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Введение. В первой части статьи [1] были 
приведены особенности расчета на статическую 
и усталостную прочность основного элемента 
шарового шарнирного соединения — шарового 
пальца, рассмотрен пример практического рас-
чета на прочность шарового пальца из хроми-
стой стали.

Известны также методы расчета на износ ша-
ровых шарниров [2, 3]. Ниже излагаются некото-
рые подходы к расчетной оценке работоспособ-
ности шарового шарнира как трибофатической 
системы по критерию износостойкости и опыт-
ному определению характеристик сопротивления 
износоусталостным повреждениям.

Расчет на износостойкость. В монографии [3] 
предложено подшипники скольжения, шарни-
ры и другие подобные узлы, относящиеся к типу 
«вал — втулка», рассчитывать на износ следую-
щим образом. Путь трения определяют исходя из 

величины дуги контакта экспериментально или 
теоретически из решения контактной задачи для 
упругих тел, ограниченных цилиндрическими по-
верхностями, радиусы которых мало отличаются 
один от другого (рисунок 1). За один оборот путь 
трения скольжения для точек, расположенных на 
вращающемся элементе, равен длине l контакта. 
Для точек неподвижного звена путь трения равен 
периметру подвижного тела по контактирующей 
поверхности, т. е. 2πR2 для подшипника скольже-
ния. За время работы t путь трения скольжения 
S1 = 2πR2nt и S2 = lnt для тел 1 и 2 соответствен-
но. Зона исходного контакта зависит от упругих 
свойств материалов контактирующих тел, геоме-
трических характеристик, нагрузки и может быть 
определена из решения контактной задачи теории 
упругости.

По величине угла ϕ0 находят дугу контакта 
и определяют величину износа сопряженных тел 1 
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и 2 (см. рисунок 1) пары трения:

Если интенсивность изнашивания I не изме-
няется по пути трения, то уравнения (1) преобра-
зуются к виду:

i1 = I1S1; i2 = I2S2.

Исходя из допустимого износа [i] узла, можно 
определить его срок службы t [3]:

В работе [4] рассматривается процесс изнаши-
вания шарового пальца при изменяющихся раз-
мерах площадки контакта, который содержит ин-
формацию о зависимости износа от давления, т. е. 
информацию об основной модели изнашивания. 
Сначала ставится и решается прямая и контактная 
задача для шара и плоскости с износом. В прямой 
задаче параметры модели изнашивания задаются, 
а давление и размеры площадки контакта опреде-
ляются из решения.

Постановка контактной задачи с износом 
складывается из трех соотношений:
а) дифференциального соотношения модели уста-
новившегося изнашивания:

б) условия сплошности в контакте:

i1(S1, r) = u(S1, r);

в) условия равновесия в контакте:

(1)

(1а)

(2)

(3)

(4)

(5)

где i1(S1, r) — линейный износ шара радиусом R; 
S1 — путь трения для контактных точек шара; 
p(S1, r) — контактное давление по площадке кон-
такта; r, ϕ — радиальные и угловые координаты; 
k1, m1 — параметры модели изнашивания; Q — на-
грузка на шар; u(S1, r) — геометрическая функция 
в контакте:

В такой постановке контактная задача сводит-
ся к дифференциальному уравнению

из которого следует, что контактное давление 
в условиях принятых допущений распределено 
по площадке контакта равномерно. Дальнейшее 
рассмотрение приводит к обыкновенному диф-
ференциальному уравнению с разделяющимися 
переменными относительно радиуса а площадки 
контакта:

решая которое, получаем зависимость для размера 
площадки контакта:

Постоянная интегрирования при нулевой 
начальной площадке контакта равна с = 0, а при 
a(S1 = 0) = а0, c = .

Обратная контактная задача с износом со-
стоит в определении параметров k, m модели 
изнашивания при заданной (известной из экс-
перимента) зависимости размера площадки кон-
такта a(S ) от пути трения.

Решение обратной задачи можно выполнить 
методом обращения решения прямой задачи (9) 
для случая нулевой начальной площадки контакта 
на экспериментальной кривой a(S) задаются две 
точки (a1, S1); (a2, S2) для которых записывается 
решение (9). Решая эту систему из двух уравне-
ний, получаем искомые зависимости для опреде-
ления параметров k1, m1:

Описанный подход был обобщен [4] на тела 
другой формы с двоякой кривизной. Приведен-
ный (эквивалентный контакту шара и плоскости) 

(6)

(7)

(8)

(9)

(10)

(11)

Рисунок 1 — Распределение давления в подшипнике скольжения: 
1 — втулка; 2 — вал

Figure 1 — Pressure distribution in the sliding bearing: 
1 — sleeve; 2 — shaft
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радиус для контакта тел двоякой кривизны был 
получен [4] из условия равенства в обоих случаях 
площади площадки контакта и максимального 
радиального износа. Формула для приведенного 
радиуса R* имеет вид:

С учетом этих соотношений, если проводят ис-
пытания на износ пары трения с телами двоякой 
кривизны, получена зависимость типа а = cS β, где

a = (a1a2),

где а1, а2 — полуоси эллиптической площадки 
контакта, то параметры модели изнашивания k, m 
определяются по зависимостям (10), (11), в кото-
рых радиус R заменен на R* по (4).

Применительно к шаровому шарниру рулево-
го механизма решение задачи о контактном взаи-
модействии жесткого шара и упругого сфериче-
ского вкладыша в жесткой сферической обойме 
позволило получить выражение для максималь-
ного контактного давления на вкладыш в виде [4]:

где ϕ0 — половина угла контакта; R — радиус сферы.
В связи с неравномерностью распределения 

угловых скоростей и неполным контактом меж-
ду сопряженными поверхностями, в процессе 
работы износ шарового шарнира происходит не-
равномерно. Авторы работы [5] исследовали осо-
бенности относительного движения элементов 
шарнира, которые приведем ниже.

При работе шарнира в поворачивающейся 
под определенным углом системе двух соединен-
ных деталей происходит одновременно передача 
механической нагрузки. При этом имеет место 
своеобразное вращательное движение вокруг сое-
динительной точки или же общей оси пары сце-
пленных элементов, которые будут совершать 
вращательные действия вокруг неподвижной оси 
относительно друг друга.

В процессе эксплуатации шаровой опоры 
происходит активное трение в точках контакта 
двух элементов шарнира. Ниже приведены урав-
нения боковой поверхности шарового шарнира 
при однопараметрическом огибании и изменении 
одного параметра движения, характеризуемого 
углом ψ, так как во время работы смещение идет 
вокруг одной точки без относительного смеще-
ния, а угол перекоса осей обоих элементов прини-
мает фиксированное значение.

Систему координат x1, у1, z1, связанную с вкла-
дышем 1 (рисунок 2), считаем неподвижной, 
а систему координат x2, у2, z2, связанную с паль-
цем 2, — подвижной в относительных движениях. 

(12)

(13)

(14)

(15) Положения подвижной системы координат бу-
дем задавать в отношении неподвижной систе-
мы. При этом, чтобы при работе относительные 
движения вкладыша и пальца полностью совпа-
дали, необходимо, выполнение следущей зависи-
мости [5]:

где um — передаточное отношение шарового шар-
нира; dψ1 и dψ2 — приращения углов поворота 
продольных осей вкладыша и пальца; ω1 и ω2 — 
угловые скорости вращения вкладыша и пальца 
вокруг своих предельных осей.

Как известно из аналитической геометрии [6], 
от системы координат x1, у1, z1, к системе коорди-
нат x2, у2, z2, имеющих единое начало координат, 
можно перейти при помощи последовательного 
выполнения трех поворотов а, б и в (см. рисунок 2) 
вокруг себя осей координат путем задания углов 
Эйлера в трехмерном евклидовом векторном про-
странстве.

Сначала повернем систему x1, у1, z1 вокруг 
оси 0z1 на угол q, получим систему координат 
x′, у′, z′, (см. рисунок 2). Затем систему коорди-
нат x′, у′, z′ повернем вокруг оси 0у′ на угол q, по-
лучим систему x″, у″, z″. Далее, поворачивая си-
стему x″, у″, z″ около оси 0z″ на угол ψ2, получим 
систему x2, у2, z2. Отметим, что для выполнения 
требования (16) необходимо, чтобы углы ψ1 и ψ2 
отображались конформно:

ψ1 = ψ2 = ψ, 
где ψ — угол поворота зацепления.

(16)

(17)

Рисунок 2 — К расчету преобразования системы координат 
в относительных движениях

Figure 2 — To the calculation of coordinate system transformation 
in relative movements
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Формулы перехода от системы x1, у1, z1 к си-
стеме координат x2, у2, z2, описанные выше, имеют 
следующий вид [5]:

q2 = M21q1, 

где 

M21 = M20″M0″0′M0′1;

q1 и q2 — столбцовые матрицы радиусов-векторов 
одной и той же точки в системах x1, у1, z1 и x2, у2, z2;  
M0′1 — матрица перехода от системы координат x1, 
у1, z1 к x′, у′, z′; M0″0′ — матрица перехода от систе-
мы координат x′, у′, z′ к x″, у″, z″; M20″ — матрица 
перехода от системы координат x″, у″, z″ к x2, у2, z2.

Используя правило составления матриц [7] 
и учитывая (16) и (17), запишем:

Связь между координатами x1, у1, z1 и x2, у2, z2 

с учетом (19)–(22) определяется уравнениями:

Уравнения (23) выражают условие перехода от 
системы координат x1, у1, z1 к x2, у2, z2  в относитель-
ных движениях вкладыша и пальца. Здесь каждое 
относительное положение вкладыша и пальца шар-
нира достигается за счет последовательных трех 
поворотов системы координат пальца x2, у2, z2  от-
носительно системы координат вкладыша x1, у1, z1.

Рассматривая процесс движения вкладыша 
и пальца шарнира с точки зрения нескольких 
видов трения, зависящих от площадки контакта 
и скорости движения, можно попытаться соста-
вить условную диаграмму распределения износа 
по поверхности контакта.

Используя зависимость износа поверхностей 
трения в зависимости от скорости их скольжения 
друг по другу (рисунок 3) и исходя из распределе-
ния угловых скоростей по поверхности шарового 
пальца и вкладыша шарнира, можно найти рас-
пределение износа по поверхности в процессе ра-

(18)

(19)

(20)

(21)

(22)

(23)

боты. Так как адгезионное трение действует только 
на поверхностях с малыми угловыми скоростями, 
можно полагать, что с увеличением в процессе 
работы угловой скорости точки на поверхности 
шарового пальца (и вкладыша) адгезионный из-
нос стремится к нулю, а износ, зависящий от ско-
рости движения и включающий в себя тепловой, 
усталостный и абразивный виды, увеличивается 
(рисунок 4).

Расчет шарового шарнира на износостойкость 
строится по той же схеме, что и расчет на проч-
ность, т. е. результатом расчета должно быть срав-
нение расчетного параметра с его допускаемым 
(нормативным) значением. Подход, описанный 

Рисунок 3 — Зависимость износа поверхностей трения 
от скорости их скольжения друг по другу [3]

Figure 3 — Dependence of wear of friction surfaces on speed 
of their sliding on each other [3]

Рисунок 4 — Особенности неравномерности износа 
поверхностного слоя шарового шарнира [5]

Figure 4 — Features of uneven wear of ball joint surface layer [5]
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в [3], предполагает использование допускаемого 
износа [i] сопряжения. Для подшипников сколь-
жения, постоянно работающих в условиях гранич-
ного и полужидкостного режимов трения, а также 
при гидродинамической смазке, но при критиче-
ских нагружениях — предельных нагрузках в со-
четании с низкими скоростями, при пусках, оста-
новах, реверсах, — вычисляют среднее контактное 
давление р в подшипнике и сравнивают его с до-
пускаемым [р]: р ≤ [р]. Еще один критерий работо-
способности — (линейная) интенсивность изна-
шивания: I ≤ [I]. Все эти критерии рекомендованы 
[8] для шарнирных подшипников скольжения.

Выполним расчет на износ шарового шарнира 
рулевого механизма легкового автомобиля. При-
мем конструктивные размеры и материал шарово-
го пальца те же, что и в первой части статьи [1]. 
Максимальное контактное давление найдем по 
выражению (15) при R = d1 / 2, ϕ0 = α / 2 для слу-
чая, когда Q = Fцикл [1]:

Воспользуемся также приведенными в ра-
боте [4] результатами испытаний пары трения 
«сталь — полиуретан» шарового шарнира рулевого 
управления автомобиля ВАЗ по схеме «шар — ци-
линдр», которые проводились без смазки и при 
трех видах смазки: а) серийная ШРБ; б) Mobil; 
в) Shell. С учетом этих результатов и установленно-
го на основе экспериментальных данных пути тре-
ния для шарового шарнира легковых автомобилей, 
равного 3 ⋅104 мм на 10 000 км пробега [9], имеем 
значения параметров k, m модели изнашивания 
и параметров с и β зависимости а = cSβ приведен-
ной полуоси а эллиптической площадки контакта 
от пути трения S, а также величину износа поли-
мерного вкладыша, представленные в таблице.

Из таблицы видно, что отсутствие серийной 
смазки увеличивает износ вкладыша шарнира бо-
лее чем в 28 раз при пробеге автомобиля 10 000 км; 
износ при смазке Mobil составляет ∼0,88 от серий-
ной. Отметим, что в таблице приведены расчетные 
значения износа полимерного вкладыша при мак-
симальном контактном давлении без учета нерав-
номерности процесса изнашивания, связанных 
с распределением контактного давления и угло-
вых скоростей по поверхности шарового пальца 
и вкладыша шарнира. Для минимизации износа 
шарнира и управления процессом изнашивания 
можно применять функционально-ориентиро-
ванные покрытия, которые следует наносить в со-
ответствии с картиной износа, а их состав должен 
варьироваться в зависимости от требуемых харак-
теристик поверхности в данной точке [5].

Выполним проверку работоспособности шар-
нира по контактному давлению. Среднее давле-
ние р в шаровом шарнире определим по выраже-
нию [8]:

где dш — диаметр сферической головки пальца; 
b — ширина вкладыша; в нашем примере dш = d1 = 
= 25 мм, b = 23 мм. Поэтому, если принять аварий-
ную нагрузку на шарнир Fст = 11,1 кН [1], имеем

Для материала вкладыша по данным [2] до-
пускаемое давление составляет 20 МПа, следова-
тельно, условие износостойкости р ≤ [р] выпол-
няется.

Оценку работоспособности шарнира по кри-
терию интенсивности изнашивания выполним по 
данным таблицы, приняв [I] = 10–7 с учетом реко-
мендаций [2] как для самосмазывающейся пары 
трения. Сравнивая приведенные в таблице зна-
чения интенсивности I изнашивания вкладыша 
с допускаемым значением, констатируем, что ус-
ловие I ≤ [I] удовлетворяется для всех видов смаз-
ки, а при сухом трении износостойкость вклады-
ша не обеспечивается.

К сожалению, в литературе не удалось найти 
сведений об интенсивности изнашивания сфе-
рической поверхности стального шарового паль-
ца для металлополимерного шарового шарнира: 
понятно, что преимущественно в таком шарнире 
происходит износ полимерного вкладыша. Поли-
мерные вкладыши обеспечивают низкий коэффи-
циент трения в узле и дополнительно выполняют 
задачи демпфирования и изоляции шума, обу-
словленных движением по неровной дороге. 

Однако используют и стальные вкладыши 
в шаровых шарнирах боковых тяг рулевого управ-
ления при необходимости в большей жесткости 
сочленений и при пренебрежении шумоизоляци-

(24)

Параметр

Значение параметра

Без 
смазки

ШРБ Mobil Shell

β 0,1077 0,1214 0,1117 0,112

c 0,3193 0,245 0,263 0,2654

m 3,6425 3,1186 3,4763 —

k × 10–6 14 0,41 0,39 0,43

I × 10–6 2,1779 0,08336 0,066 0,0733

Износ i, мм при 
p0 = 45,1 МПа 
и пробеге 104 км

5,08 0,179 0,158 0,178

Таблица — Параметры износостойкости полиуретанового 
вкладыша (по данным [4])
Table — Parameters of wear resistance of polyurethane liner 
(according to the data from [4])
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ей, например, в некоторых грузовых и гоночных 
автомобилях. При этом, конечно, сферическая 
поверхность шарового пальца должна иметь высо-
кую твердость, не менее 55 HRC, а вкладыш из-
готавливают из стали с меньшей твердостью [10].

Об экспериментальном определении характе-
ристик сопротивления износоусталостным повреж-
дениям. Шаровой шарнир рулевого управления 
и подвески транспортного средства представляет 
собой разновидность трибофатической системы, 
в которой зоны с наибольшей нагруженностью по 
трению (с изнашиванием) и механической уста-
лости конструктивно удалены друг от друга на не-
которое расстояние при действии одной и той же 
нагрузки.  В рассматриваемом узле речь идет о ша-
ровом пальце — опасное по изгибным напряжени-
ям сечение Б-Б (см. рисунок 2 [1]) его цилиндри-
ческой части находится на некотором расстоянии 
от шаровой головки, где преобладают процессы 
трения. Аналогичная картина наблюдается в зуб-
чатой передаче, где наибольшие циклические на-
пряжения изгиба имеют место в основании зуба 
шестерни, а процесс трения качения реализуется 
на боковой поверхности зуба. Применительно 
к зубчатому зацеплению была разработана модель 
(рисунок 5), которая имитирует основные условия 
работы цилиндрических зубчатых колес: в полю-
се зацепления (контакт двух роликов) реализуется 
трение качения при действии контактной нагруз-
ки FN, а в зоне перехода зуба в венец (галтельный 
переход радиусом R) — циклический изгиб (при 
консольном изгибе) под действием той же нагруз-
ки FN [11–13]. И хотя износовые и усталостные 
повреждения обнаруживаются в разных областях 
деформируемого элемента (зуба зубчатого колеса 
или его модели), значительно удаленных друг от 
друга, они оказываются взаимосвязанными по-
вреждениями, поскольку, например, при увели-
чении нагрузки FN интенсифицируются оба по-
вреждающих явления вследствие одновременного 

и пропорционального ей роста изгибных и кон-
тактных напряжений. При испытании таких моде-
лей (см. рисунок 5) сразу получают характеристи-
ки как изгибной, так и контактной выносливости 
исследуемого материала путем построения соот-
ветствующих кривых усталости (рисунок 6) при 
изменении только величины контактной нагрузки 
FN — как в реальных условиях работы зубчатых за-
цеплений. 

При экспериментальной оценке работоспо-
собности шарового шарнира целесообразно ис-
пользовать накопленный опыт моделирования 
зубчатых зацеплений [11–13]. Только, в отличие 
от последнего, следует обеспечить в модели шар-
нира реализацию трения скольжения в соответ-
ствующих условиях смазки (как в исследуемом на-
турном шаровом шарнире) и, конечно, геометрия 
образца и вкладыша, режим силового нагружения, 
скорости скольжения также должны быть подо-
браны схожими с оригинальным узлом на основе 
методов моделирования и подобия. Все эти детали 
требуют тщательной проработки и выходят за рам-
ки настоящей статьи, в том числе в связи с неза-
вершенным процессом патентования.

Таким образом, для оценки работоспособ-
ности шарового шарнира шасси транспортного 
средства по критерию износа может быть исполь-
зовано выражение (2), построенное на средних 
интенсивностях изнашивания элементов сопря-
жения и его допустимом износе. Также в качестве 
критериев работоспособности такого шарнира 
целесообразно применять критерии среднего кон-
тактного давления р ≤ [р] и интенсивности изна-
шивания I ≤ [I]. Более достоверную информацию 
о величине контактного давления и параметрах 
модели изнашивания дает решение контактной 
задачи в виде уравнений (7)–(15). Если рассма-

Рисунок 5 — Модель зубчатого зацепления
Figure 5 — Gearing model

Рисунок 6 — Результаты испытания моделей зубчатых 
зацеплений из стали 25ХГТ: FG — предельная нагрузка 

по критерию изгибной усталости; FR — предельная нагрузка 
по критерию контактной усталости

Figure 6 — Results of tests of gearing models from steel 25KhGT: 
FG — ultimate load by bending fatigue criterion; 
FR — ultimate load by contact fatigue criterion
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тривать процесс движения втулки и пальца шар-
нира с точки зрения нескольких видов трения, 
зависящих от площадки контакта и скорости дви-
жения с учетом преобразований координат (23), 
то можно учесть неравномерность процесса из-
нашивания по поверхности элементов шарнира. 
Экспериментально характеристики сопротивле-
ния износоусталостным повреждениям элементов 
шарового шарнира целесообразно исследовать на 
модели, построенной по аналогии с моделью зуб-
чатого зацепления [11–13], под действием одной 
и той же нагрузки FN, но при реализации трения 
скольжения.
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ABOUT CALCULATION AND EXPERIMENTAL ESTIMATION 
OF WORKING CAPACITY OF BALL JOINTS OF A VEHICLE CHASSIS. 
PART 2. CALCULATION BY WEAR RESISTANCE CRITERION 
AND EXPERIMENTAL DETERMINATION OF CHARACTERISTICS 
OF WEAR-FATIGUE DAMAGE

The ball joints of vehicles are referred to the steering and suspension critical units. Strength calculation of the ball 
pin under static loading is usually performed in the practice of designing these units. In the article, the ball joint is 
considered as a tribo-fatigue system in which the zones that are dangerous in terms of bending stresses and wear 
are separated from each other, but are caused by the same load. The necessity of estimating the fatigue resistance 
of the ball pin and taking into account the uneven distribution of wear over the mating surfaces of the ball head 
and the liner is shown. The work is done in 2 parts. In the first part, the evaluation of the static and fatigue strength 
of the ball pin is discussed, and in the second, the assessment of the wear resistance of the joint elements and 
the proposal for a new method for testing the joint model are considered.

Keywords: ball joint, strength, wear resistance, friction, contact pressure, wear rate, tribo-fatigue system, wear-
and-fatigue tests
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