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вихідного вала, який через передавальний механізм приводить в 
рух приводний диск та опорне кільце, яке надає корпусу барабана 
обертального руху.

Розроблена конструкція привода фрезерного барабана відзначається 
невеликими габаритами та числом складальних одиниць, а також 
можливістю його установки на базові опорні елементи. Спрощена 
кінематична схема дозволяє підвищити надійність роботи машини, а 
використання гідромотора дає можливість плавно змінювати частоту 
обертання фрезерного барабана для забезпечення необхідного режиму 
роботи машини. 

Зазначені властивості надають ряд нових технологічних пере
ваг розробленій конструкції робочого інструмента: підвищення 
надійності за рахунок зменшення складових вузлів від базової до 
нової конструкції; простота конструкції з врахуванням можливості 
монтажу на існуючі опорні базові поверхні барабана; зменшення 
металомісткості; можливість плавного регулювання частоти обертання 
фрезерного барабана в залежності від умов експлуатації; не потребує 
додаткового джерела живлення, та легко улаштовується в розвинену 
гідросистему недоступні для існуючого привода.
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ПІДВИЩЕННЯ ТОЧНОСТІ І ДОВГОВІЧНОСТІ 
НЕРУХОМИХ З’ЄДНАНЬ ПІДШИПНИКІВ КОЧЕННЯ 

НА ОСНОВІ ГЕНЕТИЧНОЇ ОПТИМІЗАЦІЇ 
ПАРАМЕТРІВ ПОСАДКИ

Підшипники кочення є ключовими елементами машинобудівних 
конструкцій, визначаючи точність, надійність і довговічність 
механізмів. Нерухомі з’єднання підшипникових кілець з валом 
або корпусом здійснюються за допомогою посадок з натягом, які 
мають забезпечувати надійну фіксацію з мінімальними контактними 
напруженнями та стабільністю точності обертання  [1]. Недостатній 
натяг призводить до мікропровертання кільця, викликаючи фретинг-
корозію і знос, а надмірний – до концентрації напружень і скорочення 
довговічності [2]. Стандарти ISO 286 і довідкові таблиці не враховують 
комплексну взаємодію факторів, таких як шорсткість, хвильова 
похибка та теплові деформації  [1].

Розглядається нерухоме з’єднання зовнішнього підшипникового 
кільця з корпусом. Основні параметри: внутрішній діаметр di, 
зовнішній діаметр do, діаметр отвору корпусу Dh , номінальний натяг 
посадки  Δfit = do – Dh (мкм).

Реальна посадкова поверхня відхиляється від ідеального циліндра 
за рахунок:

• шорсткості поверхні Ra(середнє арифметичне відхилення 
профілю, мкм);

• хвильової похибки  Ewav (амплітуда багатохвильової складової, мкм).
Радіальний профіль можна описати у полярних координатах як:
		  r (θ ) = r0 + Ewav cos (nθ ) + ξ (θ ),

де r0 – номінальний радіус, n – кількість хвиль по колу (звичайно 
3–5), ξ(θ) – випадкова складова шорсткості.
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Для товстостінного циліндра під дією контактного тиску pc раді
альні σr та тангенціальні σθ напруження визначаються класичними 
формулами Ламе:

	             σr (r) = (do
2 di

2 pc)/(do
2 – di

2) (1/r2 –1/(do
2)),

	             σθ (r) = (do
2 di

2 pc)/(do
2 – di

2 ) (1/(do
2) + 1/r2).

Максимальні напруження виникають на внутрішній поверхні r = di:
	             σθ, max = (2do

2pc)/(do
2 – dri

2).

Радіальна деформація визначається наступним чином:
	            ur (r) = (1+ υ)/E pc (do

2 di
2)/(do

2 – di
2 ) (1/r + υr/(do

2 )),
де E – модуль Юнга,  υ – коефіцієнт Пуассона.

Максимальне контактне напруження визначається за формулою Герца:
	            σH = 0.418((PE*)/ρ)(1/3),

де P – нормальне навантаження на тіло кочення, E*=E/(1– υ2)  – приве
дений модуль пружності, ρ – приведений радіус крвизни.

Радіальне биття внутрішнього кільця Δrunout враховує хвильову 
похибку, деформації і початковий радіальний зазор:

	           Δrunout = Ewav +Δur + kg Gr,
де Δur – деформація, kg – коефіцієнт впливу зазору.

Ймовірність мікропровертання Pslip оцінюється як:
	          Pslip = 1– exp (–(2Mext)/(μdo bpc do/2)),

де Mext – зовнішній крутний момент, μ – коефіцієнт тертя у посадці, 
b – ширина кільця.

Базова розрахункова довговічність за стандартом  ISO 281 [3]:
	         L10 = (C/P)p ×106 «обертів»,

де  C – динамічна вантажопідйомність,  P – еквівалентне навантаження, 
p = 3 для кулькових підшипників. 

Модифікована довговічність:
	        L10,mod = a1 aISO L10,

де a1, aISO – коефіцієнти надійності і умов експлуатації з урахуванням 
посадки.            

 Розширення деталей при підвищенні температури:

	        Δtemp = α (Top – Tamb) do,
де α – коефіцієнт теплового розширення, Top – робоча температура,  
Tamb – температура навколишнього середовища.

Для комплексної оцінки якості з’єднання введено багато
критеріальний функціонал:

де коєфіцієнти позначають нормовані безрозмірні величини, wi – вагові 
коефіцієнти (0,3; 0,3; 0,2; 0,2 відповідно).

Оптимізацію проведено генетичним алгоритмом з дійсним 
кодуванням параметрів  Θ = (Δfit, Ra, Ewav) з початковою популяцією 50 
індивідів, турами селекції, кросовером і мутацією [3,4].

Оптимальні параметри, які забезпечили мінімізацію функціоналу :

Порівняно з початковою конфігурацією, зниження контактних 
напружень на 22%, ймовірності мікропровертання на 56%, покращення 
точності обертання на 35% і збільшення довговічності на 28%.
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