?

9
дорiвнює середнiй величинi

пружностi заднiх пiдвiсок зчленованого автомобiля-тягача, то вiдстань зсуву

Δ1? в бiк автомобiля-тягача буде найбiльшою нiж у випадку коли � ?

9
= 0.

Таким чином всi складовi для розрахунку статичних навантажень вiсей

причепа з жорстким дишлом, повнiстю визначенi.

Величину динамiчного перерозподiлу вертикального навантаження, яке

буде навантажувати тягово-зчiпний пристрiй зчленованого автомобiля-тягача

визначимо склавши рiвняння моментiв величин перерозподiлу ваги вiдносно

точки � (див. рис. 2.17)

∑
Δ"� = 0; Δ'2? ·

(
!
?

(
+ !?

(2

)
+ ℎ2? · %2?г−

−I? · 0, 5 ·
(
ℎ
?
6 + ℎ6в

)
· %? = 0,

(2.139)

Δ'2? =

I? ·
(
ℎ
?
6 + ℎ6в

)
·
(
%2? + %в8

)
− ℎ2? · %2?г

2 ·
(
!
?

(
+ !?

(2

) , (2.140)

де I? – коефiцiєнт гальмування причепа з центральними вiсями;
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ℎ6в – висота розташування центру тяжiння вантажу, що розташовано в

кузовi причепа, м;

%? =

(
%2? + %в8

)
– вага завантаженого причепа з жорстким дишлом, Н.

Динамiчний перерозподiл вертикального навантаження на вiдповiдних вi-

сях причепа з центральними вiсями визначимо з рiвняння (2.141) через рiв-

няння (2.140) та коефiцiєнт перерозподiлу ваги _?A= мiж сумiжними мостами

напiвпричiпа.

Δ'
?
IA= = −

Δ'2?

_
?
A=

= −
I? ·

(
ℎ
?
6 + ℎ6в

)
·
(
%2? + %в8

)
− ℎ2? · %2?г

2 · _?A= ·
(
!
?

(
+ !?

(2

) . (2.141)

Коефiцiєнт перерозподiлу ваги _?A= мiж сумiжними мостами причепа на

основi подiбностi рiвняння (2.44).

У разi використання балансирного вiзка, в конструкцiї пiдвiски причепа

з центральними вiсями, коефiцiєнт перерозподiлу ваги_б_pA= визначатиметь-

ся аналогiчно рiвнянню (2.51), при цьому рiвняння (2.141) для моста, що

розташовано попереду балансиру прийме вигляд (2.142), а для моста, що

розташовано позаду балансиру прийме вигляд (2.143).

Δ'
б_p
IA1 = −

I? ·
(
ℎ
?
6 + ℎ6в

)
·
(
%2? + %в8

)
− ℎ2? · %2?г

2 · _б_p
A1 ·

(
!пп
(
+ !пп

(2

) +0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.142)

Δ'
б_p
IA2 = −

I? ·
(
ℎ
?
6 + ℎ6в

)
·
(
%2? + %в8

)
− ℎ2? · %2?г

2 · _б_p
A2 ·

(
!
?

(
+ !?

(2

) −0, 5 ·
2∑
8=1

'GA8 · tanU, (2.143)

де _б_p
A8

– коефiцiєнти розподiлу ваги на 8-ту вiсь балансирного вiзка причепа.

Частка поздовжньої сили %2?г, що виникає в тягово-зчiпному пристрою

визначимо за аналогiєю з роздiлом 2.1.5 на основi мiжнародних вимог [45]
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у вiдповiдностi до яких необхiдно пiд час проектування гальмової системи

причепа узгоджувати (див. рис. 2.10 ) коефiцiєнт його гальмування (I?) iз

коефiцiєнтом гальмування автомобiля-тягача (I) ).

Для iдеалiзованого випадку гальмування багатовiсного зчленованого ав-

топоїзду при умовi виконання спiввiдношення I? = I) запишемо суму поз-

довжнiх сил для автомобiля-тягача та причепа вiдповiдно у виглядi (2.144)

та (2.145) використовуючи схему сил зображену на рисунку 2.16.

∑
�)G = 0; I) · % + %2?г −

∑
'G 58 −

∑
'GA8 = 0, (2.144)

∑
�
?
G = 0; I? · %? − %2?г −

∑
'
?
GA8 = 0. (2.145)

Якщо прирiвняти рiвняння (2.144) до (2.145) не складно отримати залеж-

нiсть для визначення поздовжньої сили %2?г.

Отже запишемо

%2?г =

(∑
'G 58 +

∑
'GA8

)
·
(
%2? + %в8

)
−∑

'
?
GA8 · %

% + %2? + %в8
. (2.146)

Аналiз структури рiвняння (2.146) показує, що при вiдсутностi гальмових

сил на колесах причепа зусилля %2?г матиме позитивний знак, що збiльшить

перерозподiл навантаження на вiсях зчленованого автомобiля-тягача.

Гальмування тiльки за рахунок гальмових сил на колесах причепа при-

зведе до зменшення величини перерозподiлу вертикальних навантажень на

вiсях автомобiля-тягача, а в разi iдеалiзованого спiввiдношення вiдповiдних

добуткiв гальмових сил на вiдповiдну вагу автомобiля-тягача (%) та приче-

па (%? = %2? + %в8) дозволяє отримати нульове зусилля в тягово-зчiпному

пристрої зчленованого автопоїзда.
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2.2. Концепцiя визначення коефiцiєнта гальмування багатовiсного
колiсного транспортного засобу

Спираючись на висновки та аналiз виконаний у першому роздiлi

даної роботи за робочу гiпотезу, щодо порядку визначення уповiльнення

автомобiля з великою кiлькiстю вiсей приймемо, що реалiзованi зчеплен-

ня шин його колiс не дорiвнюють один одному та не дорiвнюють коефiцiєнту

гальмування транспортного засобу. У такому разi задача, щодо

визначення уповiльнення багатовiсної машини зводиться до визначення

вагово-геометричних параметрiв транспортного засобу [9–11, 16, 19, 24, 28,

29,33,41,53] та величин реалiзованого зчеплення [6,12,31,34,35,40] окремих

його колiс.

2.2.1. Методвизначеннякоефiцiєнта гальмуваннябагатовiсногоколiс-
ного транспортного засобу у разi плоскої моделi його руху. Вiдомо, що

основною характеристикою розподiлу гальмових сил мiж вiсями колiсного

транспортного засобу прийнято вважати коефiцiєнт розподiлу гальмових сил

(V), який уявляє собою вiдношення гальмових сил на переднiх вiсях багато-

вiсного автомобiля до загальної (сумарної) гальмової сили

V =

:∑
8=1
'G 58

:∑
8=1
'G 58 +

?∑
==1

'GA=

. (2.147)

При вiдсутностi в приводi гальм регулюючих пристроїв (наприклад, регу-

ляторiв гальмових сил, антиблокувальних модуляторiв тиску або iнших) ко-

ефiцiєнт V є постiйною величиною. Вибiр його значення це одна з основних

задач, яка вирiшується пiд час проектування гальмових систем автомобiлiв,

оскiльки саме вона визначає, чи буде спроектований КТЗ задовольняти (чи не

задовольняти) вимогам мiжнародних нормативних документiв [45] в частинi

розподiлу гальмових сил мiж його вiсями.
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Вiдомо [24], що спiввiдношення мiж сумарною гальмовою силою та галь-

мовими силами на переднiй та заднiй вiсi у двовiсного КТЗ (див. рис. 2.3)

мають вигляд

'G1 = V ·
=∑
8=1

'G8, (2.148)

'G2 = (1 − V) ·
=∑
8=1

'G8, (2.149)

або

'G2 =
(1 − V) · 'G1

V
. (2.150)

Для багатовiсних транспортних засобiв рiвняння (2.148) – (2.150), з ураху-

ванням концепцiї прийнятої в пiдроздiлi 2.1.3 можна переписати у виглядi

'G 58 =

:∑
9=1
'G 5 9

_ 5 8
=

V

_ 5 8
· ©«

:∑
9=1

'G 5 9 +
?∑
9=1

'GA 9
ª®¬ , (2.151)

'GA= =

?∑
9=1
'GA 9

_A=
=
(1 − V)
_A=

· ©«
:∑
9=1

'G 5 9 +
?∑
9=1

'GA 9
ª®¬ , (2.152)

або

?∑
9=1

'GA 9 =
(1 − V)
V
·
:∑
9=1

'G 5 9 . (2.153)

Якщо виразити в рiвняннях (2.151) та (2.152) гальмовi сили через

рiвняння (1.2), а вертикальнi навантаження, в рiвняннi (1.2), через геомет-

ричнi параметри розташування мостiв на багатовiсному транспортному за-

собi вiдносно центру його тяжiння (рис. 2.18), то коефiцiєнт гальмування
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автомобiля можна представити у виглядi функцiї (2.154), яка залежить вiд

реалiзованого зчеплення шин вiдповiдних автомобiльних колiс

(див. пiдроздiл 1.2) та вагово-геометричних параметрiв транспортного засобу

(див. пiдроздiл 2.1).

Рисунок 2.18 – Геометричне положення центру тяжiння багатовiсного КТЗ

вiдносно розташування переднiх та заднiх його вiсей

У загальному видi запишемо

I =

16 ·
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )) , (2.154)

де 06 та 16 – поздовжнi координати розташування центру тяжiння вiдносно

умовних вiсей багатовiсного транспортного засобу, м;

5G8 та 5G= – реалiзованi зчеплення шин вiдповiдно переднiх та заднiх

автомобiльних колiс багатовiсного транспортного засобу;

_ 5 8 та _A= – вiдповiдно коефiцiєнти перерозподiлу ваги мiж переднiми та

заднiми мостами багатовiсного колiсного транспортного засобу;
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G8 та G= – координати розташування переднiх та заднiх мостiв КТЗ вiд-

носно умовної ваги �01 та �02 вiдповiдно, м.

Координати 06 та 16 повнiстю визначенi вiдповiдно в рiвняннi (2.62)

та (2.63). Як показує аналiз структури цих рiвнянь, запропонований пiдхiд,

щодо визначення координат 06 та 16, може бути розповсюджений на будь

який = вiсний транспортний засiб про що свiдчать моделi наведенi в

рiвняннi (2.107) й (2.136) .

Реалiзованi зчеплення шин вiдповiдних переднiх 5G8 та заднiх 5G=

автомобiльних колiс багатовiсного транспортного засобу, можуть бути

визначенi на основi рiвняння (1.15), якщо його прирiвняти до рiвняння (1.12).

При цьому значення 'I буде не що iнше, як вiдповiдна нормальна реакцiя

дороги 'I8 визначена з рiвняння (2.1).

Коефiцiєнти перерозподiлу ваги мiж переднiми _ 5 8 та заднiми _A=

мостами багатовiсного колiсного транспортного засобу не складно визна-

чити з рiвнянь (2.41) та (2.44) вiдповiдно. У разi використання в пiдвiсцi

транспортного засобу балансирних вiзкiв коефiцiєнти перерозподiлу ваги

визначатимуться вiдповiдно за залежнiстю (2.50) та (2.51).

Координати розташування переднiх G8 та заднiх G= мостiв багатовiсного

КТЗ вiдносно умовної ваги �01 та �02 вiдповiдно (рис. 2.18) визначимо з

алгебраїчних залежностей при початкових умовах 8 = 1 та = = : + 1

G8 =

:∑
8=1

!8,8+1 − !(1, (2.155)

G= =

:+?∑
<=:+?+2−=

!<,<+1 − !(2. (2.156)

У разi коли в рiвняннi (2.155) вiдбуватиметься умова 8 = : величина

!8,8+1 = 0, аналогiчно як i в рiвняннi (2.156) при виконаннi умови

(: + ? + 2 − =) = (: + ?) величина !<,<+1 = 0. Координати !(1 та !(2 можна

визначити з рiвняння (2.56) та (2.57) вiдповiдно.
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На основi прийнятої робочої гiпотези для кожної з чотирьох груп

багатовiсних транспортних засобiв (див. рис. 2.1), запишемо рiвняння (2.154)

у вiдповiдному виглядi:

1. Для першої групи (одиночний багатовiсний транспортний засiб)

величина коефiцiєнта гальмування I повнiстю вiдповiдає залежностi (2.154),

що очевидно виходячи зi схем зображених на рисунку 2.18 та рисунку 2.7;

2. Для другої групи (причiпний багатовiсний транспортний засiб),

як показав аналiз схем зображених на рисунку 2.10 та рисунку 2.18

величини коефiцiєнта гальмування можуть бути визначенi для автомобiля-

тягача та його причепа за залежнiстю (2.154), якщо використати додатковi

iндекси в позначеннi координат розташування центру тяжiння причiпної лан-

ки автопоїзда, а також врахувати частку дiї коефiцiєнта гальмування причепа,

що рухається за автомобiлем-тягачем.

Отже запишемо для автомобiля-тягача

I) =

16 ·
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )) + %2% ,
(2.157)

а для його причепа

Iп =

16п ·
:∑
8=1

(
5 пG8

_п
5 8
·
(
06п + 16п + Gп8

) ) + 06п · :+?∑
==:+1

(
5 пG=

_пA= ·
(
06п + 16п + Gп=

) )
1 − ℎ6п ·

(
:∑
8=1

(
5 пG8

_п
5 8
·
(
06п + 16п + Gп8

) ) − :+?∑
==:+1

(
5 пG=

_пA= ·
(
06п + 16п + Gп=

) )) −
%2

%п
.

(2.158)

Координати розташування переднiх Gп
8
та заднiх Gп= мостiв багатовiсного

причепа визначимо за подiбними залежностями (2.155), (2.156) вiдповiдно;
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3. Для третьої групи (сiдельний багатовiсний транспортний засiб) на

основi спiвставлення схем зображених на рисунку 2.18, 2.11 та 2.12 рiвняння

для визначення коефiцiєнта гальмування автомобiля-тягача матимуть вигляд

Iтс =

16 ·
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) ))+

+
(∑
'G 58 +

∑
'GA=

)
·
(
%2пп + %в8

)
−∑

'пп
GA=
· %

(% + %2пп + %в8) · (% + %21 + Δ%21)
,

(2.159)

Для напiвпричiпа залежнiсть (2.154) прийме вигляд

Iпп =

16пп ·
(

Iтс
06пп + 16пп

)
+ 06пп ·

?∑
==1

(
5 ппG=

_ппA= ·
(
06пп + 16пп + Gпп=

) )
1 − ℎ6пп ·

((
I)

06пп + 16пп

)
−

?∑
==1

(
5 ппG=

_ппA= ·
(
06пп + 16пп + Gпп=

) ))−

−
(∑
'G 58 +

∑
'GA=

)
·
(
%2пп + %в8

)
−∑

'пп
GA=
· %

(% + %2пп + %в8) · (%пп − %21 − Δ%21)
.

(2.160)

Координати розташування переднiх G8 та заднiх G= мостiв багатовiсно-

го сiдельного автомобiля-тягача визначимо з залежностей (2.155), (2.156)

вiдповiдно, а координати розташування Gп= мостiв напiвпричiпа за принципом

подiбностi з залежностi (2.156);

4. Для четвертої групи (багатовiсний зчленований транспортний засiб)

рiвняння для визначення коефiцiєнта гальмування автомобiля-тягача та

його причепа з центральними вiсями матиме структуру аналогiчну

рiвнянням (2.159) та (2.160), оскiльки схеми розташування координат

центра тяжiння для цих транспортних засобiв схожi.
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Отже, для зчленованого автомобiля-тягача, залежнiсть (2.154) запишемо

у виглядi

Iтp =

16 ·
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
:∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − :+?∑
==:+1

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) ))+

+

(∑
'G 58 +

∑
'GA=

)
·
(
%2? + %в8

)
−∑

'
?
GA= · %(

% + %2? + %в8
)
·
(
% + %2? + Δ%2?

) ,

(2.161)

Для причепа з центральними вiсями залежнiсть (2.154) прийме вигляд

I? =

1
?
6 ·

(
Iтp

0
?
6 + 1?6

)
+ 0?6 ·

1∑
==1

(
5
?
G=

_
?
A= ·

(
0
?
6 + 1?6 + G?=

) )
1 − ℎ?6 ·

((
I)

0
?
6 + 1?6

)
−

1∑
==1

(
5
?
G=

_
?
A= ·

(
0
?
6 + 1?6 + G?=

) ))−

−

(∑
'G 58 +

∑
'GA=

)
·
(
%2? + %в8

)
−∑

'
?
GA= · %(

% + %2? + %в8
)
·
(
%? − %2? − Δ%2?

) .

(2.162)

Координати розташування переднiх G8 та заднiх G= мостiв багатовiсно-

го зчленованого автомобiля-тягача визначимо з залежностей (2.155), (2.156)

вiдповiдно, а координати розташування G?= мостiв причепа за принципом

подiбностi з залежностi (2.156), як i для напiвпричiпа;

2.2.2. Розрахунковий спосiб визначеннявертикальної координатицен-
тра тяжiння колiсного транспортного засобу. З курсу теорiя автомобiля

вiдомо, що сила тяжiння завжди прикладена до центру тяжiння колiсного

транспортного засобу. Цей центр розмiщеного в межах автомобiля на якiйсь

висотi вiд рiвня дороги. Визначення ймовiрного мiсця розташування центра
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тяжiння КТЗ є непростою задачею, яка вирiшується за рахунок зважування

нахиленого автомобiля пiд рiзними кутами вiдносно поверхнi дорожнього по-

криття, тому виникає питання: чи можливо визначити приблизно координату

центру тяжiння КТЗ, використовуючи тiльки розрахунковi методи? Тому на

основi аналiзу особливостей розташування центру тяжiння елементiв транс-

портного засобу спробуємо вiдповiсти на це питання.

Вiдомо, що розташування центру тяжiння спорядженого автомобiля в

бiльшiй мiрi залежить вiд його комплектацiї та компонувальної схеми, тобто

вiд взаємного розташування двигуна, трансмiсiї, рами (кузова), кабiни, ван-

тажної платформи, а навантаженого автомобiля – ще й вiд розмiщення та

виду вантажу.

Залежно вiд призначення транспортного засобу його двигун може бути

розмiщений вiдносно рами декiлькома способами: вздовж або поперек. Також

двигун може бути розташований в переднiй частинi рами, посерединi та в

заднiй її частинi. Прицьому спосiб встановлення двигуна на рамупо вертикалi

може вiдрiзнятися: так, центр тяжiння двигуна може бути розмiщений над

рамою, в межах рами та нижче центру тяжiння рами в межах розташування

пiдвiски або рушiїв автомобiля.

Кожен сучасний автомобiль має трансмiсiю, яка за характером переда-

чi крутного моменту може бути механiчною, гiдрооб’ємною, електричною й

комбiнованою. Найбiльш розповсюдженою є механiчна трансмiсiя, яка пере-

дає крутний момент на одну або бiльше вiсей колiсного транспортного засобу.

Центр тяжiння значної кiлькостi елементiв трансмiсiї знаходиться нижче цен-

тру тяжiння рами або кузова автомобiля (винятком є спортивнi автомобiлi,

центр тяжiння кузова яких знаходиться в межах їх пiдвiски та рушiїв).

Рама або кузов транспортного засобу є елементом, на який закрiплюють-

ся всi основнi агрегати, системи та iнше навiсне обладнання. Центр тяжiння

рами, як i кузова, знаходиться над центром тяжiння пiдвiски та рушiїв (виклю-

ченням може бути тiльки рами та кузови тих самих спортивних автомобiлiв).
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Кабiна як частина структури автомобiля теж має свiй центр тяжiння та

може розмiщатися, як над рiвнем рами, так i в її межах, змiнюючи центр тя-

жiння всього колiсного транспортного засобу. В легкових автомобiлях кабiни

як такої немає тому її функцiї виконує кузов, що дозволяє знизити центр

тяжiння КТЗ та пiдвищити їх стiйкiсть за бiльш високих швидкостей руху.

Наявнiсть вантажної платформи в комплектацiї теж вносить свої корек-

тиви в положення центру тяжiння автомобiля. Так, розташування вантажної

платформи в заднiй частинi транспортного засобу перемiщує центр тяжiння

ближче до заднiх колiс КТЗ, а в переднiй вiдповiдно до переднiх.

Залежно вiд типу вантажу, що транспортується на колiсному транспорт-

ному засобi, та його об’єму, центр тяжiння автомобiля буде мiняти своє

положення. За умовою, що вантаж низький, але важкий, вiн буде сильнiше

змiнювати центр тяжiння автомобiля, анiж високий та легкий вантаж. Якщо

центр тяжiння вантажу розмiстити не в центрi тяжiння спорядженого ав-

томобiля, то навантаження вiд вантажу буде розподiлено нерiвномiрно, що

призведе до змiщення центру тяжiння транспортного засобу.

Зазвичай для визначення координати центру тяжiння колiсного транс-

портного засобу використовується вiдома залежнiсть

ℎ6 =

(
06 + 16

)
·
(
?∑
8==

'
′
I=
−

?∑
8==

'I=

)
% · tanUℎ

+ Aст, (2.163)

де Uℎ – кут нахилу колiсного транспортного засобу вiдносно площинi по-

верхнi дорожнього покриття, град;

Aст – статичний радiус автомобiльного колеса, м;
?∑
8==

'I= – сума навантажень на заднi вiсi колiсного транспортного засобу

при горизонтальному його положеннi на поверхнi дорожнього покриття, Н;
?∑
8==

'
′
I=
– навантаження на заднi вiсi колiсного транспортного засобу, який

нахилено вiдносно поверхнi дорожнього покриття, Н.
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При визначеннi вертикальної координати центру тяжiння за

залежнiстю (2.163) необхiдно знати навантаження на вiдповiднi заднi вiсi

колiсного транспортного засобу, пiд час його встановлення пiд кутом Uℎ до

поверхнi дорожнього покриття.

Наприклад для тривiсного колiсного транспортного засобу заднi вiсi яко-

го поєднанi в балансирний вiзок величину
3∑
8=2
'
′
I=
= '

′

(
легко визначити

експериментальним шляхом встановивши його на ваги, як це зображено на

рисунку 2.19 .

Рисунок 2.19 – Схема визначення положення висоти центра тяжiння

тривiсного колiсного транспортного засобу заднi вiсi якого поєднанi у ба-

лансирний вiзок

Але для бiльшостi багатовiсних колiсних транспортних засобiв такий

метод не пiдходить, оскiльки їх заднi вiсi можуть мати незалежнi

пневматичнi пiдвiски або кiлькiсть вiсей може бути такою, що обмежить

можливiсть одночасного їх зважування. У такому разi залежнiсть (2.163)

може бути трансформована у залежнiсть (2.164), якщо iншi вiсi, окрiм

першої передньої, зафiксувати вiдносно кузова багатовiсного колiсного

транспортного засобу.
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ℎ6 =

(
:−1∑
8=1

!8,8+1 +
?−1∑
==:+1

!=,=+1 + !(
)
·
(
'
′
I?
− 'I?

)
% · tanUℎ

+ Aст, (2.164)

де 'I? – навантаження на останню вiсь багатовiсного колiсного транспортного

засобу, Н;

'
′
I?

– навантаження на останню вiсь багатовiсного колiсного

транспортного засобу при його нахилi вiдносно поверхнi дорожнього

покриття (рис. 2.20), Н

Рисунок 2.20 – Схема визначення положення висоти центра тяжiння

багатовiсного колiсного транспортного засобу

Аналiз методу зважування, що наведено на рисунку 2.20, має свої

обмеження.

По-перше кут нахилу Uℎ такого транспортного засобу не може бути дуже

великим, оскiльки при зростаннi кута нахилу автомобiля вiдносно поверхнi

дорожнього покриття, може бути перевищене допустиме навантаження на

останню вiсь багатовiсного транспортного засобу.
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По-друге, у звязку з тим, що кут нахилу багатовiсного транспортного

засобу не може бути дуже великим то вимоги, до вимiрювального вагового

комплексу зростають, його точнiсть вимiрювання повинна дозволяти

визначати невеликi змiни в навантаженнi вiсей КТЗ.

Точної аналiтичної залежностi мабуть не iснує, але якщо взяти до

уваги деякi припущення, можна записати емпiричну залежнiсть, яка б з до-

статньою точнiстю визначала характер змiни навантаження на осi КТЗ при

змiнi кута нахилу поверхнi дорожнього покриття.

Така залежнiсть повинна вiдображати характер змiни навантаження на

вiсi багатовiсного колiсного транспортного засобу при його нахилi вiдносно

горизонтальної площини. В роботi як припущення приймемо

залежностi (2.165), яку отримано на основi аналiзу теоретичних та

експериментальних даних [9] отриманих особисто автором.

'
′′
I?
= 'I? sin

Uℎ

 5

, (2.165)

де  5 – коефiцiєнт, який залежить вiд геометричних параметрiв

транспортного засобу.

Коефiцiєнт 5 , як показали дослiдження, можна визначити за емпiричною

залежнiстю

 5 = 1 − cos
©«

1

arctan
(

�

06 + 16

) ª®®®®¬
, (2.166)

де � – середнє значення розташування крайнiх верхнiх частин

елементiв транспортного засобу (за вiдсутнiх даних про розташування

крайнiх верхнiх частин елементiв транспортного засобу можна прийняти

значення � рiвним висотi колiсного транспортного засобу).
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На основi припущення (2.165), яка включає емпiричну залежнiсть (2.166)

та склавши рiвняння моментiв вiдносно переднього колеса транспортного

засобу з використанням залежностi (2.163), отримаємо залежнiсть виду

'
′
I?
= 'I?

(
2 − cos Uℎ

 5

+ Aст
06
· tanUℎ

)
, (2.167)

де Aст – статичний радiус автомобiльного колеса, м.

Залежнiсть (2.167) характеризує змiну навантаження на заднi колеса

колiсного транспортного засобу в залежностi вiд кута нахилу автомобiля

вiдносно горизонтальної поверхнi дорожнього покриття (рис. 2.20).

Отримана залежнiсть дозволяє розрахувати центр тяжiння автомобiля,

не вдаючись до зважування вiсей колiсного транспортного засобу при його

нахилi вiдносно поверхнi дорожнього покриття.

Для того щоб довести працездатнiсть способу знаходження вертикальної

координати центру тяжiння КТЗ за допомогою залежностi (2.167),

було проведено стендовi дослiдження на макетних зразках (див. рис. 2.22)

в лабораторiї кафедри автомобiлiв Харкiвського нацiонального

автомобiльно-дорожнього унiверситету та натурнi дослiдження на

автомобiлях (рис. 2.21) лабораторiї швидкiсних автомобiлiв ХНАДУ.

Рисунок 2.21 – Зовнiшнiй вигляд макетних зразкiв колiсних транспортних

засобiв, що дослiджувалися
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Також на основi аналiзу науково-технiчної лiтератури було спiвставлено

розрахунковi данi, отриманi за допомогою залежностi (2.167), зi значеннями

координати центру тяжiння, наведенi в науково-технiчнiй лiтературi [116,

290, 300] для окремих автомобiлiв.

Пiд час проведення стендових дослiджень в лабораторiї кафедри

автомобiлiв на ваги було встановлено два рiзних макетних зразка

транспортних засобiв (рис. 2.22) (вантажний автомобiль вагою 60 кг

та легковий автомобiль вагою 0,44 кг), було визначено навантаження на їх осi

та всi геометричнi параметри. Пiсля чого переднi вiсi траспортних

засобiв були по черзi встановленi на пiдставки та за допомогою ваг були

зафiксованi навантаження на заднi вiсi цих автомобiлiв вiдповiдно до схеми

зображеної на рисунку 2.20.

Рисунок 2.22 – Зовнiшнiй вигляд макетних зразкiв колiсних транспортних

засобiв, що дослiджувалися

Макет вантажного автомобiля був також зважений в завантаженому

станi. Координата центру тяжiння макетних автомобiлiв розраховувалась за

залежнiстю (2.163). Пiсля визначення координати центра тяжiння

класичним методом, за залежнiстю (2.163), були виконанi дослiдження

розрахунковим способом з використанням залежнiсть (2.167).
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Аналiз результатiв розрахунку показав, що при визначеннi ваги, яка дiє

на задню вiсь колiсного транспортного засобу похибка розрахунку верти-

кальної координати центру тяжiння розрахунковим способом у порiвняннi з

реальним його значенням не перевищує в середньому 10 % для споряджених

транспортних засобiв та 9 % для завантажених.

Причому менша похибка розрахункiв спостерiгається в даних, якi наданi

заводом виробником сучасних колiсних транспортних засобiв (8 % у споряд-

женому станi колiсного транспортного засобу, 3 % у завантаженому) анiж

наведених даних в науково-технiчнiй лiтературi (середня похибка розрахун-

кiв склала 12 % для спорядженого стану колiсного транспортного засобу та

11 % для завантаженого КТЗ).

Отриманi результати експериментальних дослiджень щодо визначення

вертикальної координати центра тяжiнняшвидкiсних автомобiлiв у Харкiвсь-

кому нацiональному автомобiльно-дорожньому унiверситетi також показали

не велику похибку в розрахунках (5 % у спорядженому станi автомобiля,

7 % – разом iз пiлотом швидкiсного автомобiля).

Порiвняннi результатiв визначення висоти розташування координати

центра тяжiння макетних зразкiв колiсних транспортних засобiв, iз

результатамирозрахункiв заформулою (2.167) показала найкращi результати,

похибка для спорядженого стану транспортного засобу не перевищує 3 %,

а для завантаженого – 4 %.

2.2.3. Особливостi визначення коефiцiєнту гальмування багатовiс-
ного транспортного засобу у разi просторової моделi його руху. У разi

вирiшення просторової задачi визначення коефiцiєнту гальмування багато-

вiсного транспортного засобу вона зводитиметься до уточнення складових

чисельника та знаменника залежностi (2.154) шляхом введення в рiвняння

величини колiї транспортного засобу �6.
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Отже запишемо рiвняння (2.154) для просторової моделi руху багатовiс-

ного транспортного засобу у виглядi

I =

�0

(
16 · �;4 5 C1 + 06 · �;4 5 C2

)
+ �1

(
16 · �A86ℎC1 + 06 · �A86ℎC2

)
2 · �6 − ℎ6 ·

(
2 · �6 · �2 ·

(
�
;4 5 C

1 − �;4 5 C2

)
+ �3 ·

(
�
A86ℎC

1 − �A86ℎC2

)) , (2.168)

де �6 – колiя колiсного транспортного засобу, м;

�0, �1, �2 та �3 – складовi рiвняння, що визначають характер розподi-

лу ваги КТЗ мiж переднiми (�1) та заднiми (�2), лiвими (iндекс ";4 5 C") та

правими (iндекс "A86ℎC") його колесами в залежностi вiд нахилу поверхнi

дорожнього покриття в бiк узбiччя [24].

Величини �1 та �2 в рiвняннi (2.168) визначаються вiдповiдно за

залежностями

�
A86ℎC

1 =

:∑
8=1

(
5
A86ℎC
G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) , (2.169)

�
;4 5 C

1 =

:∑
8=1

(
5
;4 5 C
G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) , (2.170)

�
A86ℎC

2 =

:+?∑
==:+1

(
5
A86ℎC
G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) ) , (2.171)

�
;4 5 C

2 =

:+?∑
==:+1

(
5
;4 5 C
G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) ) . (2.172)

Аналiз структури рiвняння (2.168) говорить, про те, що рiвняння отримане

для просторової моделi руху багатовiсного КТЗ може бути перетворено на

рiвняння (2.154) у разi, коли кут нахилу поверхнi дорожнього покриття в бiк

узбiччя задати рiвним нулю.



149

2.2.4. Особливостi визначення кутової швидкостi обертання колiс ба-
гатовiсного автомобiля пiд час його гальмування. Вiдомо, що пiд час

гальмування автомобiльного колеса (рис. 1.4) кутова швидкiсть його обер-

тання залежить вiд величини пiдведеного гальмового моменту (") ), моменту

iнерцiї колеса (�:), сили опору коченню (' 5') та реалiзованої сили зчеплення

('G) мiж шиною та поверхнею дорожнього покриття та може бути визначена

з залежностi (1.11), якщо переписати її через (3lк
3C

).

− 3lк
3C

=
") + ' 5' · Aд − 'G · Aд

�к
. (2.173)

або з урахуванням рiвняння (1.15) та (1.19) кутову швидкiсть обертання

автомобiльного колеса можна представити у виглядi

3lк
3C

=
�b ·

(
bG − b 5

)
− ")

�к
. (2.174)

У разi якщо переписати bG в рiвняннi (2.174) через проковзування

шини ( вiдносно поверхнi дорожнього покриття [24] то можна записати

3lк
3C

=

�b ·
(

0
b

0 · (
(2кр + 1

b

0 · ( + (2
− b 5

)
− ")

�к
. (2.175)

де 0b0 та 1
b

0 – коефiцiєнти, якi визначаються з вiдповiдних залежностей (2.176),

(2.177), що визначають форму кривої змiни кута закручування шини bG вiд

проковзування шини ( вiдносно поверхнi дорожнього покриття на основi

максимального кута закручування шини bmax
G й кута закручування шини bG1

при блокованих колесах.

0
b

0 =
bmax
G · bG1 ·

(
1 − (кр

)2
bmax
G − bG1

, (2.176)
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1
b

0 =
bG1 ·

(
1 + (2кр

)
− 2 · bmax

G · (кр
bmax
G − bG1

. (2.177)

З рiвняння (2.174) очевидно, що при ") = 0 рiзниця (bG − b 5 ) → 0

(див. рис. 2.23) за умови, що кiнетична енергiя автомобiля буде також праг-

нути досягти нуля. Слiд вiдзначити, що кут b 5 на який деформується шина

автомобiльного колеса обумовлений наявнiстю кiнетичної енергiї у КТЗ, а кут

закручування шини bG є результатом реалiзацiї зчiпних властивостей шини в

наслiдок наявностi ковзання мiж шиною та поверхнею дорожнього покриття.

Рисунок 2.23 – Особливостi перебiгу процесу реалiзацiї зчеплення поблизу

нульового значення ковзання шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття

На рисунку 2.23 позначено: (∗ – проковзування шини вiдносно поверхнi

дорожнього покриття з урахування пружних деформацiй в наслiдок реалi-

зацiї сили опору коченню автомобiльного колеса; ( – проковзування шини

вiдносно поверхнi дорожнього покриття, яке виникає в наслiдок дiї гальмо-

вого (−") ) або тягового моментiв (+") ); −'G та +'G – вiдповiдно реалi-
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зована сила зчеплення в гальмовому та тяговому режимi кочення автомо-

бiльного колеса; −') та +') – вiдповiдно сила, яка виникає в гальмовому

механiзмi в наслiдок дiї гальмового (−") ) або тягового моментiв (+") );

1 – iнерцiйний момент обумовлений дiєю гальмового моменту (−") );

2 – iнерцiйний момент обумовлений дiєю сили опору коченню (−' 5') авто-
мобiльного колеса; 3 – iнерцiйний момент, який необхiдно утворити тяговим

моментом (+") ) для долання сили опору коченню (−' 5') автомобiльного
колеса; 4 – iнерцiйний момент, який необхiдно утворити тяговим моментом

(+") ) для долання сили опору повiтря; 5 – iнерцiйний момент, який виникає в

наслiдок дiї тягового моменту (+") ) пiд час розгону автомобiля; 6 – iнерцiй-

ний момент обумовлений гiстерезисними втратами в гальмовому механiзмi.

Як вiдзначається в науково-технiчної лiтературi [301] тангенцiйна дефор-

мацiя шини (закручування шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття) є

не що iнше, як сума зсувiв елементiв шини на рiзних рiвнях (див. рис. 2.24 а).

Наявнiсть зсувiв елементiв шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття

свiдчить про те, що на рiзних висотах шина рухається (зминається) пiд дiєю

рiзних кутових швидкостей (див. рис. 2.24 б) в зонi робочого сектору [301],

який вiдповiдає зонi контакту шини з поверхнею дорожнього покриття.

Рисунок 2.24 – Кiнематична схема гальмування еластичного колеса
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У вiдповiдностi до плану швидкостей, який зображено на рисунку 2.24 б)

проковзування шини ((ел) вiдносно поверхнi дорожнього покриття в точцi 1

з урахуванням пружних деформацiй шини в наслiдок реалiзацiї сили опору

коченню автомобiльного колеса визначатиметься рiвнянням

(ел =
aел
(

lк · Aелк
, (2.178)

яке схоже на рiвняння (2.179) (для жорсткого колеса), що також вiдповiдає

точцi 1 на рисунку 2.24 б), але в чисельному вираженнi залежнiсть (2.178) дає

дещо менше значення ковзання шини вiдносно поверхнi дорожнього покрит-

тя, оскiльки абсолютнi швидкостi в точцi 1 суттєво вiдрiзняються одне вiд

одного, для еластичного та жорсткого колеса, в наслiдок ефекту реалiзацiї

сили опору коченню (−' 5') еластичного автомобiльного колеса.

(ж =
aж
(

lк · Aжк
. (2.179)

де aел
(
– швидкiсть ковзання еластичного колеса, м/с;

aж
(
– швидкiсть ковзання жорсткого колеса, м/с;

Aелк – радiус кочення еластичного автомобiльного колеса, м/рад;

Aжк – радiус кочення жорсткого колеса, м/рад;

Слiд вiдзначити, що iз змiною стану поверхнi дорожнього покриття,

наприклад з асфальтового на заснiжену або ожеледицю, швидкiсть ковзан-

ня aел
( сн на заснiженому покриттi у порiвняннi зi швидкiстю ковзання aел

( асф

на асфальтовому покриттi дещо зросте оскiльки бiльша кiлькiсть елемен-

тiв протектора шини буде ковзати вiдносно поверхнi дорожнього покриття.

Вiдомо [137, 141, 166, 168], що на автомобiльних дорогах з добрими зчiпни-

ми властивостями в наслiдок фiзичних перетворень, що вiдбуваються в шинi,
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величина швидкостi ковзання aел
(
знижується майже до нуля, у зв’язку з чим

спостерiгається невiдповiднiсть (рис. 2.24 б) в спiввiдношеннi (2.180) пiд час

спiвставлення моделей жорсткого та еластичного колеса в умовах постiйного

зниження кiнетичної енергiї руху автомобiля.

Aжк > A
ел
к . (2.180)

Така невiдповiднiсть призводить до того, що, пiд час кочення автомо-

бiльного колеса ковзання, в плямi контакту шини з поверхнею дорожнього

покриття вiдповiдає залежностi (2.181), якщо прирiвняти кутову швидкiсть

в рiвняннi (2.178) до кутової швидкостi в рiвняннi (2.179).

(ел =
aел
(
· Aжк · (ж
Aелк · aж(

= 1 − Aд

Aелк
. (2.181)

Оскiльки швидкiсть перемiщення точки 0, яка вiдповiдає ковзанню aж
(

жорсткого колеса в точцi 1, спiвпадає зi швидкiстю перемiщення точкою 0 –

еластичного колеса, то можна записати що швидкiсть ковзання при реалiзацiї

сили опору коченню (−' 5') вiдповiдає рiвнянню

a
′

(∗
=
aж
(
+ aел

(

2
. (2.182)

У такому разi коли aел
(
→ 0 буде спостерiгатися наявнiсть псевдоковзання

(
′
∗ =

0, 5 · aж
(

aп
, яке й зображене на рисунку 2.23, пiд час реалiзацiї сили опору

коченню (−' 5') автомобiльного колеса.
У разi коли aж

(
= aел

(
швидкiсть псевдоковзання a

′

(∗
= aж

(
= aел

(
, а

величина ковзання пневматичної шини буде вiдповiдати ковзанню жорсткого

автомобiльного колеса (∗ = (ж = (ел.
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2.2.5. Особливостi впливу характеру роботи автоматизованих при-
строїв регулювання гальмового зусилля на ефективнiсть гальмування
автомобiля. Суспiльство постiйно використовує колiсний транспортний за-

сiб, у тому числi й багатовiсний, в повсякденному життi, що безпосередньо

впливає на безпеку дорожнього руху пiд час його експлуатацiї. З метою пi-

двищення безпеки дорожнього руху на КТЗ з середини ХХ столiття почали

встановлювати автоматизованi системи регулювання гальмового зусилля, але

незважаючи на появу електронних пристроїв керування аварiйнiсть на до-

рогах залишається на досить високому рiвнi, у зв’язку з чим виникає ряд

питань, якi пов’язанi з визначенням об’єктивних параметрiв руху транспорт-

ного засобу пiд час спрацьовування автоматизованих систем регулювання

гальмового зусилля на iнженерному рiвнi без використання складного мате-

матичного апарату розглянутого в попереднiх роздiлах.

З експертно-кримiналiстичної практики вiдомо, що однiєю з основних

умов забезпечення безпеки дорожнього руху пiд час експлуатацiї колiсного

транспортного засобу є справнiсть його гальмового керування. Вiдповiдно до

мiжнародних вимог [45] гальмове керування сучасного транспортного засобу

складається мiнiмум трьох гальмових систем: робоча, запасна (аварiйна) та

стоянкова.

Пiдвищення ефективностi дiї [4, 5, 27, 40, 41, 302] наведених гальмових

систем забезпечується автоматизованими системами (наприклад:

антиблокувальна система, система розподiлу гальмового зусилля,

електропневматична система регулювання гальмового зусилля). Але не

дивлячись на те, якi автоматизованi пристрої встановленi в гальмовiй

системi колiсного транспортного засобу процес його гальмування займає

деякий час, а шлях гальмування, залежить вiд початкової швидкостi

руху КТЗ в момент початку його гальмування, реакцiї водiя на виникнення

небезпеки та швидкостi на якiй гальмування транспортного засобу

припиняється (див. рис. 2.25).
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Рисунок 2.25 – Залежнiсть пройденогошляху транспортного засобу вiд стадiй

його гальмування [303]

Якщо на проїжджiй частинi залишився слiд вiд протектора шини

автомобiльного колеса, то досить точно зупинковий шлях ((зуп) може бути

визначений з залежностi (2.183) [24, 111, 244, 290, 304].

(зуп ≈ (Cр + Cс + 0, 5 · Cз) ·
(+п −+кон)

3, 6
+ (+п −+кон)

2

25, 92 · 6 · 5G1
, (2.183)

де Cр – час реакцiї водiя, с;

Cс – час спрацьовування гальмового привода автомобiля (час запiзнення

гальмування автомобiля), с;

Cз – час зростання уповiльнення КТЗ, с;

+п – швидкiсть КТЗ при якiй розпочато гальмування, км/год;

+кон – швидкiсть КТЗ при якiй закiнчено гальмування, км/год.

З огляду на те, що бiльшiсть транспортних засобiв обладнанi автоматизо-

ваними системами, якi не допускають блокування колiс транспортного засобу

використання залежностi (2.183) не дозволяє об’єктивно оцiнити обставини

виникненняДТП, оскiльки автоматичнi системи в залежностi вiд режиму руху
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транспортного засобу по рiзному можуть використовувати зчiпнi властивостi

що реалiзуються мiж шиною та поверхнею дорожнього покриття [24].

Для визначення зупинного шляху транспортного засобу, у випадку коли

його колеса обертаються, а не заблокованi, залежнiсть (2.183) матиме дещо

iнший вигляд (2.184). Така форма представлення залежностi (2.184) дозволяє

врахувати вплив автоматизованої системи регулювання гальмового зусилля

на процес зупинки транспортного засобу.

(зуп ≈ (Cр + Cс + 0, 5 · Cз) ·
(+п −+кон)

3, 6
+ (+п −+кон)2

25, 92 · Y · Imax · 6
, (2.184)

де Y – коефiцiєнт використання сили зчеплення автоматизованою системою

регулювання гальмового моменту;

Imax – максимальний коефiцiєнт гальмування транспортного засобу.

Максимальний коефiцiєнт гальмування Imax колiсного транспортного за-

собу є функцiєю вiд максимальних реалiзованих зчеплень 5 max
G та координат

розташування центру тяжiння КТЗ вiдносно мостiв багатовiсному автомобi-

ля, який може бути визначений для вiдповiдних груп транспортних засобiв за

залежностями (2.154), (2.157)– (2.162)

Коефiцiєнт використання сили зчеплення автоматизованою системою

визначається експериментальним шляхом на сертифiкацiйних полiгонах для

кожної серiї транспортних засобiв, якi обладнанi системами регулювання

гальмового зусилля.

Так, наприклад, у вiдповiдностi до мiжнародного стандарту [45]

транспортнi засоби обладнанi антиблокувальною системою допускаються до

експлуатацiї на дорогах загального користування, тiльки за умови, що коефi-

цiєнт використання сили зчеплення автоматизованою системою не виходить

за дiапазон 0, 75...1 для будь-яких погодно-клiматичних умов експлуатацiї

транспортного засобу.
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Для розумiння фiзичної сутностi коефiцiєнта використання сили

зчеплення автоматизованою системою регулювання гальмового зусилля,

розглянемо рiзнi процеси гальмування колiсного транспортного засобу з

однакової початкової швидкостi+п до повної його зупинки+кон = 0 (рис. 2.26)

при заблокованих колесах (iндекс ”бл”), при iдеалiзованому гальмуваннi

(iндекс ”83”) та при гальмуваннi з антиблокувальною системою

(iндекс ”з АБС”).

Рисунок 2.26 – Рiзновиди процесiв гальмування транспортного засобу з

однакової початкової швидкостi +п до повної його зупинки +кон = 0
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На рисунку 2.26 прийнятi наступнi позначення: +бл
0 та +бл

к – вiдповiд-

но швидкостi автомобiля та одного з колiс КТЗ у режимi гальмування з

заблокованими колесами; + 830 та + 83к – вiдповiдно швидкостi КТЗ та одного з

його колiс у режимi iдеалiзованого гальмування;+ з АБС
0 та+ з АБС

к – вiдповiдно

швидкостi транспортного засобу та одного з колiс КТЗ у режимi гальмування

з автоматизованою системою (наприклад антиблокувальною системою).

Аналiзуючи процеси гальмування зображенi на рисунку 2.26 б) можна

зробити декiлька висновкiв: по перше – використання автоматизованих

систем регулювання гальмового зусилля погiршує якiсть гальмування в порiв-

няннi з iдеалiзованим процесом гальмування; по друге – у порiвняннi з

гальмуванням при заблокованих колесах, автоматизована система покращує

процес гальмування транспортного засобу, але порiвняння таких процесiв є

не зовсiм коректним, оскiльки мiж шинами колiс КТЗ та поверхнею дорож-

нього одягу реалiзуються рiзнi за своєю сутнiстю зчiпнi властивостi; по третє

– максимальне значення уповiльнення транспортного засобу яке гальмується

за рахунок використання автоматизованої системи регулювання гальмово-

го зусилля дещо нижче нiж уповiльнення транспортного засобу, що може

бути досягнуто на межi зчiпних властивостей шин автомобiльних колiс та

поверхнею дорожнього покриття.

Третiй висновок пояснюється тим, що автоматизована система регулю-

вання гальмового зусилля витрачає час на розгальмовування автомобiльного

колеса, тим самим знижує ефективнiсть гальмування КТЗ в порiвняннi з iде-

алiзованими процесом гальмування.

З графiка прискорення (рис. 2.26 б), очевидно, що вiдношення 9з АБС до

983 це i є нiщо iнше, як коефiцiєнт використання сили зчеплення (Y).

В математичному вираженнi воно може бути представлено як

Y ≈ 9з АБС
983

, (2.185)
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за умови, що на всiх колесах транспортного засобу реалiзуються однакове

зчеплення мiж шинами автомобiльних колiс та поверхнею дорожнього

покриття.

Якщо теоретично припустити, що зростання уповiльнення транспортного

засобу пiд час його гальмування з включеною автоматизованою системою

регулювання гальмового зусилля iдентичне зростанню уповiльнення КТЗ при

iдеалiзованому процесi гальмування, то можна записати

Y ≈ C83

Cз АБС
, (2.186)

C83 – промiжок часу гальмування транспортного засобу при зниженнi його

швидкостi з +п до нуля на межi зчiпних властивостей мiж усiма шинами

КТЗ та поверхнею дорожнього покриття, без використання автоматизованих

систем регулювання гальмового зусилля, с;

Cз АБС – промiжок часу гальмування транспортного засобу при зниженнi

його швидкостi з+п до нуля при роботi автоматизованої системи регулювання

гальмового зусилля, с.

Вiдомо, що вiдтворення умов процесу гальмування (тем паче iдеальних)

є практично складною задачею, на яку можуть вплинути рiзнi фактори, тому

в мiжнародному стандартi [45] пропонується визначати коефiцiєнт викори-

стання сили зчеплення за залежнiстю (2.187) з урахуванням впливу величини

опору кочення шин автомобiльних колiс переднiх та заднiх вiсей транспорт-

ного засобу та особливостей роботи автоматизованої системи регулювання

гальмового зусилля.

Y =
9АБС

6 · 5 "G
, (2.187)
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де 9АБС – середнє уповiльнення транспортного засобу, яке гальмувалося з ви-

користання автоматизованої системи регулювання гальмового зусилля, м/с2;

5 "G – середнє з максимальних реалiзованих зчеплень шин автомобiльних

колiс транспортного засобу.

Середнє з максимальних реалiзованих зчеплень ( 5 "G ) шин автомобiльних

колiс транспортного засобу можна визначити шляхом почергового загаль-

мовування переднiх та заднiх колiс автомобiля на межi їх блокування за

залежнiстю

5 "G =

:∑
8=1

5 max
G8

_ 5 8
·
(
16 + ℎ6 · I4АБС

)
+

:+?∑
==:+1

5 max
G=

_A=
·
(
06 − ℎ6 · I4АБС

)
06 + 16

, (2.188)

де 5 max
G8

та 5 max
G= – максимальнi реалiзованi зчеплення вiдповiдних переднiх

та заднiх шин автомобiльних колiс встановлених на вiсях КТЗ;

I4АБС – коефiцiєнт гальмування КТЗ отриманий в умовах, коли систе-

ма регулювання гальмового зусилля контролює стан кочення автомобiльного

колеса.

Максимальнi реалiзованi зчеплення вiдповiдних переднiх та заднiх шин

автомобiльних колiс транспортного засобу можна визначити з залежностей

вiдповiдно

:∑
8=1

5 max
G8

_ 5 8
=
I4
83
·
(
06 + 16

)
− 0, 015 · 06

16 + ℎ6 · I483
, (2.189)

:+?∑
==:+1

5 max
G=

_A=
=
I4
83
·
(
06 + 16

)
− 0, 010 · 16

06 − ℎ6 · I483
, (2.190)

де I4
83

– коефiцiєнт гальмування КТЗ отриманий при коченнi його колiс на

межi зчiпних властивостейшин автомобiльних колiс iз поверхнею дорожнього

покриття.



161

В залежностях (2.188)– (2.189) використано такий унiверсальний

параметр, як коефiцiєнт гальмування (I), який дозволяє оцiнити

iнтенсивнiсть зупинки транспортного засобу, як при iдеальному процесi галь-

мування, так i в процесi гальмування КТЗ пiд час роботи автоматизованої

системи регулювання гальмового зусилля.

Коефiцiєнти гальмування пiд час експериментальних дослiджень

при iдеалiзованому гальмуваннi та гальмуваннi колiсного транспортного

засобу пiд впливом автоматизованої системи регулювання гальмового

зусилля можна визначити [45] з вiдповiдних залежностей (2.191) (2.192)

(див. рис. 2.27)

I483 =
0, 566
C4
83

, (2.191)

I4АБС =
0, 849
C4АБС

, (2.192)

де C4
83
– промiжок часу гальмування транспортного засобу при зниженнi його

швидкостi з 40 до 20 км/год на межi зчiпних властивостей мiжшинами 8-ої вiсi

КТЗ та поверхнею дорожнього покриття, без використання автоматизованих

систем регулювання гальмового зусилля;

C4АБС – промiжок часу гальмування транспортного засобу при зниженнi

його швидкостi з 45 до 15 км/год при роботi автоматизованої системи регу-

лювання гальмового зусилля встановленої на всiх осях автомобiля.

В рiвняннi (2.191) та рiвняннi (2.192) вiдповiдно, коефiцiєнти 0, 566 та

0, 849 є не що iнше, як iнтервали зниження швидкостей (див. рис. 2.27) вiдне-

сенi до прискорення вiльного падiння за умови гальмування автомобiльних

колiс на межi їх блокування та за умови роботи автоматизованої системи

регулювання гальмового зусилля.
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Рисунок 2.27 – Порiвняння iдеалiзованого процесу гальмування та процесу

гальмування КТЗ пiд впливом автоматизованої системи регулювання гальмо-

вого зусилля

Вiдомо, що автоматизована система регулювання гальмового зусилля мо-

же бути встановлена тiльки на окремих осях транспортного засобу, тому слiд

вiдзначити, що залежнiсть (2.187) у таких випадках трансформується, для

систем,що встановленi тiлькина переднiх осях автомобiля, в залежнiсть (2.193),

а для систем, що встановленi тiльки на заднiх осях КТЗ – в залежнiсть (2.194).

Y 5 =
I4АБС · ! − 0, 015 · 06

:∑
8=1

5 max
G8

_ 5 8
·
(
16 + ℎ6 · I4АБС

) , (2.193)

YA =
I4АБС · ! − 0, 01 · 16

:+?∑
==:+1

5 max
G=

_A=
·
(
06 − ℎ6 · I4АБС

) , (2.194)

Якщовиразити залежностi (2.187), (2.193) (2.194) через залежнiсть (2.191)

та (2.192), а також врахувати, що 9АБС = I4АБС · 6, то можна записати
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вирази для визначення коефiцiєнту використання сили зчеплення автома-

тизованою системою, що встановлена на усiх осях колiсного транспортного

засобу – у виглядi (2.195), встановлена тiльки на переднiх осях транспорт-

ного засобу у виглядi (2.196), встановлена тiльки на заднiх осях КТЗ – у

виглядi (2.197).

Y =
0, 849

(
06 + 16

)(
C4АБС · 16 + 0, 849ℎ6

) (
0, 566

(
06 + 16

)
− 0, 015 · 06 · C483 1

)
C4
83 1 · 16 + 0, 566ℎ6

+

→

→
0, 849

(
06 + 16

)
+

(
C4АБС · 06 − 0, 849ℎ6

) (
0, 566

(
06 + 16

)
− 0, 01 · 16 · C483 2

)
C4
83 2 · 06 − 0, 566ℎ6

,

(2.195)

Y 5 =

(
0, 849 ·

(
06 + 16

)
− 0, 015 · 06 · C41АБС

)
·
(
16 · C4183 + 0, 566 · ℎ6

)(
0, 566 ·

(
06 + 16

)
− 0, 015 · 06 · C4183

)
·
(
16 · C41АБС + 0, 849 · ℎ6

) , (2.196)

YA =

(
0, 849 ·

(
06 + 16

)
− 0, 01 · 16 · C42АБС

)
·
(
06 · C4283 − 0, 566 · ℎ6

)(
0, 566 ·

(
06 + 16

)
− 0, 01 · 16 · C4283

)
·
(
06 · C42АБС − 0, 849 · ℎ6

) , (2.197)

Якщо знехтувати опором коченням автомобiльних колiс, то вiдповiднi

залежностi (2.195) – (2.197) приймуть вигляд

Y = 1, 5 ·
(
C4АБС · 16 + 0, 849 · ℎ6
C4
83 1 · 16 + 0, 566 · ℎ6

+
C4АБС · 06 − 0, 849 · ℎ6
C4
83 2 · 06 − 0, 566 · ℎ6

)−1
. (2.198)
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Y 5 =

1, 5 · C41
83
·
(
16 · C4183 + 0, 566 · ℎ6

)
C41АБС ·

(
16 · C41АБС + 0, 849 · ℎ6

) , (2.199)

YA =

1, 5 · C42
83
·
(
06 · C4283 − 0, 566 · ℎ6

)
C42АБС ·

(
06 · C42АБС − 0, 849 · ℎ6

) , (2.200)

В рiвняннях (2.195) – (2.200) позначено: C41
83

– промiжок часу гальмуван-

ня транспортного засобу при зниженнi його швидкостi з 40 до 20 км/год на

межi зчiпних властивостей мiж шинами переднiх вiсей КТЗ та поверхнею

дорожнього покриття, без використання автоматизованих систем регулю-

вання гальмового зусилля встановленої тiльки на переднiх осях автомобiля;

C42
83

– промiжок часу гальмування транспортного засобу при зниженнi

його швидкостi з 40 до 20 км/год на межi зчiпних властивостей мiж шинами

заднiх вiсей КТЗ та поверхнею дорожнього покриття, без використання

автоматизованих систем регулювання гальмового зусилля встановленої тiль-

ки на заднiх осях автомобiля; C4
83 1 – промiжок часу гальмування транспорт-

ного засобу при зниженнi його швидкостi з 40 до 20 км/год на межi зчiп-

них властивостей мiж шинами переднiх вiсей КТЗ та поверхнею дорожнього

покриття, без використання автоматизованих систем регулювання гальмового

зусилля встановленої на всiх осях автомобiля; C4
83 2 – промiжок часу гальму-

вання транспортного засобу при зниженнi його швидкостi з 40 до 20 км/год

на межi зчiпних властивостей мiж шинами заднiх вiсей КТЗ та поверхнею до-

рожнього покриття, без використання автоматизованих систем регулювання

гальмового зусилля встановленої на всiх осях автомобiля; C41АБС – промiжок

часу гальмування транспортного засобу при зниженнi його швидкостi з 45

до 15 км/год при роботi автоматизованої системи регулювання гальмового

зусилля встановленої тiльки на переднiх осях автомобiля; C42АБС – промiжок
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часу гальмування транспортного засобу при зниженнi його швидкостi з 45

до 15 км/год при роботi автоматизованої системи регулювання гальмового

зусилля встановленої тiльки на заднiх осях автомобiля.

Для пiдтвердження теоретичних розсудiв виконаємо розрахунки коефi-

цiєнту використання сили зчеплення при роботi серiйної антиблокувальної

системи виробництва ОАО «Екран» та антиблокувальної системи розроб-

леної в Харкiвському нацiональному автомобiльно-дорожньому унiверситетi

(ХНАДУ) у складi автобуса МАЗ – 256200 за методикою, яка регламентована

мiжнародним стандартом [45].

Антиблокувальна система виробництва ОАО «Екран» [305] має iндивiду-

альний принцип керування пневматичними модуляторами тиску, який врахо-

вує особливостi осьового керування та особливостi керування за найбiльш

нестiйким колесом. Антиблокувальна система розроблена в ХНАДУ має

iндивiдуальний принцип керування для задньої вiсi та осьовий принцип

керування для передньої вiсi транспортного засобу [24].

Експериментальнi дослiдження були виконанi в умовах гальмування на

сухому асфальтовому покриттi при температурi навколишнього середовища

плюс 30 ℃ та на накатаному снiжному покриттi при температурi навколиш-

нього середовища мiнус 5℃. Пiд час проведення експериментальних дослiд-

жень було використано вимiрювальне обладнання, яке розроблено на кафедрi

автомобiлiв iм. А. Б. Гредескула Харкiвського нацiонального автомобiльно-

дорожнього унiверситету. Вимiрювальне обладнання було протороване на

спецiальних торувальних стендах.

Результати експериментальних дослiджень процесу гальмування

автобуса МАЗ – 256200 обладнаного серiйною антиблокувальною системою

виробництва ОАО «Екран» та експериментальним зразком антиблокуваль-

ної системи розробленої в ХНАДУ для зручностi виконання порiвняльного

аналiзу зведенi до таблицi 2.1.
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Таблиця 2.1

Результати експериментальних дослiджень процесу гальмування
автобуса МАЗ – 256200 обладнаного рiзними автоматизованими

системами регулювання гальмового зусилля

Результати визначення коефiцiєнту використання сили зчеплення дослiд-

жуваних антиблокувальних систем за залежностями (2.186), (2.195) та (2.198)

зведенi для зручностi аналiзу в таблицю 2.2.

Порiвняння результатiв дослiдження за залежнiстю (2.186) та (2.198) з ре-

зультатами розрахунку за залежнiстю (2.195) має вiдповiдно середнюпохибку

розрахункiв не бiльше Δ1 = 4, 5 % та Δ2 = 7, 5 %.

Похибки розрахункiв Δ1 та Δ2 для рiзних станiв дорожнього покриття та

рiзних автоматизованих систем регулювання гальмового зусилля наведенi в

таблицi 2.2.

Для визначення похибки розрахункiв Δ1 та Δ2 була використана вiдома

залежнiсть

Δ8 =
max (Y8; Y3) −min (Y8; Y3)

max (Y8; Y3)
· 100 %. (2.201)

де Y8 – коефiцiєнт використання сили зчеплення автоматизованою системою

регулювання гальмового зусилля вiдповiдно визначений за залежнiстю (2.186)

(при 8 = 1) та (2.198) (при 8 = 2);
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Таблиця 2.2

Результати розрахунку коефiцiєнту використання сили зчеплення
автоматизованою системою регулювання гальмового зусилля в умовах

сухого асфальтового покриття та накатаного снiгу

Y3 – коефiцiєнт використання сили зчеплення автоматизованою системою

регулювання гальмового зусилля визначений за залежнiстю (2.195).

Аналiз похибок розрахункiв коефiцiєнта використання сили зчеплення

автоматизованими системами дозволив встановити, що розрахунки за залеж-

нiстю (2.186) є бiльш точнiшими нiж розрахунки за залежнiстю (2.198), яка

не враховує опiр кочення автомобiльних колiс пiд час гальмування транс-

портного засобу. Рiзниця мiж похибками розрахункiв за залежнiстю (2.186)

та (2.198) вiдрiзняються одна вiд одної майже в 2 рази.

Таким чином можна стверджувати, що для використання в автотехнiч-

нiй практицi пiд час розрахункiв гальмового шляху колiсного транспортного

засобу, який обладнано автоматизованою системою регулювання гальмово-

го зусилля, за залежнiстю (2.184) з метою встановлення об’єктивної оцiн-

ки обставин виникнення дорожньо-транспортної подiї слiд використовува-

ти залежностi (2.195) – (2.197), якi враховують вплив опору кочення колiс

транспортного засобу пiд час роботи автоматизованої системи регулювання
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4. На основi визначених особливостей реалiзацiї зчiпних властивостей

пневматичної шини з поверхнею дорожнього покриття уточнена модель роз-

рахунку кутовоїшвидкостi обертання автомобiльного колеса в частинi впливу

на неї кута закручування пневматичної шини вiдносно поверхнi дорожнього

покриття;

5. Запропонованi залежностi (2.186), (2.195) – (2.200) дозволяють оцiнити

вплив автоматизованої системи регулювання гальмового зусилля на процес

гальмування колiсного транспортного засобу з середньоюпохибкоюне бiльше

нiж 7,5 %.

Розрахунки за залежнiстю (2.186) мають меншу похибку визначення вели-

чини Y нiж за залежностями (2.198) – (2.200) оскiльки останнi не враховують

вплив сил опору коченню автомобiльних колiс транспортного засобу на ефек-

тивнiсть його гальмування.

Увипадку вiдсутностi iнформацiїщодочасу гальмуванняКТЗв експертно-

кримiналiстичнiй практицi з автотехнiчної експертизи з достатньою точнiстю

можна використовувати значення коефiцiєнту використання сили зчеплення

рiвне 0,8 для спорядженого та завантаженого транспортного засобу в рiзних

погодно-клiматичнi умовах його експлуатацiї.

Основнi результати дослiдження з даного роздiлу опублiкованi в наукових

роботах [1, 6, 9–12,15–17,19, 20, 23, 24, 28, 29, 31, 33, 34, 37–40,43, 44].
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РОЗДIЛ 3
ТЕОРЕТИЧНI ОСНОВИ ОРГАНIЗАЦIЇ ЗАПАСНОЇ ГАЛЬМОВОЇ
СИСТЕМИ ПРИ ВИКОРИСТАННI ЕЛЕКТРОПНЕВМАТИЧНОГО

ГАЛЬМОВОГО ПРИВОДА БАГАТОВIСНИХ КОЛIСНИХ
ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБIВ

У вiдповiдностi до мiжнародних вимог [45] кожний колiсний транспорт-

ний засiб повинен у складi його гальмового керування обов’язково мати, крiм

робочої й стоянкової гальмової системи, також запасну гальмову систему

(систему аварiйного гальмування). Мiжнародним стандартом [45] оговорена

мiнiмальна ефективнiсть дiї такої системи на рiвнi забезпечення уповiльнен-

ня КТЗ не нижче нiж 2, 2 м/с2 для транспортних засобiв категорiї #2 та #3, а

також 2, 5м/с2 для транспортних засобiв категорiй"2 та"3. Цим стандартом

також оговорено, що при наявностi в пневматичному контурi гальмового при-

вода будь-якої несправностi, залишкова ефективнiсть дiї його робочої галь-

мової системи повинна бути на рiвнi забезпечення уповiльнення колiсного

транспортного засобу не нижче нiж:

– для завантажених транспортних засобiв категорiй "2 та "3 – 1, 5 м/с2;

– для завантажених транспортних засобiв категорiй #2 та #3 – 1, 3 м/с2;

– для споряджених транспортних засобiв категорiй "2 та "3 – 1, 3 м/с2;

– для спорядженого транспортного засобу категорiї "3 – 1, 5 м/с2;

– для спорядженого транспортного засобу категорiї #2 – 1, 1 м/с2.

Що в процентному вираженнi вiд повної ефективностi дiї робочої гальмо-

вої системи (системи робочого гальмування) складає:

– для завантажених транспортних засобiв категорiй "2 та "3 – 30 %;

– для завантажених транспортних засобiв категорiй #2 та #3 – 26 %;

– для споряджених транспортних засобiв категорiй "2 та "3 – 26 %;

– для спорядженого транспортного засобу категорiї "3 – 30 %;

– для спорядженого транспортного засобу категорiї #2 – 22 %.
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Вiдомощо повна ефективнiсть дiї робочої гальмової системи, в справному

її станi, повинна забезпечувати уповiльнення транспортного засобу категорiй

#2, #3, "2 або "3 на рiвнi не нижче 5 м/с2, а ефективнiсть дiї системи аварiй-

ного гальмування КТЗ, в процентному вираженнi вiд повної ефективностi дiї

системи робочого гальмування, повинна складати не менше нiж:

– для транспортних засобiв категорiї #2 та #3 – 44 %;

– для транспортних засобiв категорiї "2 та "3 – 50 %.

Таким чином, очевидно, що якщо забезпечити для транспортних засобiв

категорiй #2, #3, "2 та "3 роботу їх запасної гальмової системи на рiвнi не

нижче нiж 50 % вiд повної ефективностi дiї системи робочого гальмування,

то будуть задоволенi всi вимоги мiжнародного стандарту [45] щодо ефек-

тивностi гальмування колiсного транспортного засобу, як при використаннi

запасної гальмової системи, так i при використаннi робочої гальмової системи

у разi виходу з ладу, будь-яких складових гальмового привода в тому числi й

електропневматичних.

3.1. Концепцiя реалiзацiї електропневматичного гальмового
привода на багатовiсному колiсному транспортному засобi

Однiєю з основних вимог, що висувається до колiсного транспортного

засобу, є забезпечення його стiйкого гальмування, без виникнення заносу.

У зв’язку з цим не будемо розглядати, так звану «дiагональну» схему дiлен-

ня контурiв гальмового привода робочої або запасної гальмової системи КТЗ,

а основну увагу придiлимо дiленню контурiв гальмового привода по осям ав-

томобiля з метою органiзацiї запасної гальмової системи на базi робочої.

Такий спосiб компонування контурiв гальмового привода не заперечений

мiжнародним стандартом [45] та найбiльш часто використовується в

гальмовому керуваннi сучасних колiсних транспортних засобах категорiй #2,

#3, "2 та "3.
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В якостi прикладу розглянемо гальмову систему двовiсного транспортно-

го засобу, яку виконано на базi робочої гальмової системи з двоконтурним

гальмовим приводом (рис. 3.1).

Рисунок 3.1 – Схема двоконтурного гальмового привода робочої гальмiвної

системи двовiсного колiсного транспортного засобу з гальмовими механiзма-

ми типу «симплекс»

На рисунку 3.1 зображено: 1 та 2 – вiдповiдно переднi та заднi гальмовi

механiзми типу «симплекс»; 3 та 4 – вiдповiдно гальмовi камери передньої та

задньої вiсi транспортного засобу; 5 – трубопроводи; � – секцiя гальмового

крана пов’язана з мiсцем � пiд’єднання гальмового контуру до вiдповiдних

гальмових камер моста; � � – секцiя гальмового крана пов’язана з мiсцем

� пiд’єднання гальмового контуру до вiдповiдних гальмових камер моста;

� та � – порядковi мiсця пiд’єднання вiдповiдного контуру до вiдповiдних

гальмових камер 3 та 4 переднього й заднього моста КТЗ.
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Узагальному випадку ефективнiсть дiї робочої гальмової системи (рис. 3.1),

такого транспортного засобу, повинна задовольняти умовi

9е =

4∑
8=1
'G8

<0
> [ 9] , (3.1)

де 9е – уповiльнення транспортного засобу, що досягається при його

гальмуваннi зi справним гальмовим приводом, м/с2;

8 – порядковий номер автомобiльного колеса КТЗ (здвоєнi або строєнi

колеса вважаються одним автомобiльним колесом);

'G8 – поздовжня реакцiя, що реалiзується мiж 8-тою шиною КТЗ та

поверхнею дорожнього покриття з яким вона контактує, H;

<0 – маса транспортного засобу, кг;

[ 9] = 5 м/с2 – мiнiмально допустиме уповiльнення колiсного транспорт-

ного засобу, встановлене мiжнародним стандартом [45], пiд час гальмування

автомобiля у разi використання його робочої гальмової системи.

В такому випадку, для забезпечення 50 % ефективностi дiї системи

аварiйного гальмування, при виходi з ладу будь-якого апарату в контурi

привода гальм передньої або задньої вiсi (рис. 3.1) колiсного транспортно-

го засобу, ефективнiсть дiї його переднього ( 9е1) або заднього ( 9е2) контуру

повинна вiдповiдати умовам

9е1 =

2∑
8=1
'G8

<0
> 2, 5 м/с2, (3.2)

9е2 =

4∑
8=3
'G8

<0
> 2, 5 м/с2. (3.3)
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З виразiв (3.2), (3.3) можна побачити, що в загальному випадку

уповiльнення 9е1 та 9е2, якi досягаються при гальмуваннi колiсного

транспортного засобу з гальмовим приводом що зображено на рисунку 3.1,

можуть бути не рiвнi один одному

9е1 ≠ 9е2, (3.4)

а значить якщо врахувати вираз (3.1) то можна записати

9е8 = =48 · 9е > 2, 5 м/с2. (3.5)

де =48 – так званий коефiцiєнт ефективностi 8-го контуру гальмового привода

колiсного транспортного засобу.

З виразу (3.5) очевидно, що, наприклад, для двовiсного транспортного

засобу в загальному випадку значення коефiцiєнтiв ефективностi дiї його

8-го контуру (рис. 3.1) можуть бути не рiвними, тобто дотримуватиметься

нерiвнiсть

=е1 ≠ =е2, (3.6)

при цьому в окремому випадку, якщо 9е = 5 м/с2, з виразiв (3.1) – (3.3)

очевидно, що має задовольнятися умова

=е1 > 0, 5 6 =е2, (3.7)

тому надалi пiд ефективнiстю дiї запасної гальмової системи (системи

аварiйного гальмування) будемо розумiти мiнiмальне з значень коефiцiєн-

тiв ефективностi =48 й вiдповiдне йому уповiльнення 948.

Практика проектування гальмового керування транспортних засобiв

категорiй #2, #3, "2 та "3, наприклад, спецiального призначення або

спецiалiзованих, показує, що далеко не завжди є можливiсть виконати

умову (3.7). Як правило, це пов’язано з суперечливiстю вимог, викладених в

Додатку 4 та 10 мiжнародного стандарту [45].
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Так, наприклад, у автомобiля сiльськогосподарського призначення

КАЗ-4540 [306], вiдповiдно до розрахункiв, дотримується спiввiдношення

коефiцiєнтiв ефективностi дiї його контурiв гальмiвного привода:

=е1 = 0, 6;

=е2 = 0, 4,
(3.8)

пов’язаних з вiдповiдними переднiми (iндекс 1) та заднiми (iндекс 2) вiсями

автомобiля.

Очевидно, що умова (3.7) у такого транспортного засобу не виконується.

Як показує аналiз дослiджень [225], проведених на кафедрi автомобiлiв

iм. А. Б. Гредескула Харкiвського нацiонального автомобiльно-дорожнього

унiверситету, в разi коли дотримується спiввiдношення, наприклад (3.8), для

виконання вимоги (3.5) необхiдно забезпечувати ефективнiсть дiї робочої

гальмiвної системи на рiвнi не нижче 9е = 6, 25 м/с2 за рахунок використання

конструктивних рiшень (рис. 3.2), пов’язаних найчастiше з ускладненням й

подорожчанням гальмової системи, як це зроблено в конструкцiї робочої

гальмової системи автобуса ЛiАЗ-5256 [307], зображеної на рисунку 3.3.

Рисунок 3.2 – Схеми барабанних гальмових механiзмiв: а) - схема «симплекс»

з пневматичним приводом та клиновим механiзмом розтискання; б) - схема

«симплекс» з гiдравлiчним приводом; в) - схема «дуо-дуплекс» з пневматич-

ним приводом та клиновиммеханiзмом розтискання; г) - схема «дуо-дуплекс»

з гiдравлiчним приводом; 1 - клиновий механiзмом розтискання; 2 - робочий

гальмовий цилiндр; 3 - колодка гальмового механiзму
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Рисунок 3.3 – Схема двоконтурного гальмового привода робочої гальмiвної

системи двовiсного колiсного транспортного засобу з гальмовими механiзма-

ми типу «дуо-дуплекс»

На рисунку 3.3 зображено: 1 i 2 – вiдповiдно переднi та заднi гальмовi

механiзми типу «дуо-дуплекс»; 3, 4, 5 i 6 – вiдповiдно гальмовi камери пе-

редньої та задньої вiсi транспортного засобу; 7 – трубопроводи; � – секцiя

гальмового крана пов’язана з мiсцями � та� пiд’єднання гальмового контуру

до вiдповiдних гальмових камер переднього та заднього моста; � � – секцiя

гальмового крана пов’язана з мiсцями � та� пiд’єднання гальмового контуру

до вiдповiдних гальмових камер переднього та заднього моста; �, �,� та � –

порядковi мiсця пiд’єднання вiдповiдного контуру до вiдповiдних гальмових

камер 3, 4, 5 i 6 переднього та заднього моста транспортного засобу.

Як видно з рисунку 3.3, при вiдключеннi одного з двох контурiв такої ро-

бочої гальмової системи, гальмовi механiзми колiсного транспортного засобу
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починають працювати за схемою «симплекс» замiсть схеми «дуо-дуплекс» i

тим самим забезпечується ефективнiсть гальмування автомобiля на рiвнi не

нижче 68 % вiд повної ефективностi дiї системи робочого гальмування.

При цьому умова (3.5) виконується з запасом, оскiльки коефiцiєнти ефек-

тивностi дорiвнюють один одному =е1 = =е2 = 0, 68.

Ще одним пiдходом для пiдвищення ефективностi дiї системи робочого

гальмування, є збiльшення кiлькостi контурiв гальмового привода, наприклад,

з двох (рис. 3.4) до трьох (рис. 3.5).

Рисунок 3.4 – Схема двоконтурного гальмового привода робочої гальмiвної

системи двовiсного колiсного транспортного засобу з гальмовими механiзма-

ми на переднiй вiсi типу «дуо-дуплекс», а на заднiй вiсi типу «симплекс»

На рисунку 3.4 зображено: 1 – переднiй гальмовий механiзм типу

«дуо-дуплекс»; 2 – заднiй гальмовий механiзм типу «симплекс»;

3, 4 та 5 – вiдповiдно гальмовi камери передньої та задньої вiсi транспортного

засобу; 6 – трубопроводи; � – секцiя гальмового крана пов’язана з мiсця-
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ми � та � пiд’єднання гальмового контуру до вiдповiдних гальмових ка-

мер переднього моста; � � – секцiя гальмового крана пов’язана з мiсцем

пiд’єднання гальмового контуру до вiдповiдних гальмових камер заднього

моста; �, � та � – порядковi мiсця пiд’єднання вiдповiдного контуру до вiд-

повiдних гальмових камер 3, 4 та 5 переднього й заднього моста автомобiля.

Рисунок 3.5 – Схема триконтурного гальмового привода робочої гальмiвної

системи двовiсного колiсного транспортного засобу з гальмовими механiзма-

ми на переднiй вiсi типу «дуо-дуплекс», а на заднiй вiсi типу «симплекс»

На рисунку 3.5 зображено: 1 – переднiй гальмовий механiзм типу

«дуо-дуплекс»; 2 – заднiй гальмовий механiзм типу «симплекс»;

3, 4 та 5 – вiдповiдно гальмовi камери передньої та задньої вiсi транспортного

засобу; 6 – трубопроводи; � – секцiя гальмового крана пов’язана з мiсцем

пiд’єднання гальмового контуру до вiдповiдних гальмових камер переднього

моста; � � – секцiя гальмового крана пов’язана з мiсцем � пiд’єднання гальмо-

вого контуру до вiдповiдних гальмових камер переднього моста; � � � – секцiя
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гальмового крана пов’язана з мiсцем � пiд’єднання гальмового контуру до

вiдповiдних гальмових камер заднього моста; �, � та � – порядковi мiсця

пiд’єднання вiдповiдного контуру до вiдповiдних гальмових камер 3, 4 та 5

переднього й заднього моста КТЗ.

Очевидно, що реалiзацiя триконтурної робочої гальмової системи

доцiльна на транспортних засобах, якi мають не менше трьох мостiв або не

менше трьох мiсць приєднання вiдповiдних контурiв до вiдповiдних

гальмових камер (рис. 3.5).

Як показав аналiз науково-технiчної лiтератури [225, 226, 306],

триконтурна гальмова система стала можливою пiсля освоєння в серiйному

виробництвi ПАТ «Вовчанський агрегатний завод» (м. Вовчанськ,

Україна, Харкiвська обл.) трисекцiйного гальмового крана (рис. 3.6 г), який

було розроблено колективом науково виробничого пiдприємства

«Автоагрегат» (м.Харкiв, Україна).

a) б) в) г) д)

Рисунок 3.6 – Перерiз гальмових кранiв рiзної конструкцiї: а) – одно-

секцiйний; б) – двосекцiйний з послiдовними секцiями; в) – двосекцiй-

ний з паралельними секцiями; г) – трисекцiйний з паралельними секцiями;

д) – трисекцiйний з послiдовними секцiями

Зрозумiло, що використання бiльшої кiлькостi контурiв в гальмовому

приводi колiсного транспортного засобу, дозволяє пiдвищити ефективнiсть
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дiї системи аварiйного гальмування автомобiля в цiлому, за рахунок викори-

стання одночасно двох з трьох контурiв гальмового привода, якi знаходяться

в працездатному станi, у разi несправностi робочої гальмової системи

транспортного засобу.

Розрахунки показують, що для схеми, зображеної на рисунку 3.5

коефiцiєнт ефективностi дiї гальмового керування КТЗ у разi виходу з

ладу 1-го контуру гальмового привода становить (=е2 + =е3) = 0, 86, як i

у разi виходу з ладу 2-го контуру – також (=е1 + =е3) = 0, 86, а в разi

виходу з ладу 3-го контуру ефективнiсть дiї гальмової системи автомобiля

становить (=е1 + =е2) = 0, 38 вiд повної ефективностi дiї ( 9е = 6, 659 м/с2)

робочої гальмової системи завантаженого автомобiля, що рухався перед

початком гальмування в межах до 50 км/год.

Таким чином, якщо припустити, що пiд час виникнення аварiйної ситуацiї

вийде з ладу тiльки один з контурiв гальмового привода робочої гальмової

системи КТЗ, який має ефективнiсть дiї на рiвнi не нижче нiж 9е = 6, 659 м/с2

то два контури, що залишилися, забезпечать ефективнiсть дiї несправної

гальмової системи автомобiля на рiвнi не нижче нiж 9е = 2, 5 м/с2, що

становить 50 % вiд мiнiмально допустимої ефективностi дiї робочої

гальмової системи 9е = 5 м/с2 встановленої мiжнародним стандартом [45].

Виходячи з вище викладеного для формування основ органiзацiї

гальмового привода з електропневматичними пристроями регулювання

гальмового зусилля на колесах багатовiсного автомобiля необхiдно визна-

чити закономiрностi змiни ефективностi системи аварiйного гальмування

транспортних засобiв вiдповiдних категорiй #2, #3, "2 та "3 при варiю-

ваннi такими параметрами, як: кiлькiсть контурiв (два, три або бiльше) з яких

складається робоча гальмова система КТЗ, кiлькiсть вiсей у колiсного транс-

портного засобу, а також вiд типу гальмових механiзмiв встановлених на осi

автомобiля («симплекс» або «дуо-дуплекс»).
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3.1.1. Методика з’єднання органу керування гальмового привода з
гальмовими механiзмами вiсей колiсного транспортного засобу. Для

визначення кiлькостi найбiльш рацiональних варiантiв компонування кон-

турiв системи аварiйного гальмування багатовiсного колiсного транспортно-

го засобу можна скористатися теорiєю планування експерименту та метода-

ми комбiнаторики на основi яких, найбiльш загальна кiлькiсть рацiональних

варiантiв компонування контурiв гальмового привода iз гальмовими механiз-

мами автомобiля пiдпорядковується залежностi

#? = :
<−: , (3.9)

де : – кiлькiсть контурiв гальмового привода робочої гальмiвної системи

колiсного транспортного засобу (на рис. 3.1, рис. 3.3 – 3.5 позначенi римсь-

кими цифрами � − � � �);
< – кiлькiсть можливих точок пiдключення контурiв до гальмових ме-

ханiзмiв на вiдповiдних вiсяхКТЗ (на рис. 3.1, рис. 3.3 – 3.5 позначенi буквами

латинського алфавiту �, �, �, �...).

Для подальшого аналiзу можливих варiантiв комбiнацiї пiдключення кон-

турiв гальмового привода до гальмових камер вiдповiдних мостiв колiсного

транспортного засобу приймемо наступну схему позначень:

– для двоконтурної гальмової системи

� − � �; (3.10)

– для триконтурної гальмової системи

� − � � − � � �; (3.11)

i так далi, для будь якої кiлькостi контурiв  

� − � � − � � � − ... −  . (3.12)



182

Сутнiсть запропонованого позначення схем полягає в тому, щоб

пiдпорядкувати точки пiдключення контурiв до гальмових механiзмiв вiд-

повiдних вiсей багатовiсного транспортного засобу. Так, наприклад, кожна

секцiя гальмового крана (електропневматичногомодулятору тиску), яка утво-

рює окремий контур привода, може бути пiд’єднана до кiлькох мостiв КТЗ

(мiсць з’єднання �, �,�, � i так далi iз гальмовими камерами), тому в рамках

одного контуру гальмового привода (�, � � або � � �) позначимо їх через дрiб,

наприклад, позначення контуру � може мати вiдповiдно до рисунку 3.4 запис

� → �/�, (3.13)

� � → �. (3.14)

Тобто у вiдповiдностi до рiвняння (3.10) отримаємо

�/� − �. (3.15)

Для схеми зображеної на рисунку 3.5 з бiльшою кiлькiстю контурiв будемо

мати запис (3.11) у виглядi

� − � − �, (3.16)

а для схеми зображеної на рисунку 3.3 запис (3.10) прийме вигляд

�/� − �/�. (3.17)

Очевидно, що зi збiльшенням кiлькостi контурiв або точок пiд’єднання

до мостiв багатовiсного транспортного засобу їх схеми (3.10) – (3.12) будуть

ускладнюватися, тому для зручностi обчислень ефективностi дiї вiдповiдної

схеми гальмового привода та пiдбору найбiльш ефективної схеми гальмового

привода з точки зору забезпечення найвищої ефективностi гальмування КТЗ

саме такий запис є зручним та рацiональним.
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Для визначення кiлькостi можливих комбiнацiй пiд’єднання контурiв

гальмового привода до мостiв багатовiсного транспортного засобу з

вiдповiднимимеханiзмами типа «симплекс» або «дуо-дуплекс» використаємо

так звану математичну формулу «включень-виключень» (3.18), яка у графiч-

ному виглядi представляє собою дiаграму Венна [308]. В якостi прикладу

наведемо дiаграму Венна для тривiсного КТЗ з триконтурним гальмовим

приводом та механiзмами типу «дуо-дуплекс» яка має вигляд зображений на

рисунку 3.7.

Рисунок 3.7 – Дiаграма Венна для тривiсного КТЗ з триконтурним гальмовим

приводом та гальмовими механiзмами типа «дуо-дуплекс»

В загальному виглядi формула «включень-виключень» для будь якого КТЗ

матиме вигляд

���� <⋃
8=1
�8

���� = <∑
8=1
|�8 | −

∑
8, 9 :

168< 96<

���8 ∩ � 9 ��+
+ ∑

8, 9 ,=:
168< 9<=6<

���8 ∩ � 9 ∩ �=�� − . . . + (−1)<−1 |�1 ∩ . . . ∩ �< | . (3.18)

Використовуючи залежнiсть (3.18) для робочої гальмової системи з

двоконтурним гальмовим приводом (: = 2) та механiзмами типа «симплекс»
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(рис. 3.1) кiлькiсть можливих комбiнацiй пiд’єднання контурiв до гальмових

механiзмiв визначатиметься залежнiстю

# =

���� 2⋃
8=1
�8

���� = :< − : = 22 − 2 = 2. (3.19)

У разi визначення кiлькостi можливих комбiнацiй пiд’єднання контурiв

(: = 2) до гальмових механiзмiв у вiдповiдностi до схеми зображеної на

рисунку 3.3 рiвняння (3.18) прийме вигляд

# =

���� 4⋃
8=1
�8

���� = :< − : = 24 − 2 = 14. (3.20)

Для схеми зображеної на рисунку 3.4 рiвняння (3.18) матиме вигляд

# =

���� 3⋃
8=1
�8

���� = :< − : = 23 − 2 = 6, (3.21)

а для схеми зображеної на рисунку 3.5

# =

���� 3⋃
8=1
�8

���� = :< − : · (: − 1)< + : = 33 − 3 · 23 + 3 = 6. (3.22)

Для чотириконтурного гальмового привода та, наприклад, чотиривiсного

КТЗ з гальмовими механiзмами типа «симплекс» рiвняння (3.18) стане ще

бiльшим й прийме вигляд

# =

���� 4⋃
8=1
�8

���� = :< − : (: − 1)< + �2
:
(: − 2)< − : =

= 44 − 4 · 34 + 4!
2!2!
· 24 − 4 = 24.

(3.23)

де �2
:
=

:!
(: − 2)!2! – бiномiальний коефiцiєнт з : по 2 (або як його ще

називають «число поєднань варiантiв : по 2»).
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Очевидно, що результат розв’язання залежностi (3.18) є не що iнше, як

числа Стiрлiнга другого роду, тому у загальному виглядi рiвняння (3.18) для

визначення кiлькостi можливих комбiнацiй з’єднання контуру гальмового

привода КТЗ з точками пiд’єднання до гальмових механiзмiв вiдповiдних

мостiв багатовiсного транспортного засобу можна записати у виглядi (3.24)

за умови, що < > : .

# (<; :) = :< − : (: − 1)< + �2
:
(: − 2)< −

−�3
:
(: − 3)< + . . . ∓ �:−1

:
=
:−1∑
)=0
(−1)) �)

:
(: − ))< .

(3.24)

де �3
:
=

:!
(: − 3)!3! та �:−1

:
= : =

:!
1!(: − 1)! – бiномiальнi коефiцiєнти з

: по 3 та з : по (: − 1) вiдповiдно;
�)
:
=

:!
(: − ))!)! – бiномiальний коефiцiєнт з : по ) у загальному виглядi.

Для зручностi аналiзу кiлькостi рацiональних варiантiв компонування

контурiв гальмового привода системи, яка забезпечуватиме аварiйне гальму-

вання багатовiсного колiсного транспортного засобу, а також кiлькостi мож-

ливих комбiнацiй з’єднання контуру гальмового привода з точками

пiд’єднання до гальмових механiзмiв типа «симплекс» або «дуо-дуплекс»,

зведемо в таблицю 3.1 та таблицю 3.2.

З таблицi можна побачити, що при #? = 1 всi варiанти # є рiвноцiнними та

взаємозамiнними оскiльки кiлькiсть контурiв гальмового привода вiдповiдає

кiлькостi точок пiд’єднання до гальмовихмеханiзмiв.Прицьому вiдбувається

перестановка контурiв мiж собою,що не впливатиме на середню ефективнiсть

гальмування КТЗ пiд час виходу з ладу одного з контурiв його гальмового

привода.

На практицi застосування запропонованої методики може бути пред-

ставлено в наступному виглядi: припустимо, що є транспортний засiб для

якого треба пiдiбрати рацiональну схему гальмового привода, для цього за

залежнiстю (3.9) визначимо кiлькiсть рацiональних варiантiв компонування
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Таблиця 3.1

Кiлькiсть рацiональних варiантiв компонування двоконтурних та
триконтурних гальмових приводiв та кiлькiсть можливих комбiнацiй їх

з’єднання з гальмовими механiзмами КТЗ

Таблиця 3.2

Кiлькiсть рацiональних варiантiв компонування чотириконтурних та
п’ятиконтурних гальмових приводiв та кiлькiсть можливих комбiнацiй

їх з’єднання з гальмовими механiзмами КТЗ

контурiв гальмового привода системи, пiсля чого визначимо за

залежнiстю (3.24) кiлькiсть можливих комбiнацiй з’єднання контуру

гальмового привода з точками пiд’єднання до гальмових механiзмiв.
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Для схеми зображеної на рисунку 3.1 отримаємо: #? = 1, # = 2,

тобто один можливий рацiональний варiант компонування контурiв гальмо-

вого привода має двi можливi комбiнацiї пiдключення, а саме, вiдповiдно до

виразу (3.10) запишемо �-� або �-�.

Для схеми зображеної на рисунку 3.3: #? = 4, # = 14, тобто варiантiв

рацiонального компонування контурiв гальмового привода виходить чотири,

а комбiнацiй з’єднання чотирнадцять:

1) �/�-�/� або �/�-�/�;
2) �/�/�-� або �-�/�/� або взаємно еквiвалентнi варiанти виконання

(�/�/�-� або �-�/�/�);
3) �/�/�-� або �-�/�/� або взаємно еквiвалентнi варiанти виконання

(�/�/�-� або �-�/�/�);
4) �/�-�/� або �/�-�/� або взаємно еквiвалентнi варiанти виконання

(�/�-�/� або �/�-�/�).
Решта варiантiв для схеми, зображеної на рисунку 3.3 не мають сенсу,

оскiльки точки приєднання � та � належать одному й тому же гальмову

механiзму типу «дуо-дуплекс» встановленому на переднiй вiсi КТЗ, як i точки

� та �, якi належать механiзму «дуо-дуплекс» встановленому на заднiй вiсi

транспортного засобу.

У аналогiчному виглядi для схеми зображеної на рисунку 3.4 також запи-

шемо: #? = 2, # = 6, тобто варiантiв рацiонального компонування контурiв

– два, а комбiнацiй з’єднання – шiсть, а саме:

1) �-�/� або �/�-� або взаємно еквiвалентнi варiанти виконання (�-�/�
або �/�-�);

2) �/�-� або �-�/�.
Аналогiчний результат отримаємо й при пiдключеннi двоконтурного галь-

мового привода тривiсного КТЗ до гальмових механiзмiв типу «симплекс»,

тобто отримаємо #? = 2 та # = 6, як i в прикладi вище.
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Для триконтурного гальмового привода двовiсного КТЗ, який має на пе-

реднiй вiсi гальмовий механiзм типа «дуо-дуплекс», а на заднiй вiсi механiзм

типа «симплекс» (рис. 3.5) вiдповiдно також отримаємо: #? = 2, # = 6.

Не дивлячись на те, що схеми пiд’єднання до гальмових механiзмiв мо-

жуть бути схожими, ефективнiсть дiї гальмової системи КТЗ буде вiдрiзняти-

ся одна вiд одної, в наслiдок не iдентичностi вагово-геометричних параметрiв

автомобiля. Оцiнка ефективностi гальмування вiдповiдних транспортних за-

собiв розглянута в роздiлi 4 даної роботи.

Переходячи вiд двоконтурних гальмових приводiв до триконтурних, вiд-

повiдно до виразiв (3.9) та (3.24), для тривiсного транспортного засобу з

гальмовими механiзмами типа «симплекс» отримаємо: #? = 1, # = 6. Отже

варiантiв рацiонального компонування контурiв гальмового привода

виявляється тiльки 1, а схем пiд’єднання мостiв до вiдповiдних контурiв

гальмового привода – 6:

1) �-�-� або �-�-� або �-�-� або �-�-� або �-�-� або �-�-�.

При наявностi чотирьох точок пiдключення гальмових механiзмiв типу

«симплекс» до триконтурної гальмової системи автомобiля, кiлькiсть #?
зросте до 3, а # – до 36. Збiльшення точок пiдключення до п’яти - збiльшить

кiлькiсть рацiональних комбiнацiй з’єднання контурiв гальмового привода

з гальмовими механiзмами «симплекс» до #? = 9 при кiлькостi ймовiрних

комбiнацiй # = 150.

Таким чином, з таблицi 3.1 та таблицi 3.2 можна помiтити, що зi

збiльшенням кiлькостi контурiв гальмового привода та кiлькостi мостiв на

колiсному транспортному засобi збiльшується кiлькiсть комбiнацiй варiантiв

органiзацiї гальмового керування КТЗ, при цьому це збiльшує

трудомiсткiсть обчислень, тому необхiдно розглянути критерiї визначення

рацiональних схем серед великої кiлькостi їх можливих комбiнацiй на

основi пiдходiв програмної обробки iнформацiї та аналiзу результатiв

обчислення.
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3.1.2. Алгоритм визначення рацiональних схем реалiзацiї електроп-
невматичного гальмового привода на багатовiсному колiсному транс-
портному засобi. Процес визначення рацiональних схем реалiзацiї

електропневматичного гальмового привода на багатовiсному колiсному

транспортному засобi є не простим технiчним завданням. Для його

реалiзацiї необхiдно насамперед визначити алгоритм послiдовного виконан-

ня дiй з використанням методiв програмування, якi спрямованi на досягнен-

ня бажаного результату. Отже для його реалiзацiї спочатку складемо схе-

му функцiювання такого алгоритму у виглядi сукупностi взаємопов’язаних

блокiв (див. рис. 3.8).

На рисунку 3.8 у виглядi скорочень Бл.1 – Бл.14 позначено блоки

покрокового функцiювання програми [309–311] задавання параметрiв

гальмового керування транспортного засобу, формування вхiдних даних для

розрахунку характеристик гальмування багатовiсних КТЗ та перебору

варiантiв пiд’єднання контурiв гальмового привода до гальмових механiзмiв

вiдповiдних вiсей багатовiсного автомобiля.

Запуск програми, представлений у виглядi Бл.1, вирiшує задачу iнiцiалi-

зацiї усiх даних, необхiдних для виконання процедури пiдбору рацiонального

(пневматичного або електропневматичного) гальмового привода багатовiсно-

го транспортного засобу. Пiсля iнiцiалiзацiї вiдбувається зчитування почат-

кових даних, завдяки яким вирiшуються наступнi завдання:

– перевiрка наявностi файлу з початковими даними;

– перевiрка наявностi даних у файлi;

– зчитування даних з файлу в пам’ять комп’ютера.

У разi позитивного вирiшення цих завдань необхiдно виконати перетво-

рення сформованих початкових даних (Бл.3) у масиви, якi мiстять iнфор-

мацiю, щодо вагово-геометричних параметрi багатовiсних колiсних транс-

портних засобiв та виконати вiзуалiзацiю (Бл.4) масивiв в табличнiй формi,

використовуючи зручний iнтерфейс користувача (див. рис. 3.9).



190

Рисунок 3.8 – Структурно-логiчна схема функцiювання алгоритму визначен-

ня рацiональних схем реалiзацiї електропневматичного гальмового привода

багатовiсного колiсного транспортного засобу

Слiд вiдзначити, що масиви даних в табличнiй формi можуть бути ско-

регованi (Бл.7 – Бл.9) користувачем в залежностi вiд потреб, якi обумовленi

особливостями реалiзацiї пневматичного або електропневматичного гальмо-

вого привода на багатовiсному КТЗ.
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Рисунок 3.9 – Iлюстрацiя в табличнiй формi сформованого, на основi почат-

кових даних, масиву для шестивiсного транспортного засобу

Оскiльки компонування гальмового привода безпосередньо пов’язана з

ефективнiстю гальмування багатовiсного транспортного засобу то в алго-

ритмi пiдбору слiд вирiшити задачу визначення одночасної дiї вiдповiдних

гальмових механiзмiв в залежностi вiд їх типу та кiлькостi точок пiд’єднання,

для виконання цiєї складової алгоритму й призначений елемент структурно-

логiчної схеми – Бл.5. Кiлькiсть гальмових механiзмiв, що одночасно пра-

цюють, визначається на основi iнформацiї масиву даних – типу гальмового

механiзму «симплекс» або «дуо-дуплекс», тобто саме цi данi надають iнфор-

мацiю щодо кiлькостi точок пiдключення вiдповiдних контурiв гальмового

привода до гальмових механiзмiв вiдповiдних мостiв багатовiсного транс-

портного засобу.
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Пiсля визначення кiлькостi точок пiдключення контурiв гальмового

привода до гальмових механiзмiв, необхiдно сформувати список варiантiв

органiзацiї гальмового привода (величина # за залежнiстю (3.24)), за що вiд-

повiдає Бл.6 (рис. 3.10), при цьому необхiдно вирiшити наступнi завдання:

– визначити кiлькостi контурiв залежно вiд типу апарату розподiлення

стиснутого повiтря (гальмового крану або електропневматичного модулятору

тиску);

– сформувати масив усiх можливих комбiнацiй пiдключень контуру галь-

мового привода до гальмових механiзмiв;

– вiдiбрати комбiнацiї органiзацiї гальмового привода при яких викори-

стовуються одночасно всi контури (справний гальмовий привiд);

Рисунок 3.10 – Iлюстрацiя результату пiдбору рацiональних варiантiв реалi-

зацiї гальмового привода для тривiсного КТЗ з гальмовими механiзмами типа

«дуо-дуплекс»

Пiсля вирiшення цих завдань необхiдно виконати пiдбiр компонувальних

схем гальмового привода (Бл.10 та Бл.11), а також вивести результати пiдбору

(Бл.12) на екран (рис. 3.10) для подальшого їх аналiзу та прийняття рiшення,

щодо задоволення вимог мiжнародного стандарту [45].
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При пiдборi компонувальних схем гальмового привода необхiдно вико-

нати розрахунки ефективностi гальмування багатовiсного транспортного за-

собу за методиками наведеними в другому роздiлi даної роботи. Пiд час

розрахункiв необхiдно вирiшити наступнi завдання:

– визначити навантаження на вiсях багатовiсного колiсного транспортного

засобу з урахуванням перерозподiлу ваги мiж мостами автомобiля в наслiдок

його гальмування;

– обчислити координати розташуванняцентру тяжiння багатовiсного колiс-

ного транспортного засобу;

– виконати розрахунок величини реалiзованого зчеплення мiж шинами

вiдповiдних колiс багатовiсного транспортного засобу;

– сформувати данi для розрахунку значення коефiцiєнта гальмування

колiсного транспортного засобу;

– методом перебору обрати рацiональнi варiанти пiдключення контурiв

гальмового привода КТЗ до гальмових механiзмiв на основi розрахунку кое-

фiцiєнта гальмування колiсного транспортного засобу з урахуванням швид-

костi руху автомобiля перед початком його гальмування.

Пошук найкращих варiантiв пiдключення вiдбувається по значенню мiнi-

мального вiдхилення коефiцiєнта гальмування багатовiсного КТЗ вiд його

середнього значення отриманого в наслiдок виходу з ладу одного з кон-

турiв гальмового привода. Пiд час пошуку рацiональних варiантiв реалiзацiї

пневматичного або електропневматичного гальмового привода можливi ком-

бiнацiї, що дублюють одна одну, оскiльки вiд перестановки контурiв мiсцями

ефективнiсть гальмування КТЗ залишається незмiнною. Рацiональнi варiанти

вiдмiчаються червоним кольором та наводяться в окремому вiкнi iнтерфейсу

користувача (див. рис. 3.10).

У разi отримання, для вiдповiдних КТЗ, рацiональних варiантiв

компонування пневматичного або електропневматичного гальмового

привода, елемент алгоритму Бл.13 дозволяє зберегти данi в окремий файл.
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Завершення алгоритму закiнчується елементом Бл.14, який дозволяє

повернутися до вхiдних даних та виконати наступний пiдбiр рацiональних

компонувальних схем гальмового привода для iншого багатовiсного транс-

портного засобу.

3.1.3. Критерiї визначення рацiональних схем реалiзацiї гальмово-
го привода на багатовiсному колiсному транспортному засобi. Задача

вирiшення рацiонального пiдбору варiантiв компонування пневматичного або

електропневматичного гальмового привода багатовiсного колiсного

транспортного засобу, тiсно пов’язана з критерiями вiдбору, на основi яких

й вiдбувається аналiз та вибiр комбiнацiй з’єднання контурiв гальмового

привода з гальмовими механiзмами вiдповiдних мостiв КТЗ.

За перший критерiй, приймемо 50 % вiд мiнiмальної ефективностi

( 9min = 5 м/с2) гальмування транспортних засобiв категорiй "2 та "3 при

їх справних робочих гальмових системах.

Такий критерiй дозволить задовольнити вимоги мiжнародного

стандарту [45] щодо спрацювання системи аварiйного гальмування на

транспортних засобах категорiй #2, #3, "2 та "3, а також вимоги щодо

ефективностi дiї їх запасної гальмової системи.

Очевидно, що при використаннi першого критерiю, всi варiанти

компонування контурiв гальмового привода з гальмовими механiзмами

встановленими на вiдповiдних вiсях багатовiсного транспортного засобу,

будуть забезпечувати ефективнiсть дiї запасної гальмової системи на рiвнi

не нижче нiж 94 = 2, 5 м/с2 (рис. 3.11) але й не вище максимальної ефектив-

ностi дiї робочої гальмової системи багатовiсного автомобiля.

Тобто буде виконуватися умова

2, 5 6 94 6 9max. (3.25)

де 9max – максимальне уповiльнення вiдповiдного КТЗ.
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Рисунок 3.11 – Ефективнiсть гальмування шестивiсного КТЗ (+п = 14 м/с)

з триконтурним гальмовим приводом: � – працює другий та третiй контур

гальмового привода;4 – працює перший та третiй контур гальмового привода;

◦ –працює перший та другий контур гальмового привода

З умови (3.25) можна побачити (рис. 3.11 та рис. 3.12), що ефективнiсть

дiї запасної гальмової системи не завжди знаходиться ближче до максималь-

ної ефективностi дiї робочої гальмової системи КТЗ. У багатьох випадках

органiзацiї запасної гальмової системи, ефективнiсть її дiї може бути

близькою до мiнiмальної ефективностi гальмування КТЗ – 94 = 2, 5 м/с2.

Слiд вiдзначити, що ефективнiсть дiї запасної гальмової системи, яка має

три контури дещо вища нiж та, що має два контури. Триконтурний галь-

мовий привiд, також має бiльшу кiлькiсть ймовiрних комбiнацiй з’єднання

контурiв гальмового привода з вiдповiдними гальмовими механiзмами мостiв

КТЗ пiд час органiзацiї запасної гальмової системи автомобiля, так напри-

клад, для шестивiсного транспортного засобу, що дослiджувався, при вико-

ристаннi триконтурного гальмового привода можна отримати 414 комбiнацiй

(на рис. 3.11 показано 20 % комбiнацiй), що задовольняють умовi (3.25), а

при використаннi двоконтурного гальмового привода тiльки 20.
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Рисунок 3.12 – Ефективнiсть гальмування шестивiсного КТЗ (+п = 14 м/с)

з двоконтурним гальмовим приводом: � – працює тiльки другий контур

гальмового привода; 4 – працює тiльки перший контур гальмового привода

За другий критерiй приймемо мiнiмальну ефективнiсть ( 9min = 5 м/с2)

гальмування транспортних засобiв категорiй #2, #3,"2 та"3 при їх справних

робочих гальмових системах. Так пiд час пiдбору рацiональних схем реалi-

зацiї гальмового привода на багатовiсному колiсному транспортному засобi

необхiдно перевiрити умову задоволення мiжнародних вимог [45], щодо дiї

робочої гальмової системи. Дослiдження показали, що не завжди для багато-

вiсного транспортного засобу може бути досягнута мiнiмальна ефективнiсть

його гальмування при справному гальмовому приводi на рiвнi вище нiж 5 м/с2

на дорогах з коефiцiєнтом тертя-ковзання близьким до 0,8.

У зв’язку з цим приймемо за третiй критерiй допустиму швидкiсть ру-

ху багатовiсного транспортного засобу на дорогах загального користування,

оскiльки в залежностi вiд швидкостi руху КТЗ зчiпнi властивостi його шин

дещо зменшуються, що необхiдно врахувати пiд час визначення рацiональної

схеми реалiзацiї запасної гальмової системи автомобiля. Так у вiдповiдностi

до правил дорожнього руху України [303,312], цей критерiй становитиме:
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– для транспортних засобiв категорiї #2, #3, "2 та #3 за межами населе-

ного пункту на дорогах без роздiлової смуги – 90 км/год;

– для транспортних засобiв категорiї #2, #3, "2 та #3 за межами населе-

ного пункту на дорогах з роздiловою смугою – 110 км/год;

– для транспортних засобiв категорiї "2 та "3, якi здiйснюють перевезен-

ня дiтей, на будь яких дорогах за межами населеного пункту – 80 км/год.

Як показали дослiдження (рис. 3.13), не дивлячись на те, що перший

критерiй може виконуватися у разi невиконання третього критерiю (початко-

ва швидкiсть гальмування КТЗ), для реалiзацiї запасної гальмової системи,

необхiдно рекомендувати або знижувати масу багатовiсного транспортного

засобу, або обмежувати швидкiсть його руху за межами населеного пункту.

Рисунок 3.13 – Ефективнiсть гальмування шестивiсного КТЗ (+п = 30, 5 м/с)

з триконтурним гальмовим приводом: � – працює другий та третiй контур

гальмового привода;4 – працює перший та третiй контур гальмового привода;

◦ –працює перший та другий контур гальмового привода

Необхiдно вiдзначити, що кiлькiсть рацiональних схем реалiзацiї запас-

ної гальмової системи зi збiльшенням швидкостi руху транспортного засобу

зменшується. Так для шестивiсного КТЗ з триконтурним гальмовим приво-

дом при зростаннi початкової швидкостi гальмування КТЗ з +п = 14 м/с до
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+п = 30, 5 м/с кiлькiсть схем реалiзацiї його запасної гальмової системи змен-

шується з 414 до 36, тобто зi збiльшенням швидкостi в два рази кiлькiсть

схем реалiзацiї запасної гальмової системи КТЗ зменшується майже в десять

разiв.

Для шестивiсного транспортного засобу, що дослiджувався, у разi його

обладнання двуконтурним гальмовим приводом, взагалi то вiдсутнi варiан-

ти рацiональної реалiзацiї запасної гальмової системи на швидкостях ви-

ще нiж 18 − 19 м/с (� 65 − 70 км/год) при загальнiй масi КТЗ – 42800 кг

('I1 = 6000 кг, 'I2 = 6000 кг, 'I3 = 6000 кг, 'I4 = 8000 кг, 'I5 = 8000 кг,

'I6 = 8800 кг).

У якостi останнього критерiю пiдбору рацiональних схем реалiзацiї за-

пасної гальмової системи багатовiсного транспортного засобу приймемо вiд-

хилення величини уповiльнення КТЗ вiд середнього значення уповiльнення

автомобiля (рис. 3.14), яке визначається за залежнiстю (3.26). На рисунку 3.14

зображено тiльки 20 % рацiональних комбiнацiй.

Рисунок 3.14 – Найкраща ефективнiсть гальмування шестивiсного КТЗ

(+п = 14 м/с) з триконтурним гальмовим приводом: � – працює другий та

третiй контур гальмового привода; 4 – працює перший та третiй контур галь-

мового привода; ◦ –працює перший та другий контур гальмового привода
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Приклад розрахунку вiдхилення величини уповiльнення КТЗ вiд серед-

нього значення величини уповiльнення чотиривiсного колiсного транспортно-

го засобу отриманого в наслiдок почергової вiдмови контурiв триконтурного

гальмового привода, наведено в таблицi 3.3.

Таблиця 3.3

Рацiональнi варiанти компонування триконтуного гальмового привода,
якi задовольняють всiм критерiям вiдбору при умовi обмеження

швидкостi 14 м/с, для чотиривiсного автомобiля (рис. 3.15) з
гальмовими механiзмами типа «симплекс»
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Рисунок 3.15 – Зовнiшнiй вигляд чотиривiсного колiсного транспортного

засобу для якого проводились розрахунки в таблицi 3.3

Такий критерiй дозволяє визначити найкращi з рацiональних схем

реалiзацiї запасної гальмової системи багатовiсного транспортного засобу,

серед багатьох схем пiд’єднання контурiв гальмового приводу до

вiдповiдних гальмових механiзмiв встановлених на мостах багатовiсного

автомобiля, якi задовольняють мiжнародним вимогам [45], що висувають-

ся до запасної гальмової системи КТЗ або висуваються до робочої гальмової

системи щодо її дiї пiд час аварiйного гальмування автомобiля.

3.2. Оцiнка ефективностi гальмування багатовiсного колiсного
транспортного засобу на основi реалiзацiї рацiональних
компонувальних схем його запасної гальмової системи

Збiльшення кiлькостi контурiв в електропневматичному приводi гальм

обумовлена зростанням кiлькостi вiсей на колiсному транспортному засобi,

адже вiдомо, що iз зростанням кiлькостi вiсей та виходi з ладу будь-якого

контуру гальмової системи багатовiсного КТЗ знижується безпека його

дорожнього руху.
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На сьогодення багатовiснi колiснi транспортнi засоби використовуються

не тiльки у вiйськових цiлях (рис. 3.16 а), а й в галузi будiвництва

(рис. 3.16 в, г) або в сферi перевезення пасажирiв (рис. 3.17), як найбiльш

рацiональна технiка, яка при достатньо низьких паливо-економiчних показ-

никах здатна виконувати бiльшу транспортну роботу. Така технiка може мати

рiзнi схеми реалiзацiї гальмового привода (див. рис. 3.18).

Рисунок 3.16 – Вантажнi багатовiснi колiснi транспортнi засоби: а – чоти-

ривiсний автомобiль вiйськового призначення; б – чотиривiсний автомобiль

для гасiння пожеж; в – шестивiсний автомобiль для будiвництва (самоскид);

г – п’ятивiсний автомобiль з бетонанососом

Рисунок 3.17 – Багатовiснi колiснi транспортнi засоби для перевезення

пасажирiв (автобуси): a – тривiсний автобус; б – чотиривiсний автобус;

в – п’ятивiсний автобус
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Рисунок 3.18 – Схема роздiлення гальмового привода чотиривiсного колiсно-

го транспортного засобу на контури

На рисунку 3.18 зображено: а та б – схеми пiдключення

двосекцiйного апарату регулювання до вiдповiдних гальмових механiзмiв

чотиривiсного колiсного транспортного засобу; в та г – схеми пiдключен-

ня трисекцiйного апарату регулювання до вiдповiдних гальмових механiз-

мiв чотиривiсного колiсного транспортного засобу; 1 – переднi гальмовi

механiзми типу «симплекс»; 2 – заднi гальмовi механiзми типу «симплекс»;

3, 4 та 7 – гальмовi камери встановленi на вiдповiдних осях колiсного транс-

портного засобу; 5, 6 та 8 – вiдповiднi контури гальмового приводу робо-

чої гальмової системи колiсного транспортного засобу; �, � � та � � � – номер

секцiй апарату регулювання тиску, якi з’єднуються з вiдповiдними мiсцями

�, �, �, � гальмового контуру в яких встановлено гальмовi камери 3, 4 або 7

вiдповiдно.
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Проведенi теоретичнi дослiдження можливих схем роздiлення приводу

гальм чотиривiсного колiсного транспортного засобу показали, що в залеж-

ностi вiд схеми пiдключення контурiв до гальмових механiзмiв та схеми

розташування мостiв (рис. 3.19) на колiсному транспортному засобi ефек-

тивнiсть дiї запасної (аварiйної) гальмової системи такого автомобiля буде

вiдрiзнятися одна вiд одної. Отриманi в наслiдок iмiтацiйного моделюван-

ня результати дослiдження ефективностi гальмування чотиривiсного колiс-

ного транспортного засобу для зручностi аналiзу зведенi до таблицi 3.4

та таблицi 3.5.

Рисунок 3.19 – Схеми розмiщення мостiв чотиривiсного транспортного

засобу: а – два моста переднiх та два заднiх; б – один мiст переднiй та

три заднiх

Пiд час дослiдження задавалися параметри чотиривiсного автомобiля

MAN TGS 41.360 8X4 BB H02 та Scania R 580 8x8*4 /4CC4A14A6B.

Аналiз результатiв розрахункiв показав, що при використаннi двосекцiй-

ного апарату регулювання тиску при схемi розташування вiсей двi спереду та

двi позаду (рис. 3.19 а), коефiцiєнт гальмування транспортного засобу вiдпо-

вiдає вимогам стандартiв тiльки у двох випадках: �/� − �/� та �/� − �/�,
якi рiвноцiннi один одному.

При виходi з ладу будь якого контуру пiдключеного до мостiв по схе-

мi �/� − �/� та �/� − �/� забезпечується 50 % ефективнiсть гальмування

при початковiй швидкостi гальмування 288 м/с (80 км/год) на дорозi з

коефiцiєнтом тертя-ковзання 0, 95.
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Таблиця 3.4

Дослiдження ефективностi гальмування чотирьохвiсного КТЗ
при використаннi двосекцiйного гальмового крану
(рацiональнi варiанти – видiленi жирним шрифтом)

У разi ж використання схеми розташування мостiв зображеної на

рисунку 3.19 б) кiлькiсть варiантiв пiдключення двосекцiйного апарату тиску

до мостiв збiльшується (�/�−�/�, �/�−�/�, �/�−�/� та�/�−�/�), але
при цьому загальна вага транспортного засобу для забезпечення вимог пра-

вил дорожнього руху України повинна бути зменшена на 2600 кг у порiвняннi

iз колiсним транспортним засобом, який має схему розташування мостiв зоб-

ражену на рисунку 3.19 а), щоб не перевищити пiд час гальмування допустимi

навантаження на вiсi.

При використаннi трисекцiйного апарату регулювання тиску кiлькiсть

варiантiв комбiнування контурiв iз мiсцями пiдключення до мостiв чоти-

ривiсного транспортного засобу збiльшується майже в два рази до 36, при

цьому рацiональними варiантами є тiльки 24 з 36 для схеми розташування

мостiв зображеної на рис. 3.19 а), та 30 варiантiв – для схеми розташування

мостiв зображеної на рис. 3.19 б).
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Таблиця 3.5

Дослiдження ефективностi гальмування чотирьохвiсного КТЗ
при використаннi трисекцiйного гальмового крану

(тiльки рацiональнi варiанти)

Наведенi у таблицi 3.5 варiанти компонування секцiй апарату регулюван-

ня тиску з точками пiдключення їх до мостiв КТЗ дозволяють у разi виходу

з ладу будь-якого елементу будь-якого з контурiв гальмового привода за-

безпечити 50 % ефективнiсть гальмування колiсного транспортного засобу

вiд мiнiмально допустимої. Слiд зазначити що найкраще гальмування КТЗ

iз втратою ефективностi досягається для транспортного засобу MAN TGS

41.360 8X4 BB H02 при наступних схемах пiдключення трисекцiйного апара-

ту регулювання тиску до мостiв колiсного транспортного засобу: �/�−�−�,
�/� − � − �, � − �/� − �, � − �/� − �, � − � − �/�, � − � − �/�.
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Найкращаж ефективнiсть гальмування транспортного засобу Scania R 580

8x8*4 Zetterbergs tippdumper може бути досягнута при використаннi схеми

пiдключення трисекцiйного гальмового крану до мостiв КТЗ у такий спосiб:

�/�−�−�, �/�−�−�, �−�/�−�,�−�/�−�, �−�−�/�,�−�−�/�.
Як можна побачити з наведених схем, вони є варiантами перестановки секцiй

апарату регулювання тиску i є повнiстю взаємозамiнними.

Спiвставлення результатiв визначення ефективностi гальмування багато-

вiсного колiсного транспортного засобу при використаннi двосекцiйного та

трисекцiйного апарату регулювання тиску дозволяє зробити висновок, що ви-

користання останнього на порядок збiльшує ефективнiсть дiї запасної гальмо-

вої системи колiсного транспортного засобу та в цiлому пiдвищує надiйнiсть

його робочої гальмової системи.

Результати розрахункiв показують, що пiд час спрацьовування запасної

гальмової системи та зменшеннi ваги автомобiляScaniaR580 8x8*4 (31000 кг)

по вiдношенню до автомобiля MAN TGS 41.360 8X4 BB H02 (28400 кг) на

2600 кг (на 8 %), при використаннi схеми розташування мостiв зображеної на

рисунку 3.19 б), його ефективнiсть гальмування збiльшується в середньому

на 7 %. Слiд зазначити, що виконанi дослiдження не враховують особливостi

маневреностi наведених автомобiлiв, а висновки зробленi тiльки на основi

ефективностi дiї гальмової системи чотиривiсного колiсного транспортного

засобу.

Розглядаючи транспортнi засоби з бiльшою кiлькiстю вiсей та гальмовими

механiзмами типа «симплекс» можна побачити, що iз збiльшенням кiлькостi

вiсей та реалiзацiї двоконтурного гальмового привода ефективнiсть дiї запас-

ної гальмової системи знижується (табл. 3.6). У разi використання гальмових

механiзмiв типа «дуо-дуплекс» можна пiдвищити ефективнiсть дiї запасної

гальмової системи КТЗ на 30 % (табл. 3.7) але все одно iз збiльшенням кiль-

костi вiсей ефективнiсть гальмування при використаннi запасної гальмової

системи буде знижуватися.
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Таблиця 3.6

Варiанти коефiцiєнтiв ефективностi гальмування КТЗ при
використаннi запасної гальмової системи на основi двоконтурної

робочої гальмової системи з механiзмами типа «симплекс»

З результатiв моделювання, наведених в таблицi 3.6 та таблицi 3.7

встановлено, що збiльшення кiлькостi вiсей КТЗ призводить до зниження

середньої ефективнiсть дiї запасної гальмової системи КТЗ у звязку з тим що

зростає вага транспортних засобiв, а також iз-за обмеженої кiлькостi контурiв

гальмового привода.

Як показали дослiдження гальмування багатовiсних КТЗ в умовах мiста,

при початковiй швидкостi їх руху 50 км/ч, з якої вiдбувалося гальмування,

з пiдвищенням ваги колiсного транспортного засобу ефективнiсть дiї його
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Таблиця 3.7

Варiанти коефiцiєнтiв ефективностi гальмування КТЗ при
використаннi запасної гальмової системи на основi двоконтурної
робочої гальмової системи з механiзмами типа «дуо-дуплекс»

запасної (аварiйної) гальмової системи знижується на I5-20 % в наслiдок

зниження зчiпних властивостей мiж шинами колiс автомобiля та поверхнею

дорожнього покриття.
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Рисунок 3.20 – Усереднена ефективнiсть дiї запасної двоконтурної гальмової

системи КТЗ в залежностi вiд кiлькостi мостiв та типа гальмових механiзмiв

колiс, якi встановленi на них

Таким чином встановлено, що схема пiдключення гальмового привода до

гальмових механiзмiв («симплекс» або «дуо-дуплекс») суттєво впливає на

ефективнiсть дiї запасної (аварiйної) гальмової системи, тому при органi-

зацiї робочої гальмової системи необхiдно враховувати особливостi будови

не тiльки гальмових механiзмiв колiс, а й кiлькiсть вiсей якими обладнано

багатовiсний колiсний транспортний засiб.

3.3. Реалiзацiя адаптивних властивостей електропневматичного
гальмового привода в разi спрацьовування запасної гальмової
системи багатовiсного колiсного транспортного засобу

Вихiд з ладу робочої гальмової системи колiсного транспортного засобу

суттєво впливає на безпеку дорожнього руху, особливо пiд час експлуата-

цiї багатовiсного транспортного засобу, який має велику вагу, тому одним
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iз шляхiв пiдвищення рiвня безпеки дорожнього руху багатовiсних автомо-

бiлiв, в умовах їх гальмування з використанням запасної (аварiйної) гальмової

системи, є впровадження в конструкцiю гальмового привода КТЗ автомати-

зованих систем адаптивного гальмування.

Визначення меж використання адаптивної гальмової системи на транс-

портних засобах з багатьма осями в науково-технiчнiй лiтературi майже не

розкривається, тому питання використання такої системи на КТЗ з великою

кiлькiстю осей потребує додаткових дослiджень.

Пошуковий аналiз в мiжнародних базах даних, показав, що питанню ви-

користання адаптивної гальмової системи на КТЗ присвячено низка науко-

вих робiт [313–323]. На основi цих дослiджень встановлено, що визначення

ефективностi гальмування багатовiсних транспортних засобiв є складною за-

дачею, оскiльки гальмова система таких автомобiлiв подiляється на декiлька

незалежних контурiв [45], якi можуть по рiзному спрацьовувати в наслiдок

реалiзацiї алгоритмiв адаптивного керування модуляторами тиску пневма-

тичного гальмового привода автомобiля.

Аналiз наукових робiт [317–321, 323] показав, що бiльшiсть авторiв роз-

глядають питання адаптивного гальмування з точки зору реалiзацiї постiй-

них зчiпних властивостей мiж шиною автомобiльного колеса та поверхнею

дорожнього покриття. В той же час, в наукових роботах [126–128, 130–134,

136,139,141,144,149,151,152,154,155,169–172] вiдзначається, що зчiпнi вла-

стивостi мiж шиною та поверхнею дорожньою покриття постiйно змiнюються

в залежностi вiд поєднання рiзних факторiв (див. пiдроздiл 1.2), тому при

дослiдженнi питання адаптивного гальмування КТЗ окрiм питання вибору

методу формування величини гальмового моменту (див. пiдроздiл 1.3) при

моделюваннi динамiчних властивостей взаємодiї автомобiльного колеса з по-

верхнею дорожнього покриття слiд враховувати особливостi змiни зчiпних

властивостей шин автомобiльних колiс з поверхнею дорожнього покриття

(див. пiдроздiл 1.2 та 2.2.3).
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Iмiтацiйну модель адаптивного керування гальмуванням багатовiсного

транспортного засобу при використаннi запасної (аварiйної) гальмової

системи з урахуванням особливостей моделювання динамiки приводу та

мiнливостi зчiпних властивостей мiж шиною автомобiльного колеса та

поверхнею дорожнього покриття можна створити при виконаннi декiлькох

ключових задач:

– сформувати iмiтацiйну модель роботи гальмового привода в адаптивно-

му режимi;

– реалiзувати модель взаємодiї шини автомобiльного колеса з поверхнею

дорожнього покриття, яка буде базуватися на непостiйностi величини реалi-

зованого зчеплення;

– реалiзувати модель зростання уповiльнення КТЗ в залежностi вiд ре-

алiзованих зчеплень шин автомобiльних колiс та координат розташування

центра тяжiння багатовiсного автомобiля.

Першу задачу вирiшимо на основi диференцiйних рiвнянь, що описують

перебiг робочих процесiв в ДЄ-ланках пневматичного або електропневма-

тичного гальмового привода (див. пiдроздiл 1.3). В якостi критерiю ( ?)

для змiни прохiдних перетинiв дроселiв 5< в електропневматичних моду-

ляторах тиску, на адаптивний впуск або випуск повiтря, приймемо вiдно-

шення текучого значення реалiзованої сили зчеплення, отриманого з рiв-

няння (1.11), до граничного значення сили зчеплення, яке можна визначити

на основi крутильної жорсткостi (�b) пневматичної шини та максимально-

го кута закручування шини (bmax
G ) вiдносно поверхнi дорожнього покриття з

рiвняння (1.15), тобто

 ? =
") + ' 5' · Aд − " 9к

�b · bmax
G

. (3.27)
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Критерiй ( ?) визначає, окрiм величини прохiдного перетину ( 5<) дро-

селю, також початковi умови (тиск в магiстралi (?<) або атмосферний тиск

?0 = 101325 Па) пiд час визначення робочого процесу перетiкання стиснено-

го повiтря в електропневматичному модуляторi тиску (див. пiдроздiл 1.3).

Блок-схема реалiзацiї такого пiдходу зображена на рисунку 3.21.

Рисунок 3.21 – Блок-схема iмiтацiйної моделi наповнення/спорожнення

гальмової камери привода з урахуванням адаптивних властивостей гальмової

системи КТЗ

Реалiзацiя двох iнших задач, необхiдних для створення iмiтацiйної моделi

адаптивного керування процесом гальмування багатовiсного транспортного

засобу (див. рис. 3.22), може бути виконана на основi теоретичних положень

наведених в роздiлi 2 з урахуванням особливостей взаємодiї шин автомобiль-

них колiс, наведених в пiдроздiлi 1.2 .

На рисунку 3.23 наведено приклад результату iмiтацiйного моделювання

змiни тиску в �-му, � �-му та � � �-му контурi електропневматичного гальмового

привода пiд час їх послiдовного виходу з ладу (�-й контур вийшов з ладу в

момент часу 1 с, � �-й – в момент часу 2 с, а � � �-й в момент часу 3 с).

Розрахунки зображенi на рисунку 3.23 та рисунку 3.24 виконанi для схеми

пiдключення контурiв � − � � − � � � → �/� − � − � до гальмових механiзмiв

типа «симплекс» з одинарним ошинуванням колiс.
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Рисунок 3.22 – Блок-схема iмiтацiйної моделi адаптивного керування проце-

сом гальмування чотиривiсного КТЗ

З прикладу (див. рис. 3.23) можна побачити, що зростання тиску в � �-му та

� � �-му контурi гальмового привода при виходi з ладу �-го контура

вiдбувається пропорцiйно зниженню величини реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс транспортного засобу та поверхнею дорожнього

покриття (див. рис. 3.24).

Падiння реалiзованого зчеплення мiж шинами автомобiльних колiс та по-

верхнею дорожнього покриття на третiй та четвертiй вiсi колiсного транс-

портного засобу, в дiапазонi часу вiд 1 с до 2 с, пояснюється зростанням

вертикального навантаження на цих осях при виходi з ладу першого контуру

гальмового приводу та зниженням величини уповiльнення автомобiля.
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Рисунок 3.23 – Результат iмiтацiйного моделювання змiни тиску в

електропневматичному гальмовому приводi з урахуванням адаптивних

властивостей гальмової системи КТЗ (схема позначення �/� − � − �)

Рисунок 3.24 – Iмiтацiйне моделювання змiни реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс КТЗ (схема позначення �/� − � − �)

Падiння реалiзованого зчеплення на четвертiй вiсi КТЗ (рис. 3.24), в

дiапазонi часу вiд 2 с до 3 с також пов’язане зi збiльшенням навантаження на

вiсь та додатковим зниженням уповiльнення транспортного засобу в наслiдок

виходу з ладу другого контуру гальмового привода пiсля 2 с (рис. 3.23).
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Вiдповiднiсть реалiзованого зчеплення 5G3 реалiзованому зчепленню 5G4

впродовж часу моделювання вiд 1 с до 2 с (див. рис. 3.24) пояснюється тим,

що третя та четверта вiсь транспортного засобу, що моделювався, поєд-

нанi мiж собою балансирним вiзком, який рiвномiрно розподiляє вагу мiж

вiсями 3 та 4 чотиривiсного колiсного транспортного засобу.

Виконанi розрахунки для iншої компонувальної схеми з’єднання контурiв

(� − � � − � � � → �−�−�/�) з гальмовими механiзмами типа «симплекс» при
одинарному ошинуваннi всiх колiс автомобiля показують (рис. 3.25 та 3.26),

що зробити суттєве пiдвищення тиску в електропневматичному гальмовому

приводi, пiд час адаптивного керування запасною гальмовою системою, не

вдасться.

Рисунок 3.25 – Результат iмiтацiйного моделювання змiни тиску в

електропневматичному гальмовому приводi з урахуванням адаптивних

властивостей гальмової системи КТЗ (схема позначення � − � − �/�)

На основi iмiтацiйних дослiджень встановлено,щомаксимальна величина,

на яку можна пiдвищити тиск в справних контурах електропневматичного

гальмового приводу з адаптивними властивостями становить величину не
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бiльшу нiж 0, 04 МПа при змiнi реалiзованого зчеплення до двох десятих

одиниць (рис. 3.26).

Рисунок 3.26 – Iмiтацiйне моделювання змiни реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс КТЗ (схема позначення � − � − �/�)

Слiд також вiдзначити, що зростання реалiзованого зчеплення пiд

час виконання адаптивних функцiй гальмової системи КТЗ змушує знижува-

ти величину тиску в гальмовому приводi та навпаки, при зниженнi зчеплення

дозволяє пiдвищити тиск в приводi, що явно можна побачити на рисунку 3.27

та 3.28. Це пов’язано iз коченням автомобiльного колеса на межi його

блокування з уповiльненням, яке забезпечує не бiльше нiж 20 % ковзання

автомобiльної шини вiдносно поверхнi дорожнього покриття.

Пiдвищити тиск (див. рис. 3.29) в електропневматичному гальмовому

приводi при зростаннi реалiзованого зчеплення можна за умови, якщо органi-

зувати пiд’єднання контурiв привода до гальмових механiзмiв таким чином

(схема позначення � − �/� − � для транспортного засобу, що дослiджував-

ся), щоб пiд час реалiзацiї зчiпних властивостей мiж шинами автомобiльних

колiс, встановлених на вiдповiдних мостахКТЗ, та поверхнею дорожнього по-

криття, вiдбувалося одночасне зростання та зниження зчiпних властивостей,

наприклад, як це показано на рисунку 3.30 для другого та третього моста,
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Рисунок 3.27 – Результат iмiтацiйного моделювання змiни тиску в

електропневматичному гальмовому приводi з урахуванням адаптивних

властивостей гальмової системи КТЗ (схема позначення �/� − � − �)

Рисунок 3.28 – Iмiтацiйне моделювання змiни реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс КТЗ (схема позначення �/� − � − �)

гальмовi механiзми якого пiд’єднано до � �-го контуру електропневматично-

го гальмового привода, що реалiзує адаптивнi властивостi гальмової системи

чотиривiсного автомобiля з одинарним ошинуванням автомобiльних колiс та

гальмовими механiзмами типа «симплекс».
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Рисунок 3.29 – Результат iмiтацiйного моделювання змiни тиску в

електропневматичному гальмовому приводi з урахуванням адаптивних

властивостей гальмової системи КТЗ (схема позначення � − �/� − �)

Рисунок 3.30 – Iмiтацiйне моделювання змiни реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс КТЗ (схема позначення � − �/� − �)

Слiд звернути увагу на те, що пiд час органiзацiї електропневматичного

гальмового привода, який забезпечує умови реалiзацiї зчеплення (рис. 3.30)

мiж шинами автомобiльних колiс, на вiдповiдних осях КТЗ, та поверхнею
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дорожнього покриття, тиск в приводi можна пiдвищити на величину не бiльше

нiж 0, 025МПа.

Проведенi дослiдження для службових гальмувань колiсного транспорт-

ного засобу показали, що при обмеженнi водiєм тиску в гальмовому приводi

на рiвнi, наприклад 0,4 МПа (див. рис. 3.31), та за умови не перевищення

меж блокування автомобiльних колiс (див. рис. 3.32), можливiсть пiдвищен-

ня тиску в приводi вiдсутня для реалiзацiї адаптивних властивостей гальмо-

вої системи, оскiльки вiдсутнiй надлишковий тиск в електропневматичному

гальмовому приводi необхiдний для регулювання гальмових сил на колесах

транспортного засобу.

Рисунок 3.31 – Результат iмiтацiйного моделювання змiни тиску в

електропневматичному гальмовому приводi при службовому гальмуваннi

КТЗ (будь яка схема пiдключення гальмового привода до гальмових механiз-

мiв встановлених на мостах КТЗ)

Хотiлось би вiдзначити, що для реалiзацiї адаптивних властивостей

гальмової системи КТЗ пiд час службових гальмувань необхiдно свiдомо

порушити слiдкувальну дiю мiж натисканням на педаль гальма та величиною

тиску в приводi, що не допустимо з точки зору експлуатацiї автомобiля.
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Рисунок 3.32 – Iмiтацiйне моделювання змiни реалiзованого зчеплення мiж

шинами вiдповiдних колiс КТЗ при його службовому гальмуваннi (схема

позначення � − � − �/�)

Рисунок 3.33 – Iмiтацiйне моделювання змiни вихiдних параметрiв

транспортного засобу пiд час його службового гальмування (схема

позначення � − � − �/�)

Можна припустити, що у разi аварiйного зниження тиску в гальмовому

приводi можна тимчасово порушити слiдкувальну дiю мiж натисканням на

педаль гальма та зростанням величиною тиску в приводi гальм колiсного

транспортного засобу, але у такому разi повиннi бути встановленi спецiаль-

нi iнформацiйнi системи в кабiнi автомобiля, якi б iнформували водiя про
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«дуо-дуплекс» на вiдмiну вiд гальмових механiзмiв типа «симплекс»

дозволяють пiдвищити ефективнiсть гальмування таких транспортних засобiв

на 30 %. Моделювання також показало, що iз збiльшенням кiлькостi вiсей у

колiсного транспортного засобу та збiльшенням його ваги ефективнiсть дiї

запасної гальмової системи знижується, як при використаннi гальмових ме-

ханiзмiв типа «симплекс» так i при використаннi гальмових механiзмiв типа

«дуо-дуплекс», тому єдиним шляхом пiдвищення ефективностi дiї запасної

гальмової системи на транспортних засобах з кiлькiстю вiсей бiльше чотирьох

є збiльшення кiлькостi контурiв гальмового привода за рахунок використання

багатосекцiйних апаратiв регулювання тиску.

3. Запропонованi критерiї визначення рацiональних схем реалiзацiї

гальмового привода на багатовiсному колiсному транспортному засобi

дозволяють вiдiбрати найкращi варiанти реалiзацiї схем пiдключення

контурiв гальмового привода до гальмових механiзмiв вiдповiдних мостiв

багатовiсного автомобiля, при яких забезпечується вiдхилення ефективностi

гальмування транспортного засобу вiд середнього його значення не бiльше

нiж на 20 %.

4. Запропонований критерiй ( ?) для змiни прохiдних

перетинiв дроселiв в електропневматичних модуляторiв тиску, якi

забезпечують адаптивний впуск або випуск повiтря з вiдповiдних

гальмових камер привода, пiд час iмiтацiйного моделювання, дозволив

визначити межi реалiзацiї адаптивних властивостей робочої гальмової

системи транспортного засобу пiд час виходу з ладу контурiв його гальмового

привода.

Встановлено, що в залежностi вiд потенцiйних можливостей реалiзацiї

зчеплення мiж шинами автомобiльних колiс та поверхнею дорожнього

покриття, тиск в електропневматичному гальмовому приводi, при

адаптивному його регулюваннi, може бути пiдвищений на величину не бiльшу

нiж 0,04 МПа.
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5. Аналiз характеру змiни тиску в справних контурах електропневматич-

ного гальмового приводу пiд час виходу з ладу одного з контурiв показав, що

при адаптивному керуваннi гальмовою системою колiсного транспортного

засобу вiдсутня можливiсть суттєвого пiдвищення тиску в приводi оскiльки

вiдсутняможливiсть реалiзацiї зчiпних властивостеймiжшинами вiдповiдних

колiс КТЗ та поверхнею дорожнього покриття.

Встановлено, що пiд час органiзацiї електропневматичного гальмового

привода, який забезпечує при одночасному зростаннi реалiзованого зчеплен-

ня на одних вiсях КТЗ зниження реалiзованого зчеплення на iнших, тиск в

приводi може бути пiдвищено на величину не бiльшу нiж 0,025 МПа.

Основнi результати дослiдження з даного роздiлу опублiкованi в наукових

роботах [1–3,5, 10, 11, 14–18,20, 33, 34, 36, 37, 40, 41].
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РОЗДIЛ 4
ЧИСЕЛЬНЕ МОДЕЛЮВАННЯ ДИНАМIКИ ГАЛЬМУВАННЯ
БАГАТОВIСНОГО КОЛIСНОГО ТРАНСПОРТНОГО ЗАСОБУ З

ЕЛЕКТРОПНЕВМАТИЧНИМ ГАЛЬМОВИМ ПРИВОДОМ

Пiд час моделювання динамiки гальмування колiсного транспортного

засобу з електропневматичним гальмовим приводом, перед дослiдником стає

питання щодо обрання математичної моделi, що описує робочий процес

перетiкання стисненого повiтря в ДЄ-ланках привода, тому для визначення

потенцiйних можливостей кожної з моделей, виконаємо порiвняльне

iмiтацiйне моделювання наповнення та спорожнення привода, при однакових

початкових умовах, якi наближенi до реального процесу наповнення гальмо-

вої камери привода через електропневматичний модулятор тиску.

4.1. Моделювання робочого процесу в гальмовому приводi при
використаннi рiзних витратних функцiй

Для реалiзацiї математичної моделi приводу використаємо, так званий

метод припасовування ДЄ-ланок привода (рис. 4.1), який дозволяє на основi

результату моделювання змiни тиску в наступнiй ДЄ-ланцi визначити харак-

тер змiни тиску в ДЄ-ланцi привода, що розглядається.

Рисунок 4.1 – Блок-схема реалiзацiї методу припасовування ДЄ-ланок

привода обладнаного електропневматичним модулятором тиску
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У такому разi кожна ДЄ-ланка повинна враховувати витрату стисненого

повiтря в наступнiй ланцi, що можна реалiзувати шляхом її передачi через

вiртуальну пам’ять обчислювальної технiки.

Розглянемо детальнiше процес реалiзацiї рiзних моделей ДЄ-ланок при-

вода на прикладi типових ланок зображених на рисунку 4.1.

Так, наприклад, реалiзацiя моделi гальмової камери матиме вигляд зоб-

ражений на рисунку 4.2. Оскiльки гальмова камера є кiнцевою ДЄ-ланкою то

вона не потребує врахування додаткових витрат повiтря пiд час змiни тиску

в нiй, тому пiд час визначення 3?/3C враховується тiльки витрата �_:_1.

Рисунок 4.2 – Блок-схема реалiзацiї моделi „гальмова камера “

У разi моделювання прохiдної трубки, що встановлено перед гальмовою

камерою, змiна тиску (3?/3C) в нiй визначатиметься не тiльки на основi

витрати (�_C_1) в трубцi, а й з урахуванням витрати (�_:_1) в гальмовiй

камерi (рис. 4.3).

Прохiдна трубка зображена на рисунку 4.3 не має обмеженнящодо перетi-

кання стисненого повiтря, як в прямому, так й в зворотньому напрямку, тому

модель ДЄ-ланок такого типу, як показав аналiз наведений в пiдроздiлi 1.3.3,

iдентична моделi ресивера.

Модель модулятору тиску, як показав аналiз наведений в пiдроздiлi 1.3.2,

наприклад для апаратiв з прямим перетiканням повiтря може бути реалiзова-

но у виглядi зображеному на рисунку 4.4.



226

Рисунок 4.3 – Блок-схема реалiзацiї прохiдної ДЄ-ланки привода „прохiдна

трубка без обмежень щодо перетiкання повiтря через неї“(або ресивер)

Рисунок 4.4 – Блок-схема реалiзацiї моделi модулятора з прямим перетiкан-

ням повiтря

Оскiльки пiд час роботи електропневматичного модулятора тиску є

необхiднiсть в перекриваннi впускного отвору в модуляторi та вiдкриваннi

випускного отвору (сполучення з атмосферою) необхiдно передати iнфор-

мацiю, до ДЄ-ланки розташованої перед модулятором, щодо функцiювання

вiдповiдного дроселю на впуск або випуск повiтря через ДЄ-ланку такого

типа. На рисунку 4.4 таким сигналом слугує (86=0;1 на основi якого також

вiдбувається переключення дроселiв модулятора на впуск або випуск повiтря

пiд час його перетiкання через порожнини модулятора.
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Прохiдна ДЄ-ланка з обмеженнями на перетiкання повiтря через неї може

бути реалiзована у виглядi зображеному на рисунку 4.5. Обмеження для такої

ланки полягає в тому, що пiд час моделювання змiни тиску в нiй, витрата

повiтря (�_<>3_1) у разi перекривання вхiдного дроселю в модуляторi тиску

може приймати значення рiвне нулю, а ДЄ-ланка, у такому разi, стає кiнцевою

й може наповнюватися окремо вiд ланки розташованої пiсля неї.

Рисунок 4.5 – Блок-схема реалiзацiї прохiдної ДЄ-ланки привода „прохiдна

трубка з обмеженням щодо перетiкання повiтря через неї“

Моделювання ДЄ-ланки органу керування, наприклад секцiї гальмового

крана, може бути реалiзоване (рис. 4.6) у виглядi аналогiчному моделi моду-

лятора тиску з прямим перетiканням повiтря.

Рисунок 4.6 – Блок-схема реалiзацiї прохiдної ДЄ-ланки привода „секцiя

гальмового крану“
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Для такої ланки умовами початку наповнення привода та його спорожнен-

ня будуть iнтервали часу, пiд час яких вiдбувається гальмування колiсного

транспортного засобу.

Результат iмiтацiйного моделювання типового перетiкання стисненого по-

вiтря мiж вiдповiдними ДЄ-ланками привода (рис. 4.1), матиме вигляд зобра-

жений на рисунку 4.7.

Рисунок 4.7 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються пiд

час наповнення та спорожнення ДЄ-ланок привода блок-схема якого зобра-

жена на рисунку 4.1 у разi використання функцiї витрати (1.24)

З рисунку 4.7 можна побачити, що при моделюваннi функцiя витра-

ти (1.24) забезпечує зростання тиску в гальмовiй камерi до рiвня 75 % вiд

максимального значення тиску за 0, 22 с, а спорожнення гальмової камери до

рiвня 25 % – за 0, 35 с.

Використання витратної функцiї (1.25), при початкових умовах iмiтацiй-

ного моделювання прийнятих в моделi привода з витратною функцiєю (1.24),

дещо збiльшує час (0, 25 с) зростання тиску в гальмовiй камерi до 75 % вiд

максимального значення тиску (див. рис. 4.8).
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Аналогiчним чином збiльшується й час (0, 39 с) спорожнення гальмової

камери привода до рiвня 25 % вiд максимального значення тиску, що можна

побачити на рисунку 4.8.

Рисунок 4.8 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються пiд

час наповнення та спорожнення ДЄ-ланок привода блок-схема якого зобра-

жена на рисунку 4.1 у разi використання функцiї витрати (1.25)

Функцiя витрати (1.26) в порiвняннi з функцiями (1.24) та (1.25), при

однакових початкових умовах моделювання, швидше наповнює та спорожнює

ДЄ-ланки привода (рис. 4.9) .

Моделювання показало, що при використаннi функцiї витрати (1.26)

гальмовий привiд колiсного транспортного засобу наповнюється до 75 %

вiд максимального тиску за 0, 15 c, а спорожнюється до 25 % вiд максималь-

ного значення тиску за 0, 13 c, що вiдповiдно в середньому на 36 % та 65 %

вiдрiзняється вiд результатiв розрахункiв отриманих за залежностями (1.24)

та (1.25).
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Рисунок 4.9 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються пiд

час наповнення та спорожнення ДЄ-ланок привода блок-схема якого зобра-

жена на рисунку 4.1 у разi використання функцiї витрати (1.26)

Двi наступнi функцiї витрати (1.27) та (1.28), як показало iмiтацiйне

моделювання (див. рис. 4.10 та 4.11), формують схожi робочi процеси

пiд час спорожнення ланок привода але суттєво вiдрiзняють один вiд одного

робочий процес наповнення ДЄ-ланок привода з малим об’ємом порожнин

ланок.

Порiвняння характеру перебiгу робочого процесу в ДЄ-ланках привода

при використаннi функцiї (1.28), з iншими витратними функцiями показало,

що функцiя (1.28) близька до функцiї (1.26) (див. вiдповiдний рис. 4.9 та

рис. 4.11) за iнтенсивнiстю зростання тиску, але тiльки в межах наповнення

великих об’ємiв, наприклад довгих трубопроводiв або гальмових камер.

При наповненнi маленьких об’ємiв функцiя витрати (1.28) дозволяє змо-

делювати дещо iнтенсивнiше зростання тиску в об’ємi нiж iншi витратнi

функцiї (сплеск зростання тиску до 500000 Па в початковий момент часу на

рисунку 4.11).
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Рисунок 4.10 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбувають-

ся пiд час наповнення та спорожнення ДЄ-ланок привода блок-схема якого

зображена на рисунку 4.1 у разi використання функцiї витрати (1.27)

Аналiз характеру спорожнення ДЄ-ланок гальмового привода, робочий

процес яких зображено на рисунку 4.10 та 4.11, показав, що функцiя

витрати (1.27) на вiдмiну вiд функцiї витрати (1.28) швидше спорожнює

ланки привода в початковий момент часу спорожнення, в наслiдок чого

виникає хибне уявлення про те, що перетiкання повiтря через випускний

отвiр апарата регулювання тиску не впливає на процес спорожнення

гальмової камери. Насправдi дроселювання в апаратi регулювання тиску

впливатиме на процес спорожнення гальмової камери привода й тиск буде

знижуватися в апаратi регулювання не так швидко, як це показано на

рисунку 4.10. Бiльш правдивий характер зниження тиску в ДЄ-ланках

привода вiдтворює залежнiсть (1.28) результати моделювання за якою

зображено на рисунку 4.11, що пiдтверджується експериментальними

дослiдженнями, якi зображенi на рисунку 4.15 .
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Рисунок 4.11 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбувають-

ся пiд час наповнення та спорожнення ДЄ-ланок привода блок-схема якого

зображена на рисунку 4.1 у разi використання функцiї витрати (1.28)

Дослiдження показують (див. рис. 4.10 та 4.11), що при iнтенсивному

зростаннi тиску в апаратi з невеликим об’ємом, в ДЄ-ланках розташованих

пiсля такого апарата зростання тиску до 350000 Па вiдбувається на 0, 02 с

швидше, що майже в 2 рази скорочує наповнення гальмової камери пнев-

матичного (електропневматичного) гальмового привода до величини тиску

встановленого в ресиверi.

Порiвняння робочих процесiв, якi вiдбуваються в ДЄ-ланках

швидкодiючого пневматичного гальмового привода, мiж собою в однакових

координатах часу та тиску (див. рис. 4.12 та 4.13) показує, що для

моделювання такого типу привода, краще використовувати функцiю

витрати (1.28), оскiльки при невеликих обємах електропневматичних

апаратiв тиску вона дозволяє точнiше вiдтворити перебiр робочих процесiв в

них нiж iншi витратнi функцiї наведенi в данiй роботi.
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Рисунок 4.12 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються

пiд час наповнення та спорожнення гальмової камери привода у разi викори-

стання рiзних витратних функцiй

Експериментальнi дослiдження швидкодiючого пневматичного гальмово-

го привода також показали, що iз зменшенням об’ємiв електропневматичних

апаратiв або iз зменшенням довжини привода динамiчнiсть робочого процесу

в них зростає.

Порiвняння динамiчностi характеру перебiгу робочого процесу в

ДЄ-ланках привода (рис. 4.13) при використаннi рiзних витратних функцiй

в моделi швидкодiючого пневматичного гальмового привода показало , що в

залежностi вiд отриманого часу моделювання та величини тиску в приводi

залежатиме вихiднi параметри, що впливатимуть на робочий процес реалiза-

цiї сили зчеплення автомобiльного колеса з поверхнею дорожнього покриття,

тому реалiстичнiсть зростання тиску в ланках привода вiдiграватиме важли-

ву роль пiд час моделювання динамiки гальмування колiсного транспортного

засобу, особливо багатовiсного.
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Рисунок 4.13 – Результат моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються

пiд час наповнення та спорожнення ДЄ-ланки привода з малим об’ємом у разi

використання рiзних витратних функцiй

Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання (див. рис. 4.11)

наповнення гальмової камери привода тип 16 з робочим процесом

(див. рис. 4.14) отриманим для реального контуру швидкодiючого

гальмового привода колiсного транспортного засобу (використано

аналогiчний тип гальмової камери «тип 16») показало, що похибка

розрахункiв у порiвняннi з результатами експериментальних дослiджень

не перевищує 5 %.

Отже на основi проведеного теоретичного та експериментального

дослiдження наповнення гальмової камери швидкодiючого пневматичного

гальмового привода можна стверджувати, що з достатньою точнiстю робочий

процес пiд час моделювання електропневматичного гальмового привода може

бути описаний тiльки при використаннi залежностi (1.26) або (1.28).
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Рисунок 4.14 – Осцилограми робочих процесiв наповнення гальмових камер

швидкодiючого гальмового привода колiсного транспортного засобу отрима-

на експериментальним шляхом

Проведений аналiз результатiв моделювання також показав, що

залежнiсть (1.27) та (1.26) можуть бути використанi пiд час моделювання

швидкодiючого пневматичного гальмового привода, якщо вiдсутня

необхiднiсть в розгляданнi робочих процесiв в електропневматичних

апаратах регулювання тиску.

Iншi витратнi функцiї, що розглянутi в данiй роботi, не задовольняють

критерiям швидкого наповнення або спорожнення електропневматичного

гальмового привода, а їх використання в iмiтацiйних моделях привода

може призводити до значних похибок в розрахунках.

Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання спорожнення

швидкодiючого пневматичного гальмового привода з робочим процесом

(див. рис. 4.15), який отримано для реального контура швидкодiючого
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Рисунок 4.15 – Осцилограми робочих процесiв спорожнення гальмових ка-

мер швидкодiючого гальмового привода колiсного транспортного засобу

отримана експериментальним шляхом

гальмового привода в режимi його спорожнення показало, що похибка

розрахункiв у порiвняннi з результатами експериментальних дослiджень

також не перевищує 5 %.

4.2. Моделювання робочого процесу електропневматичного апарата
з прямим перетiканням повiтря

Вiдомо, що електропневматичний модулятор тиску може втручатися в

робочий процес гальмового привода шляхом перекриття отворiв на впуск

повiтря, та вiдкриття отворiв на випуск повiтря до атмосфери.

Для модуляторiв тиску з прямим перетiканням повiтря цей процес можна

вiдтворити реалiзував схему модулятора у виглядi, що зображений на

рисунку 4.4 .
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У якостi вхiдного сигналу на вiдкривання/закривання впускних або ви-

пускних отворiв в модуляторi тиску слугують зовнiшнi умови будь то перемi-

щення педалi гальма, зростання проковзування автомобiльних колiс вiдносно

поверхнi дорожнього покриття або iнше. При цьому схема процесу керування

модулятором тиску може бути рiзною в залежностi вiд потреб дослiдника та

форми реалiзацiї його математичної моделi.

На практицi, бiльшiсть електропневматичних апаратiв з прямим

перетiканням повiтря мають трифазний режим регулювання тиску:

– наповнення;

– витримка;

– спорожнення.

Позначив цi режими цифрами „ один “ , „ нуль “ та „ мiнус один “

можна iнтерпретувати їх, як маркери визначення початкових умов для

перетiкання повiтря в електропневматичному модуляторi тиску, через

перемикач "D;C8?>AC(F8C2ℎ (див. рис. 4.4) зсунувши шкалу режимiв

регулювання на двi одиницi вiдносно нуля з метою отримання необхiдного

номеру вхiдного порту.

Таким чином на основi запропонованої концепцiї реалiзацiї електропнев-

матичного модулятора тиску з прямим перетiканням повiтря можна отри-

мати наступнi робочi процеси зображенi на рисунку 4.16, в разi наповнення

або спорожнення електропневматичного гальмового привода колiсного транс-

портного засобу, при цьому обраний iнтервал часу закритого стану отворiв

модулятора було прийнято рiвним часу блокування автомобiльного колеса

(C ≈ 0.1 с). Прийняте допущення показало, що кiлькiсть циклiв спрацьову-

вання модулятора на впуск та випуск (див. рис. 4.16) повiтря з гальмової

камери дещо вiдрiзняється.

Для проведеного режиму моделювання кiлькiсть циклiв спрацьовування

модулятора на впуск на 30 % було бiльшою нiж кiлькiсть циклiв на випуск

повiтря з привода до атмосфери.
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Рисунок 4.16 – Моделювання робочого процесу в електропневматичному

гальмовому приводi колiсного транспортного засобу у разi регульованого

зростання та зниження тиску

Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання з реальним робочим

процесом (див. рис. 4.17) роботи модулятора тиску з прямим перетiканням

повiтря показав збiжнiсть результатiв iмiтацiйного моделювання з експери-

ментальними даними з похибкою не бiльше 6 %.

З рисунку 4.16 можна побачити, що пiд час обмеження тиску в модуляторi

тиск в ДЄ-ланках розташованих пiсля модулятора вирiвнюється. Так, тиск в

гальмовiй камерi зростає, а тиск в трубцi розташованої перед гальмовою

камерою пiсля модулятору знижується, як i в самому модуляторi тиску.

З часом, пiсля закриття впускного отвору, тиск в ланках привода,

що розташованi пiсля модулятора тиску вирiвнюється i стає сталим, доки

не вiдбувається наступний етап регулювання шляхом вiдкривання впускного

або випускного отвору модулятора вiдповiдно для пiдвищення або зниження

тиску в приводi (див. рис. 4.18).
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Рисунок 4.17 – Осцилограма експериментального дослiдження наповнення

гальмової камери швидкодiючого гальмового привода колiсного

транспортного засобу

Також з моделювання очевидно, що у разi вiдкривання випускного отвору,

впускний закривається i спорожнення модулятора вiдбувається не в ланки

розташованi перед модулятором, а в атмосферу.

Пiд час регулювання процесу випуску повiтря з ДЄ-ланок, розташованих

пiсля модулятора тиску, вiдбувається аналогiчнi процеси, як i при

наповненнi. У разi короткочасного вiдкривання випускного отвору тиск в

модуляторi швидко знижується, що призводить до витiкання повiтря з

гальмової камери через трубку привода. У разi закриття випускного

отвору тиск в усiх ДЄ-ланках, вiд модулятора до гальмової камери,

вирiвнюється (див. рис. 4.18).
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Рисунок 4.18 – Моделювання трифазного режиму регулювання тиску в моду-

ляторi з прямим перетiканням повiтря

В наслiдок роботи електропневматичного модулятора може статися, що

тиск в ДЄ-ланках перед модулятором почне знижуватися, у такому разi

модулятор пiд час реалiзацiї режиму наповнення не зможе виконувати свою

функцiю та буде вимушений перепускати стиснене повiтря через впускний

отвiр в зворотньому напрямку, тим самим знижуючи тиск в ланках розташо-

ваних пiсля модулятора (див. рис. 4.19).

Такий режим роботи електропневматичного гальмового привода може бу-

ти реалiзовано, пiд час моделювання, через формування так званого сигналу

(86=0;1 (див. рис. 4.4) та передачу його до ланки (див. рис. 4.5) встановленої

перед модулятором тиску.

Слiд вiдзначити, що у такому режимi роботи електропневматичного

модулятора в ДЄ-ланках привода, що розташованi перед модулятором тиску,

буде зростати тиск (див. рис. 4.19) доки впускний отвiр в модуляторi буде

вiдкрито.
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Рисунок 4.19 – Моделювання режиму роботи модулятора у разi вiдсутностi

тиску в ДЄ-ланцi встановленiй перед модулятором тиску

Пiсля закривання впускного отвору модулятора тиск за модулятором

знову вирiвнюється (рис. 4.19), а тиск перед модулятором падає до атмо-

сферного тиску (?0 = 101325 Па).

Порiвняння результатiв моделювання процесу випуску стисненого

повiтря через модулятор тиску до атмосфери та ланок привода розташо-

ваних перед модулятором показало, що рiвень Δ?C1 зниження тиску в ланках

розташованих пiсля модулятора тиску, вищiй на 60 % нiж рiвень Δ?C2 у разi

прямого випуску стисненого повiтря до атмосфери.

Таке явище пояснюється тим, що в ДЄ-ланках розташованих перед

електропневматичним модулятором тиску наявний опiр ланок, якi заважають

перетiканню повiтря. У разi ж прямого перетiкання повiтря до атмосфери,

через модулятор тиску, такий опiр вiдсутнiй, тому тиск в ДЄ-ланках приво-

да, що розташованi пiсля модулятора тиску, знижується бiльш iнтенсивнiше

нiж у випадку спорожнення ланок встановлених пiсля електропневматичного

модулятора тиску в ДЄ-ланки розташованi перед таким модулятором.
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Дослiдження показують, що чим довше вiдкритий впускний отвiр модуля-

тора тиску, при вiдсутностi тиску перед модулятором, тим вище зростає тиск

в ДЄ-ланках перед модулятором в наслiдок перетiкання повiтря з порожнин

ланок розташованих за модулятором.

4.3. Моделювання робочого процесу електропневматичного апарата
з не прямим перетiканням повiтря

На вiдмiну вiд модуляторiв тиску з прямим перетiканням повiтря,

модулятори з не прямим перетiканням повiтря мають складнiшу

структуру (див. рис. 4.20), оскiльки вони складаються з двох ДЄ-ланок, якi

пов’язанi мiж собою статичною характеристикою електропневматичного

апарата.

Рисунок 4.20 – Блок-схема реалiзацiї моделi модулятора з не прямим

перетiканням повiтря

Слiд зазначити, що аналогiчну структуру мають будь якi апарати

прискорювальної дiї (наприклад: гальмовий кран, прискорювальний клапан,

регулятор гальмових сил з механiчним керуванням вiд пiдвiски, регулятор
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гальмових сил з пневматичним керуванням вiд пiдвiски, та iншi). Вони

вiдрiзнятимуться вiд модулятора з не прямим перетiканням повiтря тiльки

вiдсутнiстю автоматизованої системи керування електропневматичним

модулятором тиску та способом коригування статичної характеристики у

разi наявностi функцiї такого коригування.

Статична характеристика є ключовою ланкою для електропневматичного

модулятора з не прямим перетiканням повiтря, тому її вигляд визначатиме

не тiльки робочий процес модулятора, а й робочий процес автоматизованої

системи, яка керує цим модулятором. Аналiз апаратiв з не прямим перетiкан-

ням повiтря, виконаний в пiдроздiлi 1.3.2 показав, що пiд час коригування

вихiдних характеристик таких апаратiв статична характеристика, як прави-

ло, приймає вигляд тривимiрної поверхнi, форма якої залежатиме не тiльки

вiд тиску на входi в апарат, а й вiд параметра коригування, що позначено на

рисунку 4.20, як параметр 0; 5 0.

Для модулятора електропневматичної гальмової системи параметр 0; 5 0

може бути багатопараметричним i змiнюватися в залежностi вiд багатьох

факторiв: заданої iнтенсивностi гальмування, положення кузова колiсного

транспортного засобу вiдносно його мостiв, сигналiв отриманих вiд датчикiв

радарного типу, тощо.

В прийнятiй iмiтацiйнiй моделi використана тривимiрна статична

характеристика зображена на рисунку 4.21.

Для даної характеристики в якостi параметру коригування прийнято

кут повороту важеля датчика перемiщення кузова колiсного транспортного

засобу вiдносно його мостiв, а тиск (?вх) в керувальнiй порожнинi

апарату визначається у вiдповiдностi до сигналу з датчику перемiщення

педалi гальма.

Спiввiдношення мiж перемiщенням педалi гальма та необхiдною вели-

чиною тиску в електропневматичному приводi для досягнення необхiдного

уповiльнення автомобiля, наприклад може бути заданою у такi способи, як
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Рисунок 4.21 – Нелiнiйна статична характеристика прискорювального

клапана електропневматичного модулятора тиску

зображено на рисунку 4.22 . Причому слiд вiдзначити, що в залежностi вiд

режиму натискання педалi гальма вигляд спiввiдношення, мiж перемiщен-

ням педалi гальма та необхiдною величиною тиску в електропневматичному

приводi, може суттєво змiнюватися.

a) б) в)

Рисунок 4.22 – Приклади реалiзацiї спiввiдношення мiж величиною бажа-

ного зростання тиску на входi в апарат та перемiщенням педалi гальма:

а) нелiнiйне спiввiдношення; б) лiнiйне спiввiдношення; в) лiнiйно

прогресивне спiввiдношення
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У математичному виглядi поверхню, яка зображена на рисунку 4.21,

можна представити використовуючи полiномiальну залежнiсть в якiй

тиск (?вих) на виходi з апарату залежатиме в квадратичнiй залежностi вiд

бажаного тиску (?вх) на входi в апарат та квадратичнiй залежностi вiд ку-

та повороту важеля датчика перемiщення кузова колiсного транспортного

засобу вiдносно його мостiв.

?вих = 0, 95 · ?вх − 4 · 10−7 · ?2вх + 0, 04 · ?вх · 0; 5 0−
−2 · 10−8 · ?2вх · 0; 5 0 + 2, 6 · 10−4 · ?вх · 0; 5 02

(4.1)

Слiд зазначити, що при використаннi залежностi (4.1) необхiдно

лiнеаризувати тиск на виходi (?вих) з апарата в дiапазонi абсолютних

тискiв вiд 101325 Па до 200000 Па, прийнявши за максимальний лiнеари-

зований тиск значення тиску на виходi (?вих), що вiдповiдає тиску на входi

рiвному 200000 Па, при вiдповiдному кутi повороту важеля датчика перемi-

щення пiдвiски.

Одним з найважливiших питань, яке необхiдно вирiшити та врахувати,

пiд час моделювання апаратiв з не прямим перетiканням повiтря, це гiстере-

зиснi явища, що виникають в наслiдок реалiзацiї сил тертя ущiльнювальних

елементiв апарата.

Оскiльки будь якi прискорювальнi пристрої регулювання тиску мають

гiстерезис то його можна врахуватишляхом задавання, для режиму наповнен-

ня та спорожнення привода, окремих нелiнiйних характеристик апарата, якi

вiдрiзняються одна вiд одної на величину гiстерезису. Таку невiдповiднiсть

характеристики апарату на впуск та випуск можна врахувати, якщо петлю

гiстерезису представити у виглядi, що зображено на рисунку 4.23.

Такий пiдхiд (рис. 4.23), прийнятий при iмiтацiйному моделюваннi,

наприклад для рiзних робочих процесiв (див. рис. 4.24 та рис. 4.25 ) одного

й того ж електропневматичного модулятора тиску, дозволяє отримати
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Рисунок 4.23 – Зовнiшнiй вигляд прийнятої моделi петлi гiстерезису пiд час

моделювання робочих процесiв апаратiв з не прямим перетiканням повiтря

вiдповiднi гiстерезиснi кривi (див. рис. 4.26 та рис. 4.27 ) з урахуванням

особливостей наповнення та спорожнення ДЄ-ланок гальмового привода

колiсного транспортного засобу.

Рисунок 4.24 – Робочий процес пiдвищення та зниження тиску в електроп-

невматичному приводi гальм при рiвнi тиску на виходi з модулятора, що

вiдповiдає кутам повороту важеля датчика пiдвiски менше нуля
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Рисунок 4.25 – Робочий процес пiдвищення та зниження тиску в електроп-

невматичному приводi гальм при рiвнi тиску на виходi з модулятора, що

вiдповiдає кутам повороту важеля датчика пiдвiски бiльше нуля

Рисунок 4.26 – Петля гiстерезису робочого процесу електропневматичного

модулятора тиску, що зображено на рис. 4.24: • – експериментальнi данi

Як показав аналiз результатiв моделювання наявнiсть гiстерезисних явищ

дещо затягує процес спорожнення ланок привода, що сприяє пiдвищенню

точностi iмiтацiйного моделювання в порiвняннi з експериментальними
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дослiдженнями робочих процесiв, якi вiдбуваються в апаратах з не прямим

перетiканням повiтря.

Рисунок 4.27 – Петля гiстерезису робочого процесу електропневматичного

модулятора тиску, що зображено на рис. 4.25: • – експериментальнi данi

Порiвнюючи результати виконаного iмiтацiйного моделювання з

експериментальними даними, отриманими при рiзних робочих процесах в

електропневматичному модуляторi тиску, необхiдно вiдзначити, що прийня-

тий пiдхiд для моделювання гiстерезису електропневматичного апарата, дає

похибку визначення тиску на виходi з апарату в дiапазонi вiдносних тискiв

вiд 0,15 МПа до 0,65 МПа не бiльше нiж 2 %.

Похибка розрахункiв в дiапазонi вiдносних тискiв до 0,15 МПа та в

дiапазонi бiльше нiж 0,65 МПа є дещо бiльшою, але не перевищує 7 %.

Таким чином, враховуючи ту обставину, що бiльшiсть циклiв

спрацьовування електропневматичного апарата регулювання тиску в

приводi не виходить за межi 0,15 МПа – 0,65 МПа, можна стверджувати, що

прийнятi допущення щодо збiгу тискiв в крайнiх точках петлi

гiстерезису (рис. 4.23), пiд час наповнення та спорожнення апарату є

припустимими та дозволяють моделювати робочi процеси в апаратi з

середньою похибкою не бiльше нiж 5 %.
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Моделювання робочого процесу електропневматичного модулятора тиску

пiд час коригування тиску (рис. 4.28) в залежностi вiд кута повороту важеля

датчика перемiщення кузова колiсного транспортного засобу вiдносно його

мостiв показує, що запропонована модель модулятора з не прямим перетi-

канням повiтря дозволяє враховувати особливостi реалiзацiї рiзних способiв

керування модулятором та оцiнити ефективнiсть дiї гальмової системи авто-

мобiля у разi постiйного коригування тиску в приводi.

Рисунок 4.28 – Робочий процес пiдвищення та зниження тиску в

електропневматичному приводi гальм при коригуваннi рiвня тиску на

виходi з модулятора

Аналiз iмiтацiйного моделювання гiстерезису (див. рис. 4.29)

електропневматичного модулятора тиску показав, що вiн не є сталим й

постiйно змiнюється в залежностi вiд тиску на входi в модулятор (рис. 4.28)

та часу вiдкритого стану впускних та випускних отворiв модулятора пiд час

наповнення та спорожнення електропневматичного гальмового привода вiд-

повiдно.
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Рисунок 4.29 – Петля гiстерезису робочого процесу електропневматичного

модулятора тиску, утворена в наслiдок циклiчного спрацьовування модуля-

тора при наповненнi та спорожненнi гальмового привода

З рисунку 4.29 можна побачити, що петля гiстерезису тим менша, чим

менша величина змiни тиску на впуск та випуск повiтря з привода.

4.4. Моделювання процесу падiння тиску в ДЄ-ланках привода пiд
час роботи електропневматичних апаратiв

Вiдомо, що пiд час роботи електропневматичних апаратiв регулювання

тиску повiтря з привода, розташованого пiсля модулятора тиску,

випускається до атмосфери й тиск в ресиверах, при наступному наповненнi

привода, знижується.

Змоделювати такi процеси не складно, якщо в якостi моделi ресивера

прийняти прохiдну ДЄ-ланку (див. рис. 4.30), яка з’єднана з iншою прохiдною

ДЄ-ланкою (див. рис. 4.31), яка може тимчасово перетворюватися, пiд час

моделювання, на кiнцеву ДЄ-ланку.
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Рисунок 4.30 – Блок-схема реалiзацiї моделi ресивера

Рисунок 4.31 – Блок-схема реалiзацiї моделi трубки встановленої пiсля

ресиверу перед модулятором тиску

Моделювання робочих процесiв, якi вiдбуваються пiд час падiння тиску в

ресиверi (див. рис. 4.32) показало, що пiд час спрацьовування електропневма-

тичного модулятора тиску на впуск за рахунок вiдкриття впускного отвору в

модуляторi тиск в трубцi перед модулятором тиск знижується, що призводить

до зниження тиску й в ресиверi.

Аналiз результатiв моделювання показав, що за один цикл роботи модуля-

тора, пiд час наповнення гальмової камери тип 16, тиск в ресиверi знижується

на величину 0,01 МПа.
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Рисунок 4.32 – Результати iмiтацiйного моделювання робочих процесiв в

ресиверi при роботi електропневматичного модулятора тиску

Рисунок 4.33 – Осцилограма експериментальних дослiджень падiння тиску в

ресиверi пiд час наповнення гальмової камери тип 16 через електропневма-

тичний модулятор тиску

Порiвняння з експериментальними даними (рис. 4.33) отриманими пiд час

дорожнiх дослiджень показало, що похибка мiж результатами iмiтацiйного

моделювання та експериментом не перевищують 5 %.
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4.5. Моделювання процесу гальмування одиночного багатовiсного
транспортного засобу

Для моделювання процесу гальмування одиночного багатовiсного транс-

портного засобу використаємо положення викладенi в пiдроздiлi 2.1.3 та 2.2.1.

У якостi об’єкта дослiдження розглянемо три типа транспортних засобiв: ав-

томобiль, який має шiсть вiсей; автомобiль, який має чотири вiсi, заднi вiсi

якого поєднанi в балансирний вiзок; автмобiль, який має чотири вiсi заднi

вiсi якого не поєднанi в балансирний вiзок.

Як приклад шестивiсного колiсного транспортного засобу розглянемо

автомобiль, який має розташування вiсей аналогiчне автомобiлю, що зоб-

ражений на рисунку 4.34.

Рисунок 4.34 – Шестивiсний колiсний транспортний засiб четверта та п’ята

вiсi якого поєднанi у балансирний вiзок

Для такого транспортного засобу схема сил, що дiють на вiдповiднi його

вiсi, можна визначити зi схеми зображеної на рисунку 2.7, якщо представити

її у виглядi, що зображений на рисунку 4.35.
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Рисунок 4.35 – Розрахункова схема сил, що дiють на шестивiсний колiсний

транспортний засiб зображений на рисунку 4.34

Зi схеми шестивiсного колiсного транспортного засобу, що зображена на

рисунку 4.35 у вiдповiдностi до рiвняння (2.42) та рiвняння (2.45) з урахуван-

ням рiвняння (2.41) та (2.44) запишемо для першої, другої, третьої та шостої

вiсi автомобiля прирощення навантаження на його вiсях у виглядi

Δ'I1 =
I · ℎ6 · % · 'ст

I1(
'ст
I1 + 'ст

I2 + 'ст
I3

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.2)

Δ'I2 =
I · ℎ6 · % · 'ст

I2(
'ст
I1 + 'ст

I2 + 'ст
I3

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.3)

Δ'I3 =
I · ℎ6 · % · 'ст

I3(
'ст
I1 + 'ст

I2 + 'ст
I3

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.4)

Δ'I6 = −
I · ℎ6 · % · 'ст

I6(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.5)

а з рiвняння (2.48) та (2.49) навантаження на четверту та пяту вiсь поєднанi в

балансирний вiзок, за умови, що U = 0, вiдповiдно можна записати

Δ'б
I4 = −

I · ℎ6 · % ·
(
'ст
I4 + '

ст
I5

)
2 ·

(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.6)
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Δ'б
I5 = −

I · ℎ6 · % ·
(
'ст
I4 + '

ст
I5

)
2 ·

(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.7)

Статичнi навантаженняна вiдповiдних вiсяхшестивiсного колiсного транс-

портного засобу є довiдниковими даними, якi вказуються в iнструкцiї на

експлуатацiю автомобiля. Для наведеного прикладу вони мають значення на-

веденi в таблицi 4.1.

Таблиця 4.1

Технiчнi данi багатовiсних колiсних транспортних засобiв, що
дослiджувалися

Вiдстань !(1 та !(2, якi використано в рiвняннях (4.2) – (4.7) визначимо з

рiвнянь (2.56) та (2.57) через умовнi координати 06, 16, G та H розташування

центру тяжiння шестивiсного автомобiля вiдносно його мостiв.

Тобто, з рiвняння (2.62) визначимо спочатку координату 06.
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Дляшестивiсного колiсного транспортного засобу рiвняння (2.62) прийме

вигляд

06 =

(
'ст
I4 + '

ст
I5 + '

ст
I6

)
· (!( − Δ1) +

(
'ст
I5 + '

ст
I6

)
· !4,5 + 'ст

I6 · !5,6
%

+

+

(
'ст
I4 + '

ст
I5 + '

ст
I6

)
% ·

(
'ст
I1 + 'ст

I2 + 'ст
I3

) · ('ст
I1 · !1,2 +

(
'ст
I1 + '

ст
I2

)
· !2,3

)
.

(4.8)

Аналогiчним чином визначимо й координату 16 для шестивiсного колiс-

ного транспортного засобу використовуючи рiвняння (2.63).

16 =

(
'ст
I1 + '

ст
I2 + '

ст
I3

)
· (!( − Δ1) + 'ст

I1 · !1,2 +
(
'ст
I1 + '

ст
I2

)
· !2,3

%
+

+

(
'ст
I1 + '

ст
I2 + '

ст
I3

)
% ·

(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

) · (('ст
I5 + '

ст
I6

)
· !4,5 + 'ст

IA6 · !5,6
)
.

(4.9)

Координату G для шестивiсного колiсного транспортного засобу, що

дослiджується, визначимо використовуючи рiвняння (2.64) представивши

його у виглядi

G =

06 ·
(
'ст
I1 + '

ст
I2 + '

ст
I3

)
− !4,5 ·

(
'ст
I5 + '

ст
I6

)
− !5,6 · 'ст

IA6(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

) , (4.10)

а координату H з рiвняння (2.61) представивши його у виглядi

H = !( −
06 ·

(
'ст
I1 + '

ст
I2 + '

ст
I3

)
− !4,5 ·

(
'ст
I5 + '

ст
I6

)
− !5,6 · 'ст

IA6(
'ст
I4 + 'ст

I5 + 'ст
I6

) . (4.11)
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Коефiцiєнт гальмування одиночного багатовiсного транспортного засобу

визначимо з залежностi (2.154)

I =

16 ·
3∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · 6∑
==4

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
3∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − 6∑
==4

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )) , (4.12)

Для визначення реалiзованого зчеплення 5G8 та 5G= мiж шинами

вiдповiдних осей багатовiсного КТЗ використаємо рiвняння (1.15)

переписав його через вертикальне навантаження 'I8 = 'Iст + Δ'I8 у виглядi

5G8 =
�b8 · bG8
'I8 · Aд

. (4.13)

В якому bG8 є функцiя вiд проковзування шини (8 вiдповiдної 8-ої вiсi

вiдносно поверхнi дорожнього покриття.

Координати розташування мостiв G8 та G= не складно визначити з

залежностi (2.155) та (2.156) для вiдповiдної передньої або задньої вiсi бага-

товiсного колiсного транспортного засобу.

G1 = !1,2 + !2,3 − !(1, (4.14)

G2 = !2,3 − !(1, (4.15)

G3 = −!(1, (4.16)

G4 = −!(2, (4.17)
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G5 = !4,5 − !(2, (4.18)

G6 = !4,5 + !5,6 − !(2. (4.19)

Для визначення впливу на уповiльнення транспортного засобу особливо-

стей розташування його вiсей було виконано моделювання динамiки гальму-

вання КТЗ з чотирма варiантами реалiзацiї компонувальних схем:

– Варiант компонування 1 (50 % – 60 % вiсей колiсного транспортного

засобу обладнано колесами з подвiйним ошинуванням);

– Варiант компонування 2 (50 % – 60 % вiсей колiсного транспортного

засобу обладнано колесами з одинарним ошинуванням);

– Варiант компонування 3 (50 % – 60 % вiсей колiсного транспортного

засобу обладнано колесами з одинарним ошинуванням. Одна пiдкотна вiсь

розташована як можна далi вiд центру тяжiння КТЗ пiднята та не торкається

поверхнi дорожнього покриття);

– Варiант компонування 4 (50 % – 60 % вiсей колiсного транспортного

засобу обладнано колесами з одинарним ошинуванням. Одна пiдкотна вiсь

розташована ближче до центру тяжiння КТЗ пiднята та не торкається по-

верхнi дорожнього покриття).

Результати моделювання ефективностi гальмування багатовiсних

колiсних транспортних засобiв (див. рис. 4.36) з такими варiантами компону-

вання мостiв показують, що при зменшеннi кiлькостi ошинувань на колесах

КТЗ (варiанти компонування 2, 3 та 4) ефективнiсть гальмування автомобiля

зменшується на 10 % – 20 %.

Причому ефективнiсть гальмування автомобiля зменшується й при змен-

шеннi кiлькостi опорних вiсей колiсного транспортного засобу при незмiннiй

його масi.
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Рисунок 4.36 – Аналiз впливу компонувальних схем розташування мостiв на

ефективнiсть гальмування багатовiсних колiсних транспортних засобах в їх

завантаженому станi не бiльше нiж на 10 %

Аналiз результатiв моделювання зображених на рисунку 4.36 також

показує, що збiльшення кiлькостi вiсей призводить до пiдвищення ефектив-

ностi його гальмування на 3 % – 6 % при його завантаженi не бiльше нiж на

10 % по вiдношенню до спорядженого стану КТЗ.

Для динамiчного моделювання руху багатовiсного колiсного

транспортного засобу в гальмовому режимi використаємо модель

чотиривiсного одиночного КТЗ (див. рис. 4.37 ), розрахункова схема сил

якого представлена на рисунку 4.38.

Особливiстю використаної моделi (див. рис. 4.37) є те, що вона дозволяє

моделювати роботу електропневматичного гальмового привода колiсного

транспортного засобу, подiленого на два незалежних контура, у режимi

виконання функцiй антиблокувальної системи в умовах коли вiдбувається

перевищення зчiпних властивостей пневматичних шин при їх взаємодiї з

поверхнею дорожнього покриття.
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Рисунок 4.37 – Блок-схема моделi чотиривiсного одиночного КТЗ

Рисунок 4.38 – Розрахункова схема сил, що дiють на чотиривiсний колiсний

транспортний засiб з пневматичною пiдвiскою

Для такого чотиривiсного колiсного транспортного засобу, у вiдповiд-

ностi до рiвняння (2.42) та рiвняння (2.45) з урахуванням рiвняння (2.41)

та (2.44) запишемо для першої, другої, третьої та четвертої вiсi прирощення

навантаження на його вiсях у виглядi

Δ'I1 =
I · ℎ6 · % · 'ст

I1(
'ст
I1 + 'ст

I2

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.20)
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Δ'I2 =
I · ℎ6 · % · 'ст

I2(
'ст
I1 + 'ст

I2

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.21)

Δ'I3 = −
I · ℎ6 · % · 'ст

I3(
'ст
I3 + 'ст

I4

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.22)

Δ'I4 = −
I · ℎ6 · % · 'ст

I4(
'ст
I3 + 'ст

I4

)
· (!(1 + !( + !(2)

, (4.23)

Статичнi навантаженняна вiдповiдних вiсях чотиривiсного колiсного транс-

портного засобу вiзьмемо з iнструкцiї на експлуатацiю автомобiля. Для наве-

деного прикладу вони мають значення наведенi в таблицi 4.1.

Вiдстань !(1 та !(2, якi використано в рiвняннях (4.20) – (4.21) визначимо

з рiвнянь (2.56) та (2.57) через умовнi координати 06, 16, G та H розташування

центру тяжiння чотиривiсного автомобiля вiдносно його мостiв.

З рiвняння (2.62) визначимо координату 06, яка матиме вигляд

06 =

(
'ст
I3 + '

ст
I4

)
· (!( − Δ1) + 'ст

I4 · !3,4
%

+

(
'ст
I3 + '

ст
I4

)
· 'ст

I1 · !1,2
% ·

(
'ст
I1 + 'ст

I2

) . (4.24)

Аналогiчним чином визначимо й координату 16 з рiвняння (2.63).

16 =

(
'ст
I1 + '

ст
I2

)
· (!( − Δ1) + 'ст

I1 · !1,2
%

+
(
'ст
I1 + '

ст
I2

)
· 'ст
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% ·

(
'ст
I3 + 'ст

I4

) . (4.25)

Координату G для чотиривiсного колiсного транспортного засобу, що

дослiджується, визначимо використовуючи рiвняння (2.64) представивши

його у виглядi

G =
06 ·

(
'ст
I1 + '

ст
I2

)
− !3,4 · 'ст

IA4(
'ст
I3 + 'ст

I4

) , (4.26)
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а координату H з рiвняння (4.27) пiдставивши в нього рiвняння (4.26).

H = !( − G. (4.27)

Коефiцiєнт гальмування чотиривiсного колiсного транспортного засобу

визначимо з залежностi (2.154), яка прийме вигляд

I =

16 ·
2∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) + 06 · 4∑
==3

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )
1 − ℎ6 ·

(
2∑
8=1

(
5G8

_ 5 8 ·
(
06 + 16 + G8

) ) − 4∑
==3

(
5G=

_A= ·
(
06 + 16 + G=

) )) , (4.28)

Для визначення реалiзованого зчеплення 5G8 та 5G= мiж шинами

вiдповiдних осей чотиривiсного колiсного транспортного засобу

використаємо рiвняння (4.13).

Координати розташування мостiв G8 та G= визначимо з залежностi (2.155)

та (2.156) для вiдповiдної передньої або задньої вiсi чотиривiсного колiсного

транспортного засобу.

G1 = !1,2 − !(1, (4.29)

G2 = −!(1, (4.30)

G3 = −!(2, (4.31)

G4 = !3,4 − !(2. (4.32)



263

Рисунок 4.39 – Результат моделювання процесу гальмування чотиривiсного

колiсного транспортного засобу в спорядженому станi

Дослiдження показують (рис. 4.39), що електропневматичний гальмовий

привiд з функцiєю антиблокувальної системи на швидкостях руху бiльше

нiж 30 км/год (108 м/с) в спорядженому станi чотиривiсного колiсного

транспортного засобу не здатний ефективно регулювати тиск, оскiльки

вiдбуваються швидкодiючi процеси пов’язанi з блокуванням автомобiльних

колiс КТЗ i система регулювання тиску в приводi працює в циклiчному

режимi.

Порiвняння результатiв моделювання процесу гальмування споряджено-

го багатовiсного колiсного транспортного засобу (рис. 4.39) з процесом його

гальмування в завантаженому станi (рис. 4.40) показує, що при збiльшеннi

ваги КТЗ рiвень роботи електропневматичної гальмової системи з функцiєю
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антиблокувальної системи зменшується, а швидкiсть при якiй можлива

реалiзацiя слiдкувальної дiї в електропневматичнiй гальмовiй системi

збiльшується й становить близько 40 км/год (144 м/с).

Рисунок 4.40 – Результат моделювання процесу гальмування чотиривiсного

колiсного транспортного засобу в завантаженому станi

Слiд вiдзначити, що ефективнiсть гальмування багатовiсного КТЗ в

завантаженому станi є нижчою нiж ефективнiсть його гальмування в

спорядженому станi, це обумовлено тим, що деформацiйнi властивостi

пневматичної шини є не безмежними й у вiдповiдностi до теорiї крiпа мають

фiзичнi обмеження в наслiдок яких не вдається реалiзувати бiльшi гальмовi

сили мiж шинами автомобiльних колiс багатовiсного транспортного засобу

та поверхнею дорожнього покриття, що пiдтверджується проведеними

експериментальними дослiдженнями, якi наведено в роздiлi 5.
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Дослiдження наведенi на рисунку 4.39 та рисунку 4.40 показують, що

гальмовий шлях багатовiсного колiсного транспортного засобу збiльшується

на 26%по вiдношенню до його гальмовогошляху в спорядженому станi, тому

пiд час проектування електропневматичної гальмової системи багатовiсного

КТЗ слiд враховувати цю обставину й iнформувати водiя щодо збiльшення

часу гальмування автомобiля.

4.6. Моделювання процесу гальмування причiпного багатовiсного
колiсного транспортного засобу

Для динамiчного моделювання руху причiпного багатовiсного колiсного

транспортного засобу в гальмовому режимi використаємо модель двовiсного

автомобiля-тягача та двовiсний причiп (див. рис. 4.41 ). Розрахункова схема

сил яких представлена на рисунку 4.42.

Рисунок 4.41 – Блок-схема моделi чотиривiсного одиночного КТЗ

Для такого причiпного чотиривiсного колiсного транспортного засобу, у

вiдповiдностi до рiвняння (2.67) та рiвняння (2.68) запишемо для першої

та другої вiсi автомобiля-тягача прирощення навантаження на його вiсях

вiдповiдно у виглядi

Δ'I1 =
I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %2

!(
, (4.33)
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Рисунок 4.42 – Розрахункова схема сил, що дiють на чотиривiсний колiсний

транспортний засiб з пневматичною пiдвiскою

Δ'I2 = −
I) · ℎ6 · % + ℎ2 · %2

!(
, (4.34)

а для причепа, що ним буксирується, у вiдповiдностi до рiвняння (2.80) та

рiвняння (2.81), залежностi для визначення величин приймуть вигляд

Δ'п
I1 =

Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %2
!п
(

, (4.35)



267

Δ'п
I2 = −

Iп · ℎ6п · %п − ℎ2 · %2
!п
(

. (4.36)

З рiвняння (2.62) визначимо для автомобiля-тягача координату 06, а для

його причепа координату 0п6, у виглядi вiдповiдно

06 =
'ст
I2 · (!( − Δ1)

%
, (4.37)

0п6 =
'
ст_п
I2 ·

(
!п
(
− Δ1п

)
%п

.
(4.38)

Аналогiчним чином визначимо й координати 16 та 1п6 з рiвняння (2.63),

якi матимуть вiдповiдний вигляд

16 =
'ст
I1 · (!( − Δ1)

%
, (4.39)

1п6 =
'
ст_п
I1 ·

(
!п
(
− Δ1п

)
%п

.
(4.40)

Величини Δ1 та Δ1п визначимо з залежностi (2.65) у вiдповiдному виглядi

Δ1 = G − !( · �1
�1 + �2

, (4.41)

Δ1п = Gп −
!п
(
· �п

1
�п
1 + �

п
2
. (4.42)

Координати G та Gп, якi необхiднi для визначення вiдповiдних величин

Δ1 та Δ1п розрахуємо за залежнiстю (2.64), що матимуть для чотиривiсного

причiпного колiсного транспортного засобу вiдповiдно вигляд
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G =
06 · 'ст

I1

'ст
I2

, (4.43)

Gп =
0п6 · 'ст_п

I1

'
ст_п
I2

. (4.44)

Коефiцiєнт гальмування двовiсного автомобiля-тягача визначимо з за-

лежностi (2.157), яка прийме вигляд

I) =

16 ·
5G1(

06 + 16
) + 06 · 5G2(

06 + 16
)

1 − ℎ6 ·
(

5G1(
06 + 16

) − 5G2(
06 + 16

) ) + %2% , (4.45)

а коефiцiєнт гальмування причепа з залежностi (2.157), яка прийме вигляд

Iп =

1п6 ·
5 пG1(

0п6 + 1п6
) + 0п6 · 5 пG2(

0п6 + 1п6
)

1 − ℎ6п ·
(

5 пG1(
0п6 + 1п6

) − 5 пG2(
0п6 + 1п6

) ) −
%2

%п
, (4.46)

Для визначення реалiзованого зчеплення 5G8 та 5G= мiж шинами

вiдповiдних осей причiпного колiсного транспортного засобу використаємо

рiвняння (4.13).

Дослiдження показують (рис. 4.43), що ефективнiсть гальмування

причiпного колiсного транспортного засобу дещо нижча нiж у одиночного

багатовiсного транспортного засобу (рис. 4.40), який має аналогiчнi вагово-

геометричнi параметри. Це пов’язано iз постiйним перерозподiлом ваги мiж

осями автомобiля-тягача та причепа, а також з перiодичним зниженням зчiп-

них властивостей мiж шинами колiс вiдповiдних осей причiпного колiсного

транспортного засобу.
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Рисунок 4.43 – Результат моделювання процесу гальмування чотиривiсного

колiсного транспортного засобу в спорядженому станi

Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання змiни уповiльнення

автомобiля-тягача та його причiпної ланки показує (рис. 4.44), що в наслiдок

функцiювання електропневматичної гальмової системи на такому колiсному

транспортному засобi вдається досягти найвищої ефективностi гальмування

тiльки у разi роботимодуляторiв тиску, встановлених в приводi причiпної лан-

ки, в протифазi з модуляторами тиску, якi встановлено в гальмовому приводi

автомобiля-тягача.

Така органiзацiя функцiювання електропневматичної гальмової системи

за рахунок перекривання фаз розгальмовування колiс окремих вiсей колiсно-

го транспортного засобу дозволяє зменшити час гальмування автопоїзда, а

отже й зменшити його гальмовий шлях (.
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Рисунок 4.44 – Результат моделювання процесу гальмування чотиривiсного

колiсного транспортного засобу в завантаженому станi

Слiд вiдзначити, що ефективнiсть гальмування причiпного багатовiсного

колiсного транспортного засобу в спорядженому станi є вищою нiж ефек-

тивнiсть його гальмування в завантаженому станi, це пов’язано з тим, що

у вiдповiдностi до теорiї крiпа мiж пневматичними шинами, встановленi на

колесах КТЗ, та поверхнею дорожнього покриття реалiзуються бiльшi зчiпнi

властивостi нiж у випадку гальмування завантаженого автопоїзда.

4.7. Особливостi моделювання реалiзованого зчеплення мiж
шинами колiс встановлених на осях балансирного вiзка

В якостi прикладу моделювання реалiзованого зчеплення мiж шинами

колiс встановлених на осях балансирного вiзка розглянемо тривiсний

вантажний автомобiль (див. рис. 2.5).
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Для завантаженого його стану приймемо кути нахилу перднiх та заднiх

напрямних важелiв балансирного вiзка U1 та U2 близькими до нуля, а для

спорядженого стану тривiсного КТЗ визначимо за залежнiстю (2.20).

Враховуючи, що реалiзоване зчеплення шин автомобiльних колiс є

функцiєю вiд кута закручування bG шини вiдносно поверхнi дорожнього

покриття, крутильної жорсткостi�b шини та вертикального навантаження 'I8
на автомобiльне колесо, то визначимо його за залежнiстю (4.13) з

урахуванням залежностi (1.16), (2.15), (2.16) та (2.18).

Результати моделювання (рис. 4.45 б) показують, що реалiзоване зчеплен-

ня на другiй вiсi балансирного вiзка в спорядженому станi КТЗ зменшується,

а на третiй вiсi збiльшується в наслiдок вiдповiдного зростання та зменшен-

ня вертикального навантаження на вiдповiднiй вiсi автомобiля за рахунок

дiї гальмових сил, що виникають мiж шинами колiс балансирного вiзка та

поверхнею дорожнього покриття.

a б

Рисунок 4.45 – Результат моделювання реалiзованого зчеплення мiж шинами

колiс встановлених на осях балансирного вiзка: а – в завантаженому станi

транспортного засобу; б – в спорядженому станi транспортному засобi
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2. Моделювання робочого процесу функцiювання електропневматично-

го апарата регулювання тиску з прямим перетiканням повiтря показало, що

кiлькiсть циклiв спрацьовування модулятора на впуск на 30 % є бiльшою

нiж кiлькiсть циклiв його спрацьовування на випуск. Порiвняння результатiв

iмiтацiйного моделювання з реальним робочим процесом роботи електроп-

невматичного модулятору тиску показав збiжнiсть результатiв iмiтацiйного

моделювання з експериментальними даними на рiвнi середньої похибки не

бiльше нiж 6 %.

3. Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання процесу випуску

стисненого повiтря через модулятор тиску до атмосфери та ланок приво-

да розташованих перед модулятором показало, що рiвень прирощення тиску

пiд час зниження тиску в ланках розташованих пiсля модулятора тиску, вищiй

на 60 % нiж рiвень прирощення тиску у разi прямого випуску стисненого по-

вiтря до атмосфери. Таке явище пояснюється тим, що в ланках розташованих

перед електропневматичним модулятором тиску наявний опiр, який заважає

перетiканню повiтря з ланки до ланки.

4. Запропонований метод iмiтацiйного моделювання електропневматич-

них апаратiв регулювання тиску з не прямим перетiканням повiтря дозволив

спростити математичнi моделi електропневматичного гальмового привода та

пiдвищив точнiсть iмiтацiйного моделювання динамiки руху колiсних транс-

портних засобiв за рахунок врахування часу, що витрачається на гiстерезиснi

явища в апаратах регулювання тиску.

Порiвняння результатiв iмiтацiйного моделювання з експериментальни-

ми даними, показав, що прийнята концепцiя реалiзацiї електропневматичних

апаратiв регулювання тиску з не прямим перетiканням повiтря, дає похибку

розрахункiв не бiльше нiж 2 % в дiапазонi робочих вiдносних тискiв апа-

рату вiд 0,15 МПа до 0,65 МПа. Похибка розрахункiв за межами робочого

дiапазону тискiв є дещо бiльшою, але не перевищує 7 %.
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5. Моделювання ефективностi гальмування багатовiсних колiсних транс-

портних засобiв показав, що в залежностi вiд варiанта компонувальної схеми

розташування мостiв на КТЗ та кiлькостi шин встановлених на його колесах

ефективнiсть гальмування автомобiля може змiнюватися на 10 % – 20 %.

Аналiз результатiв моделювання показав, що збiльшення кiлькостi вiсей

на колiсному транспортному засобi призводить до пiдвищення його ефектив-

ностi гальмування на 3 % – 6 % в його спорядженому станi. Тому пiдiйман-

ня вiсей багатовiсних КТЗ пiд час порожньої їздки вiдповiдно знижуватиме

ефективнiсть його гальмування.

6. Iмiтацiйне моделювання багатовiсних колiсних транспортних засобiв

показало, що в наслiдок змiни координат розташування центру ваги колiс-

ного транспортного засобу його гальмовий шлях збiльшується на 26 % по

вiдношенню до гальмового шляху в спорядженому станi, тому пiд час про-

ектування електропневматичної гальмової системи багатовiсних КТЗ необ-

хiдно враховувати цю обставину й iнформувати водiя щодо збiльшення часу

гальмування автомобiля в завантаженому станi.

7. Моделювання процесу гальмування причiпних колiсних транспортних

засобiв показало, що пiд час органiзацiї системи керування електропневма-

тичною гальмовою системою автомобiля-тягача та його причепа доцiльно

керувати апаратами регулювання тиску в протифазi один одному з метою до-

сягнення найвищої ефективностi гальмування автопоїзда та скорочення його

гальмового шляху.

Основнi результати дослiдження з даного роздiлу опублiкованi в наукових

роботах [1, 3, 6, 9–13,15–17,19–21,23–25,27–29,31, 33, 34, 37–41,43, 44].
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РОЗДIЛ 5
ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНI ДОСЛIДЖЕННЯ ЕФЕКТИВНОСТI
ГАЛЬМУВАННЯ КОЛIСНИХ ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБIВ

Пiдтвердження результатiв теоретичних дослiджень є основним критерiєм

iстини, який дозволяє розсудити науковi положення покладенi в основу

процесу гальмування колiсних транспортних засобiв у тому числi й багатовiс-

них, тому проведення експериментальних дослiджень виконаємо в стендових

та дорожнiх умовах. Пiд час проведення експериментальних дослiджень було

використано лабораторне та вимiрювальне обладнання кафедри автомобiлiв

iм. А. Б. Гредескула Харкiвського нацiонального автомобiльно-дорожнього

унiверситету, а також матерiальна та технiчна база пiдприємств на яких впро-

ваджено положення теоретичних основ гальмування багатовiсних транспорт-

них засобiв з електропневматичною гальмовою системою.

Вимiрювальне обладнання було протороване на еталонних стендах

та устаткуваннi Харкiвського нацiонального автомобiльно-дорожнього

унiверситету.

5.1. Стендовi експериментальнi дослiдження впливу вертикального
навантаження на реалiзоване зчеплення пневматичної шини
вантажного автомобiля з поверхнею дорожнього покриття

Аналiз виконаний в пiдроздiлi 1.2 показав, що пiд час опису характе-

ру взаємодiї пневматичної шини автомобiльного колеса з поверхнею до-

рожнього покриття є рiзнi погляди щодо впливу навантаження на величину

реалiзованого зчеплення, тому в роботi поставлено за мету пiд час

стендових експериментальних дослiджень визначити характер впливу

вертикального навантаження на реалiзоване зчеплення.
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Для експериментального дослiдження використано великий iнерцiйний

стенд з колесом вантажного автомобiля, що має типорозмiр 11, 00 − '20,
який розташовано в лабораторiї кафедри автомобiлiв iм. А. Б. Гредескула

Харкiвського нацiонального автомобiльно-дорожнього унiверситету.

Для визначення впливу вертикального навантаження на величину реалiзо-

ваного зчеплення стенд був обладнаний датчиком зусилля !%- − 10000, дат-
чиком швидкостi обертання автомобiльного колеса АДЮИ.407111.003МЧ,

датчиками тиску"%- 5999� в навантажувальнихцилiндрах стенда (рис. 5.1).

Рисунок 5.1 – Схема стенда для визначення впливу вертикального наван-

таження на реалiзоване зчеплення автомобiльного колеса з контактуючою

поверхнею

Методика проведення експериментальних дослiджень полягала в тому,

що автомобiльне колесо притискалося до iнерцiйної маси стенда наванта-

жувальним цилiндром в якому вимiрювався тиск. Навантаження на штоку

цилiндра встановлювалося пропорцiйно тиску в цилiндрi, у вiдповiдностi до

тарувальної характеристики отриманої на тарувальному стендi.
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Реалiзоване зчеплення автомобiльного колеса визначалося у вiдповiдностi

до вiдомого рiвняння (2.173) шляхом його перерахунку на основi вимiряного

кутового прискорення автомобiльного колеса, гальмового моменту та вели-

чини вертикального навантаження, що дiяло на автомобiльне колесо.

Кутове прискорення автомобiльного колеса визначалося шляхом дифе-

ренцiювання кутової швидкостi автомобiльного колеса, яка було отримано

при використаннi датчика обертання АДЮИ.407111.003МЧ та кодового ко-

леса, що оберталося разом з автомобiльним колесом.

Гальмовий момент визначався датчиком зусилля !%- − 10000, який було

розташовано на рамi стенда на вiдстанi 0,8 м вiдносно центру обертання

автомобiльного колеса .

В результатi проведення стендових експериментальних дослiджень було

отримано характеристики впливу вертикального навантаженняна реалiзоване

зчеплення автомобiльного колесо (рис. 5.2 – 5.2).

Рисунок 5.2 – Експериментальнi дослiдження впливу вертикального

навантаження ('I) на максимальне реалiзоване зчеплення ( 5 max
G ) шини авто-

мобiльного колеса при початковiй швидкостi гальмування 216 м/с (60 км/год)



278

З графiку експериментальних дослiджень (рис. 5.2) можна побачити, що

при збiльшеннi вертикального навантаження на величину до 25% вiдбуваєть-

ся зменшення реалiзованого зчеплення на 15 % для автомобiльного коле-

са вантажного колiсного транспортного засобу. Iз зменшенням вертикально-

го навантаження на 25 % вiдбувається збiльшення реалiзованого зчеплення

на 22 %. Отже реалiзоване зчеплення не є сталою величиною i змiнюєть-

ся пiд час перерозподiлу вертикального навантаження мiж осями колiсного

транспортного засобу пiд час його гальмування.

Дослiдження показали що iз зменшенням швидкостi руху колiсного

транспортного засобу до 144 м/с (40 км/год) величина максимального

реалiзованого зчеплення збiльшується (рис. 5.3), а при швидкостях менше

нiж 144 м/с (40 км/год) вплив початкової швидкостi гальмування на величину

реалiзованого зчепленняшини автомобiльного колесо вантажного автомобiля

взагалi вiдсутнiй (див. рис. 5.4).

Рисунок 5.3 – Експериментальнi дослiдження впливу вертикального

навантаження ('I) на максимальне реалiзоване зчеплення ( 5 max
G ) шини авто-

мобiльного колеса при початковiй швидкостi гальмування 144 м/с (40 км/год)
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Рисунок 5.4 – Експериментальнi дослiдження впливу вертикального

навантаження ('I) на максимальне реалiзоване зчеплення ( 5 max
G ) шини авто-

мобiльного колеса при початковiй швидкостi гальмування 72 м/с (20 км/год)

З рисунку 5.2 – 5.4 можна побачити, що форма характеру змiни мак-

симального реалiзованого зчеплення мiж шиною та поверхнею з якою вона

контактує, на вiдмiну вiд величини реалiзованого зчеплення, не залежить вiд

швидкостi з якої вiдбувалося гальмування автомобiльного колеса.

Так при рiзних початковихшвидкостях гальмування автомобiльного коле-

са вiдсоток збiльшення або зменшення реалiзованого зчеплення залишається

не змiнним, в залежностi вiд 25 % збiльшення або зменшення вертикального

навантаження на автомобiльне колесо.

Аналiз результатiв стендових експериментальних дослiджень також

показав, що не дивлячись на 22 % збiльшення або 15 % зменшення

величини максимального реалiзованого зчеплення при вiдповiдному 25 %

збiльшенню або зменшенню вертикального навантаження на автомобiльне
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колесо уповiльнення iнерцiйних мас стенду змiнюється не бiльше нiж

на 10 %, що свiдчить про непропорцiйнiсть мiж коефiцiєнтом гальмування та

реалiзованим зчепленням автомобiльного колеса (Imax ≠ 5 max
G ), тобто коефi-

цiєнт гальмування є функцiєю вiд реалiзованого зчеплення Imax = 5 ( 5 max
G ).

Отже проведенi стендовi дослiдження щодо реалiзацiї зчiпних власти-

востей пневматичної шини, в залежностi вiд вертикального навантаження

на автомобiльне колесо, та їх впливу на ефективнiсть гальмування (коефi-

цiєнт гальмування) маси що рухається, не суперечать теоретичним положен-

ням прийнятим в роботi пiд час формування теоретичних основ гальмування

багатовiсних колiсних транспортних засобiв.

5.2. Дорожнi експериментальнi дослiдження впливу перерозподiлу
навантаження мiж осями транспортного засобу на ефективнiсть
його гальмування

Для пiдтвердження теоретичних положень щодо реалiзацiї адаптивних

властивостей електропневматичного гальмового привода в разi

спрацьовування запасної гальмової системи багатовiсного колiсного

транспортного засобу необхiдно проведення дорожнiх експериментальних

дослiджень.

В якостi таких дослiджень було сплановано та проведено дослiдження за

наступною послiдовнiстю:

1. В гальмовий привiд колiсного транспортного засобу було вмонтовано

редуктори регулювання тиску з проторованими манометрами для поступо-

вого обмеження тиску в приводi з метою визначення межi блокування колiс

вiдповiдних осей КТЗ пiд час його гальмування;

2. В гальмовi камери тип 16, передньої та задньої вiсi колiсного транспорт-

ного засобу, були вмонтованi датчики тиску "%- 5999� з метою контролю

динамiчної змiни тиску пiд час наповнення та спорожнення гальмових камер;
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3. В салонi колiсного транспортного засобу було розмiщено вимiрювально-

реєстрацiйний комплекс, а також три датчики прискорення ""�7260&) ,

якi фiксували, в рiзних частинах салону колiсного транспортного засобу,

характер змiни прискорення по вертикальнiй, поздовжнiй та поперечнiй

координатам;

4. В основу методики визначення ефективностi гальмування колiсного

транспортного засобу було покладено вимоги мiжнародних правилООН№13

(Додаток№13)щодо оцiнки ефективностi гальмуванняКТЗ з антиблокуваль-

ною системою.

5. Дорожнi дослiдження проводилися на горизонтальнiй дiлянцi дороги

при трьох варiантах гальмування колiсного транспортного засобу: гальму-

вання транспортного засобу тiльки за рахунок загальмовування колiс його

передньої вiсi на межi їх блокування; гальмування транспортного засобу тiль-

ки за рахунок загальмовування колiс його задньої вiсi на межi їх блокування;

гальмування транспортного засобу за рахунок загальмовування колiс його

передньої та задньої вiсi на межi їх блокування.

Зовнiшнiй вигляд колiсного транспортного засобу та реєстрацiйно- ви-

мiрювального комплексу зображено на рисунку 5.5.

Рисунок 5.5 – Зовнiшнiй вигляд колiсного транспортного засобу

(МАЗ-256200) та реєстрацiйно-вимiрювального комплексу, що використову-

валися пiд час дорожнiх експериментальних дослiдженнях
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Аналiз результатiв експериментального дослiдження процесу

гальмування (рис. 5.6) спорядженого колiсного транспортного засобу

тiльки за рахунок загальмовування колiс його передньої вiсi на межi їх

блокування показав, що в контурi гальмового привода, що з’єднано з

гальмовими механiзмами передньої вiсi КТЗ, може бути встановлений

тиск не бiльше нiж 0.58 МПа.

Рисунок 5.6 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу, що гальмується

тiльки за рахунок колiс його передньої вiсi на межi їх блокування

У разi гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу

(див. рис. 5.7) тiльки за рахунок загальмовування колiс його задньої вiсi

на межi їх блокування, в контурi гальмового привода задньої вiсi КТЗ, може

бути встановлено тиску не бiльше нiж 0.44 МПа.
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Рисунок 5.7 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу, що гальмується

тiльки за рахунок колiс його задньої вiсi на межi їх блокування

Аналiз показав, що менша величина граничного тиску, при якому

вiдбувається кочення колiс задньої вiсi КТЗ на межi їх блокування,

пояснюється тим, що заднi вiсi транспортного засобу мають бiльше

вертикальне навантаження нiж вiсi передньої вiсi, що спричиняє реалiзацiю

мiж шинами колiс та поверхнею дорожнього покриття менше реалiзоване

зчеплення. Ця обставина пiдтверджує експериментальнi дослiдження вико-

нанi в стендових умовах (див. пiдроздiл 5.1), зi збiльшенням навантаження

на колесо реалiзоване зчеплення зменшується i навпаки.

Слiд вiдзначити, що в наслiдок реалiзацiї рiзних зчеплень мiж шинами

колiс передньої та задньої вiсi КТЗ, його ефективнiсть гальмування вiдрiз-

няється на 20 % (див. рис. 5.6 та 5.7) не дивлячись на те, що геометрич-

нi розмiри гальмових механiзмiв та гальмових камер передньої та задньої
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вiсi унiфiкованi. Аналiз проведених експериментальних дослiджень показав,

що ствердження (Imax ≠ 5 max
G ) є правомiрним, тобто коефiцiєнт гальмування

є функцiєю вiд реалiзованого зчеплення Imax = 5 ( 5 max
G ) i залежить вiд

характеру розподiлу ваги автомобiля мiж його переднiми та заднiми осями.

Проведенi експериментальнi дослiдження (рис. 5.8) гальмування

транспортного засобу за рахунок загальмовування колiс його передньої та

задньої вiсi на межi їх блокування показав, що при загальному зростаннi

уповiльнення КТЗ тиск в гальмових камерах передньої та задньої вiсi змен-

шується (в передньому контурi на 0.08МПа, в задньому контурi на 0.13МПа).

Таке зниження величини тиску в приводi пояснюється перерозподiлом

вертикального навантаження мiж його осями, та положенням центра

тяжiння транспортного засобу.

Рисунок 5.8 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу, що гальмується

за рахунок колiс його передньої та задньої вiсi на межi їх блокування
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Порiвняння результатiв експериментального дослiдження процесiв

гальмування одного й того ж колiсного транспортного засобу при трьох

варiантах (див. рис. 5.6 – 5.8) дає пiдставу стверджувати, що положення

викладенi в пiдроздiлi 3.3 є вiрними, тобто у разi виходу з ладу одного з

контурiв гальмового привода пiд час його гальмування на межi зчiпних

властивостей шин колiс вiдповiдних вiсей КТЗ вiдсутня можливiсть

суттєвого пiдвищення тиску в приводi при адаптивному регулюваннi тиску.

5.3. Дорожнi експериментальнi дослiдження ефективностi
гальмування колiсного транспортного засобу з рiзною
кiлькiстю вiсей

Дорожнi експериментальнi дослiдження ефективностi гальмування

колiсного транспортного засобу з рiзною кiлькiстю вiсей були спланованi

та проведенi для пiдтвердження теоретичних положень викладених в

пiдроздiлi 2.2.1.

Експериментальнi дослiдження були проведенi на тривiсному колiсному

транспортному засобi (рис. 5.9) задня вiсь якого може пiдiйматися.

Пiднiмання задньої вiсi такого колiсного транспортного засобу дозволила

врахувати особливостi змiни координати центра тяжiння автомобiля та

оцiнити її вплив на величину уповiльнення транспортного засобу при одному

й тому ж завантаженню КТЗ.

Методика проведення експериментального дослiдження складалася з

наступних етапiв:

1. Визначення вагових та геометричних параметрiв колiсного

транспортного засобу;

2. Встановлення на транспортному засобi вимiрювального комплексу

та датчикiв прискорення;
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Рисунок 5.9 – Зовнiшнiй вигляд транспортного засобу (MAN 26403),

який використовувався пiд час проведення експериментальних дослiджень

Рисунок 5.10 – Вимiрювання геометричних параметрiв пiдйомної та не

пiдйомної задньої вiсi КТЗ

3. Встановлення в контурах гальмового привода КТЗ редукторiв тиску з

метою визначення межi блокування автомобiльних колiс вiдповiдних вiсей

за методикою правил ООН № 13 (Додаток № 13) щодо оцiнки ефективностi

гальмування КТЗ з антиблокувальною системою;

4. Визначення коефiцiєнту розподiлу ваги мiж пiдйомною та не пiдйомною

задньою вiссю колiсного транспортного засобу.
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Встановлено, що цi коефiцiєнти вiдповiдно для третьої та другої вiсi

колiсного транспортного засобу становлять _A2 = 2, 5 та _A1 = 1, 66.

5. Виїзд на транспортному засобi на дорогу з горизонтальною поверхнею

дорожнього покриття;

6. Вимiрювання уповiльнення колiсного транспортного засобу (рис. 5.11) з

пiднятою третьою вiссю пiд час його гальмування на межi блокування першої

та другої вiсi автомобiля;

Рисунок 5.11 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу на межi

блокування колiс його першої та другої вiсi (третя вiсь КТЗ пiднята)

7. Вимiрювання уповiльнення колiсного транспортного засобу

(див. рис. 5.12) з опущеною третьою вiссю пiд час його гальмування

на межi блокування першої та другої вiсi автомобiля.

При проведеннi експериментальних дослiджень третя вiсь колiсного

транспортного засобу (яка була опущена та контактувала з поверхнею

дорожнього покриття) не загальмовувалась.
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Рисунок 5.12 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу на межi блоку-

вання колiс його першої та другої вiсi (третя вiсь КТЗ контактує з поверхнею

дорожнього покриття але не загальмовується)

8. Вимiрювання уповiльнення колiсного транспортного засобу

(див. рис. 5.13) з опущеною третьою вiссю пiд час його гальмування на межi

блокування першої, другої та третьої вiсi автомобiля.

Проведенi дорожнi експериментальнi дослiдження показали, що

ефективнiсть гальмування колiсного транспортного засобу з пiднятою

вiссю на вiдмiну вiд ефективностi його гальмування з опущеною вiссю

вiдрiзняється на 25-27 %. Причому, як показали експериментальнi

дослiдження, спостерiгається вища ефективнiсть гальмування транспортно-

го засобу у разi його руху з пiднятою вiссю, анiж з вiссю, що опущена

та не загальмовується.
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Рисунок 5.13 – Осцилограма експериментального дослiдження ефективностi

гальмування спорядженого колiсного транспортного засобу на межi

блокування колiс його першої, другої та третьої вiсi

У разi загальмовування опущеної вiсi тривiсного колiсного транспортного

засобу ефективнiсть його гальмування зростає на 21-23 % у порiвняннi з

ефективнiстю гальмування КТЗ третя (пiдйомна) вiсь якого не

загальмовується.

Порiвняння ефективностi гальмування тривiсного транспортного засобу,

третя вiсь якого пiднята, з ефективнiстю гальмування КТЗ, третя вiсь якого

загальмовується, показує, що ефективнiсть гальмування в другому випадку

все одно залишається меншою десь на 4 %, тому можна зробити висновок,

що пiднiмання третьої вiсi на автомобiлi що дослiджувався є рацiональним

технiчним рiшенням для забезпечення безпеки дорожнього руху пiд час його

експлуатацiї в спорядженому станi.
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3. Експериментальнi дорожнi дослiдження гальмування колiсного

транспортного засобу показали, що в наслiдок реалiзацiї рiзних зчеплень

мiж шинами колiс передньої та задньої вiсi КТЗ, його ефективнiсть

гальмування вiдрiзняється на 20 % не дивлячись на те, що геометричнi

розмiри гальмових механiзмiв та гальмових камер передньої та задньої вiсi

транспортного засобу унiфiкованi.

4. Проведенi дослiдження гальмування транспортного засобу за

рахунок загальмовування колiс його передньої та задньої вiсi на межi їх

блокування показали, що при загальному зростаннi уповiльнення КТЗ, у

порiвняннi з процесом гальмування за рахунок окремих вiсей автомобiля,

тиск в гальмових камерах передньої та задньої вiсi транспортного засобу

зменшується (в передньому контурi на 0,08 МПа, в задньому контурi

на 0,13 МПа).

5. Ефективнiсть гальмування колiсного транспортного засобу залежить

вiд кiлькостi мостiв, якi контактують з поверхнею дорожнього покриття.

Рiзниця мiж ефективнiстю гальмування КТЗ з пiднятою вiссю на вiдмiну вiд

ефективностi його гальмування з опущеною вiссю вiдрiзняється

на 25-27 %. Вища ефективнiсть гальмування транспортного засобу

спостерiгається у разi його руху з пiднятою вiссю, анiж з вiссю, що

опущена та не загальмовується.

6. Загальмовування пiдйомної вiсi транспортного засобу дозволяє

пiдвищити безпеку дорожнього руху багатовiсного колiсного транспортно-

го засобу оскiльки, в такому випадку, його ефективнiсть гальмування зростає

на 21-23 % у порiвняннi з ефективнiстю гальмування КТЗ пiдйомна вiсь

якого не гальмується.
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7. Порiвняння ефективностi гальмування колiсного транспортного

засобу, третя вiсь якого пiднята, з ефективнiстю гальмування КТЗ, третя

вiсь якого загальмовувалася, показало, що пiднiмання вiсi та перенесення

ваги на iншу задню вiсь автомобiля, у разi руху порожнього транспортного

засобу, є рацiональним технiчним рiшенням, яке дозволяє пiдвищити

безпеку дорожнього руху шляхом пiдвищення ефективностi гальмування

автомобiля на 4 %.

Основнi результати дослiдження з даного роздiлу опублiкованi в наукових

роботах [1, 2, 4–6, 11, 12, 15–17,29, 33, 34, 37, 40, 41].
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ВИСНОВКИ

Виконана дисертацiйна робота узагальнює та розвиває науковi

основи актуальної та важливої науково-технiчної проблеми пiдвищення

безпеки руху багатовiсних КТЗ у загальному потоцi транспортних засобiв,

що дозволило створити основу для визначення закономiрностей пiд час

створення математичних моделей i методiв, якi формують теоретичнi

основи динамiки гальмування багатовiсних транспортних засобiв, з

електропневматичним гальмовим приводом.

Основнi науковi та прикладнi результати виконаних дослiджень :

1. Уперше запропоновано метод визначення поздовжнiх координат

розташування центра тяжiння багатовiсного колiсного транспортного

засобу, який на основi координат положення мостiв транспортного засобу

та статичних навантажень на них, дозволяє розрахунковим способом

обчислити повзводнi координати положення центра тяжiння автомобiля

або його причiпної ланки, та обчислити навантаження на вiсях автомобiля

пiд час його гальмування, використовуючи простi алгебраїчнi рiвняння та

методи iмiтацiйного моделювання;

2. Уперше запропонованi методи визначення коефiцiєнту гальмування

багатовiсного колiсного транспортного засобу у вiдповiдностi до групи їх

належностi, якi дозволили оцiнити вплив геометричного положення вiсей

багатовiсного автомобiля на ефективнiсть його гальмування.

Похибка iмiтацiйного моделювання пiд час порiвняння теоретичних

розрахункiв з дорожнiми експериментальними дослiдженнями процесу

гальмування транспортного засобу не перевищувала 5 %;
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3. Узагальнення iмiтацiйних моделей щодо визначення перехiдних

процесiв в електропневматичних ланках гальмового привода, дало змогу

створити унiверсальне програмне забезпечення для розрахунку динамiчних

властивостей електропневматичних апаратiв привода пiд час роботи

автоматизованих систем регулювання гальмового зусилля.

Проведенi дослiдження показали, що iз зменшенням довжини

гальмового привода або iз зменшенням об’ємiв ланок привода динамiчнi

процеси в них стають iнтенсивнiшими тому обрання метода визначення

витрати повiтря в ланках привода має важливе значення для моделювання

електропневматичних апаратiв тиску, оскiльки похибка в розрахунках

може сягати до 50 – 80 %.

4. Уперше запропоновано метод, який описує робочий процес

електропневматичного апарату з не прямим перетiканням повiтря, що

мають в своїй конструкцiї клапани прискорювальної дiї, на основi якого

використовуючи статичну характеристику апарату вдалося врахувати

особливостi гiстерезису апаратiв при iмiтацiйному моделюваннi їх робочих

процесiв, якi вiдбуваються в наслiдок наповнення або спорожнення

гальмового привода.

5. На основi методу «включень-виключень», який використано при

реалiзацiї концепцiї органiзацiї запасної гальмової системи з електропневма-

тичним гальмовим приводом, встановлено, що кiлькiсть комбiнацiй

поєднання контурiв гальмового привода з гальмовими механiзмами

вiдповiдних мостiв КТЗ прогресивно зростає iз збiльшенням кiлькостi

контурiв або кiлькостi точок пiдключення контурiв до гальмових

механiзмiв.

Запропонованi критерiї визначення рацiональних схем реалiзацiї

гальмового привода на багатовiсному колiсному транспортному засобi

дозволяють вiдiбрати найкращi варiанти реалiзацiї схем пiдключення



295

контурiв гальмового привода до гальмових механiзмiв вiдповiдних мостiв

багатовiсного автомобiля, при яких забезпечується вiдхилення ефективностi

гальмування транспортного засобу вiд середнього його значення не бiльше

нiж на 20 %.

6. На основi iмiтацiйного моделювання гальмування транспортного

засобу в адаптивному режмi встановлено та шляхом експериментальних

дослiджень пiдтверджено, що в залежностi вiд потенцiйних можливостей

реалiзацiї зчеплення мiж шинами автомобiльних колiс та поверхнею

дорожнього покриття, тиск в електропневматичному гальмовому приводi,

при адаптивному його регулюваннi, може бути пiдвищений на величину не

бiльше нiж 0,04 МПа у разi виходу з ладу одного з контурiв привода пiд час

гальмування автомобiля на межi блокування його колiс.

7. Розробленi та впровадженi методичнi рекомендацiї з визначення

осьових навантажень транспортних засобiв на поверхню дорожнього

покриття дозволяють з точнiстю до 10 % врахувати особливостi

перерозподiлу навантаження мiж вiсями багатовiсних транспортних засобiв

пiд час проетування автомобiльних дорiг України.

8. Результати теоретичних й експериментальних дослiджень визначення

вертикальних навантажень на вiсях багатовiсного колiсного транспортного

засобу пiд час його гальмування прийнятi для практичного використання:

– Державним агентством автомобiльних дорiг України при проектуваннi

дорожнього покриття;

– Нацiональним науковим центром «Iнститут судових експертиз iм. засл.

проф. М.С.Бокарiуса» при розробцi методик та методичних рекомендацiй з

визначення гальмового шляху багатовiсних транспортних засобiв;

– ТОВ «Автокомпонент Плюс» пiд час покращення характеристик

апаратiв пневматичного гальмового привода вантажних автомобiлiв;
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– ПрАТ «АвтоКрАЗ» при проектуваннi нових транспортних засобiв у

тому числi й причiпних;

– Полтавським авто-агрегатним заводом при покращеннi характеристик

апаратiв пневматичного гальмового привода, що мають слiдкувальну дiю;

– Харкiвський автомобiльно-дорожнiм унiверситетом у навчальному

процесi пiдготовки бакалаврiв, та магiстрiв за спецiальнiстю 133 «Галузеве

машинобудування» та 274 «Автомобiльний транспорт»;

– ТОВ «ПРОФХIМ» при визначеннi рацiонального перерозподiлу

навантаження мiж осями багатовiсного транспортного засобу пiд час

перевезення небезпечних вантажiв, а також при визначеннi рацiональної

швидкостi руху автомобiлiв з небезпечним вантажем;

– ПрАТ «Вовчанський агрегатний завод» при проектуваннi

електропневматичних апаратiв та покращення характеристик серiйних

апаратiв з непрямим перетiканням повiтря для гальмового привода

колiсних транспортних засобiв.
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