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Вступ. У ряді спряжень машин (втулка головки шатуна-палець, бобишки поршня-
палець у двигунів внутрішнього згоряння) при досягненні певних зазорів у спряженнях 
швидкість їх зношування інтенсивно наростає. Причому таке явище спостерігається у 
випадку виникнення ударної взаємодії між елементами так званих «ударних пар». 

Поняття «ударної пари», як особливого типу кінематичного з’єднання двох ланок 
механізму, вперше запропоновано А. Ю. Кобринським [1]. 

С. Дубовські і Ф. Фрейденштейн у експериментальній роботі [2] встановили, що 
максимальне стискування поверхонь деталей у спряженнях віброударних пар під дією 
ударної сили значно перевищує (у декілька разів) статичне їх стискування під дією та-
кої ж за величиною статичної сили. Це означає, що має місце суттєве зростання напру-
жень у елементах спряжень, оскільки напруження прямо залежать від пружних дефор-
мацій поверхонь деталей спряження. 

У роботі [3] показано, що коефіцієнт динамічності (відношення максимального сти-
скування поверхонь елементів спряження при ударі до статичного стискування), на-
приклад, у зубчастого зачеплення зростає приблизно тією ж мірою, якою зростає зазор. 

Приклад розрахунку гранично допустимого зазору в зубчастому зачепленні шесте-
ренної передачі коробки відбору потужності пожежної атоцистерни АЦ–63Б, який на-
ведено в роботі [4], свідчить про такі співвідношення стискувань зубців залежно від 

умов стискування: статичне стискування – ;1max 
st

  удар при відсутності зазору – 

;2max 
st

  удар при гранично допустимому зазорі – .4max 
st

  

Удар (як зовнішній так і внутрішній) двох куль досліджувався у роботах Герца, 
Динника, Тимошенко, Гутьяра, Бєляєва й ін. Проте у техніці більш поширеним типом 
з’єднання є циліндрична пара. Деякі роботи, пов’язані з зовнішньою контактною взає-
модією циліндрів, названі в роботі [4]. Стосовно внутрішнього контакту циліндрів мо-
жна послатись, наприклад, на роботу С. Дубовські і Ф. Фрейденштейна [2]. 

Метою статті є розгляд взаємодії елементів ударної пари втулка верхньої головки 
шатуна-поршневий палець. Випадок характерний тим, що елементи пари виготовляють 
з різних матеріалів, а саме: втулка – залізоалюмінієві бронзи Бр. АЖ 9-4 (міцність за 
Бринелем Нв=110), олов’янистоцинкові бронзи Бр. ОЦ 10-2 (Нв=80...90) і Бр. ОЦС 4-4-
2,5 (Нв=65...75), а також олов’янистофосфористі бронзи з міцністю Нв=90...120; порш-

 Хоменко І. М., 2016 
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невий палець – переважно легірувані хромистоцементовані сталі марок 12Х2Н4А і 
12ХН3А ( 1000...1200в   МПа), маловуглецеві сталі 15ХА, 15ХМА [5]. 

Виклад основного матеріалу. За наявності зазору у спряженні втулка головки ша-
туна-палець ударна взаємодія має місце поблизу верхньої або нижньої мертвих точок 
(в.м.т., н.м.т. – відповідно), тобто там, де змінюється напрямок руху поршневої і ша-
тунної груп двигуна. Очевидно, що більш важкими є умови роботи ударної пари, коли 
поршень знаходиться поблизу в.м.т. під час самозаймання палива (автотракторні дви-
гуни, значною мірою – дизелі). При цьому на поршень діє сила 

,jz PPP   (1) 

де nzz SpP   – сила, що діє на поршень при самозайманні палива в циліндрі двигуна; 

zp – тиск газів на дно поршня; для автотракторних дизельних двигунів 

(0,8...1,0)·107 Па, при розрахунках приймають 7109,0 zp Па [6]; 

4

2DSn
   – площа поверхні дна поршня; 

D  – діаметр поршня, 
jP  – сила інерції поршневої групи у в.м.т. [6]; 

 2 1 ,j jnrP m r λ    (2) 

де jnrm  – маса деталей поршневої групи, які рухаються зворотно поступально (дорів-
нює сумі мас поршневого комплекту (поршень, палець, поршневі кільця) і частини ма-
си шатуна, віднесеної до поршня); 

r – радіус кривошипа колінчастого вала; 
 – кутова швидкість обертання колінчастого вала; 

l
r ; 

l – довжина шатуна. 
У мить згоряння палива в циліндрі двигуна, як правило, біля в.м.т., шатун рухаєть-

ся донизу, а поршень під дією сил інерції – вверх імпульсна дія сили P  приводить за 
наявності зазорів до ударів у спряженнях бобишки поршня-палець і втулка верхньої 
головки шатуна-палець. 

Диференціальне рівняння руху поршневої групи у зазорі втулка-палець можна запи-
сати у такому вигляді: 

,Pxm rnr     (3) 

де rx – відносне переміщення деталей поршневої групи в зазорі; 

nrm – маса поршневої групи (поршень, палець, поршневі кільця). 
Прийнявши початкові умови 0)0( rx  і ,0)0( rx  після інтегрування виразу (3) 

отримаємо 
nrr m

tPx  ; .2
2

nrr m
Ptx   

Якщо позначити через  – діаметральний зазор між втулкою і пальцем, а через rt – 
час проходження поршневою групою зазору, то з останніх виразів отримаємо: 

P
m

t nr
r

2
  (4) 
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і відносну швидкість поршневої групи у мить удару по втулці шатуна 

nr
rr m

PxV 


2 .  (5) 

Згідно з викладками, наведеними у роботі [7], максимальне зближення поршневого 
пальця і втулки шатуна при ударній взаємодії визначиться за формулою 

,
2

11
0

max 

































p
lc

c
p

p
cV

c
p втr


  (6) 

де 
nrm
c

0  – циклічна частота коливань поршневої групи при ударі по поверхні 

втулки шатуна; 

втl
Pp   – інтенсивність навантаження зовнішніми силами; 

втl  – довжина втулки верхньої головки шатуна; 
c  – коефіцієнт пропорційності (жорсткості) віброударної пари.  
Якщо позначити maxmax cp  ( max  – максимальне зближення пальця і втулки 

при стискуванні динамічною силою maxp ), то з (6) отримаємо  
















p
cl

pp вт2
1max . (7) 

Далі за формулою Писаренко для внутрішнього стискування циліндрів [9] знаходи-
мо максимальне напруження на поверхні контакту 

 
 
max 1 2 2 1

max
1 2 1 2

2
0, 418

p E E R R
E E R R


   


 

,  (8) 

і, порівнюючи його з допустимим, визначаємо гранично допустимий зазор у спряженні 
типу втулка-палець. 

Для визначення відносного зближення елементів віброударної пари при внутрішньо-
му стискуванні двох циліндрів С. Дубовскі і Ф. Фрейденштейн [2] пропонують формулу 

   
,

)(
8

ln
2

2

2121

3
1221












RRP

eaRRP
a

  (9) 

де 
 

i

i
i E








21

, а i  і iE  – відповідно коефіцієнт Пуасона і модуль пружності i -го ті-

ла; для бронзи 11
1 1,15 10E    Па , 1 0,33  , для сталі – 11

2 2,2 10E    Па, 2 0,30  ; 
a – половина ширини площини контакту циліндрів, що стискуються;  
e  – основа натуральних логарифмів; 

iR  – радіус i -го циліндра; у подальших розрахунках взяті радіуси поршневого па-
льця і втулки верхньої головки шатуна двигуна Д–54А 1 0, 024R  м і 2 0, 02402R  м. 

Результати розрахунків, проведених з використанням формули (9), наведено на 
рис. 1. 
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Рис. 1. Результати розрахунків коефіцієнтів зближення і жорсткості при внутрішньому контакті  

циліндрів за формулою (9) 
Як видно із наведених на рис. 1 результатів, коефіцієнт жорсткості спряження втул-

ка шатуна-палець залежить від величини радіусів циліндрів і знаходиться у межах 
(2,16...3,84)·109 Н/м2.  

В. Гольдсміт [8] для визначення зближення центрів при зовнішньому стискуванні 
циліндрів з паралельними осями пропонує таку формулу: 
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Результати розрахунків зближення циліндрів при вихідних параметрах, які викорис-
тані у розрахунках за формулою (9), наведено на рис. 2. 
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Рис. 2. Результати розрахунків коефіцієнтів зближення і жорсткості при зовнішньому контакті  

циліндрів за формулою (10) 
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У формулі (10) p ' являє собою інтенсивність навантаження (Н/м), а коефіцієнт 
пропорційності (жорсткості) – c має одиниці виміру – Н/м2, і практично не залежить 
від зазору. Дещо нижчі, ніж визначені за формулою (9), значення коефіцієнта c  пояс-
нюються тим, що елементи спряження втулка шатуна-палець виготовлені з різних ма-
теріалів. 

Для внутрішнього контакту циліндрів Писаренко [9] рекомендує у формулах для 
зовнішнього їх контакту брати не суму радіусів, а їх різницю. У випадку вказаного ко-
регування формула (10) набуває такого вигляду: 
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Виконуючи відповідні розрахунки за формулою (11), отримаємо результати, пред-
ставлені на рис. 3. 
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Рис. 3. Результати розрахунків і коефіцієнтів зближення і жорсткості при внутрішньому контакті 

циліндрів за формулою (11) 
Для визначення зближення по лінії центрів циліндрів при внутрішньому їх стиску-

ванні нами також розглядалась формула, запропонована З. М. Левіною і Д. М. Решето-
вим [10], яка має такий вигляд: 

 2/3'0,83 /p k d    , (12) 

де k  – коефіцієнт контактної податливості; для внутрішнього циліндричного спряжен-
ня (матеріал спряження сталь-сталь) при інтенсивності навантаження 

p (134...400)·103 Н/м і діаметральному зазорі 6(11...13)10   м у дослідах отримано 
k (0,018...0,017)·10-11 м3/Н [10]. 
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На рис. 4 наведено результати розрахунку коефіцієнта жорсткості c  з використан-
ням формули і дослідних даних коефіцієнта податливості, отриманих З. М. Левіною і 
Д. М. Решетовим. 

d 0.048 p 2.532 106 k 0.018 10 11  15 i 0 
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Рис. 4. Результати розрахунків зближення і коефіцієнта жорсткості при внутрішньому контакті  

циліндрів за формулою (12) 
Аналіз результатів розрахунків коефіцієнта жорсткості за формулами, наведеними 

вище, свідчить про близкість отриманих значень коефіцієнта жорсткості (порядок – 
1010, 1011), що свідчить про можливість використання розглянутих формул (формула (9) 
дає дещо занижені результати), проте найбільш реальні, на наш погляд, результати ма-
ємо у разі використання формули В. Гольдсміта, оскільки коефіцієнт жорсткості за фо-
рмулою (10) практично не залежить від величини зазору. Для внутрішнього стискуван-
ня циліндрів (скорегована формула (11)) коефіцієнт жорсткості також мало залежить 
від зазору між циліндрами (рис. 3).  

Враховуючи аналіз наведених результатів для подальших розрахунків приймемо за 
В. Гольдсмітом с = 2,6·1010 Н/м2. 

Розглянемо приклад визначення гранично допустимого зазору у спряженні втулка 
верхньої головки шатуна-поршневий палець двигуна Д–54А. У розрахунках приймає-
мо: діаметр поршня двигуна D=0,125м, радіус кривошипа колінчастого вала 0,076r 
м, кількість обертів колінчастого вала на номінальному режимі роботи 1300n   об/хв., 

відношення величини радіуса кривошипа до довжини шатуна 1
4,34

r
l
 , маса поршне-

вої групи 5,272j nrm  кг, максимальний тиск у циліндрі двигуна при самозайманні па-

лива 70,9 10zp   Па, ширина втулки верхньої головки шатуна 24 10втl   м, радіус по-
ршневого пальця 1 0, 024R   м, радіус втулки шатуна 2 0, 02402R   м, діаметральний 
зазор у спряженні палець-втулка для нового спряження 30,04 10  м. 
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Враховуючи, що 
30
n  , за формулою (2) визначаємо силу інерції поршневої гру-

пи при положенні поршня у в.м.т. 
23,14 1300 15, 272 0, 076 1 9113, 4

30 4,34jP
              

 Н. 

Визначаємо силу, що діє на поршень двигуна при самозайманні палива: 
2 2

7 3,14 0,1250,9 10 110 390
4 4z z
DP p  

       Н. 

За формулою (1) знаходимо максимальну силу, яка діє на поршень у верхній мерт-
вій точці, 110 390 9113,4 101 276,6P     Н. 

Максимальна інтенсивність навантаження у спряженні втулка-палець: 
6

2

101276,6 2,532 10
4 10вт

Pp
l 

    


 Н/м. 

За формулою (11) знаходимо   і з рис. 3 – 102, 6 10c   Н/м2. 
Подальші розрахунки проводимо за формулами (8) і (11). Результати розрахунків 

наведено на рис. 5. 
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Рис. 5. Залежність максимального напруження на поверхні контакту від зазору у спряженні  

втулка-палець двигуна Д–54А 
Висновок. Запропонована методика дозволяє визначати гранично допустимі зазори 

у віброударних парах. Якщо прийняти, наприклад, максимальне контактне напруження 
при стискуванні для бронзи  max 1,1·108 Па [6, 11], то з таблиці (або графіка), що 
наведено на рис. 5, знаходимо гранично допустимий зазор у спряженні втулка верхньої 
головки шатуна-поршневий палець тракторного двигуна Д–54А 0,16  мм. 
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