
Установление динамических характеристик подсистемы привода 
исполнительных органов очистного комбайна нового поколения

Оптимизация динамических свойств очистных 
комбайнов нового поколения на стадии их автомати
зированного проектирования является актуальной

научно-технической проблемой, решение которой 
позволит увеличить надежность и производитель
ность этих машин. Эта проблема предполагает реше
ние ряда задач научного и практического характе
ра. В их числе — задача установления динамических 
характеристик всех силовых подсистем и, прежде все
го, тяжелонагруженных подсистем привода исполни
тельных органов.

Приведены методика и результаты определения 
упругих и инерционных характеристик подсистемы 
привода исполнительных органов очистного комбай
на нового поколения с поворотными блоками резания.



Проведенные к настоящему времени исследова
ния ДонНТУ, ИГД им. А.А. Скочинского и других 
организаций показывают, что представление под
систем привода исполнительных органов очистных 
комбайнов в виде упругих валопроводов с дискрет
ными массами является вполне приемлемым при ре
шении большинства задач динамики. В ряде работ 
ученых этих организаций [1, 2 и др.] также приведе
ны методики экспериментального и расчетного оп
ределения динамических характеристик подсистем 
привода применительно к очистным комбайнам 
прежних поколений.

Безусловно, более высокую точность результатов 
обеспечивают экспериментальные исследования при 
наличии натурных образцов машин. Вместе с тем на 
стадии автоматизированного проектирования вновь 
создаваемых очистных комбайнов возможно только 
расчетное определение рассматриваемых характери
стик. Очевидно, что при этом в целом следует широ
ко использовать современные компьютерные техно
логии, позволяющие оперативно получать достаточ
но достоверные результаты расчетов при любой сте
пени сложности рассматриваемых объектов исследо
вания, а при определении упругих характеристик не
обходимо, в частности, учитывать не только кру
тильные податливости участков валопровода, но и 
приведенные к крутильным изгибные деформации 
валов и упругие деформации в опорных узлах корпу
сов. Поэтому представляет интерес дальнейшее раз
витие ранее выполненных работ, посвященных оп
ределению динамических характеристик подсистем 
приводов исполнительных органов, применительно 
к новым объектам — очистным комбайнам новых по
колений, отличающихся оригинальным структур
ным построением в виде поворотных блоков реза
ния, наличием торсионных валов и других конструк
тивных особенностей.

Решение указанной задачи рассмотрим на приме
ре очистного комбайна КДК 500 (I типоразмер), под
система привода исполнительного органа (ПИО) ко

торого выполнена в виде 
поворотного блока резания. 
Структурно-компоновоч
ное решение подсистемы 
ПИО наглядно представле
но в виде трехмерной моде
ли поворотного блока реза
ния на рис. 1 (корпус ре
дуктора изображен в кар
касном виде).

Соответствующая кине
матическая схема редуктора 
подсистемы привода ис
полнительного органа при
ведена на рис. 2.

На указанной кинемати
ческой схеме основные эле
менты трансмиссии обо
значены следующим обра
зом: 1 — электродвигатель; 
2 — торсионный вал; 3—5, 
7—14 — зубчатые колеса; 6 — 
зубчатая муфта; 15 — экс-

центриковая ступица, посредством которой обеспе
чивается соединение исполнительного органа с вы
ходным валом; 16 — исполнительный орган (трехза- 
ходный шнек диаметром 1,25 м с шириной захвата
0.63 м); I —VII — валы и оси. Следует отметить, что 
специальный торсионный вал 2, который посредст
вом эвольвентных шлицев соединяется непосредст
венно с ротором электродвигателя 1 и полым валом
1, выполняет функцию зубчатой муфты и обеспечи
вает повышение коэффициента податливости вало- 
провода. Зубчатые колеса 3, 7, 11 конструктивно 
представляют собой вал-шестерни и поэтому номера 
соответствующих валов I , III  и V  могут рассматри
ваться как дублирующие обозначения данных зубча
тых колес.

На основании анализа структурно-компоновоч
ного построения рассматриваемой подсистемы ПИО 
составлена ее структурная формула (рис. 3), нагляд
но отражающая расположение выделяемых дискрет
ных масс вдоль упругого валопровода.

Здесь еш, e—eVII, e04+1), езМ -  соответственно кру
тильные податливости шлицевого, гладкого участков 
вала, зубчатой передачи и зубчатой муфты.

Крутильные податливости гладких участков вала, 
шлицевых соединений, зубчатой передачи и зубча
той муфты определялись по зависимостям, приве
денным в работах [3, 4].

Определение приведенной к крутильной подат
ливости зубчатой передачи, обусловленной изгибом 
валов и деформациями опор качения, выполнено в 
соответствии с рекомендациями, приведенными в 
упомянутых работах.

На рис. 4 представлены расчетные схемы вала с 
действующими на него силами и механической части 
подсистемы привода. При этом расчетная схема ме
ханической части подсистемы ПИО соответствует 
общему случаю возможного компоновочного реше
ния редуктора (оси любых трех соседних валов не ле
жат в одной плоскости).

Рис. 1. Трехмерная модель поворотного блока резания комбайна КДК 500 (I типоразмер)



Рис. 2. Кинематическая схема редуктора подсистемы привода исполнительного органа комбайна КДК 500 (I типоразмер)

Приведенная к крутильной податливость зубчатой 
передачи за счет изгиба валов и деформации опор на
ходится по формулам:

Рис. 3. Структурная формула валопровода

Здесь приведены следующие условные 
обозначения:

j  — номер вала; i — номер колеса; Б , Д  — 
индекс ближней и дальней опор; х у — ко
ордината расположения i-го колеса на j -м 
валу; zj-u y - 1 — координаты расположения 
j -го вала в координатной системе, совпа
дающей с первым валом — валом привод
ного электродвигателя; R^ z , Rj s r, RjMZ  и 
Rj д Y  — проекции полных реакций в под
шипниковых опорах j -го вала на коорди
натные оси Z  и Г; F Y , Ftz — проекции пол
ных усилий, действующих в зацеплении 
i-го колеса на координатные оси Z  и Г ; 
aj-1jj  — угол, характеризующий взаимное 
расположение сопрягаемых валов в редук
торе.

Рис. 4. Расчетные схемы:
а — вала с действующими на него силами; б — механической части подсистемы при
вода



где oj — угловая скорость вращения j -го вала; dw, aw — 
диаметр начальной окружности зубчатого колеса и 
угол зацепления зубчатой передачи; М, — крутящий 
момент на j -м валу.

При этом угол о,-, ++х определяется по формуле

Полные перемещения зубчатых колес (в системе X, 
Yj Zj) вдоль осей Y, и Zj соответственно находятся по 
формулам

где y,, Zi — прогибы j -го вала под i-м колесом; SY, SZ — 
перемещения i-го колеса за счет деформаций опор 
j -го вала.

Прогибы y i, Zi находятся по методу конечных пара
метров или по формуле Мора.

Перемещения за счет деформаций опор находятся 
по следующим зависимостям:

где LJB — длина j -го вала.
Деформации опор находятся в соответствии с ра

ботой [5].
Силы, действующие на вал в месте установки i-го 

колеса, можно определить по следующим зависимо
стям:

1) колесо ведущее

где F  — окружное усилие зубчатой передачи; Fr — ра
диальное усилие зубчатой передачи; ui_l,,, u, i+1 — пе
редаточные отношения.

Направления вращения валов считается положи
тельным против хода часовой стрелки.

В табл. 1 приведены рассчитанные абсолютные 
значения крутильной, изгибной, приведенной к кру
тильной, и суммарной податливостей выделенных 
участков упругого валопровода (см. рис. 3). При этом 
следует отметить, что на этапе определения прогибов

Значения податливостей участков упругого валопровода

Податливость участков валопровода, рад/(Н-м)

Участки ва
лопровода крутильная

изгибная, 
приведенная 
к крутильной

суммарная

е 2 + 2е ш  + е ! 1,6910 5 - 1,69-10-5

е 3—4 8,20-10-* 1,10-10-7 1,92-10-7

е 4-5 2,49-10-* 5,10-10-8 7,60-10-8

%е3+еш+ 1,14-10-6 — 1,14-10-6

е 7-8 8,50-10-8 7,20-10-7 8,10-10-7

IVе+ше 4,24-10-7 - 4,24-10-7

е 9—10 5,20-10-8 1,50 - 10 -7 2,02-10-7
«Г+еш 1,75-10-7 — 1,75 - 10 -7

е 11 —12 3,10-10-8 2,50-10-7 2,81 -10-7

е ш  + е И  + е ш 9,60-10-8 — 9,60-10-8

е 13—14 1,60-10-8 1,50 - 10 -7 1,66-10-7

е ш  + е У[ I + е ш 1,62-10-7 — 1,62-10-7

валов моменты сопротивления их сечений рассчиты
вались без учета сопрягаемых с ними деталей (зубча
тых колес, дистанционных колец и т.п.), поскольку 
величины соответствующих прогибов не превышали 
среднюю величину зазоров в посадочных соединени
ях указанных деталей с валами.

При определении инерционных характеристик 
элементов редуктора подсистемы ПИО (валов, зубча
тых колес и т.д.) поэтапно из вышерассмотренной 
трехмерной модели поворотного блока резания из
влекались необходимые сборочные узлы. В качестве 
примера на рис. 5 приведена трехмерная модель вала 
III в сборе.

Затем в составе каждого сборочного узла выделя
лись соответствующие подузлы и детали, моменты 
инерции которых определялись с помощью приклад
ных пакетов трехмерного твердотельного моделиро
вания уже как отдельных дискретных масс. Примени
тельно к рассматриваемым сборочным узлам (при
водной электродвигатель, все валы в сборе, исполни
тельный орган) выделялись следующие дискретные 
элементы (см. рис. 3): ротор электродвигателя 1 (I1); 
торсионный вал 2 (I2); вал-шестерня 3 (I3); паразитное 
зубчатое колесо 4 (I4); зубчатое колесо 5 в сборе с зуб
чатой муфтой 6 (I5); вал-шестерня 7 с дистанционны
ми втулками и стаканами (/ш); зубчатое колесо 8 (I8); 
зубчатое колесо 9 (I9); вал IV с дистанционными втул
ками и стаканами (IIV); зубчатое колесо 10 ( I10); 
вал-шестерня (см. рис. 3) 11 с дистанционными ста
канами (IV); зубчатое колесо 12 (I12); зубчатое колесо 
13 (I13); вал V Iс дистанционными стаканами (IVI); зуб
чатое колесо 14 (I14); вал VII с деталями уплотнитель
ного узла (IVII); эксцентриковая ступица 15 с деталями



Рис. 5. Трехмерная модель вала III в сборе

узла фиксации ее в осевом на
правлении (115); исполнитель
ный орган 16 ( I16). При этом 
следует отметить, что в состав 
I3, Ini—Iyii также входят внут
ренние кольца опорных под
шипников и тела их качения, а 
в состав I4 — наружные кольца 
опорных подшипников и тела 
их качения.

Результаты расчета массо
во-инерционных характери
стик вращающихся деталей ре
дуктора подсистемы привода 
исполнительного органа при
ведены в табл. 2. При этом сле-
дует отметить, что с учетом сложного характера пере
мещения тел качения подшипников (вращение отно
сительно своей оси и перемещение в составе сепара
тора подшипника, обусловленное вращением послед
него) рассчитывался их приведенный момент инер
ции. При этом формула для расчета приведенного мо
мента инерции тел качения подшипников была пред
ложена на основе баланса кинетических энергий, ха
рактеризующих соответственно реальное сложное 
движение тел качения и виртуальное (условное) толь
ко вращательное их движение совместно с соответст
вующим кольцом подшипника с угловой скоростью 
вала или паразитного зубчатого колеса. Указанная за
висимость имеет следующий вид:

где К  — коэффициент, учитывающий тип подшипни
ка (К = 0,375 для роликового подшипника; К  = 0,35 
для шарикового подшипника); m — суммарная масса 
тел качения; Rк — соответствующий радиус вращаю
щегося кольца подшипника (внешний для внутрен
него кольца подшипника, установленного на валу, и 
внутренний для наружного кольца подшипника, ус
тановленного на оси).

Разработанная методика определения упругих ха
рактеристик подсистем ПИО, отличающаяся, прежде 
всего, учетом пространственного расположения осей 
валов, является достаточно общей и может быть при
менена для ряда характерных конструктивных реше
ний поворотных блоков резания очистных комбайнов 
нового поколения.

Предполагается дальнейшее использование дан
ной методики на этапе автоматизированного проек
тирования очистных комбайнов, а рассчитанные зна
чения динамических характеристик подсистемы 
ПИО очистного комбайна КДК 500 — при имитаци
онном моделировании рабочих процессов рассматри
ваемого комбайна в целях оптимизации динамиче
ских параметров его силовых подсистем.

Таблица 2

Результаты расчета массово-инерционных характеристик 
вращающихся деталей редуктора

№ пози
ции дис
кретного 
элемента

Масса, кг

Момент
инерции,

кг-м2

№ пози
ции дис
кретного 
элемента

Масса, кг

Момент
инерции,

кг-м2

1 950 1,95 10 51 0,932

2 18,1 0,008 V 103,1 0,332

3 16,5 0,045 12 85,8 1,848

4 17 0,179 13 36 0,349

5 26,5 0,304 Vi 84 0,271

III 42,9 0,091 14 106 2,147

8 43,3 0,841 Vii 208 0,858

9 12 0,055 15 66,3 0,825

IV 44 0,109 16 1569 240,5
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