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ВСТУП

Проектування механізмів - це складна комплексна проблема, 
вирішення якої має декілька самостійних етапів. На першому ета­
пі проектування вибирається кінематична схема механізму, яка 
забезпечує потрібний вид І закон руху. Другий етап проектуван­
ня - це розробка конструктивних форм механізму, що задовольня­
ють його міцність, довговічність, високий коефіцієнт корисної 
дії та Ін. На третьому етапі встановлюються технологічні та 
техніко-економічні показники механізму, що визначаються вироб­
ництвом, експлуатацією, ремонтом тощо.

Перший етап проектування - розробка кінематичних схем - 
називається синтезом механізмів. Кінематичні схеми механізмів 
повинні задовольняти визначені умови. До таких умов, в першу 
чергу, відносяться: правильна структура запроектованого нехай? 
му; кінематична точність руху, що виконується; можливість реалі­
зації заданого руху з точки зору динаміки; габаритні та вагові 
характеристики.

І. СТРУКТУРНИЙ СИНТЕЗ МЕХАНІЗМІВ
Структурні умови визначають характер кінематичного ланцю­

га механізму, кількість рухомих І початкових ланок, вибір стоя­
ка, види кінематичних пар та.їх взаємне розташування, зумовлюю­
чи таким чином раціональність структури механізму, що проекту­
ється.

І.І. Структурний синтез багатоланкових механізмів 
з одним ступенем рухомості ( W » І)

БагатоланковІ плоскі механізми з одним ступенем рухомості 
утворюються методом нашарування структурних груп [і].

Приклад І. Утворення чотириланкового важільного механізму 
двигуна внутрішнього згоряння (рис. На основний меха­
нізм (ланки І І 2) нашаровують структурну групу другого класу 
другої модифікації (ланки З І 4; кінематичні пари п’ятого клаот 
А . Ь , С ).

Приклад 2. Утворення шестиланкового важільного механізму 
забираного шасі літака. Проектування структурної схеми меха­
нізму складається з двох етапів. На першому етапі (рис. І.Х,б)
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на основний механізм (ланки І І 2) нашаровують структурну 
групу другого класу, другої модифікації (ланки З І 4; КП п'я­
того класу А , В , С ). На другому етапі (рис. І.І,в) наси- 
нтезований чотириланковиЯ механізм нашаровують структурну гру­
пу другого класу, першої модифікації (ланки 5 І 6; кінематич­
ні пари п'ятого класу - Д , Е , F ).

Рис. І.І
Ппйкляп 3. Утворення планетарного губчастого механізму 

літака. Проектування структурної схеми виконують у такій по­

Рис. 1.2

слідовності. На основний 
механізм (ланки І І 2, 
рис. 1.2) нашаровують струк­
турну групу третього класу, 
третього порядку (ланки З 
І 4 ; А І В - кінематичні 
пари п'ятого класу, С І Д - 
КП четвертого класу).

Синтезований механізм 
може передавати рух,змінюю­
чи кутову швидкість. Але з 
метою збільшення передаточ­

ної потужності при незмінному радіальному габариті до механіз­
му додатково приєднують зайві сателіти. У нашому випадку два 
зайвих сателіти 4х І 4**  еквівалентні двом зайвим зв'язкам.
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Наявність таких зв'язків потребує Спеціальних засобів зменшен­
ня нерівномірності розподілу навантаження між сателітами [2].

1.2. Структурний синтез багатоланкових механізмів
Із ступенем рухомості, більшим за олинипю ( w > І)

Структурний синтез багатоланкових механізмів Із W > І 
можна виконувати нашаруванням структурних груп І початкових 
ланок або окремих початкових ланок.

Приклад І. На рис. І.З,а,б показано утворення просторово­
го І плоского механізмів з W = 2 нашаруванням структурної 
групи другого класу (ланки 3, 4, КП А , В , С ) та окремої 
початкової ланки 5 на основний механізм (ланки І, 2). Зазначи­
мо, що, проектуючи раціональний механізм, при синтезі слід уни­
кати зайвих технологічних зв’язків [і, 2].

Рис. І.З

Приклад 2. На рис. І.З,в показане утворення просторового 
механізму робота '3W = 3 послідовним нашаруванням початко­
вих ланок. Спочатку на основний механізм (ланки 1-2) нашарову­
ють початкову ланку 3 з кінематичною парою В , потім на почат­
кову ланку 3 - початкову ланку 4 з кінематичною парою С .

1.3. Варіації структурного синтезу 
-кінематичних ланцюгів механізмів

Припустимо, що для механізмів, утворених замкненим кіне­
матичним ланцюгом, основними умовами структурного синтезу е 
ступінь рухомості - W І кількість замкнених контурів - .

Структурна формула плоского механізму:
W = Зп' - 2 р5 - р4 , (ІД)
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Де • П1 - р5 + р4 - 2 , (1.2)
І тоді

w + з г « ps + 2 р4 . (і.з)
Структурна формула просторового механізму з парами п’ято­

го, четвертого та третього класів?*:

W- 6п' - 5ps - 4 р4 -Зр3 , (1.4)
ДО

П'- Р5+ р4 ♦ р5-г, (1.5)
І тоді

-VV+62 - р5+2р4 +3р5. (1.6)
Для механізмів з відкритим кінематичним ланцюгом за основ­

ну умову синтезу приймаємо ступінь рухомості - W .
Якщо механізм плоский, .

W « р'5 + 2р< , (1.7)
якщо механізм просторовий,

W = р5 + 2 р4 + 3 р3 . (1.8)

Формули (1.3), (1.6) - (1.8)-використовують для формуван­
ня варіацій структурного синтезу.

Наприклад, для плоского*  механізму W « І, 2=2. Виконує­
мо розкладання числа W + Зг =7 на скінченний набір невід’єм­
них чисел:

а) 7 - І + І + І + І + І + І + І;
б) 7 > І + І + І ♦ І + І + 2;
в) 7 = ї + І + І + 2 + 2;
г) 7 = І + 2 + 2 + 2.
Розкладання: а) кінематичний ланцюг тільки з однорухомими 

парами п’ятого класу; б) ланцюг, в якому крім пар п’ятого кла­
су е одна дворухома пара четвертого класу І т.д., тобто значен­
ня окремих чисел у розкладаннях відповідає рухомостям кінема­
тичних пар. Кількість рухомих ланок П*  відповідає формулі 
(1.2). Аналітична структура ланцюга описується безліччю

f ( п',р ). Для наших розкладань:

я Кінематичні пари другого та першого класів у механізмах 
зустрічаються дуже рідко.
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a) fa(5, 7); 6) fff (4, 6); в) fg (3, 5); r) fr (2, 4).

Число альтернативних варіантів Л) структурних схем, які 
відповідають кожному розкладанню, збільшується завдяки різно­
виду кінематичних пар. Так, однорухома пара має три різновиди

= 3 (обертальна, поступальна, гвинтова). Дворухома пара 
також має три різновиди = 3 (плоска, циліндрична, сферич­
на з пальцем). Трирухома кінематична пара розподіляється на 
сферичну та площинну - -Jp = 2. кількість варіантів структур­
них схем дорівнює числу розміщень з повторами А ( О.-* ) з 
К « л) різновидів пар по Ч = р :

А ( а*  ) » Кг [5] , (1.9)

Наприклад, у розкладанні "г", яке утримує одну пару п’ято- 
го класу І три пари четвертого класу, число варіантів

^р=х p<j+ ”^Р4 я 3 + 3 = 6, 
відповідно число розміщень

А ( а,'6 ) = б4 - 1296.
4

Кількість варіантів збільшується також за рахунок перемі­
щень прийнятої номенклатури пар. Загальне число можливих пере­
міщень р! .

Наприклад, число варіантів кінематичних схем за розкладан­
ням "г" внаслідок переміщень дорівнює

4! ».І х 2 х 3 х 4 « 24.
Але всі можливі варіанти кінематичних схем не адекватні. 

Тому при виборі оптимального Варіанта необхідно враховувати до­
даткові умови синтезу: можливість одержання заданого руху, ра­
ціональність структури, надійність, ККД та Ін.

Аналітичне подання умов синтезу дозволяє використовувати 
ПЕОМ.

Контрольні запитання
І. Назвіть завдання структурного синтезу механізмів.
2. Як утворюються багатоланкові механізми зі ступенями 

рухомості W = І І W > І?
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3. З якою метою використовуються зайві зв’язки при утво­

ренні механізмів?
4. За якими структурними умовами утворюються варіації кі­

нематичних схем механізмів?

Література
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2. КІНЕМАТИЧНИЙ І ДИНАМІЧНИЙ СИНТЕЗ МЕХАНІЗМІВ

Завдяки кінематичним І динамічним умовам можна передбача­
ти виконання заданого закону руху або визначеної траєкторії, 
реалізацію декількох положень ланок при несуттєвому значенні 
закону переходу з одного положення в Інше.

Іноді досить задовольнити окремі кінематичні та динамічні 
параметри: середню швидкість, максимальне прискорення, коефі­
цієнт зміни середньої швидкості ходу, кути тиску І т.п.

Коефіцієнт зміни середньої швидкості ходу ( К ) - відношен­
ня середньої швидкості зворотного ходу до середньої ШВИДКОСТІ 
прямого ходу вихідної ланки.

Для шарнірного чотириланковика О ABC. (рис. 2.1) середні
швидкості прямого, зворотного ходу коромисла ВС відповідно 
дорівнюють:

,.п Y 
w = tn ’

•

(2.1) 



II
де іп І t* 8 - чао прямого та зворотного ходу коромисла.

Якщо С00А» const , то 
ЦІП 
ЦІїб = £36

Тоді

CO56 _ tn _ І80°4-8 > 
СОП " іЛВ " І8о°- Є

(2.2)

(2.3)

де 0 - кут, утворений напрямками шатуна І кривошипа, що збі­
гаються у крайніх положеннях коромисла.

Кутом тиску називається кут між вектором сили, прикладе­
ної до веденої ланки (без урахування тертя), І вектором швид-
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Одна.складова сили Г , тобто F cosoC (рис. 2.2), надав 
рух веденій ланці, друга - F since викликає шкідливий опір у 
кінематичних парах. Кут тиску не повинен перебільшувати деяке 
допустиме значення [ос] , у противному разі механізм буде 
мати низький ККД, а при дуже великих кутах тиску механізм може 
заклинитись. При проектуванні кінематичних схем замість кута 
тиску використовують також кут передачі у - 90° - с£ , який 
утворюється напрямками абсолютної та відносної швидкостей кон­
тактної точки веденої ланки. Кут передачі можна визначити 
за планом швидкостей (рис. 2.2,6).

У механізмах шарнірного чотириланкового або кривошипно- 
повзунного механізму (рис. 2.З,а,б) кут передачі $ дорівнює 
куту між векторами швидкостей йс І VCB , якщо припустити, що 
сила ДІЇ ланки 3 на ланку 4 мав напрямок по осі ланки ВС .

Рио. 2.3
2.1. Кінематичний та динамічщй._синтеа.__механізмів 

з нижчими парами
Задача вибору параметрів синтезу механізмів з нижчими па­

рами в загальному випадку багатоваріантна. При тій самій струк­
турі механізму можливий синтез: за заданим законом руху вхід­
ної та вихідної ланок або за значеннями кінематичних параметрів 
шо характеризують цей закон, за заданою траєкторією точки ви­
хідної ланки, за кількома положеннями вихідної ланки, для якої 
закон її руху не е суттєвим.

При розв’язанні багатоваріантних задач одна з умов синте­



ІЗ
зу механізмів приймається як основна, а останні розглядаються 
як додаткові. Основну умову у вигляді деякої функції називають 
цільовою, мінімум*  якої визначає потрібні параметри синтезу.

Додаткові умови часто визначаються нерівностями, Іноді - 
функціями, що обмежують область Існування параметрів синтезу. 
Визначення потрібних параметрів синтезу механізму з умови міні­
муму цільової функції при забезпеченні додаткових умов назива­
ється оптимізаціею. Розглянемо використання загального методу 
синтезу механізмів, який виконується на ЕОМ.

Приклад І. Нехай у шарнірному чотириланковику (рис. 2.4,а) 
точка Д повинна описувати траєкторію, яка мало відрізняється 
від заданої функції = f ( X ). Максимальне число вихідних 
параметрів синтезу дорівнює шістьом: 60д , ЬАІ, &ос, 

& дв , її (в окремих задачах деякі з цих параметрів можуть 
бути заданими).

а б
Рис. 2.4

Нехай цільова функція - максимальне відхилення траєкторії 
точки Д від заданої кривої:

де У и - ордината траєкторії точки Д , що відповідає абсцисі 
X і у - ордината заданої кривої при тому ж значенні абсцисг 
X.

*^Якщо оптимальне значення цільової функції відповідає макси­
мальному значення, то з використанням зворотної величини за­
дачу відшукування максимуму зводять до задачі відшукування 
мінімуму.
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Додаткові умови:
І. Обмеження на довжину ланок tQA, £дв, toc. Ви­

беремо чотири додатні числа, які задовольняють умову

a<6<c<d-, cl/a«K. <2«5)
З цієї четвірки чисел можна в будь-якій комбінації вибира­

ти довжину ланок, І в усіх цих комбінаціях жодна з довжин ла­
йок не перевищуватиме Іншу більш ніж у К разів.

2. Механізм має бути кривошипно-коромисловим. Ця додатко­
ва умова виконується, якщо сума довжин найменшої та найбільшої 
з ланок менша від суми довжин двох Інших ланок, а кривошип - 
найменша ланка:

a + d < В +с, (2.6)

Є0А = а... (2.7)

3. Кут тиску оС на коромисло 6С від шатуна А В мусить 
бути меншим від допустимого значення [ оС ] :

оС < [ос] . (2.8)

Із д ЛВС випливає, що
рг + рг _ ₽г 

ОС « arcsin —— » (2.9)

да з Д OAC ___________ ______________
еАС= V«oA + ^c-2tOAeocCQs7. (2.10)

Значення кута оС для різних 9 підраховується за форму­
лою (2.9) після вибору довжин ланок, що задовольняють умови 
(2.5) - (2.7). цільова функція Дтах “ ( У» - У )тах так 
вираховується тільки для тих комбінацій параметрів, які задо­
вольняють додаткиві умови синтезу. Алгоритм її визначення такий.

З ДОАС знаходимо кут нахилу діагоналі АС шарнірного 
чотириланковика:

, р ,
S = arcsin ( зігіфу, (2.II)

аз Д А ВС знаходимо кут нахилу шатуна А В :
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ft \A = arcsinl-p^-cosod -5. (2.12)

Значення £Ac І c£, наперед визначені, при перевірці до­
даткових умов можна здобути з пам’яті ЕОМ. Проектуючи контур 
ОАДна координатні осі, знаходимо шукані координати точки Д:

хв = ^оасД5'? +£adC0S(P + v)’ (2.13)

Ув 3 e-OA5inM’ + eABStn(^ + iy). (2.14)
Після визначення координат ХВІ Ув шатунної кривої зна­

ходимо ординату У з рівняння у = f ( X ), приймаючи X • 
= XD , І визначаємо модуль різниці ординат: А = | Ув- У | . 
Вираховуючи відхилення А для різних кутів Ч*  , встановлюємо 
його максимальне значення, тобто цільову функцію A max. Усі 
відомі методи оптимізації передбачають визначення шуканих пара­
метрів шляхом їх перебору (випадковий, напрямлений, комбінова­
ний пошуки).

Вирішення цієї задачі Із застосуванням, наприклад, випад­
кового пошуку на ЕОМ,виконується у такій послідовності:

І. Довільно вибираються відшукувані параметри синтезу з 
набору випадкових чисел. Перевіряються обмеження (2.5) - (2.8).

2. За значенням параметрів синтезу, які задовольняють об­
меження, встановлюється величина цільової функції A max , яка 
потрапляє у пам’ять машини разом Із відповідними параметрами 
синтезу.

3. Вибираються Інші випадкові значення параметрів синте­
зу, перевіряються обмеження І знаходиться величина цільової 
функції.

Якщо нова величина A max менша за величину, одержану на 
попередньому стані, то вона потрапляє у пам’ять машини разом 
Із відповідними параметрами синтезу, а колишні значення зника­
ють. Зазначені стани повторюються доти, доки A max не зрівня­
ється з допустимою величиною або перестане зменшуватися.

Метод випадкового пошуку простий І дозволяє вста эвити 
всі можливі значення параметрів синтезу, що відповідають як 
локальним, так І глобальному (найменшому) мінімумам цільової 
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функції,-але потребує великого обсягу обчислювання. Спрямований 
пошук зменшує трудомісткість обчислювання, тому що перехід від 
однієї комбінації параметрів до Іншої виконується не випадково, 
а в напрямку, що відповідає зменшенню величини цільової функ­
ції. Але спрямований пошук звичайно призводить тільки до локаль 
ного мінімуму. Тому використовують комбіновані методи, при яких 
випадковим пошуком встановлюється область, де очікується одер­
жання глобального мінімуму. Потім спрямованим пошуком знаходять 
ся для цієї області локальні та глобальний мінімуми.

Розглянемо декілька окремих задач синтезу механізмів.
ДммадХ ■
Дано: К - коефіцієнт зміни середньої швидкості ходу ко­

ромисла ВС (рис. 2.5), довжина коромисла £вс І максималь­
ний кут розмаху коромисла 2JS , симетричний відносно вертикаль­
ної осі. Центр обертання кривошипу ОА знаходиться на осі X . 
Потрібно визначити довжину кривошипа ОА - L о а » довжину ша­
туна АВ - Є. де, І довжину стояка ОС - tot .

Визначаємо *>а  формулою (2.3) кут

Є = 1800 All(2.15) 
П» І

Потім знаходимо значення кутів І .
З трикутника CB2D £CD={BCsinpi ^cosp. (2.16)

- З трикутника ОВгВ Цгі> « ' (2.17)
Але tpu® ^ос + ^сі> ’ Т°ДІ
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t6ccosjl = (eoc + eBCstnp)t^^r (2.18)
Аналогічно з розгляду трикутників СВ( R І ОВ,Р маємо

^eosji в(Є.ос-евс^п£)^г- (2,І9)
Перетворивши рівняння (2.18.) І (2.19) до вигляду

І розв’язавши їх сумісно з урахуванням Чг « ?, + 0

_L—s s24
t^, Ф, + t^. 8 

звідки ___ ______________________ ■
t- s -t^e t^tga.fz^-tgal^e 

“ ' • 2t3?-^8

За додатним значенням tP1 розрахуємо Фг . а за
(2.19) - довжину стояка в toe :

р о cosfo * sinJStfl??Че'Чс tj Фг

З рис. 2.5 встановлюємо, що 
р р р ^вс

• $іпЧ>г ’ •

Р р , р tpcCOS^
°овг =^АВ + С0А- 5ІпЦ!і •

Розв’язуючи сумісно ці рівняння, дістанемо

9 - UcCOSft ( 1  1\
°А6 ~ 2 \ 5ІП?, 5ІП?г / ’

п _ tBC eos^ ( 1 _ 1 \
С0А ~ Z \ Sin?, ~ $іп?г/-

, одержи'*

(2.20)

(2.21)

рівнянням

(2.22)

(2.23)

(2.24)

(2.25)

(2.26)
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Приклад 3.
Даної К - коефіцієнт середньої швидкості ходу повзуна С 

(рис. 2.6), Н - хід повзуна, Л = R/ L - відношення довжи­
ни кривошипа до довжини шатуна; [у] - мінімально допустиме 
значення кута передачі при робочому ході повзуна.

Потрібно визначити довжину кривошипа DA - R , довжину 
шатуна АС - L І величину ексцентриситете - Є . Визначаємо за 
формулою (2.15)кут 6 = 180° • Знаходимо довжину шатуна

L І довжину кривошипа R . З трикутника СО,Сг (рис. 2.6) має­
мо

Виконавши зведення подібних членів І поділивши ліву І пра­
ву частини рівності (2.23) на Дг *,  одержимо

-2[(і+Лг)-(1-Аг)со$0],

ЗВІДКИ 
, . Н

У2[(1 + Аг)-(1 -Лг)соз0] 

І
Р = L-A .

Кут передачі при робочому ході повзуна ут;п 
мальне значення на початку робочого ходу (положення OA|Cf ).

(2.28)

(2.29) 

мас міні-
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Приймаючи ,jfrnin = [у] , а трикутника ОЕС( (рис. 2.6) 
дістанемо

Є = ( L-R) cos [у] . (2.30)
При вибраних параметрах L , R І Є механізму кут пере­

дачі за час робочого ходу завжди більший [jf] , а за час холос­
того ходу не набагато менший [у] , що допустимо, оскільки 
холостий хід менш навантажений.

Дсйдлад
Дано: довжина £од, , кути ос І fa , що координують 

випущене та забиране положення ланки QA шасі літака, коорди­
нати точок 0, ( Xt У( 
положенні шасі ланки 
АС І СО( , що скла­
дають підкіс, утворю­
ють одну пряму лінію. 
Це забезпечує найкра­
ще сприйняття зусиль, 
які передаються від 
колеса при його кон­
такті з землею. Заби­
рання та випускання 
шасі здійснюються 
гідравлічним або гвин­
товим приводом. Необ­
хідно визначити поло­
ження точки злому С підкоса А0( І хід поршня (гайки) - Н .

Оскільки сума довжин £дс + &соі = &ао< залишається не­
змінною незалежно від того, де на підкосі знаходиться точка 
С , у забираному положенні механізму точка злому розміщува­
тиметься на еліпсі, фокусами якого є точки А' І 0, , а вели­
ка вісь дорівнює В о, а .

Можливе положення точки Сна еліпсі встановлюють при вико­
нанні таких умов: І)механІзм у процесі забирання не повинен 
займати граничного положення^ 2) механізм під час забирання 
не-повинен займати крайнє положення; 3) напрямок руху поршня 
відносно циліндра (гайки відносно гвинта) за час забирання та 

), 0г( Х2У2 ) (рис. 2.7). У випущеному

Л С'
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випускання не повинен змінюватися.
Залежно від заданих параметрів механізму точка А' може 

розміщуватися вище лінії 00, або нижче цієї лінії. Розглянемо 
випадок, коли точка А1 знаходиться вище лінії оо, (рис. 2.7). 
Тоді при забиранні шасі механізм може бути у граничному поло­
женні на лінії 00, (рис. 2.7,а,б) за умовою, що

^OtCn + ^ао ~ ^АСП = ^о,о ’ (2.31)
але

Е’АСп ~ АО, “ ^0|Сп » . (2.32)
₽ _ . ЄріО + Єдої ~^А0

%СП - 2
де сп - положення точки злому підкоса відповідно граничному 
положенню механізму на лінії 00, . Якщо вибрати точку злому С 
так, щоб С0,с < Во,сп» механізм при забиранні шасі не буде 
мати граничних положень. Таким чином, відповідна Сп точкагп" 
обмежує вибір на еліпсі точки злому підкоса за умовою перехо­
ду механізму в граничне положення. Встановимо, за яких умов 
механізм під час забирання шассі не буде у крайньому 
положенні. Для цього будуємо крайнє положення механізму в заби­
раному стані ( ОА'п" 0, ). Точка Л" обмежує вибір на еліпсі 
точки злому підкоса за умовою переходу механізму в крайнє поло­
ження. При положенні точки злому підкоса на частині еліпса m'n' 
забезпечується незмінний напрямок руху поршня гідроциліндра 
як у процесі забирання, так І при випусканні шасі. Оскільки 
точки т" І П” (рис. 2.7) в даному випадку розміщені усереди­
ні ділянки т'п' • то, щоб виконувалися умови і) - 3), необхід­
но для вибору точки злому підкоса прийняти дугу еліпса т"п". 
якій відповідає відрізок СПСК на підкосі. При наближенні 
точки злому С до точки сп збільшується зусилля, потрібне 
для підняття шасі, та зменшується хід поршня гідроциліндра.
При наближенні точки злому С до точки С.к зменшується зу­
силля підняття та збільшується хід поршня. Для вибору оптималь­
ного положення точки С необхідно провести дослідження декіль­
кох точок, розміщених у межах відрізку СПСК • після остаточ­
ного вибору точки злому на підкосі визначається хід поршня:

Н = ^огв “ %гз'• (2.33)
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Коті2дьаІ_2ашааавд
І. Які відомо умови багатоваріантного синтезу механізмів?
2. У чому полягає зміст випадкового та спрямованого пому- 

ку параметрів у синтезі?
3. Що називається коефіцієнтом зміни середньої мвждкоотІ 

ходу та яке його використання при кінематичному синтезі меха­
нізмів?

4. Кут тиску (передачі) та його вживання при динамічному 
синтезі механізмів.

5. Які особливості синтезу механізму шасі літака, хрнво- 
шипно-повзунного механізму, механізму шарнірного чотжриланко- 
вика?

Література

Заблонский К.И., Белоконев И.М., Щекин Б.М. Теория меха­
низмов и, машин. К., 1989.
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Юдин В.А., Петрокас Л.В. Теория механизмов и машин. И., 
1977.

• 2.2, кінематичний та динамічний синтез • 
. кулачкових механізмів

До синтезу кулачкових механізмів належать:
І) вибір схеми механізму та законів руху кулачка І.штов­

хача;
2) визначення основних параметрів механізму -мінімального 

радіуса-вектора кулачка; радіуса' ролика, розміру штовхача та 
стояка, ексцентриситету І т.п.;

3) графічна побудова профілю кулачка або аналітичне ви­
значення координат профілю.

2.2.1. Вибір схеми кулачкового механізму та законів 
руху кулачка І штовхача

Вибір схеми кулачкового механізму виконується відповідно 
до технологічного процесу, що визначає вид руху веденої ланки*  
При цьому враховуються конструктивні міркування, засіб зами­
кання вищої пари, величина ККД І т.п.



22
Закові руху кулачка та штовхача мусять відповідати призна­

ченні) кулачкового механізму, визначеним кінематичним І динаміч­
ним умовам.

При синтезі кулачкових механізмів першого та другого ви­
дів швидкість обертання кулачка приймається постійно» ( u)t > 
■ const ).

Розрізняють три види законів руху штовханів:
І) до спричиняють короткі удари;
2) що викликають м'які удари;
3) що ударів не спричиняють.
Розглянемо наітиповіші закони руху.

2.2.І.І. Закон руху з постійним аналогом швидкості, 
що викликав короткі удари (рис. 2.8,а)

Рух штовхача в загальному випадку складається з чотирьох 
фаз: фази віддалення, при якій штовхач віддаляється від осі 
обертання кулачка; фази дальнього відстою, за час якої штовхач 
знаходився у спокої у найвіддаленішому від осі обертання ку­
лачка полоненні; фази повернення, коли штовхач повертається в 
початкове положення; фази близького відстою, протягом якої 
штовхач знаходиться в спокої у найближчому від осі обертання 
дулачка положенні (рис. 2.8,6).

Аналог прискорення $'А на усіх фазах дорівнює нулю, крім 
положень, де функція аналога швидкості має розриви. У тца по­
ложеннях (точки а , б , с- , d рис. 2.8,а) прискорення тео­
ретично нескінченно великі.

На практиці, завдяки пружній деформації ланок, прискорення, 
Інерційні сили мають кінцеве, але достатньо велике значення, 
що призводить до жорстких удапїв. Тому використання кулачкових 
механізмів з рівномірним рухом штовхача на всій фазі віддален­
ня та всій фазі повернення допустиме тільки при невеликих швид­
костях обертання кулачка І малих масах штовхача.
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а б
Рис. 2.8 

2.2.I.2. Закон руху s постійним аналогом прискорення, 
що приводить до м'яких ударів (гио. 2.9,а) 

Фазові кути віддалення І повернення розглядуваного закону 
руху складаються з двох частин:

' (2.34)

На кожній з цих ділянок штовхан рухається з постійним 
аналогом прискорення.

У точках 0 , С. , D, Е , G теоретично відбувається 
миттьова зміна аналога прискорення І, відповідно, сил Інерції 
на скінченну величину. Це явищем називається м’яким у- юом.

Динамічна дія при м'яких ударах значно менша, ніж при 
жорстких. Завдяки пружності ланок миттьової зміни аналога при­
скорення практично не відбувається. Внаслідок цього м'який
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удар ще більше слабшає. Кулачкові механізми з м’якими ударами 
допустимо використовувати, якщо швидкість обертання кулачка 
00, 200 І/с.

Визначимо основні характеристики закону руху з постійним 
аналогом прискорення. Кут повороту кулачка на фазі віддалення 
змінюється в таких межах:

0 < Ч5, < (2.36)

Ч5, £ 4*g  • (2.37)
Вирази аналога прискорення 5А для першої та другої діля­

нок фази віддалення мають вигляд:

5" = = const $ (2.38)
5^ = - 5^ = const . (2.39)

Послідовно Інтегруючи вираз (2.38), одержимо залежність 
для аналога швидкості S'A І переміщування 3Л :

з'д = (2.40)

SA = jSadVCa =-^- <-С,% + Сг. . (2.41)

За початковими умовами Ч\ = 0, З'д =00; 5Д =0, С, = 
= Сг = 0

S'A=S^,; ' (2.42)'

S = , (2.43)
• 2

тобто на Інтервалі 0 « Ч\ Ч’в, аналог швидкості змінюється за 
лінійним законом, а переміщення SA - за законом параболи, яка 
має вершину в точці 0 (рис. 2.9,а).

Таким чином, можна показати, що І на Інтервалі ‘Pg, £ '-Р, 4 'Pg 
аналог швидкості З'д змінюється за лінійним законом, а перемі­
щення 5Д - за законом параболи, вершина якої в точці 0 
(рис. 2.9,а), яка е сумісною точкою обох парабол.

Аналоги швидкості 3А на початку та в кінці фази віддален­
ня дорівнюють нулю. Отже, повинна відбуватися умова

ЧЧ=5<А-
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. (2 44)s'g2 (2,44)

* * • •Відношення ■ 5і = К? може змінюватися від одиниці до 
S«a 6

чотирьох. Більші значення вибираються з метою полегшення робо­
ти замикальної пружини штовхача. Розв’язуючи сумісно формули 
(2.44) І (2.34), одержимо

■ ’*.  ■ ТГк? ’ ■ в-«’'

е-4б>

3 рис. 2.9,6 маємо

е 5а max ifyf
■At" 2 (2.47)

' max ipg;
• 5A2" 2. . (2.48)

Розв’язуючи сумісно рівності (2.47) І (2.48) 
чи, що SA1 + Sa2 • h • дістанемо

та враховуй

■ s = h • (2.49)■ ■ "A1 " 1+- Kg ’

■ ■ a _ .
A2 t+ Kg (2.50)

Визначимо аналоги прискорення Sg I 5j .
3 виразу (2.43) маємо 1 z

2SAt
\ = %г ’ 

. ot
(2.51)

5" E ?■. 5дг ., (2.82)



27

або, беруча до уваги (2.49), (2.50), (2.45), (2.46), одержимо

5» = ■ (2.53)
1 6

Максимальне значення аналога швидкості дорівнює 
5'дгпах- (2.55)

або, враховуючи (2.53), (2.45),

«•«»
<3

Для фази повернення основні характеристики руху можна ви­
значити за формулами (2.45), (2.46), (2.49),, (2.50), (2.53), 
(2.54), (2.56), змінюючи коефіцієнт Kg на Кп І <Pg - на 4^» 

2.2.І.3. Закон руху з синусоїдальним аналогом прискорення, 
який не спричиняє ударів (див. рис. 2.9,6)•

Вираз для аналога прискорення має вигляд

= 565ІП-^~%- < (2.ЭТ)

Послідовно Інтегруючи його, одержимо

s; - Js’jsin . С, =-Sj Л № % . С,; (2.58)

SA=[s'd4>,.C2»-S;^ (2.59)

За початковими умовами = О, S*  = О, SA = О

Тоді
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2JT \4>g 2Л- 4>g Чу- (2,6I)

Амплітуду аналога прискорення 5g визначимо з формули 
(2.61), враховуючи умови , 5Д » h :

5g V~' (2-62)
* 8

Звідси
5д = Ь(-&---^-зіп (2.63)

-cos^7%); (2.64)

' s;=-f-5tn<^ <2-65>
Для фази повернення треба використати залежності 

(2.63) - (2.65), відраховуючи кут <рп від кінця фази у від’ємному 
напрямку осі абсцис. Синусоїдальний закон зміни аналога приско­
рення відрізняється,високою плавністю, його рекомендується ви­
користовувати для швидкохідних кулачкових механізмів.

2.2.2. Визначення основних параметрів 
кулачкових механізмів

Характеристикою взаємодії кулачка та штовхача, яка вста­
новлює співвідношення сил у кулачковому механізмі, є кут пере­
дачі. Вибір кута передачі як головної динамічної умови дозво­
ляє визначити основні розміри кулачкового механізму.

2.2.2.І. Кулачковий механізм першого типу

Розглянемо кулачковий механізм першого типу, в якому кула­
чок обертається з постійною швидкістю co, = const , а штов­
хан має. зворотно-прямолінійний рух. На рис. 2.10,а,б показано 
положення кулачкового механізму, відповідно, у фазі віддалення 
та у фазі повернення.

Подамо кут передачі , утворений нормаллю пп до про­
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філів кулачка І ролика та прямою mm , перпендикулярною до 
осі штовхача, через основні параметри механізму. Користуючись 
векторним рівнянням

\ (2.66)

для положень механізму, наведених на рис. 2.10,а,б, побудуємо 
плани швидкостей, повернуті на кут 90° за напрямком обертання 
кулачка. Полюс плану швидкостей р збігається з вісси ролика 
А , а кінець вектора 1TA1 (точка сц плану швидкостей) - з 
віссю обертання кулачка 0 . У повернутому плані швидкостей 
вектор VAz перпендикулярний до осі штовхача, вектор Ч* гА( - 
паралельний до нормалі пп, Zpa2 0

а б
Рис. 2.10 

Швидкість УАг дорівнює

ІГАг= < pa2 ) Ку , (2.67)

тут Ку - масштаб плану швидкостей:

Kv = —=О), К,, (2.68)v (pa.) ■ ' Є



зо
де Kt - маовтаб плану механізму.

Тоді

г f v COt(раг)«—~ - — » (2.69)

тобто відрізок ( рОг ) У масштабі Kt є аналогом швидкості 
штовхача.

З трикутника а^аг к (рис. 2.10,а,б) з урахуванням форму­
ла (2.69) одержимо _______

м > (2.70)

де Зд - переміщення штовхача; 20 - мінімальний радіус-вектор 
теоретичного (еквідистантногр) профілю кулачка; е - ексцентри­
ситет. Знак мінус перед е у знаменнику виразу (2.70) відпові­
дає фазі віддалення, а знак плюс - фазі повернення. ЦІ знаки 
змінюються на протилежні, якщо при прийнятому напрямку обертан­
ня кулачка (рис. 2.10,а,б) ексцентриситет розміщуватиметься 
зліва від осі , 0 .

При е « 0

tatf = • (2.71)
• А

Формули (2.70), (2.71) дозволяють визначити кут передачі 
у різних положеннях механізму при відомих функціях 5А = 
= 5а ( % ), S'A = 5д ( ?| ) І параметрах 20, е .

Саму задачу можна розв’язати графічно. Побудуємо діаграму 
= 5д ( 5д ). Переміщення SA відкладатимемо від точки 

До , що відповідає нижньому положенню штовхача, а аналоги швид­
костей 5д - у перпендикулярному напрямку (рис. 2.II,а). Масш­
таби по осях діаграми мусять дорівнювати масштабу плану меха­
нізму Ке . Щоб визначити, в яку сторону від осі Зд (вправо 
чи вліво) відкладати аналоги швидкості штовхача, які відпові­
дають фазі віддалення, д в яку - що відповідають фазі повернен­
ня, необхідно в кожній з цих фаз вектор швидкості штовхача по­
вернути на кут 90° за напрямком обертанням кулачка (див. 
ряс. 2.10,а,б). Якщо кулачок обертається проти ходу годиннико-
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вої стрілки, то аналоги швидкості штовхача, що відповідають 
фазі віддалення, відкладаються вліво, а аналоги швидкості штов­
хача, які відповідають фазі повернення,- вправо. З’єднуючи точ­
ки ( йг І ( Ог )г діаграми SA = S'A ( SA ) з віссю обертан­
ня кулачка 0 прямими, одержимо кути передачі JT, , у пер­
шому, другому І т.д. положеннях механізму (рис.2,10,а,б).Зрозу­
міло, що тангзнси цих кутів задовольняють формулу (2.70).

Мінімальні значення кута передачі для фази віддалення 
І фази повернення знайдемо, проводячи з осі 0 обер­
тання кулачка промені, дотичні до кривої SA = SA ( SA ). Вия­
вило взаємний вилив параметрів, які належать до виразу (2.70). 
При вибраній функції 5А = SA ( ?, ) І розмірі & габарити 
кулачка визначаються мінімальним радіусом-вектором 20 теоре­
тичного профілю кулачка. Щоб одержати малі габарити, потрібно 
зменшити Zn , але при цьому зменруеться І кут передачі , 
зростають реакції у кінематичних парах, зменшується ККД меха­
нізму. На величину кута передачі у впливає положення ексцент­
риситету Є відносно осі обертання кулачка 0 . Розміщуючи 
ексцентриситет праворуч від осі 0 при обертанні кулачка про­
ти ходу годинникової стрілки (рис. І.ІО.а.б) або ліворуч від 
осі 0 за протилежним напрямком обертання кулачка, збільшують 
кут передачі _а фазі віддалення І зменшують - на фазі повернен­
ня. Таке розміщення ексцентриситету найбільше відповідає кулач­
ковому механізму з силовим замиканням вищої пари, де кут пере­
дачі має суттєве значення тільки при віддаленні штовхача, коли 
кулачок діє на ролик І штовхач. При поверненні штовхача рух 
створюється пружиною І силою ваги (або тільки пружиною) І вели­
чина кута передачі особливого значення не має. Мінімально до­
пустима величина кута передачі на фазі’ віддалення для кулачко­
вого механізму першого виду [ї] = 50...60 . При проектуванні 
кулачкового механізму з силовим замиканням вищої пари мінімаль-і 
ний радіус-вектор г0 теоретичного профілю кулачка вибирається 
таким, щоб при віддаленні штовхача поточні значення кута пе­
редачі дорівнювали допустимому значенню або були більшими за 
нього:

7Г Гггі. (2.72)
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7 кулачковому механізмі з геометричним замиканням вищої 

нари повинні виконуватись такі умови:
при віддаленні штовхача ; (2.73)
при поверненні штовхача у [д1*]  , (2.74)

»Сї*] - допустима величина кута передачі для фази повернення 
(звичайно [ J*]  < Г3і ] ).

Визначення мінімального радіуса-вектора теоретичного 
профілю кулачка зручно проводити графічним методом.

Розглянемо розв'язання цієї задачі для кулачкового меха­
нізму з геометричним замиканням вищої пари. Нехай задано закон 
руху штовхача (наприклад функція 5Л = SA ( % ) І допустимі 
кутя передачі [ї ] І [Т* ]).

Диференціюванням функції SA = SA ( ?( ) за кутом поворо­
ту кулачка ?! встановимо закон зміни аналога швидкості штов­
хача SA = 5а ( ?, ). Побудуємо діаграму 5А - 3А ( 5Л ) 
(ряс. 2.II.б). До діаграми SA = SA ( SA ) проведемо дотичні 
t -1 , t*-  t* : під кутом [J ] - до осі SA на фазі віддалення 

І під кутом [3*]**  на фазі повернення. Визначимо можливі поло­
хання осі обертання кулачка, що відповідають його мінімальним 
габаритам. Наприклад, якщо вісь обертання кулачка розмістити 
в точці 0' перетинання дотичних t - t І t*  - t*  , то вико­
нуватимуться умови: для фази віддалення > [д ] , для фази 
повернення > [ЇЇ*]  .

Величина мінімального радіуса-вектора теоретичного профі­
лю кулачка 2^ - ( 0іАо ) Ке буде найменшою, а величина 
ексцентриситету дорівнюватиме Є1 = ( Sd ) Ке . Якщо задано 
величину ексцентриситету е = ( Sc ) Ке , то вісь обертання 
кулачка вибирається в точці 0" . При цьому для фази віддален­
ня у > [g] , для фази повернення д = [у*]  . Величина міні­
мального радіуса-вектора теоретичного профілю дорівнює 2"0 = 
« ( 0"Ао ї . Якщо величина ексцентриситету дорівнює нулю, 
приймаємо положення осі обертання кулачка в точці 0 . 7 цьому 
випадку для фази віддалення у > [ у] > ДО З®30 повернення 
у> [її*]  • величина мінімального радіуса-вектора теоретичного 
профілю кулачка дорівнює Zq = ( 0 Ао ) Кь . При виборі осі 
обертання кулачка в заштрихованій області, що визначається пе­
ретинанням дотичних t -t І t*  - t*  (рис. 2.11,6), завжди 
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задовольняються умови у > [ ї ] • Т > [ З4 * ] • 00 п₽я сьому 
збільшуються габарити кулачка.

2.2.2.2. Кулачковий механізм другого типу

Розглянемо кулачковий механізм, в якому кулачок обертаєть­
ся э постійною швидкістю со1 = const , а штовхач виконує зво­
ротно-обертальний рух. На рис. 2.12,а,б показано положення ку-

а

ланкового механізму від­
повідно до фази віддален­
ня та до фази повернення. 
Виразимо кут передачі Т , 
утворений нормаллю пп 
до профілю кулачка та ро­
лика І віссю штовхача 
0,А , через основні па­
раметри механізму.

Використовуючи век­
торне рівняння

’?А>"

Ъ'Ъ, (2-w
для положень механізму, 
показаних на рис. 2.12,а,і 
побудуємо плани швидкос­
тей, повернуті на кут 90° 
за напрямком обертання ку 
лачка. Полюс плана швид­
костей р сумістимо з 
віссю ролика, а кінець 
вектора VA (точку а, пла­
ну швидкостей) - з віссю 
0 обертання кулачка.

У повернутому плані 
швидкостей вектор 
напрямлений по осі штов-

Нис. 2.12 хача О.А , а вектор
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V4jXi - паралельний нормалі nn : 4 Ааг0 -ft *

Величина швидкості дорівнює

ТУ х ( раг )KV, (2.76)
Аг 

тут Кv - масштаб плану швидкостей:

Kv= 7~Ч" - «),КЄ,

(ра), 
де Kt - масштаб плану, механізму.

Тоді

_2ді. р
nt ^<М

<Раг) а -3----  = -----Ч------ = Ро,А (ОМ), (2.77)
Kt

де відрізок ( ра2 ) - аналог швидкості штовхача, помножений на 
довжину штовхача в масштабі Кс. З трикутника й,аг К
(рис. 2.12, а, б):

tqr = ____ » (2 78)
(агк) (раг)+(кр)

де 
(KO) »(00і) sin (р0 + ^0)А); (2.79) .

(Кр) » (00,) со$ (р0+р0іА) "(0,А)> (2.80)

де |і0 - початковий кут підйому штовхача; £>0 д - поточний кут 
повороту штовхача. ■

Знак мінус у знаменнику формули (2.78) відповідає фазі 
віддалення, а знак плюс - фазі повернення.

Виконавши підстановку виразів (2.79) t (2.80) у формулу 
(2.78) І помноживши чисельник І знаменник на масштаб плану ме­
ханізму Kt , маемо

_______________ £р01 5^п { Ро 0,а^_______ _ (2.81)
. ® Ро,А ^О,А + [%(И C0S (?О + £о,а) “ t0,А]

Вираз для мінімального радіуса-вектора теоретичного профі­
лю кулачка знайдемо з д0Ао0, . Враховуючи масштаб Ке , одер­
жимо



Зв
^0 = V ^0,A+ 6 00," 2^0(a” ^OO^SPo ’ t2»82)

З рівностей (2.81) І (2.82) можна встановити, що якщо за­
дано функцію р0<д .“«РоїА^і)’ початковий кут р0 І довжину 
штовхача, то при збільшенні міжосьової відстані С00( зростають 
кут передачі у та габарити механізму.Формула (2.81) дозволяє ви­
значити величину кута передачі в різних положеннях механізму 
при відомих функціях = рОіА ( % ), Ро,А“ £’о.а < % ) І 
параметрах 1001 , С0)Д , . Цю задачу можна розв’язати гра­
фічно.

За заданою функцією £ОіД = ]30іД ( %) виконаємо розмітку 
положень точки А штовхача як для фази віддалення, так І 
для фази повернення (рис. 2.ІЗ,а), На променях 0(А(, 0,Аг... 
від точок А. , А, ... відкладаємо відрізки

'иг /(«і8 Ке ’ 
а - І£оіл)а £дід.. 

Кг'г яг- Кс . 
Щоб визначити, в яку сторону від точок А (вправо чи влі­

во) відкладати відрізки ( СІД А( , які відповідають фазі від­
далення, а в яку - що відповідають фазі повернення, необхідно 
в кожній з цих фаз вектор швидкості точки А штовхача поверну­
ти на кут 90° за напрямком обертання кулачка (див.
рис. 2.ІЗ,а,б).

З’єднуючи точки ( аг )Jt ( аг )г ... а віссю обертання 
кулачка 0 прямими, одержимо кути передачі її і , ЇЇг ... 
(рис. 2.ІЗ,а). Мінімальне значення кута передачі для фази від­
далення ЇЇтіп І мінімальне значення кута передачі для фази 
повернення Tmin знайдемо шляхом проведення з осі обертан­
ня кулачка 0 променів, дотичних до замкненої кривої, яка 
з’єднує точки (Ог )(• На практиці мінімально допустима вели­
чина кута передачі на фазі віддалення для кулачкового механізму 
другого виду береться [ї] > 40...50. При проектуванні ку­
лачкового механізму з силовим замиканням вищої пари мінімальний 
радіус-вектор с?0 теоретичного профілю кулачка вибирається та­
ким, щоб при віддаленні штовхача поточні значення кута переда­
чі дорівнювали допустимому значенню або були більшими за 
НЬ0Г0: р(П . (2.83)



a

б 
Рис. 2.13 

У кулачковому механізмі з геометричним замиканням вищої" 
пари мусять виконуватися такі умови:

при віддаленні штовхача [у] , (2.84)
при поверненні штовхача І > (2.85)
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Д0 [ї*]-  допустима величина кута передачі для фази повернення
Ст*Г<  Сг].

Мінімальний радІус-вектор 20 теоретичного профілю кулачка 
для кулачкового механізму з геометричним замиканням вищої пари 
визначимо графічним методом. Нехай задано закон руху штовхача 
[наприклад функція J30(A = в ( Ф,) ] , довжину штовхача 

д , допустимі кути передачі *[j]  та [ї*].
’ 'Диференціюванням функції |30)Д = JJ0)A ( Ф, ) за кутом по­

вороту кулачка ф, встановимо закон зміни аналога швидкості 
штовхача J3'0)A - 0'ОіД( Ф, ). За залежністю р0)Д Р0(Л(Ф,) 
розмітимо положення точки А штовхача як для фази віддалення, 
так І для фази повернення (рис. 2.13,6). На променях 0,А, , 
О.А, ••• від точок А. . А, ••• відкладаємо відрізки

' (я,)гАг = (?,м^Є°|А

З ТОЧОК (С1г) і проводимо промені під кутом [ 2Г ] до від­
різків ('’г)іА‘1 на фазі віддалення та під кутом [tf*]  - на фа­
зі повернення (див. рис. 2.13,6). У заштрихованій області, об­
меженій променями, можна вибрати положення осі обертання кулач­
ка. Механізм матимемо найменші габарити, якщо прийняти вісь 
обертання кулачка в точці О'4 , при цьому на фазі віддалення 
■jf > [ у ] , на фазі повернення у >[$*].  Мінімальний радІус- 

вектор теоретичного профілю кулачка 2‘0 « ( O' Ао ) Kt . вели­
чина міжосьової відстані В0)0< = ( 0(0' ) K t, початковий кут 
підвищення штовхача pfjeZAoO^'. При виборі осі обертання 
кулачка всередині заштрихованої області завжди виконується умо­
ва: на фазі віддалення у > [ #] , на фазі обертання (f > [ ї*],  
але при цьому збільшуються габарити механізму.

2.2.3. Проектування профілів плоских кулачків

2.2.3.І. Графічний метод

Приклад І. Центральний кулачковий механізм першого типу з 
роликовим штовхачем.

Нехай задано закон переміщення штовхача 3А « 5А ( Ф,) 
І'мінімальний радІус-вектор 20 теоретичного профілю кулачаа. 
Кулачок обертається з постійною швидкістю co, » const за 
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напрямком руху годинникової стрілки. Необхідно побудувати про­
філь кулачка, який забезпечує рух штовхача за задавим законом.

Послідовність розв’язання задачі:
І. Поділимо кут віддалення 9 І кут повернення 9П на 

діаграмі SA » SA( %) (рис. 2.14,а) на чотири рівні частини 
та одержимо послідовні значення переміщення штовхача 3°А  • 
- (II) К3 , 5°Аг=(22)К5 , S°'3=(33)Ks І т.д.» ЯКІ 
відповідають кутам повороту кулачка 9°'  » (01) Кц> , Ч>0”2 » 
= (02) Кц> , 9°’3 = (03) Ку І т.д., де К5 - масштаб перемі­
щення штовхача, м/мм; К^- масштаб кута повороту кулачка,, 
рад/мм.

*

*

Для точнішої побудови профілю кулачка кути віддалення І 
повернення необхідно поділити на 8 або 12 частин.

2. Із вибраного положення осі обертання кулачка точки 0 
у масштабі К( радіусом 20 опишемо основне коло теоретичного 
профілю.’

3. Через вісь обертання кулачка проведемо дійсну лінію 
руху штовхача - ОАо .

4. Застосуємо метод обертання руху, тобто надамо всім лан­
кам механізму кутову швидкість (-0)0 . Тоді кулачок стане не­
рухомим, а штовхач братиме участь у двох рухах: в обертальному 
разом Із стояком навколо осі, 0 в бік, протилежний кутовій 
швидкості co, , І в поступальному - відносно стояка. Визначимо 
положення точки А - центра ролика штовхача вобертальному 
русі. Керуючись діаграмою SA = SA( % ), відкладаємо, по­
чинаючи від дійсної лінії руху штовхача, у бік, протилежний на­
прямку обертання кулачка, фазові кути » ^а.8<а ». 
(рис. 2.14,6). Фазові кути віддалення І повернення ділимо на 
те ж саме число частин, що Й на діаграмі SA » 5А ( 9; ). Че­
рез точки ділення фазових кутів. І, 2, З І т.Ін. проводимо ра­
діальні промені, які визначають положення штовхача в оберталь­
ному русі. Відкладаючи вздовж радіальних променів від точок І, 

5°'( S0’2 З04
2, 3 ... відрізки, що відповідно дорівнюють —~

Kt Kt Kt
одержимо положення центра ролика штовхача в обертальному русі - 
А\ , А1/, А3 ... . Крива, яка з’єднує точки А')( А'г,А3 ,...,
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утворює теоретичний профіль кулачка.

5. Для побудови дійсного профілю виберемо радіус ролика 
S. Щоб дійсний профіль не став самопересічним (рис. 2.15), 
радіус слід вибирати меншим, ніж міні­
мальний радіус кривини випук­
лої частини теоретичного профілю кулач­
ка.

Звичайно приймають

г < »•’ frnin ■ (2.86)

Конструктивні обмеження потребу­
ють також, щоб

0,4 20 . (2.87)
Із двох знайдених значень З

Рис. 2.15 
описаного раді­

вибирають менше. Дійсний профіль ку­
лачка утворюється як обвідна до кожного кола.
усом ролика, центр якого переміщується за теоретичним профілем
(див. рис. І.14,б).

Приклад 2. Кулачковий механізм другого типу з роликовим 
штовхачем.

Задано: закон переміщення штовхача £0|А “ £оа 
мінімальний радІус-вектор 20 теоретичного профілю кулачна, 
довжину штовхача Е-о, д , міжосьову відстань Е.0)0 . Кулачок 
обертається з постійною швидкістю cot = const за напрям­
ком руху годинникової стрілки. Необхідно побудувати профіль ку­
лачка, що забезпечує рух штовхача за заданим законом.

Послідовність розв’язання задачі:
І. Поділимо кут віддалення <Pg І кут повернення ?п на 

діаграмі JJ0 д= р01 ( % ) (рис. 2.16,а) на чотири рівні час­
тини та одержимо послідовні значення кутового переміщення штов­
хача = (пжЛ , jsj;2 =(22)к^, ^=(ззжА ,_г 
що відповідають кутам повороту кулачка ф° 1 = (01) Кц> , % =
= (02) = (03) ... , де К и - масштаб кутового
переміщення штовхача, рад/мм; - масштаб кута повороту ку­
лачка, рад/мм.
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Для точнішої побудови профілю кулачка кути віддалення І 

повернення необхідно поділити на вісім або дванадцять частин.
2. Виберемо положення осей обертання кулачка І штовхача

0 І 0, . Із точки 0 - осі обертання кулачка в масштабі 
Kt - радіусом ?0 опишемо основне коло теоретичного профілю.

Побудувавши трикутник 0, А 0 0 (рис. 2.16,6), знайдемо початко­
ве положення штовхача 01 А 0 .

3. Застосуємо метод обернення руху, тобто надамо всім лан­
кам механізму кутову швидкість ( - a)f ). Тоді кулачок стане 
нерухомим, а штовхач братиме участь в двох рухах: в обертально­
му - разом Із стояком, навколо осі 0 в бік, протилежний куто­
вій швидкості Wt , І в обертальному відносно осі 0, . Визначи­
мо положення точки А - центра ролика штовхача в обертальному 
русі. Із точки 0 радіусом 0,0 опишемо коло.

Керуючись діаграмою ji0)A ® р0А( % )» відкладемо, по­
чинаючи від прямої 0,0 , в бік, протилежний напрямку обертан­
ня кулачка, фазові кути 3.5,3» • ^б.біЗ (Рис*2»І®,б).
Фазові кути віддалення І повернення поділимо на таке саме чис­
ло частин, що й на діаграмі |їОіА = |ІО,А( % ). Точки - 0, , 0, , 
0® - положення осі 0| обертання штовхача в обертальному ру­
сі. Для визначення початкових положень штовхача в обертальному 
русі 03, Aq , 0} Aq, 0® А® ... на основному колі теоретичного 
профілю виконаємо засічки радіусом 0,А . відхиляючи штовхач 
від початкових положень 0 і, Ах0 , 0® Ар , О® А ° ... на кути 
Ро’/а ’ Pou ’ Ро’.д •••• знайдені за діаграмою р0<А = 
s р>0,А ( ), визначаємо положення центра ролика штовхача в
обертальному русі - А', , Аг , А} ... . Крива, що з’єднує 
точки А', , A J , Л'5 ... , утворює теоретичний профіль кулач­
ка. Дійсний профіль кулачка встановлюється як обвідна до кожно­
го кола, описаного радіусом ролика, центр якого не переміщується 
за теоретичним профілем (див. рис. 2.16,6).

2.2.3.2. Аналітичний метод

Розглянутий вище графічний метод профілювання кулачків - 
наочний та простий, але не завжди забезпечує необхідну точність. 
Аналітичний метод дозволяє одержати координати профілю кулачка 
з більшою точністю, використовувати при проектуванні профілів
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кулачків ЕОМ.

Приклад І:. Центральний кулачковий механізм першого типу 
з роликовим штовхачем. Для кулачкового механізму, зображеного 
на рис. 2.17,а, визначимо рівняння теоретичного профілю а-а 
у полярній формі. Вирази радіуса-вектора R теоретичного про­
філю кулачка І полярного кута 0 мають вигляд:

R = 20 + $А ; (2.88)

. 0 = % , (2.89)
де 20 - мінімальний радІус-вектор теоретичного профілю кулач­
ка; Зд - переміщення центра ролика штовхача, що визначається 
функцією SA = SA ( % ); % - кут повороту кулачка (уза­
гальнений параметр кулачкового механізму). Зрозуміло, що коор­
динати теоретичного профілю кулачка х та у, - функції уза­
гальненого параметра 9, :

X = R cos‘Р, = (г0 + 3А)совФі; (2.90)
У = R sin % = (20 +3Д) sin %. (2.91)

Координати дійсного профілю d-d кулачка визначимо 
як координати обвідної всіх кіл радіуса -2 , центри яких міс­
тяться на теоретичному профілі а а .

Рис. 2.17
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Рівняння сукупності кіл мав вигляд

(Xd -Х)г + (yd-y)2-ї2 - 0, . (2.92)

де Xd І i^d - координати дійсного профілю dd (рис. 2.17,6). 
Для того, щоб одержати рівняння обвідної у параметричній формі, 
продиференціюемо вираз (2.92) за параметром:Ч5, :

+ *0-
Визначимо сумісно залежності (2.92) І (2.93) відносно Xd 

Иа : du

(2.93)

Xd «X ±
(2.94)

n dx
z d<Pt

(2.95)

З рівностей (2.94), (2.95) видно, що координати 
дійсного профілю мають два.значення, що відповідають 
ливим профілям dd І d'd' : .

• =-(г0 + 5д)5ІП‘Р, + ^СО$Ф,?

d

Xd і yd 
двом мох-

(2.96)

*а)с05% + зілф,.

Підставляючи в рівності (2.94), (2.95) вирази 
dx (' 

dfj . - -----------
в закінченому вигляді:

, ■ ч (2o+SA)CO5<P, + 4|-

xd = (z0+Sa)cos% + 2-------------------- 1---------•

(2.97)

d ' х ’ v
, одержимо формули для координат дійсного профілю

(2.98)>2
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^-(So+s^sin?, тг
^•со$Ч’,-(го+5А)зілЧ><

V(%+sa)2 + (^-)2' (2.99)

Ппиуляп 2. Кулачковий механізм другого типу з роликовим 
■товхачем.

Для кулачкового механізму (рис. 2.18) визначимо рівняння 
теоретичного профілю в полярній формі..

Рис. 2.16
Знайдемо радІус-вектор R теоретичного профілю кулачка 

та полярний кут 8. З ДО^А^О:

R = V *о,д+  &0,0“2e'O1A^00,COS(ji0 +^0,а)’ (2Л00)

RcOS(8-B)»t00j-eo,ACOS(^*̂ 0iA); (2.І0І)
___Rein(e-B) /= t0,A5in(p0 + /50lA). (2.102)

Розв’язуючи сумісно рівняння (2.І0І). (2.102), одержимо

£о,0 ~ £0,A COS( ^0+?О,а')
(2.103)

З трикутника 0Ао0, на базі теореми синусів маємо
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-б » arcsin ( Sin^o).

Виключивши з формул (2.103) І (2.104) кут 5

(2.104) 

дістанемо

8 = ф, + arcta - _ arcstnf-^4-;
1 ^о,о " &о,аСО5(£о+Ро,а) Z°

Вираз для координат теоретичного профілю має вигляд

X-ROB6 І (2.105)

У « R sin 0 . (2.106)
Координати дійсного профілю dd кулачка знайдемо, вико­

риставши формули (2.04) І

' Xj = Rcos0i2

-^■sine + R ^ соз0

(2.107)

-R d?,si"9.

(2.108)= Rsin0 + 2

Контрольні ., запитати
І. Назвіть етапи проектування кулачкових механізмів.
2. При яких законах руху штовхана виникають м'які та жорст­

кі удари? , '
3. Як впливає кут передачі на роботу кулачкового механізму?
4. Як впливає збільшення або зменшення, величини допустимо­

го кута передачі на габарити кулачкового механізму? г
5. У чому полягає графічний спосіб побудови профілю плос­

ких кулачків?
‘Література

Артоболевский И.И. Теория механизмов и машин. U., 1975.
Заблонский К.И., Белоконев К.М., Щекин E.U. Теория меха­

низмов и машин. К., 1989.
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Идин В.Л., Петрокас П.В. Теория механизмов и машин. М., 
197?.

2.3. Синтез зачеплень плоских зубчастих 
передач з круглими колесами

2.3.1. Основна теорема зачеплення
Плоскі зубчасті передачі з круглими колесами забезпечують 

обертальний рух Із постійним передаточним відношенням. Це дося­
гається вибором для профілів зубців спеціальних кривих.

Геометричні умови, яким мусять відповідати ці криві, визна­
чаються основною теоремою зачеплення.

Спільна нормаль до стичних профілів зубців ділить міжосьо- 
ву відстань на частини, обернено пропорційні кутовим швидкос­
тям зубчастих коліс.

. Доведемо цю теорему. >
Нехай у даний момент у точці М стикаються профілі зубців 

двох коліс, що обертаються навколо осей 0, І 02 з кутовими 
швждкос..іми со, І (х)2 (рис. 2.19). Спільна нормаль пп до профі­
лів зубців перетинає міжосьову відстань ,0,02 в р .

Визначимо величини швидкостей точки М у системі першо­
го та другого коліс: ;

(2.109)

ЧігвСйг’2мг • (2.ПО)
Проекції швидкостей VM, І 1Тмг на спільну нормаль мусять 

бути рівними, оскільки Інакше зубці або втілюються один в одно­
го, або роз’єднуються:

■ 1УМ1 C0SOC, = liM2cosoC2 , (2.Ill)
або

СО^м, co$oCf = СО2 2m2cosoC2 , (2.ІІ2)
де об, І о(г - кути, утворені векторами ЇГМ1І #М2 зі спільною 
нормаллю.

Проведемо з точок О, І 0г перпендикуляри до спільної 
нормалі. .

, Величини цих перпендикулярів відповідно дорівнюють: 
0,ао = ■гмі > (2.113)
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З урахуванням виразів (2.ІІЗ) І (2.ІІ4) рівняння (2.ІІ2)
О2&о = 2мгС05 <Z2. (2.114)

перепишеться так: (О,ао) = со2( О26о);
або

f _ 0 2, &Q
°’а° (2.ІІ5)

Оскільки трикутники О,а0 р І О2 60 р подібні, то

Oj 02р
■оХ = -57Г • <2-П6)

Порівнюючи формули (2.ІІ5) І (2.ІІ6), наприкінці дістане- 

що й потрібно було довести.
Наслідок: для одержання постійного передаточного відношен­

ня стичні профілі зубців мусять бути окресленими такими криви­
ми, щоб в який завгодно момент їх контакту спільна нормаль до 
них проходила через точку р на лінії осей, яку називають 
полюсом зачеплення. '

2.3.2. Евольвента кола

Евольвентою кола називається крива, яку описує точка пря­
мої лінії, що котиться по колу без ковзання.

Коло, по якому котиться пряма, називається основним колом, 
а сама пряма - відтворюючою прямою.

Основне коло - еволюта, тобто геометричне місце центрів 
кривини евольвенти. Радіус основного кола позначається літерою 
2б .На рис. 2.20 показано дві еквідистантні евольвенти, опи­
сані точками М І М, прямої Ма0 при її коченні без ковзання 
по основному колу.

2.3.2.І. Основні властивості евольвенти кола:

І. Нормаль до евольвенти в будь-якій точці дотична до ос­
новного кола ( Ма0 - нормаль до евольвенти в точці М ).
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Рис. 2.19

Рис. 2.20

2. Радіус кривини евольвенти 
в будь-якій точці дорівнює довжині 
дотичної до основного кола, прове­
деної з цієї точки ( = Md0 ).

3. відстань за нормаллю міх 
двома еквідистантними евольвента­
ми дорівнює довжині меншої дуги ос­
новного кола між точками звороту:

ММ,-МоМ0). (2.ІІ8)
4. Евольвента має дві вітки, 

симетричні відносно прямої, яка 
проходить через центр основного 
кола та точку звороту. На рис.2.20 
показано вітки евольвенти, симетрич­

ні відносно прямої Мо0*
Крім розглянутої звичайної (нормальної) евольвенти роз­

різняють подовжену та скорочену евольвенти. ЦІ евольвенти ут­
ворюються точками, що незмінно зв'язані з відтворюючою прямою, 
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але містяться зовні від неї. Точка D (рис. 2.20) утворює по­
довжену евольвенту, точка к - скорочену евольвенту.

2.3.2.2. Параметричні рівняння евольвенти кола 
в полярних координатах

визначається з умови кочен- 
колу: -t

Полярними координатами довільної точки М евольвенти ко­
ла (рис. 2.21) е евольвентний кут 0у І радіус-вектор 2 у . 
Менший кут <Ху між дотичною tt до евольвенти в точці, що 
розглядається, та радіусом-вектором цієї точки називається 
кутом профілю. Зрозуміло, що Z. MOGo = •

Вираз евольвентного кута 0^ 
ня відтворюючої прямої по основному

M0\«Md0. (2.ІІ9)

Тоді

~с£^. (2.120)
Тригонометрична функція tcj.o^-< 

називається евольвентною функцією 
І скорочено позначається ІПЦ- 
(Інволюта оСу ). Тоді рівність 
(2.120) можна записати також у ви­
гляді

6^-іпіуо^. (2.І2І)
ЕвольвентнІ функції часто ви- Рис. 2.21

користовують у розрахунках зубчастих передач. Чисельні значен­
ня евольвентних функцій містяться в таблицях технічних довід­
ників. Вираз для радіуса-вектора одержують з трикутника 
Оо0М :

»-----Ц- ■ ’ (2.122)
cosoC^

Залежності (2.120) І (2,122) - це рівняння евольвенти в 
полярних координатах Із параметром . Радіус кривини еволь­
венти дорівнює 

о.. = 2₽too(... (2.123)
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З формули (2.123) маємо, що при збільшенні кута профілю 

та радіуса.основного кола 2 g зростає й радіус кривини еволь­
венти рц . Якщо 2g = 00 , радіус кривини евольвенти = оа 
І евольвента перетворюється в пряму лійію, перпендикулярну до 
відтворюючої прямої.

2.3.3. Задоволення евольвентними профілями зубців 
наслідку з основної теореми зачеплення

Доведемо, що коли профілі зубців окреслені евольвентами 
кола, то передача обертання відбуватиметься з постійним переда­
точним відношенням, тобто задовольнятиметься наслідок з основ­
ної теореми зачеплення.

Нехай0, І 02 - осі обертання зубчастих коліс (рис. 2.22).

Рис. 2.22
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Поділимо лінію 0,02 точкою р на частини, обернено пропор­
ційні кутовим швидкостям co, І сог . Радіусами = 0, р 
І SW2 = ОгР опишемо початкові кола.

Через точку р ' під довільним кутом до лінії 0,0г прове­
демо пряму пп .3 точок 0, І 0г опустимо перпендикуляри 
0, а0 та 0?&о До лінії пп І радіусами 0,ао І 0г6? опи­
шемо кола. ЦІ кола беремо за основні кола зубчастих коліс 
( 2g, = 0,00 , 3g2 » 0гЬо ), пряму ПП - за відтворюючу 
пряму. к

Візьмемо на прямій пп між точками а0 І Во точку М . 
При коченні прямої пп по основному колу першого колеса точ­
ка М опише евольвенту Є., Є,. при коченні прямої ПП по. ос­
новному колу, другого колеса - евольвенту Єг Єг . Приймаємо ці 
евольвенти за дотичні профілі зубців, що обмежуються колами 
вершин радіусів .2ai І га2 (див. рис. 2.22). У цей момент 
евольвенти е(е( І Є2Єг стикаються в точці М І мають спільну 
нормаль ОдМбо (див.рис.2.22і яка ділить лінію осей0|02на части­
ни, обернено пропорційні кутовим швидкостям, тобто

II Oz Р
U’2 = СОг S 0<р ' (2.124)

Нехай за час t. перше колесо повернеться на кут % , а 
друге - на кут Ч’г • Профілі зубців коліс у новому положенні 
мають контакт у точці М, ,.яка також буде знаходитись.на лінії 
пп , оскільки в Іншому випадку стичні евольвенти не мали б 
спільної нормалі в точці стикання. , Але якщо точка М, лежить на 
прямій пп , яка є нормаллю до евольвентних профілів зубців у 
їх новому положенні, то, таким чином, для нового положення 
зберігається попереднє передаточне відношення. Оскільки промі­
жок часу t узято довільно, то .можна стверджувати, що в будь- 
який момент часу евольвенти! профілі зубців (див. рис. 2.22) 
забезпечуватимуть рух з постійним передаточним відношенням, 
тобто задовольняти наслідок з основної теореми зачеплення. 
ЕвольвентнІ профілі зубців можуть дотикатися.один до сдного 
тільки в межах ділянки а0&0 (див. рис. 2.22), оскільки пряма 
пп І буде спільною нормаллю до евольвент обох коліс лише між 
точками а0 І 60 .
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Ділянка а060 називається граничною ділянкою лінії зачеп­

лення, а точки а о І &о - граничними точками лінії зачеплення; 
за межами ділянки а060 евольвенти перетинаються (див. положен­
ня евольвент Є® е“ та Є^Є2 на рис. 2.22).

Величини радіусів вершин зубців гв,і (див. рис.2.22) 
необхідно призначати такими, щоб кола вершин перетинали лінію 
зачеплення в межах ділянки а060 . Ділянка лінії зачеплення 

, що міститься між колами вершин зубців, називається ак­
тивною ділянкою лінії зачеплення (майже' завжди < сі0Бр ).

Ділянки профілів зубців, що беруть участь у зачепленні, 
називаються активними профілями зубців (на рис. 2.22 вони від­
мічені подвійними лініями).

Кут між лінією зачеплення та перпендикуляром до лінії осей 
коліо називається кутом зачеплення e£w .

Співвідношення між радіусом початкового та основного кіл 
визначається виразом

■р =------ *—■ -
w coso(w (2.125)

2.3.4. Зачеплення зубчастого колеса Із зубчастою рейкою 

Нехай радіус початкового кола другого колеса (див.
рис. 2.22) збільшується та прямує до нескінченності: 

£W2— ~ .а тому ^g2 = 2W2cosoCw — ’
Тоді радіус кривини в будь-якій точці евольвентного про­

філю зубця другого колеса р^г = І евольвента
Єг Єг перетворюється в пряму лінію, перпендикулярну до лінії 
зачеплення пп (дав. рис. 2.22). Це означає, що друге зуб­
часте колесо перетворюється в зубчасту рейку, в якій усі кола 
замінені прямими лініями, а контур зубця має вигляд рівнобічної 
трапеції. Ця рейка називається робочою. Зачеплення зубчастого 
колеса з робочою рейкою називається рейковим зачепленням 
(рис. 2.23).

Лінія зачеплення має тут одну граничну точку а0 . У рей­
ковій передачі початкове коло першого колеса котиться без ков­
зання по початковій прямій рейки, при цьому евольвентний про­
філь Є|Є| зубця колеса огинає прямолінійний профіль е2е2рей-
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Рас. 2.23

ки. Властивість взаємного оги­
нання прямолінійного та еволь­
вентного профілів'використову­
ється при нарізуванні зубців, 
(рис. 2.24). Рейкова, передача 
перетворює обертальний рух ко­
леса з кутовою швидкістю со 
у поступальний рух рейки зі 
швидкістю ТГ (або навпаки):

=<Mwr (2.126)’

Інструмен­

та. 2.24
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2.6.5. Деякі відомості про методи та Інструменти, 

що застосовуються при формуванні зубців зубчастих коліс

Розрізняють два методи формування зубців зубчастих коліс: 
метод обкочування І метод копіювання.

Метод обкочування - основний метод виготовлення зубців. 
Дим методом нарізають зубці: Інструментальними рейками - на зу- 
бостругальних верстатах, черв’ячними фрезами - на зубофрезерних 
верстатах, довбачами - на зубодовбальних верстатах.

Розглянемо використання методу обкочування при нарізуванні 
зубців Інструментальною рейкою (рис. 2.24). За методом обкочу­
вання заготовка Та ріжучий Інструмент мають такий самий відносний 
рух, як зубчасте колесо та зубчаста рейка, що знаходиться у пра­
вильному зачепленні, тобто заготовка мусить обертатися з кутовою 
швидкістю <х> , а Інструментальна рейка - рухатися поступально 
зі швидкістю V p . •

Таким чином, при нарізуванні зубців взаємодія Інструмента 
з заготовкою е процесом зачеплення, що називається верстатним 
зачепленхлм.

. Відносний рух Інструментальної рейки та заготовки не змі­
ниться, якщо за Інструментальною рейкою залишити переміщення 
вздовж осі заготовки (різання, холостий хід), а обкочування 
проводити за рахунок надання осі заготовки швидкості ( - 1Гр ) 
(див. рис. 2.24), зберігаючи обертальний рух Із швидкістю со . 
Тоді в процесі нарізання зубців початкове коло заготовки обко­
чуватиметься без ковзання по початковій прямій Інструментальної 
рейки. Початкове коло заготовки у верстатному зачепленні нази­
вається ділильним колом (радіус І діаметр його позначаються г 
id). Крок ділильного кола дорівнює кроку Інструментальної 
рейки - р .Нехай Z - кількість зубців колеса, що нарізуєть­
ся, тоді

=02 (2.127)
•І

р
d = —Л. (2.128)
• д»

■ Для зручності розрахунків І вимірювання зубчастих коліс 
діаметри коліс задають раціональними числами, тому за основний 
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параметр беруть не крок р , а відношення Р / тг = m .

Величина гл називається модулем. Модулі стандартизовані 
та покладені в основу виразів усіх геометричних розмірів зуб­
частих коліс.

Формула (2.128) набуває вигляду

d = mz. (2.129)
Вираз (2.129) характеризує фізичний сенс модуля m = ~ , 

тобто модуль показує, скільки міліметрів діаметра ділильного 
кола припадає на один зубець (діаметральний крок).

Згідно з формулою (2,129) ділильне коло можна визначити 
як коло, для якого модуль має стандартну величину. Як базовий 
для визначення форм І розмірів зубців зубчастих коліс прийнято 
контур рейки, що називається початковим контуром (рис. 2.25). 
Параметри початкового 
контуру: кут профілю 
початкового контуру 
оС = 20°; висота го­
ловки зубця Нц = 
= h а гп , коефіцієнт 
висоти головки зубця 
ha = І; радіальний 
зазор С, = С*  m , 
коефіцієнт радіально­
го зазора . С = 0,25, 
радіус кривини пере­
хідної кривої рі = р і
хідної кривої р*  = 0,4.

При цьому висота зубця
h = (2 ha + с.*)  m = 2,25m .

Початковий відтворюючий контур (початковий контур Інстру­
ментальної рейки) відрізняється від початкового контуру робочої 
рейки (див. рис. 2.25) більшою на С*т  висотою зубця. Це необ­
хідно для одержання радіального зазора з зачепленні нарізаних 
коліс. Пряма рейка, що перпендикулярна до осей симетрії зубців 
та на якій товщина зубця дорівнює ширині западини, називається
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ділильною прямою. Ділильна пряма ділить зубець відтворюючого 
контуру по висоті на дві однакові частини.

У процесі нарізання зубців прямолінійні частини профілів 
зубців рейки формують евольвентнІ частини профілів зубців коле­
са.

Дуги, які округляють вершини зубців Інструмента, утворюють 
перехідні криві, що з’єднують коло западин з еВольвентними 
частинами профілів зубців колеса. Інструментальна рейка - най­
простіший та найточніший зубонарізний Інструмент. Однією Інс­
трументальною рейкою можна виготовити 'зубчасті колеса даного 
модуля з різним числом зубців Z .

Оскільки "Up = ZCu = GO (див. рис. 2.24), 

то v
. z в -АР)? - . (2.130)

тсо

Але число зубців колеса, що нарізується, звичайно більше 
числа зубців Інструментальної рейки, тому процес обкатки не мо­
же бути безперервним -'необхідна перестановка заготовки після 
її повного переміщення відносно Інструментальної рейки.

Для того, щоб зробити процес обкочування безперервним,вико- 
.. ристовують черв'ячні фрези,. Черв’ячна фреза належить до рейко­

вих Інструментів. В осьовому перерізі вона має профіль рейки 
(рис. 2.26). Різання тут відбувається при обертальному русі 
фрези, яке еквівалентне поступальному переміщенню рейки віднос­

но заготовки. Колесо, що нарізаєть­
ся, обертається навколо своєї осі. 
Щоб нарізувати зубці по всій ширині 
зубчастого вінця, фреза крім обер­
тання мусить одержувати подачу 
вздовж осі заготовки. Схему нарізу­
вання зубців довбачем зображено на 
рис. 2.27. Довбач - це Інструмен­
тальне колесо з евольвентними про­
філями зубців. Він здійснює зворот­
но-поступальний рух вздовж осі за-

Рис. 2.26 готовки (хід довбання та холостий 
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хід). Крім того, довбану та заготовці задають обертальні ру­
хи - обкочування з тим самим відношенням кутових швидкостей, 
якби довбач І колесо знаходилися у правильному зачепленні:

СОр £
CO = 20' (2.ІЗІ)

де си0 І а) - кутові швидкості довбача та колеса, що нарізу­
ється; 20 І 2 - числа зубців довбача та колеса.

Одним довбачем можна нарізувати колеса даного модуля з
. різним числом зубців:

Зубодовбання використовується 
для виготовлення коліс ЯК Із зовніш­
німи; так І з внутрішніми зубцями.

До методу копіювання відно­
ситься виготування зубців зубчас­
тих коліс фрезеруванням фасонними 
фрезами, протягуванням, штампуван­
ням, литтям.

Розглянемо процес виготування 
зубців коліс фрезеруванням. Профі­
лі зубців фрези (рис. 2.28) вІдпо- Рис. 2.27 
відають профілям западини колеса, що нарізується (тобто відбу­
вається копіювання на колесі). Фрезі задають обертальний рух,
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заготовці - поступальний - вздовж своєї осі. Після обробки од­
нієї западини заготовка повертається в початкове положення, І 

360°
виконується поворот на кут _______ • Потім фрезеруються наступ-

2 . .
ні западини.

Розглянутий метод виготування зубчастих коліс простий та 
дешевий. ВІн не потребує використання спеціальних зуборізних 
верстатів - нарізування зубців може виконуватися на звичайному 
фрезерному верстаті з ділильною головкою. Але формування зуб­
ців фасонними фрезами не знайшло поширеного використання, бо 
має суттєві недоліки. Ріжучий Інструмент має криволінійний про­
філь, похибки його виготування переносяться на колесо, що нарі­
зується. Необхідно мати великий асортимент фрез, оскільки еволь- 
вентнІ профілі зубчастих коліс однакового модуля m , але з 
різним числом зубців мають різну кривину. Практично використо­
вують обмежений набір фрез, що допускає свідому неточність про­
філів зубців коліс. Процес нарізування зубців фасонними фреза­
ми відрізняється низькою продуктивністю. Протяжки, штампи, ли­
варні форми виготовляють для кожного колеса. їх використання 
продуктивне, але з економічної точки зору доцільне тільки в се­
рійному виробництві.

2.3.6. Види зубчастих коліс, нарізаних 
Інструментальною рейкою

При нарізанні зубців Інструментальна рейка може розміщува­
тися ближче до центра заготовки або подалі від нього. Положення 
Інструментальної рейки, при якому ї-ї ділильна пряма дотикається 
до ділильного кола заготовки, називається номінальним положен­
ням. Якщо Інструментальна рейка розташована так, що її ділильна 
пвдца не дотикається до ділильного кола заготовки, то таке поло­
ження Інструментальної рейки називається зміщеним. Відстань за 
нормаллю між ділильним колом колеса, що нарізується, та ділиль- - 
ною прямою початкового відтворюючого контуру називається змі­
щенням (В).

Відношення зміщення до модуля називається коефіцієнтом 
зміщення (X): о

X = — • (2.132)
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Зміщенню надається визначений знак. Якщо ділильна пряма 

початкового відтворюючого контуру не перетинає ділильне коло 
заготовки та не дотикається до нього (рис. 2.29.6), зміщення 
вважають позитивним ( х > 0), якщо ділильна пряма перетинає 
ділильне коло (2.29,в) - негативним ( х< 0); за номінальним 
положенням початкового відтворюючого контуру зміщення дорівнює 
нулю ( X = 0) (рис. 2.29,а). Залежно від величини та знаку 
коефіцієнта зміщення можуть бути виготовлені колеса з різними ■ 
розмірами зубців, різною кривиною профілів, при однакових зна­
ченнях модуля та кількості зубців.

.Рис. ’2.29
Якщо Інструментальна рейка в процесі формування зубців має но­

мінальне положення, то колесо, що нарізується, називається нульо­
вим (X = 0).Зубчасте колесо,виготовлене за умовою Х>0,називається 
позитивним,зубчасте колесо,одержане за умовою Х< 0,-негативним 

‘ 2.3,7. ПІдрІз зубців
Якщо пряма вершин зубчастої рейки перетинає лінію зачеплення 

за точкою Оо (рис. 2.30), то прямолінійний контур: рейки та 
евольвентний профіль колеса перетинаються (див. підрозд. 2.3.4).
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Рис. 2.30

за якими не буде підрізу.

У верстатному за­
чепленні при перетинан­
ні евольвентного профі­
лю колеса ріжучим профі­
лем відтворюючого почат­
кового контуру зрізаєть­
ся частина зубця колеса. 
Це явище називається 
підрізом зубців. Підріз, 
ослаблює ніжку зубця та 
зменшує евольвентну час­
тину профілю. Визначимо 
кількість зубців 2 ,

Умова, відсутності підрізу зубців має вигляд

ра0 > ра,.

З лрой0 маємо

ра0 = 2 5ІПо( = ЗІПОС;

аз дрсцБ . '
пл pD (hq-x)m
Раі ’ since " Since

(2.133)

(2.134)

(2.135)

Підставляючи вирази (2.134) І (2.135) в умову (2.133), 
одержимо розв’язок відносно 2 :

‘z > (2.136)
5ІПго(

Якщо X = 0, то з нерівності (2.136) маємо формулу для 
визначення найменшої кількості зубців нульового колеса, які 
можна нарізувати рейковим Інструментом без підрізу:

ЛшГ ' (2.137)

^У формулуа(2.І36) коефіцієнт зміщення х необхідно підставля­
ти зі своїм знаком.
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Якщо Ьц= 1,0, об ж 20°, то 2тіл ж 17.
Для запобігання підрізу колеса з кількістю зубців 2 <5Егпіп 

мусять бути позитивними. Визначимо коефіцієнт зміщення, при яко­
му відсутній підріз зубців.

Відповідно до умови (2.133) можна записати

sin2oC > ha-X. (2.138)

Підставляючи у формулу (2.138) вираз і>іпгоС зрівняння 
(2.137), одержимо рішення відносно X :

X > ha . (2.139)
■^min

Переходячи до коефіцієнта найменшого зміщення ,
маємо

x™ = h;iZ“- (2-І40)

Якщо ha = 1,0, І 2тіп ж 17,

17 - X 
то Xm4n = ——7=—-• (2.141)''min 17

2.3.8. Геометричний розрахунок зубчастих передач, 
колеса яких нарізані Інструментальною рейкою

Зубчасті колеса, нарізані Інструментальною рейкою; -можуть 
утворювати три види передач: позитивну, коли коефіцієнт суми 
зміщень додатний; X 2 ж ( Х,+Х2 ) > 0; негативну, коли Хх<0; 
нульову, коли Х5 ж 0, Позитивна передача може складатись: з 
двох позитивних коліс; з одного позитивного, а другого нульово­
го; з одного позитивного, а другого негативного (якщо додатний 
коефіцієнт зміщення за абсолютною величиною більше від’ємного).

У негативну передачу можуть входити: два негативних колеса; 
одне негативне, а друге нульове; одне негативне, а друге пози­
тивне (якщо від’ємний коефіцієнт зміщення за абсолютною величи­
ною більше додатного).

Нульова передача може бути утворена двома нульовими коле­
сами або позитивним І негативним, з чисельно однаковими коефІ-
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цІентами вміщення. Загальні залежності для геометричного розра­
хунку цих зубчастих передач одержимо, розглянувши геометрич­
ний розрахунок позитивної передачі, що складається з двох пози­
тивних КОЛІС.

Радіус.ділильного кола [див. формулу (2.129)] дорівнює

2 = (2.142)

Радіус основного кола визначимо з Драо0 (рис. 2.31):
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Положення граничної точки ц профілю зуба (спільної точ­

ки евольвентної частини профілю та перехідної кривої (рис.2.ЗІ) 
визначається радіусом 2 j » Vfg + :

Pe = a0L' (2.144)
де об е - кут профілю зуба в точці L :

tn об, = = .аоР-рІ< _ bee _ . (2.145)
« с 2g 2g « 2g StnoC
Тоді

p = a»toot - ■ s since - . (2Л4б)
Ге 6 Л 5ІПоб Z 5іпоб

Западини між зубцями колеса вирізуються кромками вершин 
зубців Інструментальної рейки, при цьому при всіх послідовних 
положеннях рейки пряма вершин початкового відтворюючого конту­
ру дотична до кола западин колеса, що нарізується.

Відповідно до рис. 2.31 радіус кола западин дорівнює

=2-ham-c*m  + xm = m(|-h*-c*+x\  (2.147)

Товщина зубця по дузі ділильного кола S » DD дорівнює 
ширині западини е = d'd' на початковій Прямій Інструменталь­
ної рейки (рис. 2.31), оскільки у верстатному рейковому зачеп­
ленні ділильне коло колеса обкочується без ковзання по початко­
вій прямій рейки (див. підрозд. 2.3.5):

5 « е = “ +2.L =-^n- + 2Xmtb оС. (2.148) 
А*  *

Товщину зубця 5ц. по дузі кола довільного радіуса встано­
вимо згідно з рис. 2.32:

5^ = (4/+8-e^ = 22y(^ + invoC-inv0(^(2.I49)

де of = asccos
Л
Кут зачеплення oCw визначимо з умови щільного зачеплення 
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зубців двох зубчастих коліс, тобто товщина зубців за початковим 
колом одного колеса мусить дорівнювати ширині западини за по­
чатковим колом другого колеса:

^wi + = Pw*  ' (2.150)

де 5W| І 5WZ - товщини зубців за початковими колами коліс; 
pw’- крок за початковим колом.

Відповідно до формули (2.149)

Sw, =22w1 +invcC-invo6w), (2.І5І)

SW2=2 2w2(4?-+ inVoC'lnV04)- (2ЛЙ)

Крок за начальним колом дорівнює

_ 2. ТІ *2  wi ZJC Z we
Pw= Z, =
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Тоді залежність (2.150) набував такого вигляду:

2 ’г+ tnvoC - inv<Zw) + 
’ (2.153)

+ 22w2+ lnvoC‘ = •

Беруча до увага, що Zw) 4і , 7=2,— »
*1 ‘ ’ *-1

та розв’язавша рівняння (2.153) відносно cZw , одержано 

invo(w = ^-| 4~.5-гХ^...~г1с.?ч. + inv ос.. (2.154)

Але S, - + 24,01 t^oC , 5г» +гх2тІ^.оС

(див. формулу (2.148)), 
м _ т Z« 

’ “ 2
Підставляючи вирази S, , 52 , г, У рівняння. (2.154), 

наприкінці матимемо

inv = ^(x14X2)tg.o( +tnv<z. (2.155)
W

Аналіз виразу (2.155) показує, що для позитивної передачі 
oCw >о< , для негативної - oCw<o( І для нульової - otw =сХ .

Радіус початкового кола відповідно до формули (2.125) ви­
значається виразом

2 = -И-, 
w coso(w •

але 2g = 2 cos оС [див. формулу (2.143)] , 
І тоді

_ cosoC mz cosoc
■ COS ОС w 2 cosoCw

(2.156)

ї нульової передачі міжосьова відстань а дорівнює сумі 
радіусів ділильних кіл І називається ділильною міжосьовою від- 
стайню:

а«гі + гг = -^_(ві + вг). (2.15?)
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Тоді, якщо Хх/ 0, міжосьова відстань

o.w = о. С05<Х _ 
005 cZvv

(2.158)

РІзниця міжосьової відстані передачі та її ділильної 
міжосьової відстані а менша від зміщень початкового контуру 
для кожного з коліс:

a w - а < ( х, + х2) m. (2.159)
Розглянемо положення відтворюючого початкового контуру в 

зачепленні з колесом Z( , що має коефіцієнт зміщення Xt І 
положення відтворюючого початкового контуру, що з ним збіга­
ється, І знаходиться в зачепленні з колесом z2 . Коефіцієнт 
зміщення колеса 22 - Х2 (рис. 2.33). При цьому міжосьова від-
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стань

a'w s ^T1 + + (х1 + хг)т =a + (x,+x2)m. (2.160)

Але між боковими поверхнями зубців е зазор. Щоб одержати 
передачу, яка не матиме базового зазора, необхідно ооІ зубчас­
тих коліс наблизити одну до одної.

Таким чином, міжосьова відстань передачі сприймає частину 
суми зміщень ( X, + Х2 ) m = xxm. Різниця aw Q назива­
ється сприйманим зміщенням. Відношення сприйманого зміщення до 
модуля називається коефіцієнтом сприйманого зміщення:

ц «. 9>у у О. . (2.І6І)
4 m

Величина, на яку необхідно наблизитн осі коліс для того, 
щоб усунути боковий зазор між зубцями, називається зрівняльним 
зміщенням - д у т . Коефіцієнт зрівняльного зміщення Д у до­
рівнює

А у = Xz -у. (2.162)
Наближення осей коліс зменшує радіальний зазор. Для збе­

реження стандартного радіального зазора С*тп  необхідно радіуси 
кіл вершин коліс зменшити на, Аут.

Тоді згідно з рис. 2.33 маємо
za + Ьат+хт-дут = + h*+X-Ay).  .(2,163)

2.3.9. Інтерференція.зубців, нарізаних ’ 
рейковим Інструментом

Інтерференцією зубців називається таке явище, коли части- , 
на простору одночасно зайнята двома взаємодіючими зубцями. При 
цьому траєкторія відносного руху - точка, що належить кромці 
зубця одного колеса, - накладається на перехідну криву Іншого.

У реальних умовах зустріч кромки зубця одного колеоа з пе­
рехідною поверхнею зубця Іншого колеса призводить до і вклиню­
вання зубчастої.передачі. Виявимо умови, додержуючись яких Ін­
терференції зубців'(заклинювання передачі) не буде. На рис.2.34 
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суцільною лінією показано положення пари профілів зубців у мо­
мент входу до зачеплення, а пунктиром - у момент їх виходу Із 
зачеплення.

Рис. 2.34
Частини профілів зубців'від точки а, до кола вершин пер­

вого колеса та від точки до кола вершин другого колеса - 
це активні профілі зубців (див. підрозд. 2.3.3), а точки а, І 
.S, - нижні точки активних профілів зубців.

Інтерференція зубців буде відсутньою, якщо

Ре, < р<а « Pt.« Р.6, ■ . <2ЛИ)
де ptj І - радіуси кривини профілів зубців, що відпові­
дають граничним точкам L, І :

Відповідно до (2.146)

р = sino6 _ ■ р в -ШІ*-  5іпсС-
' Ч 2, Since ’ J^z 2. StnoC

p » p2g - радіуси кривини активних профілів зубців у ниж­
ніх точках.

З рис. 2.34 маємо:
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рю, = aobo-% ; (2.165)

p26, = a060 - 6iCo “ ° w 5in <**  - 4. Ц*a.  » (2Л66) 

або
Pjo^mcosotfa^a^^-^^cZa,] ; (2.167)

p2^ sx m COSoC [(z, + Z2)t(^o(w ~ ^2~ 1 • (2*I®8)

2.3.10. Якісні показники евольвентного зачеплення 
прямозубих круглих КОЛІС

Якісні показники дають можливість оцінити передачу під час 
її проектування відносно плавності та безшумного зачеплення, 
можливого зносу та міцності зубців коліс.

До якісних показників зачеплення відносяться: коефіцієнт 
торцевого перекриття ( 8^), питомі ковзання профілів зубців

І д7г , геометричний коефіцієнт питомого тиску *9  .

2.3.10.І. Коефіцієнт торцевого перекриття

Розглянемо положення профілів зубців у момент входу їх у 
зачеплення (точка- Q, ) І момент виходу з зачеплення (точка Ь,) 
(рис. 2.35). Кут повороту Ч’рСг зубчастого колеса 2 (кут повороту 

t зубчастого колеса І) з моменту входу пари зубців у зачеп­
лення до моменту виходу їх Із зачеплення називається кутом тор­
цевого перекриття.

Центральний кут Т , що припадає на один зубець, назива­
ється кутовим кроком. Відношення-кута торцевого перекриття до 
кутового кроку називається коефіцієнтом торцевого перекриття: •

гЛ = . «.les)

Коефіцієнт торцевого перекриття мусить бути більшим за оди­
ницю для того, щоб друга пара зубців, що взаємодіють, встигла 
увійти в зачеплення, перш ніж перша пара вийде Із запалення. 
Оскільки внаслідок неточності монтажу та зносу зубців дійсне 
та розрахункове значення коефіцієнта торцевого перекриття мо­
жуть відрізнятися, найменша допустима величина коефіцієнта тор-
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цевого перекриття береться рівною £^=1,05...I,15. Коефіцієнт 
торцевого перекриття характеризує плавність передачі руху зуб­
частими колесами.

Виразимо кут торцевого перекриття та кутовий крок, що від­
носиться до формули (2.169), через 
(рис. 2.35):s

Тоді

параметра другого колеса

г&г ’ r*s
PL.. 
S62

де d2 6g ш 
ввнти кола);

Gz &г 

Р62

(відповідно до третьої властивості еволь-

о z

2 1Г 9 2 21Г 2 to 5 ОС
р = z &і- с ---------------------------  TTm co5 об.

6z га
Таким чином, вираз,.що дозволяє визначити коефіцієнт тор­

цевого перекриття, за наявності креслення зубчастого зачеплення 
набуває вигляду

(2.170)
£ - __Я1Ь— 

. JCrrj cos об 

Для аналітичного визначення коефіцієнта торцевого перекрит­
тя, необхідно виразити аД через параметри зубчастих коліс 
І зачеплення:

. аД = а,р + pBj» ~ р£>о + ао&і" ао Р.»

а,60 = S&a.tg.oCag « -5^ соЗоСі^оСаг і

p60=Z6gt^otw = cosoCtgXw;

аД = cos ос оСсц

aop 'гЦоС,,'»—1 cosoCt^oC w.
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Рис. 2.35
Зробивши підстановку виразу для а(В( у формулу (2.170) 

І виконавши перетворення, одержимо
£ = ze(tgo6a2-^o6w)+£,(.^q(-t^ocw) . (2.І7І

Аналіз рівняння (2.І7І) показує, що коефіцієнт- торцевого 
перекриття не залежить від модуля гп , зростає при збільшенні 
кїлькфсті зубців zt І 2г та зменшується при збільшенні кута 
зачеплення . Для прямозубого зовнішнього зачеплення 
1,05 4 1,98.
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2.3.10.2. Питомі ковзання

Нехай евольвентнІ профілі зубців стикаються в даний момент 
часу в точці М (рис. 2.36). Швидкість точки М у системі 
першого колеса - ТІмі • У системі другого колеса - VM2 . Для 
забезпечення неперервного зачеплення профілів зубців проекції 
швидкостей 1ІМ1 І UM2 на спільну нормаль пп мусять дорівнюва­
ти одна одній (див. підрозд. 2.3.1). Тангенціальні складові 
швидкостей І VM2 , тобто І , що характеризують 
переміщення точки контакту по профілях зубців, не дорівнюють 
одна одній, чому й виникає ковзання одного зубця відносно Іншо­
го. Тоді швидкість ковзання
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або
V„S =V„2„,= (2.173)

За допомогою простіших перетворень формулу (2.172) або 
(2.173) можна також подати у такому вигляді

VKog ~ М р (со(-t-u)2) аМршг, (2.174) 

де МР - відстань від точки зачеплення М до полюса зачеп­
лення р ; о)г - відносна кутова швидкість. Чим більше швид­
кість ковзання, тим швидше відбувається абразивний знос зубців. 
Для оцінки абразивного зносу поверхні зубця прийнято питоме 
ковзання (17 ), тобто відношення швидкості ковзання до швидкос­
ті переміщення точки контакту по профілю зубця:

; (2.175)
U М1

1?г =
. JLseL . (2.176)

vr 
и М2

Або, з урахуванням рівнянь (2.172) І (2.173), одержимо

Але згідно з рис. 2.36 маємо
ТГ рц = V S ІП у і « О) І 2 M1 sin </^ = , (2.179)

иЗ
тТ, =1 - VM2 (2.177)
- _м<

Vі-
М 2

(2.178)

VM2 = имг 5іп°буг = соггмг5іпсС^г х a>2f2- (2.180)

Тоді

у- = f - .У2 fa. = 1 - -IlA , . ,2 flT)■ ' ’ сОф Z2pi (2*I8I)

ft,= f - = 1 - -уМт" • (2.182)
2 СОг^г ■ Z1P2

‘ Величини питомих ковзань залежать від положень точки кон­
такту на лінії зачеплень. У точці Qo радіус кривини = 0
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та 17, 
$ s

- ь0 р

в - оо , і72 = І. У точці 60 радіус кривини J>2 « 0 та 
І» ТЇг = - 00 . У полюсі зачеплення J?, = а0 р , р2 » 
, І тоді

Jj_ _ а°Р = ОіР ?wi ■ Z, 
?г "'^р’ 0гр - " 2г (2.183)

'Зробивши підстановку відношення (2.183) у формули (2.І8І) 
І (2.182), приходимо до висновку, що в полюсі 1? = 0 І 1Т2 « 0. 
Дійсні значення 17, І "ІЇг визначаються величиною активної ді­
лянки лінії зачеплення a,&j та її -положенням відносно по­
люса зачеплення (див. діаграму питомих ковзань, рис. 2.36). Для 
урахування кількості входжень в зачеплення зубців шестірні та 
колеса за однаковий час використовують термін"коефїцієнт ковзан­
ня" ( 17*  ): '

*)формула Герца одержана у припущенні, що поверхні циліндрів 
нерухомі, відсутнє мастило, матеріали Ізотропні тощо.

для шестірні
17,' = ТГ, і (2.184)

для колеса

~ 1Г2 » • (2.185)
U 12

2.3.10.3. Геометричний коефіцієнт питомого тиску

Основною причиною виходу з експлуатації закритих зубчастих 
передач е втомне викришування робочих поверхонь зубців, що 
спричиняється перемінними контактними напруженнями. Якщо прийня­
ти евольвентнІ поверхні зубців за поверхні кругових циліндрів, 
радіуси яких дорівнюють радіусам кривини відповідних евольвент- 
них поверхонь у точках їх контакту, то максимальне контактне 
напруження можна умовно*'  визначити за формулою Герца:

/V і ₽п 1 1 (2 186)
ин • 1

1 Раб
Дг і-p? + _lAГ * НГГ Є

де Fn - сила взаємодії зубців; £к - сумарна довжина контакт-
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З &них ліній; tj. = -7—6W(- ширина вінця шестірні; Рд - 
^-СоС < ■ < < ■

зведений радіус кривини; -g-s- » -х- І -к- .(знак мінус для внут- 
• ж*  ^0 •» 1 a j 2

рішнього зачеплення; р, І р2 - радіуси кривини евольвентяих 
профілів зубців у точці контакту; Е( І - модуль пружності 
та коефіцієнт Пуассона шестірні; Е2 І jUz - модуль пружності 
та коефіцієнт Пуассона зубчастого колеса. Геометричним елемен­
том, що належить до формули (2.186), є зведений радіус кривини 
p5g , пропорційний модулю зачеплення. Для того, щоб охаракте­
ризувати вплив геометричної форми зубця на Gh незалежно від 
величини модуля зачеплення, встановлюють геометричний коефіці­
єнт питомого тиску як відношення модуля зачеплення до зведеного 
радіуса кривини:

О = •
Тоді формула Герца набуває вигляду

(2.187)

G - , —РД- -L -■------ .... - J——• JT (2.188)
H-AhKm ?гг lint. + У •

N ЇГЕ, 1ГЕг

Другий множник у формулі (2.188)залежить від форми зубців. 
Розрахунковий вираз теометричного коефіцієнта питомого тиску 
такий: •

= m ’(2.189)
Різ*

Аналіз залежності (2.189) показує, що величина геометрия*  
ного коефіцієнта питомого тиску в процесі зачеплення зубців 
змінюється. В граничних точках Qo І 6л (див. рис. 2.36) *9  = 
= + оо, посередині граничної ділянки лінії зачеплення д) ■. 
= 'V min •

дійсні величини V визначаються розміром активної ділянки 
лінії зачеплення та її місцем на лінії зачеплення.

2.3.II. Вибір коефіцієнтів зміщення
Коефіцієнти зміщення суттєво впливають на геометрію та 

якісні показники зубчастої передачі. При додатних коефіцієнтах 
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вміщення-у зубчастого колеса та шестірні профілі містяться на 
більш віддалених від основного кола ділянках евольвент з біль­
шими радіусами кривини, ніж у нульових коліс. Тому геометрич­
ний коефіцієнт питомого тиску передачі, що складається з пози­
тивних коліс, менший, ніж у нульової передачі, а контактна міц­
ність вища.

З ростом коефіцієнтів зміщення збільшується товщина зубців 
в основі, тобто зростає міцність зубців на згин. Позитивне змі­
щення усуває' підріз зубців І дає можливість використовувати ко­
леса з малою кількістю зубців, що зменшує вагу та габарити пе­
редачі. Але при. збільшенні коефіцієнтів зміщення відбувається 
зниження торцевого коефіцієнта перекриття,' зменшується товщина 
зубців на колах вершин, виникає можливість Інтерференції зуб­
ців. Таким чином, вплив коефіцієнтів зміщення на геометрію та 
якісні показники зачеплення мають суперечний характер. Вибором 
коефіцієнтів зміщення Х1 І Х2 можна також зменшити абразивний 
знос зубців, підвищити довговічність передачі шляхом вирівню­
вання питомих ковзань у нижчих точках активних профілів зубців 
шестірні та зубчастого колеса, вписати передачу в задану між- 
осьову відстань І т.п. НайунІверсальнІшим є вибір коефіцієнтів 
зміщення за блокуючими контурами. Блокуючим контуром називаєть­
ся сукупність ліній, побудованих у системі координат Х2 І Х( 
для визначеної зубчастої пари, що обмежує область допустимих

2.37).
Криві 1-І обмежують 

вибір коефіцієнтів зміщен­
ня за умовами заклинюван­
ня вершини зубця колеса в 
западині шестірні, криві 
2-2 - за умовами заклиню­
вання вершини зуба шестір­
ні в западині зубчастого 
колеса [див. формули 
(2.164)] . Крива 3-3 від­
повідає граничному значен­
ню коефіцієнта торцевого 
перекриття <5^= І. Лінія

значень коефіцієнтів зміщення (рис.
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4-4 відповідає граничному загострення вершин зубців шестірні 
5а) =0. Лінія 5-5 обмежує допустимий підріз зубців шестір­

ні. Область, що міститься усередині блокуючого контуру 
(рис. 2.37), вільна для вибору коефіцієнтів зміщення. Нульовій 
передачі, утвореній нульовими колесами, відповідає початок ко­
ординат. Прямій 6-6, проведеній через початок координат під ку­
том 45° до осі Х2 І X, , відповідають нульові передачі, які 
складаються з позитивних І негативних коліс з чисельно рівними 
коефіцієнтами зміщення. Вище цієї прямої розміщується зона по­
зитивних передач, а нижче - зона негативних передач, при цьому 
кожному X z = X t + X г відповідає єдина пряма, яка перетинав 
координатні осі під кутом 45°.

На блокуючий контур також наносяться: лінії коефіцієнтів 
зміщення, що вирівнюють питомі ковзання в нижчих точках актив­
них профілів х 1?г ; прямі X і min 1 X г , які визна­
чають границі вибору X, І Х2 за відсутності підрізу зубців ; 
лінії Sa= 0,25 m та 6^ = 1,2 І т.п.

2.3.12. Особливості прямозубого внутрішнього 
евольвентного зачеплення

Зубці шестірні у внутрішньому зачепленні мають випуклі 
профілі, зубці зубчастого колеса - увігнуті (рис. 2.38). Полюс 
зачеплення лежить на продовженні лінії осей 020> .

Лінія зачеплення має одну граничну точку а0. Активна ді­
лянка лінії зачеплення повинна розміщуватися праворуч 
точки Qo (рис. 2.38).

Переваги внутрішнього зачеплення порівняно Із зовнішнім 
зачепленням при Інших рівних умовах такі:

І) більша компактність;
2) більша величина коефіцієнта торцевого перекриття;
3) менше значення швидкості ковзання - lfK06 • внаслідок , 

чого менший абразивний знос поверхонь зубців "V коб я Мрц)г« 
= Мр ( oJj - ерг ) (порівняно з формулою (2.174)];

4) менше значення геометричного коефіцієнта пит&...до  тис­*
ку:

(2.189)
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во

Рис. 2.38
Але внутрішнє зачеплення дуже залежить від всіляких Інтер­

ференцій зубців £&].

2.3.13. Особливості зачеплення плоских зубчастих 
передач з косозубими круглими колесами

У передачах, що складаються з круглих коліс з прямими зуб­
цями, утворення дотичних поверхонь зубців шестірні та колеса 
можна подати таким чином. Якщо послідовно виконувати кочення 
спільної дотичної площини Q. (рис. 2.3Э,а) спочатку по основ-
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ному циліндру радіуса 2 £ ( » а потім по основному циліндру 
радіуса 2&г, то пряма ММ' , паралельна твірним циліндрам, 
опише спряжені циліндричні евольвентнІ поверхні М'Ма2а'2 І

а б
Рис. 2.39

У передачах, що складаються з круглих коліс з косими зуб­
цями, утворення спряжених поверхонь зубців може відбуватися 
аналогічно, але пряму ММ1 необхідно розмістити на.площині Q 
під кутом |3g до твірних основних циліндрів (рис. 2.39,6). Спря­
жені поверхні косих зубців М’Мага'2 І М'МБг6,г (рис. 2.39,6) 
е гвинтовими евольвентними поверхнями, що стикаються по спіль­
ній твірній ММ . яка завжди розміщується на'площині Q. (пло­
щині зачеплення). У перерізах бокової поверхні косого зубця 
площинами, перпендикулярними до осі основного циліндра, одер­
жимо евольвенти кола; у перерізах циліндричними поверхнями, 
співвісними з основним циліндром, - гвинтові лінії з різними 
кутами нахилу. Кутом нахилу називається гострий кут між гвинто­
вою лінією зубця та твірною циліндра. Кути нахилу на ’основних, 
ділильних І початкових циліндрах двух коліс, що знаходяться в 
зачепленні, мають бути попарно однаковими. Мірою нахилу косих 
зубців є кут нахилу гвинтової лінії, розміщеної на поверхні 
ділильного циліндра. При зовнішньому зачепленні евольвентнІ 
гвинтові поверхні косих зубців мусять бути різних напрямків 
(одна - лівого, а друга - правого ходу), при внутрішньому за- 
чейленні - однакового напрямку. У косозубих колесах розрізня­
ють три кроки: торцевий-pt , що вимірюється у торцевій площи­
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ні колеса; нормальний - рп , який вимірюється у площині, нор­
мальній до гвинтової лінії на ділильному циліндрі; осьовий - 
р х , що вимірюється у площині, яка проходить через вісь коле­
са. Покажемо ці кроки на ділильному циліндрі, розгорнутому на 
площину (рис. 2.40,а).

а б
Рис. 2.40

Відповідно до рис. 2.40 маємо

Рп = = Рх5Іп £•’ (2Л90)
Так само встановлюється зв’язок між торцевим mf , нормаль» 

ним ГПп та осьовим тх модулями:

тп = CO5J3 = тх sin Ji.,
КосозубІ колеса можуть мати стандартним нормальний модуль 

або торцевий, залежно від основної -характеристики зуборізального 
Інструменту та типу верстата. У косозубому зачепленні кут пере­
криття більший кута перекриття У прямозубому зачепленні 
на величину Д1? :

де 5д = - дуга скручування (рис. 2.40,а); & - шири­

на обода колеса.
Тоді кут перекриття косозубого зачеплення
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% =^ + дф =Фо< + 1к£.

PtВраховуючи, що кутовий крок Т = —, одержимо формулу 

для коефіцієнта перекриття косозубого зачеплення:

= -V- + 4^- = л > (2.191)
L L L

де бос - коефіцієнт торцевого перекриття, що визначається за 
формулою (2.171); - коефіцієнт осьового перекриття.

Залежність (2.І9І) свідчить, що коефіцієнт перекриття у 
косозубому зачепленні може бути значно більшим, ніж у прямозубо­
му. Таким чином, навантаження у косозубій передачі розподіля­
ється на більшу кількість пар зубців І плавність зачеплення 
підвищується. Тому косозубі колеса активно застосовуються для 
високошвидкісних передач при великих потужностях. Недоліки ко­
со зубих передач полягають у виникненні осьових зусиль у зачеп­
ленні, що потребує опор, які можуть сприймати крім радіальних 
І осьові навантаження. Щоб зрівноважити осьові зусилля, викорис­
товують колеса з шевронними зубцями (рис. 2.40,6).

Циліндричне косозубе колесо в розрахунку можна умовно за­
мінити еквівалентним прямозубим, у якого евольвентний профіль, 
відповідає профілю косого зубця в нормальному перерізі.

Радіус 2 у ділильного кола еквівалентного колеса беруть 
таким, щоб дорівнював найбільшому радіусу кривини еліпса, який 
утворюється внаслідок перерізу ділильного циліндра косозубого 
колеса площиною NN , що є нормальною до гвинтової лінії на 
ділильному циліндрі (рис. 2.41).

еліпса Q = —d - , 8 » -4-. Радіус ділиль- 
2co5jb 2

ного кола еквівалентного колеса
~ _ Ог d .

■ Кількість зубців еквівалентного колеса знайдемо, вра­
ховуючи, що гїіу = m п :
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_ = СІ
V= mv тпсо5г

Рис. 2.41.

2.3.14. Циліндрична

£
ft ~ CDSftft (2.192)

. ■ Із формули (2.192) 
випливає, що найменша кіль­
кість зубців нульового ко- 
созубого колеса, яке можна 
виготовити без підріза зуб­
ців, менша від кількості 
зубців нульового прямозубого 
колеса:

2 mtn = 

КОС

= 2 min C0S3 р = 

ПРЯМ

a- cos3В.(2.193)

М.Л. Новикова
У 1954 році М.Л. Новиковим було розроблено зубчасте зачеп­

лення з гвинтовими зубцями. В кожному перерізі спряжених по­
верхонь зубців площинами, перпендикулярними до осей коліс (у 
торцевих перерізах), профілі зубців контактують теоретично в 
точці (точкове зачеплення). При цьому нормаль до профілів зуб­
ців у точці контакту завжди перетинає миттьову вісь обертання 
(полюсну лінію), таким чином, зберігається постійне передаточне 
відношення*  -Передача М.Л. Новикова може мати одну або дві лінії 
зачеплення, паралельні осям коліс. Якщо лінія зачеплення розта­
шована за полюсною лінією (за напрямком обертання ведучого ко­
леса (рис. 2.42, 2.43,а), зачеплення називається заполюсним, 
якщо до лінії полюсів,- дополюсним.

У заполюсному зачепленні радіус кривини опуклого профілю 
fi = Р*  гпП7 ( Pt “ І»4), радіус кривини увігнутого профілю 
Рг “ Рг mn Р*  * і»5)*  Центр кривини опуклого профілю ' 

збігається з полюсом зачеплення р'(рис. 2.43,а). Центр криви- 



85
ни увігнутого профілю розташований у точці К на спільній нор­
малі до профілів зубців.

Рис. 2.42

Рис. 2.43
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Кут тиску ОСП= ЗО. Лінія зачеплення зміщена відносно мит­

тьової осі обертання на відстань £ = 1,4 шп . Траєкторії руху 
точки контакту відносно бокових поверхонь спряжених зубців 
(гвинтові лінії лівого та правого ходу) називають контактними 
лініями. Оскільки зубці в передачі М.Л. Новикова гвинтові, їй 
властиві ті самі співвідношення між кутами нахилу зубців на 
ділильних цилідрах, між кроками та модулями, що І в евольвент- 
ному косозубому зачепленні:

JVM Pn = Pt«Sji, mn = n\COS Ji. . (2-194)
Для запобігання Інтерференції профілів висота увігнутого 

зубця обмежена ділильним циліндром. Товщину зубців по ділиль­
них циліндрах приймають різною ( S, > S2 ), що забезпечує рівно­
мірність опуклого та увігнутого зубців на згин. Основні розмі­
ри коліс визначаються за формулами:

2, s .Tn-Zj,. г г =Z.+hd mn; %, =* г; (2.195)

гъ =2,-C*m n; гГг= гг-гЬ^тп-С*т п, (2.196) 

де Ji = 10...20°; = 1,^5 - коефіцієнт глибини заходу;
■ С*  = 0,35 - коефіцієнт радіального зазора між вершиною зубця 
колеса та западиною шестІрнІ;Сгж 0,15 - коефіцієнт радіального 
зазора міх вершиною зуба шестірні та западиною колеса.

У дозаполюсному зачепленні (рис. 2.44) радіус кривини 
опуклої частини профілю ра = пъ( ’Р*  = 0,147...0,15); • 
радіус кривини увігнутої частини профілю pf = pl mn ( р. = 
« 1,307...1,250),' oCn = 27°.

Основні розміри коліс визначаються за виразами:

^,= 2coSjl’ ^2 = 2 cos/ ~ ^і + ^а|Т)п;2аг=2г+Ьатп; (2.197)

/Ч =2,-hJ тп; г^= г2-hj тп , (2-198)

де = 0,9 - коефіцієнт висоти головки зубця; = hg + 
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Рис. 2.44

+ С*  = 1,05 - коефіцієнт 
висоти ніжки зубця;

С*=  0,15 - коефіці­
єнт радіального зазора.

Завдяки опукло- 
увігнутому контакту 
профілів з майже одна­
ковими радіусами криви­
ни, значної величини ра­
діусів кривини контакт­
них ліній,зубці у пере­
дачі М.Л. Новикова ма­
ють високу контактну 
міцність. При одній лі­
нії зачеплення контакт­
на міцність у І,4...І,5 
рази вища, при двох лі­
ніях зачеплення у 1,7 
раза вища, ніж у еволь- 
вентнїй передачі таких
самих розмірів. Разом з тим, на відміну від евольвентної косо- 
зубої передачі, передача М.Л. Новикова мае лише осьовий коефі­
цієнт перекриття ( = 0):

' ®Л99)

де & - ширина зубчастих коліс; - торцевий крок.
Це означає, що плавність зачеплення у передачі М.Л.Новикова, 

при Інших однакових умовах, нижча від плавності косозубої еволь­
вентної передачі.При«1,15...1,35 у механізмі з однією лі-'' 
цією зачеплення в контакті знаходитимуться то одна, то обидві 
пари зубців, Двопарне зачеплення відбуватиметься на ділянках 
зубців, що мають довжину & - 1Гт , розташованих поблизу тор­
ців. Як видно з формули (2.199), при малих кутах для зрос­
тання коефіцієнта перекриття необхідно збільшувати Ширину зуб­
частих коліс, що невигідно.
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У дозаполюсному зачепленні при gv = I,15...І,З забезпе­

чуються, як мінімум, дві та більше зон контакту. Це дозволяє 
вирину зубчастих коліс робити меншою (на ЗО...40%), ніж у за­
чепленні з однією лінією зачеплення. Одна й та ж пара коліс 
може мати заполюсне або дополюсне зачеплення залежно від того', 
яке з коліс буде ведучим. Ознакою заполюсного зачеплення є 
опуклий профіль у ведучого зубця та увігнутий у веденого, оз­
накою дополюсного - увігнутий у ведучого та опуклий - у ведено­
го. У Дозаполюсного зачеплення профілі' зубців коліс опукло- 
увІгнутІ (рис. 2.44), де М, І Мг - дві точки контакту в тор­
цевому та паралельному йому перерізах передачі. При точковому 
контакті профілів їх окреслення може бути'виконано різними кри­
вими. Це дозволяє вибирати для зубців заполюсного та дополюсно­
го зачеплень найпростіші профілі, окреслені дугами кіл. У до­
заполюсному зачепленні опуклі кодові профілі вершин з'єднуються 
з увігнутими коловими профілями перехідними кривими.

2.4. Основи синтезу конічних зубчастих передач

2.4.1. Загальні відомості про евольвентну конічну зубчасту 
передачу та утворення бокових поверхонь зубців конічних коліс

Конічні зубчасті колеса утворюють просторову зубчасту пе- 
* 

редачу, що забезпечує обертання між валами, осі яких перетина­
ються під деяким кутом S (рис. 2.45, 2.46).

Якщо 8 ■ 90°, то така конічна передача називається ор­
тогональною.

Розглянемо зачеплення нульових прямозубих конічних коліс. 
Початкові конуси першого І другого коліс (рйс. 2.45) дотикають­
ся один до одного по спільній твірній ОрІ мають спільну верши­
ну в точці О перетиканая осей обертання.

Таким чином, 
б” = 5, + б2 , (2.200)

де 5t І б2 - половина кутів при вершинах початкових конусів.
Радіуси основних початкових конусів:

■ <2-201’
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■ ■<2-202)

Оскільки початкові конуси обкочуються один по одному без 
ковзання, то Upt= ^рг аб° ^wt^i= ^wa :
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и _ = _ .gin gj _
U12 u>2 2wi " Sing, ~ St (2.203)

Із формули (2.203) з урахуванням (2.200) маемо

X с- Sin 5 ,
u„.Ms5- <2-204)

V5;'- Ц,'?5ІП°а • ' (2.205)
« 1 + U12cos5

Вирази (2.204) І (2.205) дозволяють визначити кути почат­
кових конусів за заданими tlI2 І S . Розглянемо утворення боко­
вих поверхонь зубців конічних коліс.

На рис. 2.45 наведемо початкові та основні конуси. У пере­
тинанні цих конусів сферичною поверхнею з центром у точці 0 
маємо початкові кола радіусів 2w1i 2мгта основні кола радіу­
сів 2£,І 28г . Відтворююча площина Q. дотична до основних ко­
нусів І утворює зі спільною дотичною площиною початкових кону­
сів кут зачеплення o6w -.

Профілі зубців, окреслені сферичними евольвентами І 
£.г Ег ,. можуть бути утворені точкою р площини Q, при кочен­

ні без ковзання відтворюючої площини по черзі по основних кону­
сах першого та другого коліс.

Якщо сферичні евольвенти побудувати для Інших точок площи­
ни Q. , розташованих на прямій ор.то сукупність таких евольвент 
утворює сферичні евольвента! поверхні(бокові поверхні зубців). 
Розглянута побудова дозволяє одержати теоретично точне конічне 
евольвентае зачеплення.

2.4.2. Наближений метод профілювання зубців 
' евольвентного конічного зачеплення 

та еквівалентні зубчасті колеса

Проектування І виконання точного евольвентного конічного 
зачеплення пов’язані з багатьма практичними утрудненнями, ос­
кільки сфера не розгортається на площину. Тому застосовують

*РозмІри коніуних коліс прийнято позначати для зовнішнього тор­
цевого перерізу.У нульового колеса модуль по колу радіуса є 
стандартним.
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наближений метод профілювання зубців конічних коліс, при яко­
му евольвенти! профілі будують на бокових поверхнях додаткових 
конусів ро, А І рОгВ (див. рис. 2.46). Якщо розгорнути по­
верхні додаткових конусів на площину І виконати профілювання, 
то одержимо два зубчастих сектори. Радіуси початкових кіл зуб­
частих секторів

. 1 (2’206) 

кути зубчастих секторів

р, = 2^2yV| = 21с cos^, = = 21ҐСО5 ff2. (2.207)

Із зубчастих секторів можна утворити циліндричні еквіва­
лентні зубчасті колеса з числом зубців Zv) І Zv2 , якщо при­
пустити, що крок pw по початкових колах еквівалентного І 
дійсного коліс однаковий.

Тоді

Pw =- vf Л1 ’ Pw = va ’ (2.208)

%р„ = 21iav1, 2угР«= 2Ягуг. (2.209)

Із виразів (2.208) І (2.209), враховуючи 12.207), маємо

z = 2^гУ1, = ZJL g s -11., (2.210)
V1 pw pi 1 CO5Oi

2ІЇ Zyg 27Г І-г.
г»г = -ї\Г (

Із формул (2.210) І (2.2II) випливає, що зачеплення коніч­
них коліс еквівалентно зачепленню циліндричних коліс Із біль­
шою кількістю зубців. Тому при Інших однакових умовах у конічній 
передачі коефіцієнт перекриття більший, ніж у циліндричній. Ко­
нічні колеса можуть бути виготовлені з меншою кількістю зубців 
без їх підрізу, ніж нульові циліндричні колеса.
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2.5» Проектування зубчастих планетарних механізмів 

з круглими колесами *

2.5.1. Типові схеми простих планетарних механізмів 
та умови їх використання

Планетарні механізми відрізняються від Інших типів склад­
них, зубчастих механізмів компактністю та малою масою.

Це головним чином пояснюється:
а) розподілом потужності, що передається /між сателітами, 

внаслідок чого навантаження на зубці в кожному зачепленні змен­
шується в декілька разів;

б) можливістю одержання великого передаточного відношення 
в одному ступені;

в) застосування внутрішнього зачеплення, що має підвищену 
несучу спроможність.

Проектування планетарних механізмів починають з вибору 
схеми, тому що одне й те ж задане передаточне відношення можна 
застосувати за різними схемами, які відрізняються ККД, габари­
тами, масою та Іншими умовами синтезу.

Схему вибирають.шляхом детального порівняння різних варіан­
тів, -але деякі загальні питання можуть бути викладені при роз­
гляді чотирьох типових схем простих планетарних механізмів 
(рио. 2.47,а, б, в, г). Передаточне відношення зведеного меха­
нізму схем А А та II - додатне U>0, у схемах АІ та АЇ 
U\H’ К 0. З виразів передаточного відношення простого планетар­
ного механізму

Н(Ч) . п W 1((м) 1

14 
маємо,що якщоУ^> 0 І мало відрізняється від одиниці, то 
може бути дуже малим, а - дуже великим. Але при | U%’|< І 
прості планетарні механізми мають дуже малий ККД або взагалі 
знаходяться в стані самогальмування. При | | > І ККД плане­
тарних механізмів звичайно також низький. На практиці механізми 
-у—", ■■■■ 

Проектування планетарних механізмів Із конічними колесами 
розглянуто в праці UJ.



93
АД та И використовуються (якщо водило ведуче) як знижуваль­

ні передачі (редуктори) при незначних корисних навантаженнях. 
Перевага при цьому - за механізмом 11 , який мав менші габа­
рити та більший ККДs U приймається в межах від ЗО до 100.

Планетарні механізми АІ та ДІ . в яких U <0, 
мають невеликі передаточні відношення, яле високий КЩ. Якщо 
ведучим е перше колесо, планетарні механізми АГ та АІ вико­
ристовуються як силові редуктори. Особливо широкого поширення 
набув механізм АІ , ‘який відрізняється компактністю .та малими 
габаритами. Цей механізм використовують як редуктор, вмонтова­
ний в електродвигун (приводи керування літальними апаратами). 
Інтервали передаточних відношень, що пропонуються, якщо ККД до-
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рІвиюе 0,96...О,99; для механізмів Al - » 7...16, для
механізмів Al = 3...8.

Для одержання великих передаточних відношень застосовують 
багатоступінчасті планетарні механізми, що утворюються послі­
довним з’єднанням механізмів АІ або АІ , комбінуванням різних 
типів планетарних механізмів або планетарного механізму з крат­
ним зубчастим механізмом І т.Ін. Великі передаточні відношення 
при високому ККД можна також одержувати, застосовуючи замкнені 
планетарні Механізми.

2.5.2. Вибір кількості зубців у планетарних механізмах 
Із нульовими колесами

При виборі кількості зубців зубчастих коліс для вибраної 
схеми планетарного механізму необхідно задовольнити задане пе­
редаточне відношення, умови співвісності, складання, сусідство, 
відсутність підрізу, Інтерференцію зубців.

Розглянемо вищеперелічені вимоги та умови стосовно до 
планет"рного механізму АІ . Умова задоволення заданого переда­
точного відношення така:

U(4) = І - U1** = 1 + ф- ’ (2.212)
1Н 14< *1

У планетарному механізмі ведучий та ведений вали мають 
спільну геометричну вісь (ciw(2= Тоді умову, співвіс­
ності запишемо таким чином:

Zw, + 22„г = 2w4, • (2.213).
або

. Zt + 2 Z2 = Z 4.
Для складання планетарного механізму необхідно, щоб усі 

сателіти мали можливість одночасно увійти в зачеплення з цент­
ральними колесами. Звичайно сателіти розташовують в одній пло­
щині на однаковій відстані один від одного (центральні кути 
між радІусами-векторами центрів сателітів однакові) (рис.2.48,б).

Намітимо на кожному сателіті діаметральну пряму а В та 
сумістимо її на сателіті з точками дотикання початкових коліс 
Qf І .
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а б
Рис. 2.48 І

Припустимо,що зубці сусіднього сателіта П увійшли в зачепа 
лення з зубцями центральних коліс І діаметральна пряма об 
складає з лінією осей кут .

Позначимо буквою . К кількість сателітів планетарного ме­
ханізму. У межах кута 2% /к на дузі а,аг розміститься 

2-і / к кроків pw , на дузі &t62 - / к кроків (у за­
гальному випадку кількість кроків на дугах (1^0г та 6г не 
буде цілою).

Для того, щоб одержати цілу кількість кроків, необхідно 
до дуги а ~а2 додати дугу а^С. , що дорівнює 8, р w , де 
S < І. Так само на початковому колі четвертого колеса зоста- 
неться дуга &2d « S2pw’, де 5г< І.

Оскільки початкові- колеса котяться одне, по одному без ков­
зання, то а7с_= , &2d - 6&2 =.S2pw , але
дуги сГа2 « 66г І 5, = S2 = S .

Таким чином, на дугах сцс І . 8 і d розміщується ціла 
кількість кроків:

4і- + 5 = Р ) (2.214)
Гч

'-^-5 = 0, (2.215)
14
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де Р та Q - цілі числа.

Додавай до виразу (2.214) формулу (2.215), одержимо ум,ру 
вкладання:

Zj + Z^-NK, (2.216)
да N - ціле число.

Це означав, що для складання планетарного механізму АІ 
необхідно, щоб сума зубців центральних коліс була кратною кіль­
кості сателітів. Завдяки умові сусідства можливе розміщення са­
телітів в одній площині. Ця умова виконується, якщо відстань 
між осями сусідніх -сателітів оїльша від діаметра кола вершин 
сателітів (рис. 2.49):

0г0г > 22аг, (2.217)
або

'ifQw,2 ~ > г«2- (2*2І8)

Якщо замість Clw12i гаг У нерівність (2.218) підставити 
вирази (2.158) І (2.163), то для нульових коліс дістанемо

(5t, + Z2) sin-^->.Дг + 2. (2.219)

Умова сусідства може бути подана й у такому вигляді:

(Z4-Z5) Sin > 2г + 2. ' (2. %'S

Кількість зубців у планетарних механізмах часг.о визначаєть­
ся за формулами, одержаними при сумісному розв’г-’дані виразів 
передаточного відношення, умов співвісності г.;-вданая. Для меха­
нізму АІ розрахункові формули такі:

(.4)

zj3z <; zi<u!h4>-0- (2-22i) 
uih

Знайдену за розрахунковими формудами кількість зубців не­
обхідно перевірити, чи задовольнятиме вона умова сусідства та 
Інтерференції- Перелічені '/мови синтезу можуть задовольняти р 
ні набори зубців. Оптимальний варіант.встаноилеться з урахуі 
ним основної умови синтезу (див. розд. І).
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Рис. 2.49
Контрольні запитання

І. На чому базуються головна теорема зачеплення та наслідок 
• неї?

’2. Що називається відтворюючою прямою та основним колом?
3. Перелічіть властивості евольвенти кола.
4. Які е методи формування зубців? Охарактеризуйте початко­

вий контур рейки.
5. У чому полягає метод зміщення зуборізального Інструменту 

та які при цьому утворюються зубчасті колеса?
6. Як запобігти утворенню підрізу зубців?
7. Яке зачеплення називається нульовим, позитивним, негатив­

ним?
8. Як визначаються гранична ділянка лінії зачеплення та її 

активна ділянка?
9. Що характеризують якісні показники зачеплення?
10. Які особливості зубчастих передач з косими зубцями?
II. Які переваги та недоліки зачеплення Новикова?
12. Як відбувається профілювання зубців евольвентного коніч­

ного зачеплення?
ІЗ. У чому полягає синтез планетарних зубчастих механізмів?

Дрикдади для розв’язання
Приклад І. Визначити коефіцієнти зміщення нульової передачі, 

в якій зубці не будуть підрізані, якщо кількість зубців Z, =10, 
Z2 = 24, параметри рейкового Інструменту hQ = І, ОС = 20°.
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Відповідь: X,= 7/17; X 2 = - 7/17.

Приклад 2. З’ясувати за умовами складання та_сусідства 
можливість розміщення у планетарному механізмі А! числа са­
телітів К = 3, 4, 5. Число зубців коліс ■ 20, Z2 = ЗО, 

- 80.
Відповідь. Розміщення чотирьох сателітів можливе, трьох 

сателітів та п’яти - не можливе.
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2.6, Зрівноваження сил Інерції механізмів

Зрівноваження сил Інерції механізмів розподіляється на 
зрівноваження динамічних навантажень на стояк (фундамент) І 
зрівноваження динамічних навантажень у кінематичних парах.

2.6.1. Зрівноваження динамічних навантажень на стояк
- При русі механізмів Із прискореннями виникають сили Інер­

ції, що викликають динамічні навантаження в кінематичних парах. 
ЦІ навантаження передаються на стояк (фундамент), утворюючи 
його коливання.

■ Звідки виникає задача проектування механізму таким чином, 
щоб його сили Інерції були повністю або частково зрівноважені? 
Це можливо досягнути за допомогою противаг І раціональним роз­
міщенням ланок механізму.

Розглянемо спосіб противаг.
Рівнодіюча сил Інерції всіх ланок механізму дорівнює

F (2.222)
де т - маса всіх ланок механізму; Ws - прискорення загально­
го центра мас механізму.

Зрівноважити цю рівнодіючу, тобто зробити її рівною нулю, 
можна, якщо загальний центр мас механізму буде нерухомим (% = 
= О).Це можливо одержати установленням на ланках механізму проти­
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ваг.

Розглянемо цей спосіб на прикладі повного зрівноваження 
сил Інерції кривошипно-повзунного механізму (рис. 2.50).

Розміри ланок С од , £. дв , положення їх центрів мас - 
Іол, • &дзг« їх маси т, , тг відомі. Центр мас повзуна збі­

гається з точкою В . Розміщення противаг виконаємо у такій по­
слідовності .

Установлюємо на продовженні шатуна А В (ліворуч) протива­
гу таким чином, щоб центр мас повзуна, шатуна та противаги збі­
гався з точкою А .

Для цього досить задовольнити рівність

тпргЄг = тгЄА5г і- гп5ЄАВ. . ' (2.223)
Задаючись з конструктивних міркувань відстанню С2 ,. визна­

чаємо масу противаги:
ГП о £ д А , Т РП х В а а тпрг= -2-^—--. (2.224)

*'2

Отже, точка А стала центром мас :

m а = тг + т3 + т прг. (2.225)

Установлюємо противагу тПрі на продовженні кривошипа ОА 
(униз) таким чином, щоб центр мас тА , т, І тпр) , тобто 
центр мас усіх мас механізму з противагами, збігався з нерухо­
мою точкою 0 .

Для цього повинна виконуватися умова
тпР,Є, = m/os, + mAt0A. (2.226)
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Задаючись , визначаємо mnp( .*

m = т^05' *rr>A ^0A . (2.227)
Є-t

Тим самим виконано повне зрівноваження сил Інерції меха­
нізму. Моменти сил Інерції не зрівноважуються. їх зрівноважен­
ня розглядається у спеціальних курсах.

Звернемо увагу на те, що повне зрівноваження сил Інерції 
механізмів внаслідок її громіздкості не завади можна застосува­
ти з конструктивних міркувань.

На практиці частіше виконують неповне зрівноваження сил 
Інерції.

Наприклад, необхідно зрівноважити маси, що обертаються, І 
сили Інерції першого порядку мас, які рухаються поступально, 
кривошипно-повзунного механізму (рис. 2.51).

Послідовність розв’язання задачі така.
Масу шатуна замінюємо масами гпд І тв , зосередженими у 

точках А І В на основі умов статичного розміщення мас лан­
ки, тобто сума мас, зосереджена у точках А І В , повинна 
дорівнювати масі усієї ланки:

tDj = m д + mв. (2.228)

Загальний центр мас, зосереджений у замінюючих точках, му­
сить збігатися з центром мас ланки:



ІОІ
тАеА5г - твев3г, (2.229)

звідки

(Пд ° тг » (2.230)
1-А В

mb = m2^. (2.231)

Масами, які обертаються, вважатимемо масу кривошипа т( 
І частину маси шатуна тА • масами, що рухаються поступально, - 
масу повзуна т, та частину маси шатуна - гп8 . Масу протива­
ги ггірр,, яка зрівноважує тільки обертальні маси, визначається 

за виразами
' тпр!^о9| = mt^o5t + тд ^од ’ (2.232)

т' .fhleai. (2.233)
ПР( П'

С°5і

Знайдемо формулу сили Інерції першого порядку мас, що ру­
хаються поступально. Повна' сила Інерції цих мас дорівнює

' <т5 + П1Б)\Х/8. _ (2.234).
Вираз для прискорення точки В - W 6 знайдемо послідов­

ним подвійним диференціюванням виразу для переміщення Sj точ­
ки В .Використовуючи метод замкнених контурів, одержуємо

5„ = 6, + С-г -X. -ВгУі -Xа 5І,Пг*Р. (2.235)

де Л в ^| / €г .
Розклавши за біномом Ньютона у ряд корінь

Vi ■ = і,-у siriZlPt --у-5іп4<Рі - ...

І прийнявши з достатньою точністю тільки два перших члена ряда, 
дістанемо наближений вираз

S6 =: ^ .((-СО5%+45{Пг%)-

Тоді

\Мв«С(Ш*со5%  Acos2<F (2.236)
І
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piwsa(m5 + fr,e)£|W? (гл3<-т6)Е(со’ Л cos2?1,(2.237)

де Fj1 ■ ( ГП5+ m6 ) t, cof cos 4’1 - смла інерції першого 
порядку; F^’ »(гп3 + гТ)в)С1и)*Л  cos 2% - сила Інерції 
другого порядку.

Масу противаги, горизонтальну складову сили Інерції якої 
зрівноважує Г* н5 , знайдемо з рівняння

Шпр/оз, ж<тз + тв)С0А, 
звідки

■ m “ = ^ОА. . , (2.238)
°' '-051

А повна маса противаги

Г^прі ~ пр, +1Г|7 лрі • (2.239)
Прикладом зрівноваження сил Інерції механізму за допомогою 

раціонального розміщення ланок може бути кривошипно-повзуиний 
механізм особливого типу (рис. 2.52).

Рис. 2.52
У цьому механізмі до кривошипа 1 симетрично приєднані в 

усьому однакові структурні групи з ланок (2,3)та (2і, 3'), зав­
дяки чому сила Інерції відповідних ланок однакові за модулем І 
протилежні за напрямком, тобто попарно зрівноважуються. Тому 
рівнодіюча усіх сил Інерції механізму дорівнює нулю. Однак цей 
метод зрівноваження сил Інерції громіздкий І тому застосовуєть­
ся, коли діють обидва симетричні механізми, як, наприклад, в 
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багатоциліндрових двигунах внутрішнього згоряння.

2.6.2. Зрівноваження ланок механізму, що обертаються

Зрівноваження динамічних навантажень у кінематичних парах 
механізмів від сил Інерції у загальному вигляді мав практичні 
труднощі. Вирішення цієї задачі полягає у такому розподілі мас 
ланок, при якому повністю або частково усуваються динамічні на­
вантаження. При цьому конфігурація ланок у багатьох випадках а 
малоконструктивною, І тому цей спосіб застосовується головням 
чином при зрівноваженні ланок, що обертаються. Сюди потрібно 
віднести вали швидкохідних двигунів, турбін І т.п., частота 
обертання яких досягає 10000...50000 у хвилину. При цих умовах 
найважливішим є питання про правильний розподіл мас ланок від­
носно їх осі обертання.
Нехай ланка,схему якої подано у двох проекціях(рис.2.53),обер­

тається рівномірно відносно опор А І В з постійною кутовою 
швидкістю Go . Центри тяжіння мас т, , тг , т5 цієї ланки' 
розташовані на відстанях , Zz , 2Ь .Сила Інерції 1-ї линям 
напрямлена вздовж радіуса від осі обертання І дорівнює

Рис. 2.53
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Головний вектор сил Інерції мас

Р\н - 2 mJ t О)2

Для того, щоб сили Інерції не передавали тиск на опори, 
потрібно, щоб головний вектор сил Інерції дорівнював нулю:

FiH = ?т1гісог-о, 
або

t mt = 0. , (2.240)
Ця умова називається УМОВОЮ QTaMwI-ad^WBamQgli- Як 

відомо Із теоретичної механіки,

£ = m г5,

де m - маса всієї ланки; 25 - відстань загального центра тя­
жіння всіх мас від осі обертання.

Тому статична зрівноваженість можлива, якщо загальний 
центр тяжіння ланки знаходяться на осі обертання.

Длт статичного зрівноваження мас ланки досить однієї зрів- 
новажувальної маси. Але умови (2.240) не достатньо, щоб не бу­
ло тиску на опори. Крім того, необхідно, щоб сума моментів цих 
сил, наприклад,відносно площини 1-І, дорівнювала нулю:

£ ('Тій >і = 0, (2.241)
де (Тін)і = (Рін)Лі =тігіа)2еі.

Тоді рівняння (2.241) набуває вигляду 
£01^= 0. . ' (2.242).

Це є умова моментної зрівноваженості мас, що обертаються. 
Вектор $ - відцентровий момент Інерції мас відносно осі
обертання І. площини, перпендикулярної до осі обертання. Цей мо­
мент дорівнюватиме нулю, якщо вісь обертання збігається з однією 
з головних осей Інерції. Вектор miZitj, напрямлений перпендику­
лярно до площини, що проходить через вісь обертання І відповід­
ний радіус у таку сторону, що якщо дивитися напроти вектора, то 
момент від відповідної сили Інерції відносно площини має бути 
напрямлений проти ходу годинникової стрілки (рис. 2.54). Але 
якщо всі вектори рівняння (2.242) повернути на 90°, то воно від 
цього не зміниться, а вектори будуть напрямлені паралельно від­
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повідним радіусам.

Це значно спрощує роз­
в'язання задачі. Отже, ланка 
буде динамічно зрівноваженою 
якщо задовольнятиметься рів­
няння (2.242). Розглянемо 
приклад зрівноваження мас, 
що обертаються.

Приклад. Зрівноважити 
обертальну ланку, що скла­
дається з трьох мас ГП| ,mt, 
m J , центри тяжіння яких 

розташовані у різних площи­
нах, перпендикулярних до осі 
обертання (рис. 2.55) на 
відстанях 2, , 2г , .
Кути між напрямками радіу- 
сів-векторів = 120°, Рис. 2.54
<Ргз = 120°. ЗрІвноважувальнІ маси розмістити у площинах 1 І П, 

відстань між якими L' . Відстані площин розташування мас гп, ,
ІТ)г » ГП3 від площини і дорівнюють , Іг , .

Статичне зрівноваження виконуємо за векторним рівнянням

т,г( + т2гг + т$2з + лпзр г 5р =0. (2.243)

Задаємося масштабом іц КГ'М І відповідно до цього 
• W т г

рївяяння послідовно відкладаємо відрізки [т,?,] = —* , 

[тггг]=-^^- ,[гп5гь] = , що зображують відповідні

вектори, тобто будуємо план статичних моментів. З’єднавши кінець 
відрізка [mySj] з початком відрізка [пгцг,] , одержимо шуканий 
відрізок [ m 12jp] • Тоді величина вектора

Ті зр 2 4р = [ m Зр 2 jp ] • ^1.

■ Задаючись величиною 25р ,■ знаходимо т3р . Цю масу можна 
установити в будь-якій площині. Установимо її у площині П. На-
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прямок радіуса, на якому розміщується ця маса, мусить бути па-

Моментне зрівноваження можна виконувати установкою двох 
нових однакових мас т'3р У різних площинах, перпендикулярних 
до осі обертання. Установимо ці маси у площинах 4 І П. Тоді 
векторне рівняння відцентрових моментів для моментного зрівно­
важення матиме вигляд

т,гЛ + тгг7^г +тьМз + тзр'гТрЬ + тзрг'ірк=0. (2.244) 

Вибираємо масштаб^І послідовно, відповідно до рівняння 

(2.244), відкладаємо відрізки (рис. 2.55,в):
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[тгггег].-т^Л

["4^1=^'

ЦІ відрізки напрямлені вздовж відповідних радіусів. З'ед- 
нуюючи кінець відрізка [ з початком відрізка
одержимо відрізок [ m bpZ',p L ] , який у вибраному масштабі зо­
бражує вектор т'зр г,рЦ . Тоді модуль вектора

тзрг3рЦ = [ m sp зр р •

Визначаємо величину зрІвноважувальної маси: *

І. Які умови зрівноваження' динамічних навантажень на стояк?
2. Які умови зрівноваження динамічних навантажень у кіне-

і _ т'рг)р L .

ЗР’ *3pL

Установлюємб цю масу у площині П на радіусі, напрямок яко­
го 0-2 паралельний напрямку вектора тзр г'зр L на плані від­
центрових моментів Інерції. Таку саме масу гпзр на'такому са­
ме радіусі, тільки у протилежному напрямку (напрямок 0-3), уста­
новлюємо у площині І.

Маси rrijp І т3р у площині П можна замінити однією масою: 
тзр*зр  = mJpS3p + m'3p2'5p. (2.245)

Відповідно до виразу (2.245) будуємо у масштабі JU план 
векторів статичних моментів мас. За цим планом величина вектора

н ~ и ., її п 1
mзр І. 2зр _ Р Іm зр 2 Зр ■> ■

Задаючись 2^ , визначаємо тзр. Масу m зр розміщуємо 
на радіусі г^'р , напрямок якого 0-4 паралельний вектору 
т'зр ^зр ’ ^аким чином» показано, що динамічне зрівноваження 
обертових мас можна виконувати за допомогою двох мас, розташо- «• 
ваних у двох площинах, перпендикулярних до осі обертання. 

Контрольні запитання
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матичнях парах обертальних ланок?
3. Яка послідовність динамічного зрівноваження роторів?
4. Скільки потрібно противаг для статичного та моментного 

зрівноважень ротора?
5. У чому полягає зрівноваження сил Інерції механізму ра­

ціональним розміщенням його ланок?

Література

Заблонский К.И., Белоконев М.М., Щекин Б.М. Теория механиз­
мов и машин. К., 1989.

Теория механизмов и машин / Под ред. К.В. Фролова. М.,1987.
2.7, Регулювання періодичних коливань швидкостей 

механізмів при усталеному русі

Обертання вхідного валу робочої машини (вихідного вала 
двигуна) визначається взаємодією рушійних сил І сил опору. Ру­
шійні сили залежать від механічної характеристики двигуна, а 
сила опору робочої машини - головним чином від технологічного 
процесу. Незбіг законів, зміни зведених моментів рушійних сил І 
сил опору, зміна зведеного моменту Інерції зумовлюють коливання 
швидкостей ланки зведення механізму всередині циклу устале­
ного руху. |f //
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Як відомо, величина кутової швидкості ланки введення може 

бути визначена з використанням діаграми Е ( 0^ ) (див. 
рис. 2.56). Максимальна І мінімальна швидкості ланки зведення 
визначаються за формулами

' <2’24в)

“min - ^Ч’тіл‘-^Г ’ <2-24”

де %пах * ^тіп ” максимальний І мінімальний кути, цо утворю­
ються дотичними до замкненого контуру діаграми Е ( ) (що
відповідає усталеному руху) з віссю 3^ ; КЕ І К3 - масштаби 
енергії та зведеного моменту Інерції:

Коливання швидкості ланки зведення оцінюється коефіцієнтом 
нерівномірності ходу (КНХ):

S > (2,248)

де Weep - середнє значення швидкості ланки зведення, 

,. f tod. 't.
> ^сер в j т ’ 

о

шсеР 2

(2.249)

С.250)

при S'« 0,01

Тоді 1

g- _ 2 ^max ~ 00 min f 

max min
(2.251)

або, відповідно до формул (2.246), (2.247), маємо ;
s=2 зЕїmax. (2.252)

V^^max * V^min •,
Коливання швидкостей призводять до зміни динамічного тиску 

в кінематичних парах, можуть викликати пружні коливання ланок. 
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погіршують технологічний процес, І тому їх необхідно регулюва­
ти. Ця задача вирішується використанням маховиків (механічних 
акумуляторів енергії). Допустимі значення КНХ - [8] = 0,1... 
...0,005. Більші значення відповідають поршневим насосам, мен­
ші - електричним генераторам, турбінам І т.п.

Покажемо, як впливають маховики на коефіцієнт нерівномірнос­
ті ходу.

Відповідно до виразів (2.246), (2.247) знаходимо

^%пах “ 2j<je • (2.253)

*min s -^7 • (2.254)

Розв’язуючи разом рівняння (2.248), (2.250), маємо

^тах = ^сер ( 1 + ) » (2.255)

Wmin eU)cepQ-f)’ (2’256)

Виконавши підстановку формул (2.255), (2.256) у рівняння 
(2.253), (2.254), одержимо »

л»"*.  • -% “’«,(’-s

Нехай рух механізму відбуватиметься з коефіцієнтом нерів­
номірності ходу [8] , який менший від коефіцієнта, знайденого 
за виразом (2.251), тобто [8]< б .

Допустимому значенню КНХ [8] відповідатимуть значення 
КУТІВ ^'max^maxi (₽ис. 2.56). Точка О’ перети­
нання дотичних до замкненого контуру діаграми Е (), про­
ведених під кутами І Ч’тіп , - новий початок системи
координат E'O'Jjg діаграми. Відрізок ( М0!) у масштабі Kj 
відбиває Зведений момент Інерції маховика, необхідний для руху



in
ланки зведення з [В]< б :

= (о'м)-Кг (2.259)
Але знайти Зм за рівнянням (2.259) часто утруднено.
При малих значеннях [ 6 ] , внаслідок малої різниці між ку­

тами ?тах І ‘P'min точка 0‘ - перетинання дотичних до зам­
кненого контуру діаграми Е ( 3 jg ) - далеко виходить за ме­
жі креслення. Знайдемо вираз Пм через відрізок ( KL ), 
який відсікається дотичними на осі Е .

Згідно з формулами (2.257), (2.258). І рис. 2.56 маємо-

ta?' -to?. г--, _ <5M)~<kh4.?. = ,
Ч max і min Кє Чер L (МО*)  (М0')

або
Kjii2ngep г.і _ (KL) , 

КЕ 900 = (М0‘) ’

„ 9O(KL)-Ke
м= п2ерМ ’ •

де псео “ середня частота обертання ланки зведення.
Отже, для побудови замкненого контуру діаграми Е ( 35g) 

немає необхідності будувати цю діаграму від початку розгону ме­
ханізму. Досить побудувати діаграму де ( Ojg ), що характери­
зує зміну кінематичної енергії за період усталеного руху.

Приклад. Показати визначення моменту Інерції маховика за 
діаграмою ДЕ ( ) для кривошипно-повзунного механізму дво­
тактного двигуна внутрішнього Згоряння (рис. 2.57). Діаметр 
поршня -’ Dn . діаметр корінної шийки — d к.ш , діаметр шатунної 
шийки вала - СІШ(І1, діаметр поршневого пальця - dn , масові' 
характеристики: моменти Інерції - 30 ■, 3S2 , маси шатуна І 
поршня - гп2 , rrij ; середній ефективний тиск - ре . частота 
обертання колінчастог'о вала - ґі, = П 1СЄр , постійний момент 
виробничого опору - Tg.0= const . допустимий KHZ - ( £] .

Розглянемо розв’язання цієї задачі графоаналітичним І ма­
шинним методами.



Рис. 2.57



Й

Рис. 2.58



из
2.7.1. Графоаналітичний метод

І. Прийнявши за початкове положення точки А механізму 
положення Ао, розмітимо траєкторію точок ДІВ (див. 
рис. 2.57,а) (рекомендується коло, що окреслює точка А по­
ділити на однакові дуги).

2. Визначимо у вибраних положеннях механізму величину ру­
шійної сили Гоущ . Для цього розмітимо хід поршня на Індика­
торній діаграмі (рис. 2.57,6). На промені 0tN , проведеному 
під вільним кутом до осі абсцис, Із точки 01 відкладемо від­
різок 0, В6 = 80 Bg ~ Розмічений хід поршня на плані механіз­
му. Точку В6 з’єднаємо з точкою М , а через точки В(Вг--- 
проведемо прямі, паралельні В6 М , до перетинання з віссю S6 . 
Ординати Ґ і', 2'2'... у масштабі тиску Кр{ характеризують над­
лишковий тиск у першому, другому та Інших положеннях механізму. 
Тоді рушійна сила, наприклад у першому положенні, дорівнювати­
ме

■Fpyul1 = (І*  Г ) Крі • 0,78 Dn . (2.261)

Масштаб тиску Крі визначимо за формулою

крі - р°,МпРе ’ (2-2бг)
кіна

де ( 0,М ) - хід поршня на Індикаторній діаграмі; Р|па - пло­
ща Індикаторної діаграми; т| = 0,7...0,8 - механічний ККД 
двигуна.

3. Визначимо зведений до кривошипа рушійний момент у ви­
браних положеннях механізму І побудуємо діаграму T3g руш (<р() 
(рис. 2.59):

Ta6.pywe^w (2.263)

Величину швидкості знайдемо при кінематичному дослід­
женні механізму.

4. Графічно проінтегрувавши функцію Т^<руц4( ), побуду­
ємо діаграму дЕруш(Ч’) ) (рис. 2.59). Масштаб3 зміни енергії 
рушійних сил:

КдЛ руш ~ руШ ' - Q ;
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K-j-jg р,,^ - масштаб зведеного рушійного моменту; Kq>) “ масштаб 

кута повороту кривошипа; а = ЗО...60 мм - полюсна відстань.

Рис. 2.60

5. Визначимо зведе- 
ний до кривошипа момент 
сил тертя у вибраних по­
ложеннях механізму та 
побудуємо діаграму 
Т3£.тєр'(% ) (рис.2.60):

Г56.тер =

D 4 d КІЛ
= N1 мі —5— +

Р f СС| t ц);
+ R 12^2-2--------

+ ^23^25
2

^2 

о).

* • 12-2М)

.де Ю| — кутова швид­
кість 1-ї ланки;

Rіj - реакція і-ї 
ланки на j-ту; ftj - 
коефіцієнт тертя у кіне­
матичній парі, що утво-
рюеться 1-ю та |-ю 
ланками. Швидкості oJ2, 

Т76 визначимо при кінематичному дослідженні, реакції Ке­
силовим розрахунком механізму.

6. Графічно проІнтегрувавши функцію тер >, побудує­
мо діаграму Д Етер (,%) (рис. 2.60). Масштаб зміни енергії сил 
тертя

де К

КдЕтер = ^Тзб.тер' Кір, ’ О-і>

Ъб.тер масштаб зведеного моменту тертя; Кср( - масштаб
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кута повороту кривошипа; СІ, - полюсна відстань.

7. Підсумуємо діаграми д Е р^щ (>₽,) І ДЕтер(Ч>,) з ураху­
ванням правила знаків І побудуємо діаграму д Ерущ ) - А £Тер(%) 
(рис. 2.61).

Максимальна ордината
л А - КдЕрЧц - (д2^г)^дбТЄр

U5U5 “ izКдЕ 
визначає енергію сил виробничого опору за один цикл.

Рис. 2.61
Енергія сил виробничого опору змінюється за законом пря­

мої OQj (рис. 2,61), тому що
Tg.0 = const .

8. Побудуємо діаграму зміни енергії механізму дЕ (% ). 
Ординати цієї діаграми, що дорівнюють відрізкам між прямою 003 
І сумарною кривою Д (%) - Д Єтер (S’f). відкладаємо від 
горизонтальної осі з урахуванням правила знаків (рис. 2.62).

9. Визначимо зведений до кривошипа момент Інерції рухо­
мих ланок механізму І побудуємо діаграму ( % ):

. (2-265)

Швидкість центра мас шатуна 1Х52 , а також швидкості , 
Vg знаходимо шляхом кінематичного дослідження механізму.
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Рис. 2.62
10. Графічним виключенням спільного змінного % Із діа­

грам Д Е ( ^ ) І (% ) побудуємо діаграму дЕ ( )
(рис. 2.62).

II. За допомогою діаграми ДЕ ( ) визначимо момент
Інерції маховика Ум . ПІд кутами .

f™,

проведемо дотичні до замкненого контуру діаграми Д £ ( J ) 
до перетинання з віссю дЕ у точках К І L . Тоді зведений 
до осі 0 момент Інерції маховика

м“ nffaj ■ (2.259)-



П7 
2.7.2. Машинний метод

Для вибраних положень механізму зведені рушійний момент
рЧи1 І момент тертя Тїб.тер, так само як І зведений мо­

мент Інерції З3& , обчислимо за аналітичними залежностями 
(2.263) - (2.265). Т6о « const . Зміну кінетичної енергії 
механізму визначимо методом Інтегрування функції Т5^ ( ).

Таким чином, зміна кінетичної енергії та зведений момент 
Інерції механізму в ЕОМ відбивається масивами чисел дЕ ( І) І 

(і ). Величину моменту Інерції Зм маховика (рио. 2.63) 
можна знайти, користуючись залежностями

<2-267)

п _ к ________ KL_________
, м 3 Ч’тах

Виразимо відрізок KL через І ДЕ^.

(2.268)

Із.рис. 2.63 бачимо, 
що відрізок KL склада­
ється з двох частин: 
Оік і Oil,

Залежність для об- ' 
числення0,К одержимо,
повернувши систему 
ДЕШ на кут у ' 
(рис. 2.63),залежність 
для обчислення 0iL - на 
кут ?min проти ходу го­
динникової стрілки:

0,К =
ДЕі
Кде

(2.269) Рис. 2.63^^тах)твХ

- . 0

к з

0,L=^KAE ~ К3 (2.270)
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На BOM відрізки 0,К І 0(L знаходимо у результаті розра­
хунку І порівняння виразів, взятих у дужки у формулах (2.269), 
(2.270).

Тоді

A4Ejl_-MLtQtp - (_АЕ_ _ ibi-tntp . 'і 
g х К *КдЕ К? о тсІХ/іпах Kj < тгП/тіп _

%пах ~ Чтіл

масштаби зведеного моменту Інерції та зміни енергії при обчис­
ленні на ЕОМ - бажано прийняти такими:

КдЕ=і-&- і 
дЕ MM J ММ

Контрольні запитання

І. Які фактори викликають періодичні коливання швидкості 
вхідної ланки робочої машини?

2. Що називається коефіцієнтом нерівномірності руху?
3. Яка мета розміщення маховика у механізмі?
4. Чим потрібно керуватися при виборі місця установки ма­

ховика?
5. Яка послідовність визначення моменту Інерції маховика 

методом енергомас?
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