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ное. Для описания такого движения разработан математический ап­
парат*. Пусть собственные (без ударов) колебания системы являются 
гармоническими, тогда зависимость обобщенной координаты q от вре­
мени t представляет собой синусоиду (рис. 6, а). Пусть при пекотором 
значении q1 обобщенной координаты происходит упругий удар, так что 
обобщенная скорость меняет знак на противоположный. На рис. 6, а 
это означает, что система из положения .J сi<ачi<ом переходит в поло­

жение 2, а в итоге обобщенная координата, отсчитанная от значения q1, 

изменяется по закону, наказанному на рис. 6, б. В действительности 
картина несколько сложнее, однаt<о для оценю-1 частоты нелннейных ко­
лебаний ножа мы ограничимся этой упрощенной схемой. 
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Рис. 6. Зависимость обобщенной координаты 
q от времени t. 

Из анализа рис. 6 нетрудно 
определить, что период Т нели­
нейных колебаний зависит I<ак 
от упругих и инерционных свой­
ств сиСтемы, так и от амплитуды 

колебаний. 

Допустим, что величина q1 составляет 
90 % от q т ах• тогда 

Этому соответствуют частоты, соиз­
меримые с частотой вынужденных ко­
лебаний:, а значит становятся воз:l\юж­
ными отскоки ножей при обрезке сучьев. 

Проведенный анализ пока-
а - при безударных колебаниях; 6 - лрн упру­

гом ударе. 
зал, что у рассмотренных суч­

корезных машин возможны резо­

нансные явления, для подавления которых необходимо изменять либо 
режим работы, либо динамические свойства систем. 
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ПРОЧНОСТЬ ЭЛЕМЕНТОВ СЕПАРАТОРА 

НИЖНИХ ШАТУННЫХ ПОДШИПНИI(ОВ ЛЕСОПИЛЬНЫХ РАМ 

Л. А. ШАБАЛИН, Е. Г. [(УЧУМОВ 

Уральский лесотехнический институт 

Повышеине частоты вращения кривошипа и увеличение хода пиль­
ной рамки (ПР) двухэтажных лесопильных рам последних моделей при­
вели к существенному снижению долговечности их нижних шатунных 

подшипиикав (НШП). При этом выход из строя НШП часто обусловлен 
усталостными отказами сепараторов, прочность элементов которых в на­

стоящее время не вычисляют из-за отсутствия расчетных зависимостей 

по динамической нагруженпасти и напряженному состоянию. 
На рис. 1, а приведена конструкция двухрядного сферического ро­

лшюподшипника, установленного в нижней головке шатуна. Сепаратор 
этого подшипника выполнен в виде кольца (только для лесор а м с хо­
дом пильпой рамки 600 мм) или же двух колец с зубьями иа торцевых 
поверхностях. 

* К о б р и н с кий А. Е., К. о б р и н с кий А. А. Виброударные системы.-М.: 
Наука, 1973. 
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Рис. 1. Конструкция НШП 
(а) и схема центробежных 
сил (6), действующих на его 

эЛементы. 
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При работе на наружное и внутреннее кольца НШП действуют не­
ременные радиальные нагрузки, достигающие максимальных величин в 

верхней (BNiT, 'f = 0°) и около нижней (HN1T, 'f = 195°) мертвых то­
чек. Особенности нагружения этих колец н расчет на долговечность 
НШП лесарам приведены в работах [4, 5]. Здесь следует отметить, что 
передача радиальных усилий через ролики между внутренним и наруж­
ным кольцами происходит на различном угле зоны нагружения, кото­

рый, по данным исследований [5], минимален (65-90°) в нижней и мак­
симален (150-180°) в верхней мертвых точках, т. е. число нагруженных 
И иенагружеННЫХ рОЛИКОВ В НШП НеПОСТОЯННО В течение ОДНОГО оборо­
та кривошипа. 

На сепаратор НШП действуют нагрузки: при вращении роликов 
относительно оси подшипника (точка А, рис. 1, б) -центробежные си­
лы F •• ; при вращении его относительно оси кривошипа (точка О) воз­
никают центробежная сила сепаратора Fuc и центробежные силы-не­
нагруженных (незажатых) роликов Fцр1 • Кроме того, из-за качатель­

ного движения шатуна (наружного кольца подшипника) сепаратор вра­
щается неравномерно и на него действует динамическое окружное уси­
лие F1• Нагрузки Fца. F"" F"PI и суммарное усилие Fц, действующее по 
напряжению кривошипной линии ОА от центра вращения кривошипа, 
определяют по формулам [3]: 

11 

Fцc=mcw2 R; 

Fцpi = mp ш2 R;.; 

sin (11-l..) 
Fц ~ --'---,~".--::2 .:.. [ Fup; siп ( r1 - а;)- mP g cos 'f' siп r1] + 

cos 2 
l = 1 

(1) 

(2) 

(3) 
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В выражениях ( 1)- (3) обозначено: 
те и mp- соответственно масса сепаратора и ролика; 

w- угловая скорость кривошипа; 

R- радиус кривошипа; 
~-угол между прямой, проходящей через центр ролика и ка­

сательной к его поверхности; 
а1 - угол между кривошипной линией ОА и радиусом R,, опре-

• R+rcos1· 
деляемыи по формуле а1 = arccos R, ' ; 

'Р- угол поворота кривошипа; 

R 1 - расстояние от оси вращения кривошипа до центра ро­
лика; 

R1 = V J<' +г'+ 2Rг cos lt, 

где r- радиус центра вращения ролика; 

у 1 - угол между радиальной плоскостыо соответст­
вующего ролика и кривошипной линией ОА 
(j1 = 360°/z; 'j' 2 = 2 у1 ; ••• ; z-число тел качения 
в одном ряду). 

Суммарное усилие F u в течение одного оборота кривошипа не по­
стоянно, зависит для конкретного подшипника от числа иенагруженных 

роликов, достигает максимальных и минимальных значений соответст­
венно в нижней и верхней мертвых точках. Нами [3] был сделан вывод, 
что сила F u вызывает усталоствые поломки зубьев сепаратора. 

В работах [1, 2] для НШП двигателей внутреннего сгорания отме­
чено, что причина выхода из строя перемычек (зубьев) сепаратора­
значительная переменная сила F 1, определяемая графически. 

Указанную силу можно найти и аналитически 

(4) 

Здесь Е /1- суммарный момент инерции сепаратора и комплекта 
венагруженных роликов; 

•с- угловое ускорение сепаратора, определяемое по фор­
муле [2]: 

(5) 

где г"'- наружный радиус сепаратора (см. рис. 1, а); 
Л= Rl L- отношение радиуса кривошипа к длине шатуна L. 

Если массу зубьев отнести к массе кольца сепаратора и толщину его 
принять постоянной, то моменты инерции сепаратора 1" комплекта 
иенагруженных роликов /Р и силу F 1 можно определить по фор­
мулам: 

F,= 

( т r
2 

) lp= ~соsф+mрг' n; 

[те (r~c + r~c) + mp (г~+ 2r2) п] oo2f,rнcSlD!f 
4r' 

Здесь r ., -внутренний радиус сепаратора (см. рис. 1, а); 
ф- угол контакта роликов; 
n - число венагруженных роликов. 

(6) 

(7) 

(8) 
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Расчеты показали, что сила F 1 для НШП лесарам более чем на по­
рядок меньше усилия F ц· Кроме того, сила F 1 в мертвых положениях 
механизма резания, когда F" достигает экстремальных значений, рав­
няется нулю. Поэтому в прочностных расчетах зубьев сепараторов НШП 
лесарам силу F 1 можно не учитывать. 

Определение реаiЩий между нагруженными (зажатыми) роликами и зубьями. 
возникающими от суммарного усилия Fц,- статически неопределимая задача. Поэтому 
для установления характера взаимодействия зубьев с роликами в нагруженной зоне 
подшиnника были проведены экспериментальные тензометрические исследования нам 
пряженного состояния сепараторов подшипников .N!! 1136341(, 3153236Лl и 13630 на 
лесопильной раме 2Р80-2 (ход ПР 700 мм, частота вращения кривошипа w = 33,49 с- 1}. 

На поверхносrn в основании зубьев, ближе к их угловым точкам, наклеивали 
малобазвые тензодатчики сопротивлением 50 Ом. С помощью специального током 
съемника сигнал от датчиков передавался на ось кривошипа и далее через амальгами­

рованный токосъемник к измерительной аппаратуре. 

Эксперименты показали, что при износе базирующей поверхности 
кольца сепаратора (износ имитировался проточкой кольца по наруж­
ному диаметру r "' на соответствующую величину) усилие F., в основ­
ном, воспринимается двумя крайними в нагруженной зоне роликами. 
При этом наибольшие напряжения были в зубьях со стороны входа ро­
лшшв в нагруженную зону вблизи нижней мертвой точки. 

А- .4 Б-Б 
Б 

E(j 
~ б--! 

Рис. 2. Расчетная схема к определению напряжений в основании 
зуба сепаратора. 

Для расчета напряжений изгиба в основании зубьев также примем, 
что усилие F" воспринимается двумя зубьями. Тогда реакции роликов 
FP = 0,5.F" (рис. 1, б). Сечение в основании зуба представим в виде 

равнобокой трапеции с основаниями Ь, Ь 1 и высотой h (рис. 2). Усилие 
Fp перенесем в центр тяжести сечения зуба, а моментом кручения 

(равным произведению F Р на расстояние переноса а) пренебрегаем. Так 
как усилие F Р не совпадает ни с одной из главных осей инерции сече­

ния, то напряжения в угловых точках основания зуба определим как 
для косого изгиба 

Fp 1 cos е Fp l s!n е (
9

) 
О= 1 у+ 1 Х, 

х у 

где 8- угол между осью у и линией действия силы F р; 
l- плечо силы F р; 

х и у~ координаты точек А, В, С, D с соответствующим знаком; 
I х и I У- осевые моменты инерции сечения. 

Неизвестные параметры в выражении (9) определяют по фор­
мулам 

е= 180°- (п + 1) 11 + ~; (10) 
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I = 
х 

( Ь' + 4ЬЬ1 + bi) h' 

36 (Ь + Ь1 ) 

(ь•-ьj)h 
48 (Ь Ь,) 

(11) 

(12) 

Напряжения в основании зубьев меняются по ассимметричному 
режиму. Для нахождения максимального отах' минимального amln' 
амплитудного оа и среднего от значений напряжений необходимо оп­
ределить, с учетом количества иенагруженных роликов, усилия F ц в 
верхней и нижней мертвых точках. 

На рис. 3 приведены графики для НШП лесорам новых моделей 
при следующих данных: т, = 1,61 кг; mp = 0,28 кг; R = 0,35 м; z = 20; 
1'• = 18°; ~ = 7,6°; r = 125 м; "'= 29,31 с- 1 для лесорам с частотой 
вращения кривошипа 280 об/мин и "' = 37,68 с- 1 при 360 об/мин; 
r" = 0,121 м; r не= 0,145 м; Л= 0,175; r Р = 0,016 м; n = 10 роликов в 
ВМТ и п = 15 роликов в НМТ; 8 = 82,4° в ВМТ и 8 = 28,4° в НМТ; 
I = 1 07·10- 9 м4 • I = 877 · 10- 10 м4 • 
х ' ' у • 
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Рис. 3. Расчетные ·графики изменения суммарного F ц и 
ОI{ружного Ft усилий сепаратора, его уг;ювой скорости (!}с 
и запаса прочности зубьев n<1 для НШП J{g 3153236Л1 в 

зависимости от угла поворота (а, б) и частоты вращения 
кривошипа (в, г). 

Напряжения в угловых точках основания зубьев приведены в 
таблице. 

Угловые Напряжения в угловых точках, Л1Па 
TOЧKII 

основа. 

НI!Я amar 0 mlm "а "т зубьев 

А, В 179,7 -9151 135,6 44,1 
С, D 72,4 -176:9 124,6 -52,2 



О подшитшках лесопильных рая 59 

Максимальные расчетные напряжения оказались несколько больше 
экспериментальных, что идет в запас прочности. 

Как видно, напряжения в основании зубьев от силы Fц значительны 
и являются причиной их поломок. Действительно, запасы прочности 
зубьев n, сепаратора рассмотренного подшипнш<а меньше единицы для 
всей гаммы лесопильных рам с ходом пильной рамки 700 мм (рис. 3, в). 
При этом первые трещины усталости зарождаются в угловых точках С 
и D, где эффективный коэффициент концентрации напряжений выше, чем 
в точках А и В. 

Опыт эксплуатации новой гаммы лесарам с ходом ПР 700 мм также подтверждает 
выводы расчетов: при одном и том же уровне радиальных нагрузок на НШП у лесо­

рам 2P80-I (<»~33,49 с- 1 ), 2Р63·1 (<»~36,11 с- 1 ), 2Р50·1 (<»~37,68 с- 1 ) дол­
говечность его резко снижается с повышением частоты вращения кривошипа; выход из 

строя подшипников обусловлен, в основном, недостаточной прочностью сепаратора. 

Ученые У ЛТИ совместно с заводом «Северный коммунар» и ГПЗ-11 
разработали, изготовили и испытали опытную партию подшипников 
N' 3053236 с повышенной усталостной прочностью зубьев и колец се­
паратора. Произведетвенные испытания показали, что срок службы 
таких подшипников увеличился более чем в два раза. 
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ВЛИЯНИЕ НАПЛАВКИ СТЕЛЛИТА 

НА ПРОЧНОСТЬ РАМНЫХ ПИЛ 

В. В. СОЛОВЬЕВ, А. М. МОРГАЧЕВ, А. Р. МИХАйЛОВА 

Архангельский лесотехничесiШЙ институт 

Работоспособность дереворежущих пил, в основном, определяется 
двумя факторами: износостойкостью режущих граней и прочностью по­
лотна пилы. В целях повышения износостойкости режущих граней раз­
работан и широко внедрен в произведетвенную практику способ осна­
щения зубьев стеллитовыми наплавками. Это позвQлило увеличить пе­
риод работы пил между переточками до 8 ч. Однако опыт эксплуатации 
таких пил показал, что прочность их оказалась значительно ниже, чем 

тех же пил без наплавок. Причем основным видом разрушения оказы­
вается распространение трещин по основанию зуба. 

Можно предполагать, что к повышенному аварийному расходу пил 
приводят структурные превращения стали, которые могут возникать в 

процессе наплавки, а также увеличение числа и размеров накапливае­

!АЫХ дефектов, обусловленное возрастание~.! периода работы пилы между 
переточками. Изучению этих вопросов посвящена данная работа. 

Известно, что в процессе наплавки вершипа зуба разогревается до 
плавления. При этом температуры, способные вызвать структурные 


