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Опыт прочностных расчетов элементов высокодинамичных  
рулевых электроприводов
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Представлены требования, предъявляемые к высокодинамичным рулевым электроприводам. Показана важность прочностных рас-
четов еще на этапе научно-исследовательских работ. Описан объект исследования с точки зрения прочностных расчетов. В качестве 
объекта выступает механизм электропривода, включающий в себя редуктор с зубчатыми колесами и шарико-винтовую передачу. 
Показаны преимущества применения шарико-винтовых передач в данного вида электроприводах. Приведен ряд ее геометрических 
параметров. Проведены аналитический расчет шарико-винтовой передачи на контактные напряжения, прочностный (расчет напря-
жений на штифтах и зубцах зубчатых колес) и усталостный расчеты прочности в соответствии с режимом и продолжительностью ра-
боты электропривода, расчет на циклическую усталость. Разработана документация и изготовлен опытный образец электропривода. 
Выполнены практические исследования и испытания, которые подтвердили правильность проведенных расчетов электромеханизма 
электропривода во всех режимах работы.
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The requirements posed to high-dynamic steering electric drives are presented. The importance of carrying out strength analysis already at the scientific 
research stage is shown. The study object is described from the viewpoint of strength analysis. An electric drive mechanism including a reduction gear 
and a ballscrew is considered as the study object.
The advantages of using ballscrews in electric drives of this type of are shown. A number of ballscrew geometric parameters are presented. Analytical 
calculation of the ballscrew for contact stresses, its strength calculation (for determining the stresses in gear pins and teeth) and fatigue strength 
calculation in accordance with the electric drive operating mode parameters and duration, and calculation for its cyclic fatigue are carried out. Electric 
drive design documentation has been elaborated, and the drive prototype sample has been made. Practical studies and tests were carried out, the results 
of which have confirmed the correctness of the accomplished calculations of the electric drive electrical mechanism in all drive operation modes.
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Введение

В настоящее время одним из важнейших вопросов, 
способствующих развитию военной и гражданской тех-
ники, является повышение или сохранение специализи-
рованных характеристик узлов узкой направленности 
при уменьшении массогабаритных показателей элемен-
тов, входящих в состав изделий указанной техники.

Тенденция к постоянному повышению показателей 
наблюдается и в мехатронике, в частности, в электро-
приводах специального назначения, обладающих 
рядом противоречивых показателей: высокими на-
грузкой и скоростью перемещения выходного звена и 
относительно большой продолжительностью работы, 
но при этом малыми габаритами и массой. 

На сегодняшний день на АО «ЛЕПСЕ» проводится 
большое количество новых работ по разработке подоб-
ных электроприводов различных габаритов и номина-
лов нагрузок и скоростей перемещения. Основные тре-
буемые технические характеристики электроприводов, 
в соответствии с требованиями технического задания, 
следующие:

ход штока относительно нейтрального положения, мм ....  
.......................................................................................± (10...50)

максимальное осевое усилие на штоке, Н .............1000...8000
скорость перемещения штока на холостом ходу, мм/с ......  

...........................................................................не менее 50...200
инерционная масса нагрузки, приведенная к штоку, кг

.......................................................................................... 10...100
максимальная масса электропривода, кг ........ не более 2,5

Отсутствие отечественных аналогов с подобными 
показателями говорит о практической важности и ак-
туальности разработки указанных электроприводов.

Важнейший этап проектирования электроприво- 
дов — прочностные расчеты. Благодаря их проведению 
можно говорить о практической возможности создания 
электроприводов с требуемыми показателями. Повы-
шение массогабаритных показателей электроприводов 
ведет к снижению прочности элементов силовой цепи, 
что дает потерю работоспособности электроприводов 
в результате непредвиденного краткосрочного закли-
нивания или накопления предельного количества уста-
лостных деформаций во время эксплуатации. В связи с 
этим объектом для прочностного анализа выбран элек-
тромеханический привод с входящим в его состав элект- 
ромеханизмом, предназначенным для регулирования 
через кинематические механизмы углового положения 
органов управления. Концепция построения электро-
привода отражает последние тенденции развития ме-
хатроники, электромеханики, механики и электроники, 
выполнена, исходя из многолетнего накопленного опы-
та разработки предыдущих изделий на АО «ЛЕПСЕ». 

Электромеханизм привода представляет собой 
одноканальную следящую систему, обеспечивающую 
преобразование входных электрических сигналов 
управления от блока управления в возвратно-посту-
пательное движение выходного звена, кинематически 

соединенного с осью поворота (валом) руля изделия. 
Усилие на выходное звено создается посредством ре-
дуктора, передающего момент от электродвигателя. В 
качестве звена, преобразующего вращательные движе-
ния электродвигателя, как правило, в таких приводах 
используется шарико-винтовая передача (ШВП), обла-
дающая рядом существенных преимуществ [1, 2]:

● низкими потерями на трение, КПД передач до-
стигает 0,9...0,95 по сравнению с 0,3...0,6 для передач 
скольжения и 0,7...0,8 для ролико-винтовых передач, 
что, в свою очередь, положительно сказывается на ха-
рактеристиках всего электропривода в целом;

● почти полной независимостью силы трения от 
скорости и весьма малым трением покоя, что положи-
тельно в отношении обеспечения устойчивости (рав-
номерности) движения и благоприятно сказывается на 
динамических показателях всего электропривода;

● возможностью полного устранения зазоров и соз-
дания натяга, обеспечивающего высокую осевую жест-
кость.

Общий вид ШВП представлен на рис. 1.
Таким образом, предметом расчета становятся уяз-

вимые части электромеханизма: ШВП и зубцы колес 
редуктора, изображенные на рис. 2.

Аналитический расчет ШВП на контактные на-
пряжения проводят совмещенно по методикам [1, 3], 
что повышает его точность. Вычисление допускаемой 
нагрузки на один шарик ШВП проходит по методике, 
описанной в [3], по формулам Герца–Беляева. 

Рис. 1. Общий вид шарико-винтовой передачи

Рис. 2. Электромеханизм электропривода
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Основные геометрические параметры расчета
Диаметр окружности, на которой находятся центры ша-

риков, мм .................................................................................. 10
Диаметр шарика, мм ........................................................... 3
Длина перемещения винта, мм ........................................ 85
Долговечность, количествово нагружений ............. 718804
Шаг резьбы, мм ................................................................... 4
Число рабочих шариков, шт. ............................................ 26
Осевой зазор, мм ............................................................ 0,03
Радиус желоба, мм ......................................................... 3,15
Контактный угол давления, ° ........................................... 45

Расчет показал, что нагрузка на один шарик при осе-
вой нагрузке 6 000 Н составляет 22,5 кг. Затем вычисле-
ния ведут по методике, описанной в [1], для определе-
ния контактных напряжений между шариком и резьбой 
винта при помощи радиусов кривизны шарика и резьбы.

Исходя из назначения силовой цепи — совершать 
поступательные движения выходным звеном под на-
грузкой до 6 000 Н, а также параметров редуктора и 
ШВП, определяют нагрузочные моменты, необходи-
мые для выполнения требуемых от электромеханизма 
функций, на всех элементах силовой цепи.

Покажем ход решения задачи по определению уси-
лий, передаваемых парами зубчатых колес [4, 5]:

Передаточное число редуктора:

i = Z2/Z1;

50 50
13,02,

16 12
i � � �

где Z1, Z2 — количество зубцов на ведущем и ведомом 
колесах; 16 и 12 — число зубьев на ведущих коле-
сах редуктора, а на ведомых колесах редуктора по 50  
зубьев.

Момент на гайке ШВП, Н⋅м:

Ш ЦШ
ШВП

ШВП

ШВП

tg
;

6000 0,005 0,127 4,24,
0,9

P r
M

M

�
�

�
� �

� �

где РШ — усилие на выходном звене, РШ = 6000 Н; rЦШ — 
радиус по центрам шаров, rЦШ = 5 мм; tgα — тангенс 
угла подъема винтовой линии, tgα = 0,127; ηШВП  — 
КПД шарико-винтовой передачи, ηШВП = 0,9.

Момент двигателя на валу, Н⋅м:

ШВП
ДВ

зп1 зп2

ДВ

;

4, 24 0,35.
13,02 0,96 0,96

MM
i

M

�
� �

� �
� �

где ηзп1, ηзп2 — КПД зубчатой передачи первой и второй 
пары колес, ηзп1 = 0,96, ηзп2 = 0,96.

Сила, действующая на зубцы зубчатого колеса, на-
ходящегося на валу двигателя, а также зубчатого коле-
са, состоящего в паре, Н:

ДВ

1

1

1

;

0,35
67,2,

0,0526

M
F

r

F

�

� �

где r1 — радиус зубчатого колеса на валу двигателя.
Момент на промежуточном валу, Н⋅м:

ДВ 1

2

зп1

2

;

0,35 50
1,14,

0,96 16

М i
M

M

�
�

�
� �

�

где i1 — передаточное число пары зубчатых колес с ко-
личеством зубьев 50 и 16, соответственно большому и 
малому зубчатым колесам.

Сила, действующая на зубцы малого зубчатого ко-
леса, передающего момент М2, Н:

2

1

2

2

;

1,14
213.

0,00535

MF
r

F

�

� �

Таким образом, найдены две силы — F1 и F2, пере-
дающиеся в парах зубчатых колес и создающие на-
пряженно-деформируемое состояние зубьев. Линия 
контакта двух зубьев при передаче силы достигает 
верхней грани зубца, вершина которого имеет малую 
площадь. Величина приложенной силы и количество 
циклов нагружения ведут к необратимому скольжению 
зерен материала относительно друг друга, а дальней-
шее нагружение приводит к зарождению макротрещи-
ны и поломке зубца, что объясняет необходимость про-
ведения усталостного расчета [6 — 10]. 

Все прочностные расчеты деталей электромеханиз-
ма выполнены, исходя из наихудшего варианта прило-
жения нагрузки, исключая излом зубцов при непред-
виденном заклинивании силовой цепи.

Прочностной расчет (расчет напряжений на штиф-
тах и зубцах зубчатых колес) и усталостный расчет 
(расчет прочности в соответствии с режимом и про-
должительностью работы) сделаны в интегрированной 
среде трехмерного моделирования ANSYS Workbench. 
Результаты приведены на рис. 3 — 6.

Коэффициент запаса прочности зубцов зубчатых 
колес вычислен по формуле:

T

max

,xy xyk �
�
�

где σT  — предел текучести материала, из которого из-
готовлены зубчатые колеса, σT = 940 МПа (материал —  
сталь 30ХГСА) [11]; σ xy

max — максимальная величи-
на напряжения, создаваемая приложением усилия xy  
(x — нагрузка, прикладываемая на зубец, y — большое 
или малое зубчатое колесо).

Анализируя данные рис. 3 — 6 на предмет распределе-
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ния напряжений, можно сделать вывод о том, что макси-
мальные напряжения относятся к напряжением контакта 
и по величине являются безопасными для работоспособ-
ности зубчатых колес. Это утверждение справедливо при 
условии работы силовой цепи в трех режимах:

● 1 режим — 1 цикл нагружения с максимальным 
усилием на выходном звене 6000 Н;

● 2 режим — 598 циклов нагружений за 50 ч работы 
с усилием на выходном звене, меньшим максимально-
го на λ = 43% (598 с при частоте колебаний 1 Гц —  
1 полное колебание за секунду);

● 3 режим — 358 802 цикла нагружений за 50 ч ра-
боты с усилием на выходном звене, меньшим макси-
мального на λ = 43% (179 400,57 с при частоте колеба-
ний 2 Гц — 2 полных колебания за секунду).

Исходя из заданных режимов видно, что зубцы зуб-
чатой передачи не требуют дополнительного расчета 
усталости при полном нагружении на зубец (67,2 и  

213 Н). Расчет на циклическую усталость следует про-
вести для зубцов с величиной нагрузки, уменьшеной 
до 43%.

Расчет на циклическую усталость сделан в моду-
ле для выполнения статических задач во избежание 
накопления повреждений материала под действием 
переменных напряжений, приводящих к изменению 
свойств материала, образованию трещин, их развитию 
и разрушению [12 — 14].

Количество циклов нагружения выражается в чис-
лах пятого порядка (105 циклов), что относится к об-
ласти многоцикловой усталости. Это означает, что 
особый интерес представляет третий участок полной 
кривой усталости — кривая Велера, построенная, ис-
ходя из свойств материала зубцов [7, 12]. Она схема-
тично дана на рис. 7.

Таким образом, в расчете на циклическую уста-
лость следует определить количество циклов при при-

Рис. 3. Картина напряжений зубца в результате воздействия 
нагрузки 67,2 Н:

67,2м
max�  = 342 МПа; k67,2м = 2,74

Рис. 4. Картина напряжений зубца в результате воздействия 
нагрузки 67,2 Н:

67,2б

max
�  = 427 МПа; k67,2м = 2,20

Рис. 5. Картина напряжений зубца в результате воздействия 
нагрузки 213 Н:

213м
max�  = 323 МПа; k213м = 2,9

Рис. 6. Картина напряжений зубца в результате воздействия 
нагрузки 213 Н:

213б

max
�  = 608 МПа; k213м = 1,54
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Рис. 7. Кривая Велера

Рис. 8. Коэффициент запаса зубца малого колеса (k*
28,9м = 2,3) Рис. 9. Коэффициент запаса зубца малого колеса (k*

28,9б = 1,8)

Рис. 10. Коэффициент запаса зубца малого колеса (k*
29,6м = 1,5) Рис. 11. Коэффициент запаса зубца малого колеса (k*

91,6б = 1,8)
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ближении напряжений к пределу выносливости σR и 
сравнить с базой испытаний Nб. Это позволит опреде-
лить, разрушится зубец когда-либо или нет. Посколь-
ку по условиям задачи количество циклов нагружений 
известно ~4⋅105, то за базу испытаний можно принять  
Nб

уз = 4⋅105.
Вычислим коэффициент снижения предела вынос-

ливости:

;
1

1

0,88,

f

d F

f

K
K

K
K K

K

�

�

� �

�
� �

� �� �
� �

�

где Kσ — эффективный коэффициент концентрации на-
пряжений; Kdσ, KFσ, Kν — коэффициенты влияния аб-
солютных размеров поперечного сечения, шероховато-
сти поверхности и поверхностного упрочнения.

Пересчитаем усилия, циклично воздействующие на 
зубцы, Н:

F1
* = F1λ;

F2
* = F2λ;

F1
* = 28,9;

F2
* = 91,6,

где F1 — максимальное усилие на зубцы пары зубчатых 
колес на двигателе, Н; F2 — максимальное усилие на 
зубец пары зубчатых колес на оси выходного звена, Н; 
λ — коэффициент снижения усилия при цикличности 
нагружения, λ = 43%.

При расчете учтен симметричный цикл нагруже-
ния.

Результаты вычислений многоцикловой усталости 
зубцов пар зубчатых колес в виде соответствующих ко-
эффициентов запаса представлены на рис. 8 — 11.

Заключение

Проведенные исследования прочности и цикличе-
ской усталости показали, что величины, характери-
зующие состояние деталей (элементов) силовой цепи 
электромеханизма электропривода, достаточны для 
обеспечения работоспособности электромеханизма 
электропривода в заданный срок службы.

По результатам расчетов разработана документа-
ция и изготовлен опытный образец электропривода. 
Выполнен ряд практических исследований и испыта-
ний, подтвердивших правильность проведенных рас-
четов электромеханизма электропривода во всех режи-
мах работы.
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