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В  настоящей работе рассматриваются пути снижения неравномерности 

динамической нагруженности шарнирных соединений звеньев гусеничного 
движителя за счет выбора оптимальных жесткостных параметров резиновых 
элементов, входящих в конструкцию шарнира. 

 
В настоящее время особую актуальность при разработке новых и со-

вершенствовании существующих конструкций гусеничных машин составля-
ют вопросы проектирования и обеспечения надежности эксплуатации их хо-
довых систем.  

Одним из наиболее нагруженных элементов гусеничного обвода звен-
чатого типа является шарнирное соединение звеньев. Наиболее перспектив-
ным направлением с точки зрения снижения динамической нагруженности и 
увеличения срока службы гусеничного движителя является использование в 
его узлах резиновых элементов. Причем, в шарнирных соединениях приме-
няются резиновые элементы, как в качестве уплотнения, так и в качестве си-
ловых элементов. Применение резинометаллического соединения исключает 
попадание абразивных частиц к трущимся поверхностям и существенно сни-
жает динамическую нагруженность деталей (за счет вязкоупругих парамет-
ров резиновых элементов). Все это в целом увеличивает ресурс гусеничного 
движителя.  

В настоящее время в качестве шарнирного соединения траков звенча-
тых гусеничных цепей широкое распространение получила пятипроушенная 
конструкция (рисунок 1). В результате ресурсных испытаний гусеничного 
движителя, имеющего в шарнирном соединении пятипроушенную конструк-
цию, установлено, что резиновые элементы двойных проушин изнашиваются 
быстрее, чем элементы тройных проушин (рисунок 2). Одним из путей реше-
ния проблемы неравномерности нагружения резиновых элементов шарнир-
ного соединения является использование на стадии проектирования методов 
оптимизации. 

В данной статье рассматривается задача параметрическая оптимизации, 
целью которой является снижение неравномерности закручивания резиновых 
элементов шарнирного соединения за счет выбора рациональных жесткост-
ных параметров. В связи с этим, постановка задачи имеет следующую фор-
мулировку: выбрать оптимальные параметры резинометаллического шар-
нирного соединения звеньев гусеничного движителя таким образом, чтобы 
при динамическом нагружении разность углов закручивания резиновых эле-
ментов двойных и тройных проушин ∆ϕд была минимальной при конструк-
тивных ограничениях на варьируемые параметры   
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Ki

l < Ki < Ki
u , i = 1, 2, … , m ,                                             (1) 

 
где  Ki - варьируемые параметры; 

  Ki
l, Ki

u - нижние и верxние границы варьируемыx параметров  
       m - число варьируемых параметров. 
В качестве варьируемых параметров принимаются коэффициенты ра-

диальной и угловой жесткости резиновых элементов двойных и тройных 
проушин шарнирного соединения. 

Кроме того, необходимо учесть следующее условие. Во время движе-
ния транспортного средства резинометаллический шарнир проходит харак-
терные точки гусеничного обвода (ведущее колесо, передний и задний опор-
ные катки, направляющее колесо) [6], где вследствие поворота звеньев он за-
кручивается на некоторый угол. В данном случае можно допустить, что эле-
менты шарнира испытывают статическое нагружение. Поэтому в качестве 
дополнительного функционального ограничения принимается следующее ус-
ловие: разность углов закручивания резиновых элементов шарнирного со-
единения при статическом нагружении ∆ϕст не должна превышать допус-
тиых значений. 

Учитывая особенности резины как конструкционного материала, тре-
буется четкое представление о механическом поведении, о влиянии парамет-
ров резинометаллических соединений звеньев на работоспособность, дина-
мическое поведение элементов гусеничного движителя при различных видах 
нагружения.  

 

  
1 – резиновые элементы крайних тройных проушин, 2 - резиновые 
элементы двойных проушин, 3 - резиновые элементы центральной 

проушины, 4 – ограничители, 5 – смежные звенья  
 

Рисунок 1. Соединение траков резинометаллическим шарниром  
с ограничителями 

 



 3

 

 
Рисунок 2. Разрушение резиновых элементов шарнирного соединения 

 
В результате экспериментальных и теоретических исследований уста-

новлено, что наиболее нагруженным участком гусеничного обвода является 
ведущий участок.  

Моделирование динамического поведения элементов гусеничного 
движителя рассматривалось многими авторами [1-4]. Гусеничный движитель 
с резинометаллическими соединениями траков представляют сложную меха-
ническую систему,  включающую большое количество элементов, имеющих 
между собой как вязкоупругие, так и кинематические связи (голономные и 
неголономные). При исследовании колебательных процессов, происходящих 
в гусеничном движителе,  обычно рассматривается плоская система. Практи-
чески во всех математических моделях шарнирное соединение траков заме-
няется невесомым упругим элементом. Однако такая модель не учитывает 
массу и момент инерции арматуры пальца РМШ, которая составляет порядка 
15-20% от массы звена. Это может оказать существенное влияние на досто-
верность моделирования колебательных процессов. Кроме того, резиновые 
элементы разных проушин имеют отличные друг от друга вязкоупругие па-
раметры . 
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Рисунок 3. Радиальное и угловое смещение смежных звеньев  
при вторичном нагружении 

 
Кроме того, резиновые элементы проушин смежных звеньев имеют от-

личные друг от друга вязкоупругие параметры. В общем случае при вторич-
ном нагружении радиальной силой и крутящим моментом смежные звенья 
имеют различные значения радиальных и угловых смещений по отношению 
к РМШ (рисунок 3). Это в конечном итоге предопределяет различную нагру-
женность резиновых элементов шарнирного соединения смежных звеньев. 
Кроме того, на различие динамической нагруженности оказывает влияние 
смещение центра масс звена к тройным проушинам.  

В настоящей работе предлагается математическая модель гусеничного 
движителя, учитывающая массу и момент инерции арматуры шарнира, а так 
же разные значения жесткости и демпфирования резиновых элементов. 

Для описания состояния плоской системы введем обобщенные коорди-
наты, отражающие положение каждого элемента в глобальной системе коор-
динат XOY. На рис. 4 приводится фрагмент плоской модели гусеничного 
движителя, описывающий резинометаллическое соединение звеньев. Для ка-
ждого тела вводится локальная система координат ξiΟiηi, центр которой сов-
падает с центром масс тела. Положение любого элемента в системе опреде-
ляется координатами его центра масс (xi , yi) и углом поворота локальной 
системы координат элемента относительно глобальной (ϕI). Таким образом, в 
качестве обобщенных координат принимаем для каждого тела вектор 

 
qi = [ xi , yi , ϕI ] т

 .      (2) 
 

Связь между элементами гусеничного движителя реализуется в виде 
упругих, вязкоупругих соединений или абсолютно жесткого контакта. Рези-
нометаллический шарнир рассмотрен в виде отдельной массы (i элемент), 
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связанной с сопрягаемыми звеньями (i-1 и i+1  элементы) упругими и демп-
фирующими связями (рисунок 4). Жесткостные и демпфирующие параметры 
резиновых элементов двойных и тройных проушин характеризуются коэф-
фициентами радиальной и угловой жесткости (K1, K2, Кϕ1 и  Кϕ2), а также ко-
эффициентами радиального и углового демпфирования (С1, С2, Сϕ1 и  Сϕ2).  

 

 
Рисунок 4. Фрагмент плоской модели гусеничной цепи  

с учетом параметров шарнирного соединения 
 

 
Вариационная форма уравнений Лагранжа записывается в виде [5] 
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где T  - кинетическая энергия системы; 
      Qi - обобщенные силы , действующие на i-ый элемент; 
      n  - число элементов системы. 
Кинетическая энергия отдельного элемента определяется соотношением  
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 (4) 
Конкретный вид уравнений составляющих систему (3) зависит от типа 

элемента, наличия ограничений и количества связей с другими элементами. 
В общем случае дифференциальные уравнения, составляющие систему 

(3), имеют нелинейный вид. Поэтому для её решения используется метод 
временных конечных элементов с линеаризацией по методу Ньютона-
Рафсона [4,5]. На каждом шаге интегрирования получаем значения неизвест-
ных динамических перемещений и скоростей элементов. Затем вычисляются 
производные значения, а именно динамическая нагруженность радиальной 
силой и закручивающим моментом, а также динамическая разность углов за-
кручивания резиновых элементов шарнирного соединения. Разность углов 
закручивания при статическом нагружении выражается следующей зависи-
мостью: 

 

,
K/K1
K/K1

21

21
cт

ϕϕ

ϕϕαϕ∆
+
−
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где α - максимальный угол относительного поворота смежных звеньев. 
 

Для решения оптимизационной задачи в настоящей работе применен 
комплексный метод Бокса, являющийся модификацией симплексного метода 
Недлера-Мида и позволяющий учитывать ограничения на варьируемые па-
раметры [8]. Возможность применения этого метода для решения оптимиза-
ционных задач при проектировании динамических многомассовых систем 
рассмотрены в работах [7,9]. С использованием предложенного метода раз-
работан алгоритм, который на каждом шаге оптимизационного процесса ис-
пользует вычисление функции цели методом временных конечных элемен-
тов.  

На основе предложенных методик разработан программный комплекс 
DTRAK, который предназначен для исследования динамических процессов, 
происходящих в элементах ведущего участка гусеничного движителя при 
различных вариантах внешнего воздействия. Программный комплекс позво-
ляет производить расчет динамических перемещений, скоростей и ускорений 
элементов ведущего участка, а также динамических усилий, действующих в 
шарнирных соединениях траков, исследовать зависимости максимальных 
амплитуд динамического отклика от изменения жесткостных параметров 
шарниров, а также проводить оптимизационный расчет. 

С применением программного комплекса проведено исследование ди-
намического поведения ведущего участка трактора Т250 при различных ус-
ловиях внешнего нагружения. Модель ведущего участка состоит из 9 элемен-
тов, соединенных между собой упругими и вязкостными связями (рисунок 5).  
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1,3,5,7 – звенья цепи; 2,4,6,8 – шарниры; 9 – ведущее колесо (звездочка) 
 

Рисунок 5. Плоская модель ведущего участка гусеничного движителя 
 

На рисунках 6-9 приводятся результаты численных исследований. Ана-
лиз расчетных данных позволяет сделать следующие выводы:  

- изменение разности закручивания носит одинаковый характер для 
всех шарниров приведенной системы; 

- минимум разности закручивания смещен в сторону увеличения жест-
кости резиновых элементов двойных проушин. 
  

 
Рисунок 6. Изменение динамической нагруженности элементов РМШ в зави-

симости от коэффициентов радиальной жесткости 
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Рисунок 7. Изменение закручивающего момента элементов РМШ в зависи-

мости от коэффициентов радиальной жесткости 
 

  

 
Рисунок 8. Изменение разности углов закручивания элементов РМШ в зави-

симости от коэффициентов радиальной жесткости 
 



 9

 
Рисунок 9. Изменение разности углов закручивания элементов РМШ  

при статическом нагружении  
 

Кроме того, отмечено, что минимум разности закручивания изменяется 
незначительно при определенном соотношении жесткостей элементов трой-
ных и двойных проушин. Поэтому при проведении оптимизационного расче-
та в качестве варьируемых параметров приняты коэффициент радиальной 
жесткости элементов двойных проушин K2 и соотношение жесткостей K1 /K2 . 

Проведен расчет оптимальных жесткостных параметров резиновых 
элементов для тройных и двойных проушин с учетом ограничений на варьи-
руемые параметры и функционального ограничения (разность углов закручи-
вания при динамическом и статическом нагружении ∆φ <0,5°). 

В таблице 1 приводятся исходные значения варьируемых параметров, 
ограничения на варьируемые параметры и результаты оптимизационного 
расчета.  

Таблица 1 
Ограничения Параметр Исходное 

Значение нижнее верхнее 
Оптимальное 
значение 

K1, кН/м 17000 10000 400000 18550 
Kϕ1, кНм/рад 0,510 0,3 1,5 0,557 
K2, кН/м 14000 10000 400000 20000 
Kϕ2, кНм/рад 0,52 0,3 1,5 0,6 
K1/K2 1,214 0,75 1,25 0,9275 
∆φ дин , ° 1,375 - - 0,04 
∆φ ст ,  ° 1,8 - - 0,32 
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Таким образом в результате проведения оптимизационного расчета 

значение функции цели уменьшилось с 1,375° до 0,04°. При этом разность 
углов закручивания при стаическом нагружении составила 0,32°, что не пре-
вышает допустимого значения. В результате проведения нескольких оптими-
зационных расчетов с различными начальными значениями варьируемых па-
раметров были получены одинаковые результаты, что подтверждает хоро-
шую сходимость предложенного оптимизационного алгоритма и работоспо-
собность программного комплекса. 
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