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В в е д е н и е 

При выполнении курсового проекта по теории механизмов и 
машин у студентов-заочников возникают трудности в связи с необ-
ходимостью точной постановки задач проектирования, выбором 
методов синтеза и анализа, построением схем алгоритмов расчетов, 
позволяющих четко определить место (роль) каждого расчета в об-
щей схеме исследования. 

Настоящее учебно-методическое пособие построено в виде при-
мера выполнения курсового проекта с примечаниями, позволяю-
щими студенту правильно выбрать методы решениях тех или иных 
задач, возникающих в процессе проектирования. 

В случае затруднений рекомендуется обращаться к литератур-
ным источникам, указанным в ссылках. 

Курсовой проект по теории механизмов и машин предусматри-
вает решение ряда задач: динамика машинного агрегата, динамиче-
ский анализ основного исполнительного механизма маизины, про-
ектирование планетарного механизма, синтез кулачкового меха-
низма и синтез системы управления механизмами машины-
авто мага. 

Курсовой проект состоит из пояснительной записки, выполняе-
мой на листах формата А4, и графической части на листах формата 
А1. Объем и содержание курсового проекта варьируется для сту-
дентов различных специальностей. Задание на курсовое проектиро-
вание выдается студенту-заочнику преподавателем. 

Ниже приводится пример выполнения курсового проекта на тему 
«Проектирование и исследование динамической нагруженности 
легкового переднеприводного автомобиля с двухцилиндровым 
двухтактным двигателем внутреннего сгорания». 



1. ОПИСАНИЕ СХЕМЫ И РАБОТЫ МАШИНЫ. 
ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ ДЛЯ ПРОЕКТИРОВАНИЯ 

Легковой переднеприводной автомобиль приводится в движение 
двухцилиндровым двухтактным двигателем внутреннего сгорания 
(ДВС) 14 с муфтой-маховиком 15 через зубчатый редуктор 16 и ко-
робку передач 17 (рис. 1.1, а). 

Двойной оппозитный кривошипно-ползунный механизм 1,2,3,4, 
5,6 ДВС (рис. 1.1,6) преобразует возвратно-поступательное движе-
ние поршней 3 и 5 через шатуны 2 и 4 во вращательное движение 
кривошипа 1 с маховиком. Изменение давлений p^vi р ^ на порш-
нях 3 и 5 двухтактного ДВС в зависимости от их перемещений SB И 
So показано на индикаторной диаграмме (рис. 1.1, в). 

От кривошипа 1 через передачу зубчатым ремнем 7 вращение 
передается на вал газораспределения, на котором закреплены ку-
лачки 8 (рис. 1.1, б). Ведущий кулачок 8 сообщает возвратно-
поступательное движение роликовому толкателю 9, который через 
коромысло 11 приводит в движение выпускной клапан 12. Закон 
изменения аналога ускорения толкателя 9 задан графиком на 
рис. 1.1, г. 

Коробка передач (рис. 1.1, с)) включает цилиндрическую переда-
чу с колесами Za , Zb м планетарную ступень с центральными 
колесами Zi и Z4, блоком сателлитов Z2 и Z3 и водилом Н. 

При расчетах принять: 
1. Центры масс звеньев 2 и 4 

hs2 = ^CSA - • 

2. Массы звеньев 

/«2 =Я-1ав ' ГД® ^ = 8 кг/м; 

W3 = т^ = 0,7^2 ; ffi4 =0; т^ = 3,6/^2; Щ = 0,1«2• 
3. Центральные осевые моменты инерции звеньев 2 и 4 

fs2 = 0,17m2/^5; = О ; = /о , = 0 , 4 т , . 
4. Приведенный к валу 1 момент инерции вращающихся звеньев 

трансмиссии 

= З /о , . 



5. Допустимый угол давления в кулачковом механизме: 

S ЛОЛ ~ 27 . 

Другие исходные данные для расчетного варианта приведены в 
табл. 1.1. 

Т а б л и ц а 1.1 
Исходные данные к проекту 

№ 
пп Параметр 

Обозна-
чение 

Размер-
ность Величина 

Яз = Я5 м 0,1 

9' max град 11 

П\ об/мин 2000 

^max МПа 4,4 

d м 0,075 

5 0,02 

Ф1 град 240 

Za 
7.b 

10 
30 

т мм 3 

«к об/мин 33,3 

h м 0,011 

фу =Фв град 65 

фдс град 0 

8 

9 

10 

11 

12 

Ход поршней 3 и 5 
Максимальный угол давления 
между шатуном 2 и поршнем 3 
Частота вращения кривошипа 
1 
Максимальное давление 
в цилиндрах 
Диаметр поршней 3 и 5 
Коэффициент неравномерно-
сти враш,ения кривошипа 
Угловая координата расчетно-
го положения 
(для силового расчета) 

Число зубьев колес 

Модуль зубчатых колес 
Частота вращения карданного 
вала 
Ход толкателя кулачкового 
механизма 
Фазовые углы поворота кулач-
ка: 
- удаления и возвращения 

- дальнего стояния 
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2. БЛОК-СХЕМА ИССЛЕДОВАНИЯ ДИНАМИКИ 
МАШИННОГО АГРЕГАТА 

Задачами исследования динамики машинного агрегата в курсо-
вом проектировании являются: 

1. Динамический синтез машинного агрегата по заданному ко-
эффициенту неравномерности вращения 5 и определение закона 
движения ведущего звена (его угловой скорости и углового ускоре-
ния), чему посвящена глава 3 настоящего пособия. 

2. Оценка динамической нагруженности отдельных механизмов 
и звеньев, входящих в состава машины. Она оценивается величиной 
и направлением реактивных сил и моментов сил в кинематических 
парах, методика определения которых описана в главе 4 пособия. 

Результаты решения задач динамического синтеза и анализа ма-
шинного агрегата являются исходными для определения динамиче-
ской нагруженности отдельных звеньев машины. 

Блок-схема исследования динамики машинного агрегата показа-
на на рис. 2.1. В исследовании выделяют следующие этапы: 

1. Исследование динамики машины: 
1.1. Определение кинематических характеристик исполнительного 

механизма, которое включает нахождение крайних положений рабо-
чего органа и соответствующих ему значений обобщенных коорди-
нат, вычисление функций положений, аналогов скоростей и ускоре-
ний для ряда последовательных положений за 1 цикл движения. 

1.2. Определение динамических характеристик звена приведения: 
а) приведенных моментов сил движущих и сил полезного сопро-

тивления; 

б) приведенного момента инерции (I^i = + / п )• 
1.3. Определение закона вращения звена приведения. 
2. Динамический анализ исполнительного механизма: 
2.1. Кинематический анализ, включающий определение скоро-

стей и ускорений точек и звеньев с учетом полученного закона 
вращения звена приведения. 

2.2. Силовой расчет, целью которого является определение реак-
ций в кинематических парах и уравновешивающего момента. 
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3. ДИНАМИКА МАШИННОГО АГРЕГАТА 

3.1. Задачи и методы исследования динамики 
машинного агрегата 

Динамический синтез и анализ машинного агрегата проводится в 
курсовом проектировании при установившемся движении, когда 
скорость главного вала машины (в автотракторной технике вал кри-
вошипа, коленчатый вал ДВС) остается стабильной в определенных 
пределах. 

Задачей динамического синтеза машины является определение 
постоянной составляющей приведенного момента инерции машин-
ного агрегата (с учетом момента инерции добавочного махови-
ка /]yj), при которых изменения угловой скорости звена приведе-
ния за цикл установившегося движения не превышают значений, 
обусловленных коэффициентом неравномерности 5. 

Задачей динамического анализа движения машины является оп-
ределение закона движения звена приведения, т.е. его угловой ско-
рости и углового ускорения (при полученном значении ). 

Основными методами расчета являются графоаналитический метод 
планов и графический метод диафамм. Динамические расчеты прово-
дятся по упрощенной динамической модели. Динамический синтез и 
анализ машинного агрегата выполняются методом Н.М. Мерцшюва по 
диаграмме АГ|[ф1 ]. Основным наиболее энергоемким механизмом 
машины является рычажный механизм ДВС (рис. 1.1,6). 

3.2. Струюурный анализ рычажного механизма 

Задачами структурного анализа являются: определение степени 
подвижности механизма, выявление и устранение избыточных свя-
зей и лишних степеней свободы, определение класса и строения ме-
ханизма. 

Структурная схема рычажного механизма (при входном звене 1) 
представлена на рис. 3.1. Звенья механизма; 1 - кривошип (колен-
вал), 2 и 4 - шатуны, 3 и 5 - ползуны (поршни), 6 - стойка (рама 
автомобиля, блок цилиндров). Число п о д в и ж н ы х звеньев п = 5. 
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Кинематические пары : О (между 6 и 1) - вращательная низшая 
5-го класса; А(1,2), 5(2,3), С(1,4), Z)(4,5) - также вращательные 
низшие 5-го класса; В'(3,6), D'{5,6) - поступательные низшие 5-го 
класса. Число низших кинематических пар 5-го класса Р н - " ^ • 

Число высших кинематических пар 4-го класса Р/^ = РВ - ^ • 

Т.к. механизм плоский, то степень подвижности W механизма 
определяется по формуле П.Л. Чебышева 

W = 1 означает, что положение звеньев механизма определяется 
заданием одной обобщенной координаты входного звена - угла ф]. 

Примечание. Если ЙК = О или Ж < О, то в механизме имеются избы-
точные (повторяющиеся) связи. В этом случае из схемы механизма нужно 
удалить звенья и кинематические пары, создающие избыточные связи. На-
пример, в проекте 3 литературы [5] для устранения избыточных связей 
нужно удалить пассивные звенья 4', 5', 6 с парами D \ С'', F\ F, тогда в 
оставшемся механизме W= 1. 

Разложение механизма на структурные группы представлено на 
рис. 3.2. В составе механизма имеются две структурные группы 2-го 
класса (группа (2,3) и группа (4,5)) и простейший механизм 1-го 
класса (6,1) из стойки 6 и входного звена 1. 

Класс всего механизма на рис. 3.1 - 2-ой (по наивысшему классу 
группы). Формула строения механизма 

П(2,3)<- 1(6,1)-^ 11(4,5). (3.1) 



Группа // (2.5! 
2-го класса 
2 порядка 
2-го бида 

.В' 

Механизм 16.1) 
1-го класса 

6 

Группа II а. 51 
2-го класса 
2 порядка 
2-го бида 

0> 
Л — 

Рис. 3.2 

3.3. Определение размеров и параметров 
рычажного механизма 

В соответствии с исходными данными (табл. 1.1) входными па-
раметрами синтеза рычажного механизма являются: 

- ход поршней 3 и 5 Яз = //5 = 0,1 м; 
- максимальный угол давления шатунов ^тах"^ 11 
- частота вращения кривошипа \ Щ = 2000 об/мин. 
Выходными параметрами синтеза, подлежащим определению, 

являются размеры звеньев Iqj^ = Iqq , L^g = Iqj^ , средняя угловая 

скорость вращения кривошипа 1 ю i ̂ р. 

Основным условием синтеза данного механизма является обес-
печение заданного хода Щ и Hs поршней. Т.к. ход Н - это рас-
стояние между крайними положениями поршня, то показываем два 
крайних (мертвых) положения механизма ОА\В\ и OJ^BI, когда кри-
вошип OA и шатун АВ располагаются по одной прямой (рис. 3.3). 
Начальная обобщенная координата фд, определяющая дальнее 
крайнее положение ОА\В\ механизма равна 180°. Из рис. 3.3 видно 

н = 1ов, - IQB' = ^^ОА + 1АВ)-{1АВ ~1ОА)= 2/ OA 

12 



/ 7 ШШ/Уа 
^ HB 

' ^ t ж \ ШШ. 

Рис. 3.3 

H 0 1 Отсюда длина кривошипа Iq^ = Iqq • 

Максимальный угол давления Мщах шатуна ЛВ будет в положе-
нии, когда кривошип OA перпендикулярен оси ОВ поршня 
(рис.3 .3). Из прямоугольного треугольника ОАВ 

^in^max = 
1АВ 

Отсюда длина шатунов 

^ЛВ -^CD -
ЮА 0,05 

= 0,262 м. 

Из рис.3.1 и рис. 3.3 видно, что механизм центральный, поэтому 
смещение е оси ползунов равно 0. Средняя угловая скорость кри-
вошипа 1 

СО 1 ср 
ли, 7t • 2000 ^^^ ^ , 

= —L = 209,44 рад/с. 
30 30 

ПoJЮжeниe центров масс S звеньев определяем в соответствии с 
описанием и рис. 1.1 

= = 0.35/^5 = 0,35 • 0,262 = 0,0917 « 0,092 м; 
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hsx - О' hsj, - О' hs^ 

Массы звеньев m 2 = q - l^B - ^ ' 0,262 = 2,096 w 2,1 кг; 

т ^ = 0,7»i2 = 0,7 • 2,1 = 1,47 кг; m^ = О; 

m^ = 3.6/Я2 = 3,6 • 2,1 = 7,56 кг. 

= 0 . 

Осевые центральные моменты инерции звеньев 

Is2 = 0 М т 2 1 \ в =0,17-2,1-0,262^ =0,0245 кгм'; = 0 ; 

= IО, = = • 7,56 • (2• 0,05)^ = 0,03024 кг м^ 

Результаты определения размеров и параметров механизма све-
дены в табл. 3.1. 

Т а б л и ц а 3 .1 

® 1ср. 
рад/с 

Размеры, м Массы, кг Моменты 
инерции, кг м^ ® 1ср. 

рад/с ^А = he he - ho hs2 Щ mi щ — Щ 
209,44 0,05 0,262 0,092 7,56 2,1 1,47 0,0245 0,03024 

3.4. Определение кинематических характеристик 
рычажного механизма 

В качестве кинематических характеристик в 1-ом листе проекта 
определяются координаты и положения точек и звеньев, их аналоги 
скоростей. Для определения используется графоаналитический ме-
тод планов, выполняемый за цикл работы, т.е. за один оборот кри-
вошипа 1. 

3.4.1. Построение планов положений 

Выбирается масштабный коэффициент построения 
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Ц / = 0 , 0 0 1 — . 
M M 

Чертежные отрезки 

ОА = ОС = ^ = ^ = 50 мм; 
î/ 0,001 

АВ = CD = ^ = 262 uw, 
P-l 0,001 

Ц/ 0,001 

Примечание. Масштабный коэффициент Ц/ подобрать таким, чтобы 
отрезок кривошипа (в данном примере OA) получился не менее 40 мм, и 
величина Ц/ была кратной стандартным масштабам 1 ,2 , 2,5 ,4 , 5. 

Последовательность построения - по формуле строения меха-
низма (3.1). Сначала показываются неподвижные элементы стойки: 
центр О кривошипа, ось X поршней (поз. 1, лист 1). Из центра О 
проводится окружность радиусом OA == ОС. Строится крайнее 1 -ое 
(дальнее, соответствующее В.М.Т.) положение механизма, для чего 
радиусом /j = OA + АВ = 50 + 262 = 312 мм из центра О делается 
засечка и получается точка В\ и на соединительной прямой точка 
А\. Далее строят 12 положений механизма. От точки А\ окружность 
делят на 12 равных частей и точки Л,- нумеруются в сторону ю j. 
Из каждой точки А^ влево делается засечка радиусом АВ, и полу-
чают точки поршня 3 и положения шатуна (г = 1,2,... 12). 
Аналогично вправо строятся положения точек Q и точек Д- {ОС 
на продолжении OA). На шатунах AiB^ откладываются отрезки 

длиной AS2, и через точки S2 проводят траекторию центра масс 
шатуна. Выделяется расчетное положение № 3 (при заданной угло-
вой координате ф| = 240®). 
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3.4.2. Определение аналогов скоростей 

Так как закон изменения действительной угловой скорости со ] 
внутри цикла неизвестен, то вместо скоростей определяют аналоги 
скоростей, т.е. производные и от линейных координат по обобщен-
ной координате - по углу поворота кривошипа ф] 

. dS дх 
и=1 = 

Эф1 5ф1 

План аналогов скоростей - это векторный многоугольник, отрез-
ки которого изображают в масштабе линейные аналоги скоростей 

точек м = / = 5"'. 
Построение планов аналогов скоростей такое же, как и планов 

скоростей. Начинают от входного звена 1, у которого аналог линей-
ной скорости вращающихся точек А и С равен 

Эф1 аф1 

Принимается масштабный коэффициент плана аналогов 
Nf 

Ни = 0,001 . Тогда отрезки плана будут равны 
мм 

Ua 0,05 ра = рс = —— = = 50 мм . 
Ни 0,001 

Примечание. Масштабный коэффициент ц /̂ рекомендуется принимать 
таким, чтобы отрезок точки кривотхшпа (в данном примере ра) был не менее 
50 мм. 
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Так как вектор аналога скорости при вращательном движении 
С/^ ± OA и [/(^ ± ОС, то из выбранного полюса р проводим отрезки 

ра LOA и pcLOC в сторону о) ] (поз. 2, лист 1). 
В структурной группе Ассура из звеньев (2,3) определяется ана-

лог скорости точки В поршня 3 по следующим векторным уравне-
ниям 

VG ^И^ +UBA 
_ _ _ , (3.2) 
^ в = ^ во + UggQ 

trqU1АВ, UgQ = 0 , изйо // ОБ (оси движения поршня 3). 
Векторные уравнения (3.2) решаются на плане аналогов скоро-

стей графически, проведя из точки а направление Ug^ ± АВ, а из 
точки bQ, которая совпадает с полюсом р как неподвижная - на-
правление иggQ / / ОБ (оси х). 

На пересечении этих направлений получается точка b, и отрезок 
р б изображает в масштабе аналог линейной скорости Ug =[/31-
Точка S2 шатуна строится на отрезке аЬ плана по свойству подо-
бия, отложив отрезок 

, A S 2 , 92 , asi = ab—- = ab = 0 , 3 5 - а б . 
^ АВ 262 

В другой структурной группе Ассура из звеньев (4,5) определя-
ется аналог скорости точки D поршня по следующим векторным 
уравнениям 

Ur, = йс +Unc 
_ _ _ , (3.3) 
UD = ^DO + ^DDO 

где и DC -L CZ), П^оо / / OD (оси движения поршня 5). 
Графически решая векторные уравнения (3.3) получают на плане 

аналогов точку d. 
17 



Замеряются отрезки планов аналогов рЬ, аЬ, ps2 , pd и рас-
считываются величины аналогов скоростей точек и звеньев: 

- аналоги линейных скоростей 

^В =^31 =рЬ\Хц; 

UD = ^ 5 1 =pd-liu> 

UBA=ab-\iu\ 

- аналог угловой скорости шатуна 2 

г J _ и ВА UBA 

1лв 0Д62 

Для расчетного положения № 3 (при = 240*^) 

as2 = 0,35 • ab = 0,35 • 27 = 9,5 мм; 

t/31 = ц = 48 • 0,001 = 0,048 м; 

pd-y,^ =А%-0,001 = 0,048 м; 

Us^ = ps2-Vi и = 48,5 • 0,001 = 0,0485 м; 

С/д^ = аЪ -//у = 27 • 0,001 = 0,027 м; 

1АВ 0,262 

Результаты измерений отрезков и расчетов аналогов скоростей 
для 12-ти планов приведены в табл. 3.2. 
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Т а б л и ц а 3.2 

№ 
пол. 

От1 резки, мм Аналоги скоростей № 
пол. аЬ as 2 PS2 pd pb USly'^ С/З!'"^ U2l 

1 50 17,5 32,5 0 0 0 0,0325 0 0,1906 
2 44 15,4 39 -29 29 0,029 0,039 -0,029 0,168 
3 27 9,5 48,5 -48 48 0,048 0,0485 -0,048 0,103 
4 0 0 50 -50 50 0,05 0,05 -0,05 0 
5 27 9,5 46 -39 39 0,039 0,046 -0,039 0,103 
6 44 15,4 37 -22 22 0,022 0,037 -0,022 0,168 
7 50 17,5 32,5 0 0 0 0,0325 0 0,1906 
8 44 15,4 37 22 -22 -0,022 0,037 0,022 0,168 
9 27 9,5 46 39 -39 -0,039 0,046 0,039 0,103 
10 0 0 50 50 -50 -0,05 0,05 0,05 0 
11 27 9,5 48,5 48 -48 -0,048 0,0485 0,048 0,103 
12 44 15,4 39 29 -29 -0,029 0,039 0,029 0,168 

Примечания. 1. Знаки «+» и «-» аналогов скоростей Ug =?7з1 и 
и = определяются в правой системе координат: «+» - вверх или 
вправо, «-» - вниз или влево. 

2. В других схемах аналог положителен, если его направление совпада-
ет с направлением движения поршня ДВС при расширении. 

3.5. Динамическая модель машинного агрегата 

Для упрощения решения вопросов динамики реальная схема 
машинного агрегата автомобиля на рис. \ Л , а (при условии идеаль-
но жестких звеньев, отсутствия зазоров в кинематических парах и 
степени подвижности W = I) заменяется одномассовой эквивалент-
ной динамической моделью. Динамическая модель машины - это 
упрощенное изображение подвижного звена машины (звена приве-
дения) с обозначением силовых, инерционных параметров и указа-
нием обобщенной координаты. В данном случае используем дина-
мическую модель с вращающимся звеном приведения, в качестве 
которого принят кривошип 1 (рис. 3.4). 
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WiW, 

Рис. 3.4 

7 О 
VZ'??, 

Я 
ТУ 

Закон движения звена приведения должен быть таким же, как и у 
кривошипа 1 рь[чажного механизма, т. е. обобщенная координата 
^ = ф], угловая скорость со̂  = ^ = coj, угловое ускорение 

= ^ = Sj. Для этого все инерционные параметры звеньев механиз-

ма (массы т^ , моменты инерции ) заменяют приведенным момен-

том инерции / п , а силовые параметры на звеньях (векторы сил Fj, 

моменты пар сил Л/,) заменяются приведенным моментом сил Л/] j . 

Приведенный момент инерции /pj - это условный момент инер-

ции звена приведения, кинетическая энергия Tĵ  которого равна 

сумме кинетических энергий всех подвижных звеньев ма-

шинного агрегата, т.е. Т-̂  - ^ ^ T j , или 

со, 

в курсовом проекте приведенный момент инерции представ-
ляем в виде двух частей (рис. 3.5, б) 
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где / / j - постоянная составляющая / f j от вращающихся звеньев с 
постоянными передаточными отношениями u — i = const, поэтому 

/п = const; 

- переменная составляющая / j j от звеньев с переменными ана-
логами скоростей i - u . 

Постоянная составляющая в соответствии с рис. 3.5, б в свою 
очередь состоит из следующих слагаемых: 

(3.4) 

где Iq^ - момент инерции кривошипа 1, в данном проекте 

Iq^ = 0,03024 кг-м^; 

/^Р - приведенный к валу 1 момент инерции вращающихся 

звеньев машины, в данном проекте 

/ер = /Т = 21 ох = 3 • 0,03024 = 0,09072 кг м'. 

Примечание. Если по условию задан /. другого звена (не приведен к 
валу 1), то его приводят (пересчитывают) к валу кривошипа из равенства 
кинетических энергий: 

/«P.cof 

/ \ 

Откуда/«Р = / . . , - , — 
V 1У Mj _ . 

где со,' - угловая скорость /-го звена с моментом инерции I^; 

1 и - передаточное отношение от вала 1 звену г, м, . = — = . 1 - , 1 - ' (О. 

/ п - известная составляющая j / j , 
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^П = I ox + ^п = 0.03024 + 0,09072 =0,121 кгм^; 
I j^ - момент инерции маховика, подлежащий определению. 

3.6. Определение переменной составляющей 
приведенного момента инерции 

Переменная составляющая приведенного момента инерции 
определяется из равенства кинетических энергий звена приведения 
1 и звеньев 2, 3, 4, 5 рычажного механизма 

I (3.5) 

Т.к. для звена 4 т ^ ^ О , а; О, то равенства кинетических 
энергий в соответствии со схемой на рис. 1, б запишется так 

тг-У^г , / 5 2 - « 2 .гпуУ'в 
2 2 2 2 2 

Отсюда 

1и='П2 

^ \ 2 ( Л2 / > 2 ( \ 
Узг 0)2 

+ W3 • Ув + /«5 • Уо\ 
ю, \ > 

/И2 • Us2 + Is2 + , 

Взяв аналоги скоростей из табл. 3.2, массы и моменты инерции w, 

и I j из табл. 3.1, рассчитывается для положения № 3 

А = 2,1- (0,0485)^ = 0,00484 кг-м'; 
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в = 0,03024 • (0,103)^ = 0,00026 кг-м^ 

С = 1,47-(0,048^ =0,00339 кгм^; 

D = 1,47 • ( - 0,048)2 ^ 0,06339 кг-м^ 

/ Ц =0,0048 + 0,00026+0,0039 + 0,0039 = 0,01197 кгм1 

Результаты расчетов для остальных 12-ти положений пред-
ставлены в табл. 3.3. По результатам расчетов строится график пе-
ременной составляющей /п (ф]) в функции угла ф1 (поз. 4. лист 1). 
Масштабный коэффициент момента инерции 

0,00005 
мм 

JII 
Ординаты графика ординаты слагаемых у^^-

В С D _ . , — , yQ - у0 = — сведены в табл. 3.3. Ц/ 

Примечания. 
1. Масштабный коэффициент ц j принимается таким, чтобы значение 

максимальной ординаты У ^ ^ находилось в пределах от 120 до 260 мм. 

2. Отрезок цикла /g = [1 -13] по горизонтальной оси (р| берется рав-
ным 180 мм и делится на 12 равных частей. Масштабный коэффициент 

Фц 2л 2-3,1416 . . - . ^ р а д углов по оси (р: LL„ = —^ = = = 0,0349 
^ /ц 180 180 мм 

3.7. Определение приведенных моментов сил 

Приведенный момент сил Мц - это условный момент сил на 
звене приведения, элементарная работа которого dAx\ (мгновен-
наямощность Рц ) равна сумме элементарных работ ^ dAn (или 
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мгновенных мощностей ^ P i ) всех внешних сил и моментов сил 

на подвижных звеньях машины. В курсовом проекте Мц представ-
ляем суммой двух слагаемых 

где М ^ - приведенный момент движущих сил; 
о 

М и - приведенный момент сил сопротивления. 

В данном проекте М ^ определяется в основном движуш;ими сила-
ми давления газов на поршни 3 и 5. 

3.7.1. Определение движущих сил на поршнях ДВС 

Движущие силы на поршнях 3 и 5 зависят от величин давле-
ний р- в цилиндрах ДВС 

Р = (3.6) 

^ n-d^ 3 ,14-(a07f 2 
где П J - площадь поршня, = = ^̂  — =0,00442 м . 

4 4 
Величины давлений определяются по заданной индикаторной 

диаграмме (рис. 1.1, в), которая показывает изменение давления от 
перемещения поршня р . ] . Заданную диаграмму воспроизводят 

на листе 1, поз. 3 и З' в масштабе рядом с планом положений, на-
правив ось S параллельно оси поршня (ось SGHOB, ось 

Н 0D), и соблюдая положения верхней (в.м.т.) и нижней 
(н.м.т.) мертвых (крайних) точек поршня. Масштабный коэффици-
ент давления диаграммы 

i W 50000 
Уртах 8 8 м м 
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где р^ах ~ заданное максимальное давление 

=4 ,4МПа = 4 ,4-10^Па; 

У ртах ^ выбранная максимальная ордината, Ур^^^ = 88 мм . 

Примечание. Ур^ах ^ ^ листа 1 принимать не менее 60 мм. 

Из планов положений точки В иВ поршней 3 и 5 проектируют 
на линии диаграммы и расставляют номера поло-

жений на соответствующих кривых диаграммы, При движении 
поршня 3 с точкой В вниз на рабочем ходу в пол. 1, 2, 3, ... 7 со-
вершается такт расширения и давление Рд уменьшается от р^^х 

до О, а при движении поршня 3 вверх на холостом ходу в пол. 8, 9, 
... 13 совершается такт выхлопа-всасывания и сжатия, и давление 

сначала равно О, а затем возрастает от О до р^^. Аналогично 

для поршня 5 с точкой D - точки l', 2', ... l' - рабочий ход расши-
рения, 8 ,̂ 9', . . . \Ъ' - холостой ход всасывания и сжатия. Замеряют-
ся ординаты >>3 и у^ от осей Sg, S d до точек диаграммы и 
рассчитывают давления на поршнях 

Рз ; 

Движущие силы на поршнях 

F,=p, Ua- Fs^Ps-na-

Например, для расчетного положения № 3 

= 40 • 50000 = 2000000 Па = 2МПа; 

= 40 • 50000 = 2000000 Па = 2МПа ; 

= 2000000 • 0,00442 = 8836 И; 

Fsfs j = 2000000 • 0,00442 = 8836 Н. 

Результаты измерений ординат у^ диаграмм и расчета P j , Fj све-
дены в табл. 3.4. 
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Т а б л и ц а 3 .4 

№ 
пол. мм 

Ръ^ 
Н/м^хЮ^ 
= МПа н 

Уъ^ 
мм = МПа Н 

1 88 4,4 19439 88 4,4 -19439 
2 65 3,25 14358 65 3,25 -14358 
3 40 2,0 8836 40 2,0 -8836 
4 27 М 4860 27 Ы -4860 
5 9 0,45 1988 9 0,45 -1988 
6 3 0,15 663 3 0,15 -663 
7 0 0 0 0 0 0 
8 0 0 0 0 0 0 
9 0 0 0 0 0 0 
10 4 0,2 884 4 0,2 -884 
11 13 0,65 2872 13 0,65 -2872 
12 27 1,35 5964 27 1,35 -5964 
13 35,2 1,76 7776 35,2 1,76 -7776 

Примечание. Знаки сил (+, - ) определяются в зависимости от направ-
ления сил в правой системе координат: «+» - вправо, вверх; «-» - вниз, 
влево. 

3.7.2. Определение приведенных моментов 
движущих сил 

В машине - двигателе (в данном проекте - ДВС автомобиля) 

сначала определяется приведенный момент движущих сил М ^ т 

равенства мгновенных мощностей Р щ на звене приведения и сум-

мы мощностей ^JP, внешних сил Fj и моментов Mi на подвижных 

звеньях (т.е. Рц = В данном проекте М ^ определяется от 

действия движущих сил F3 и F5 на поршнях и сил тяжести G 
звеньев в соответствии со схемой сил (рис. 3.5). 
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Рис. 3.5 

Силы тяжести звеньев: 

G2 = m2g = 2,1 • 9,81 = 20,6 Н; 
G3 = G5 = m j g = 1,47 • 9,81 = 14,4 Н. 

Равенство мощностей: ^п ~ ^ ^ - + ^Gi + + • 

В данном случае Р^з и Р^^ равны нулю, т.к. а^ = 90^, и 

Тогда равенство мощностей можно записать так 

М Д -co i = F j F b + G 2 V I + F5 V o - ( 3 . 7 ) 

Отсюда 

(Bj Ш) (Oj 

т.к. в данном случае 1-663), то дей-

ствием G2 можно пренебречь, и расчет М ^ вести по формуле 
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Для расчетного положения № 3, взяв F^ и F^ из табл. 3.4 и ана-

логи скоростей t/31, С/51 из табл. 3.2, получится 

МЙ(3) =8836-0 ,048+ ( -8836) ( -0 ,048) = 848,2 Н м. 

Примечания. 
1. При вертикальных поршпях и углах Р между поршнями р/180® нуж-

но учитывать действия G3 и G5, если они велики и G > . 

2. Величинами сил тяжести G,- можно пренебречь, когда — ^ ^ < 0,1. 
Р . ^ mm 

Результаты расчетов М д для 12-ти положений приведены в 
табл. 3.5. По результатам расчетов строится график приведенных 
моментов движущих сил (поз. 5, лист 1) с выбранным 

масштабным коэффициентом моментов Цд^ = 1 0 ^ с ордина-
мм 

м Д 
тами У м ~ ——» приведенными в табл. 3.5. 

V-M 

3.7.3. Определение приведенного момента 
сил сопротивления 

Приведенный момент сил сопротивления М ц определяется из 
равенства работ движущих сил Лд и работ сил сопротивления Aq 

за цикл установившегося движения: Аду^ = ^ с 13 • известно, 

работа выражается интегралом от моментов сил 

Ф 
А = jM{(fi)d(p. (3.8) 
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Т а б л и ц а 3 . 5 

№ 
пол. Н м 

P-S-USI, 
Н м Н-м 

УМ^ 
мм Дж 

УА' 
мм 

УГ^ 
мм 

1 0 0 0 0 0 0 6,8 
2 416,4 416,4 832,8 83,3 218 21,8 16,3 
3 424,1 424,1 848,2 84,8 658 65,8 26,2 
4 243 243 486 48,6 1007 100,7 27,6 
5 77,5 77,5 155 15,5 1175 117,5 20,1 
6 14,6 14,6 29,2 2,9 1223 122,3 10,9 
7 0 0 0 0 1231 123,1 6,8 
8 0 0 0 0 1231 123,1 10,9 
9 0 0 0 0 1231 123,1 20,1 
10 -44,2 -44,2 -88,4 -8,8 1208 120,8 27,6 
11 -137,8 -137,8 -275,6 -27,6 1112 111,2 26,2 
12 -172,9 -172,9 -345,8 -34,6 949 94,9 16,3 
13 0 0 0 0 859 85,9 6,8 

Примечания. 
1. Масштабный коэффициент ц ̂  принимается таким, чтобы макси-

мальная ордината Ум max менее 80 мм. 

2. Отрезок /ц по оси ф, можно брать таким же, как и для графика , 

/ц = 1 8 0 мм. 

В машине-двигателе сначала определяется работа движущих сил 
путем численного интефирования зависимости приведенного 

момента движущих сил заданной дискретными значе-

ниями М^- в табл. 3.5, по формуле 

Лф1, 
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2п где Лф] - шаг интегрирования, Аф| = — = 0,5236 рад; 

^Щ' ~ значения работ в начале и в конце г-го интервала Аф}; 

Л^Пг ' ^ m - i ~ значения приведенных моментов сил М ^ в начале и 

в конце г-го интервала Аф); 

Ащ = О - значение Ад в 1 -ом начальном положении. 

Для расчетного положения №3 (при ф5 = 240°): Ащ = 0, 

0-1-832,8 
+ " ^ - А ф ! = 0 + ' ^ ' 0,5236 = 218 Дж. 

-н 8328 -ь 8482 
Лдз =Aj^ П^-Аф, = 2 1 8 + ^ ^ • 0,5236= 658Дж. 

Результаты расчетов Ад для 13-ти точек деления цикла приве-
дены в табл. 3.5. В конце цикла установившегося движения (точка 
13) у4д,з = A q i j =859 Дж. Считая приведенный момент сил сопро-

тивления постоянным ( М ^ = const), получим 

Фц 

1С13 М п </ф = М п - ф ц = М п • 271. 

Отсюда приведенный момент сил сопротивления 

M f j 
859 

271 2я 2-3,1416 
= 136,8 Н м. 

Т.к. приведенный момент сил сопротивления постоянен, то гра-

фик М п (ф1) проводится в виде горизонтальной прямой на ордина-

те 

Ум^ = 

м £ 136,8 
10 

= 13,7 мм (поз. 5, лист 1). 
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Примечание. Определение работ Ад^ можно также осуществлять гра-
фическим интегрированием построенного графика приведенного момента 

сил движущих Mn((Pi) . (См. графическое интегрирование в литературе 
[10, с. 121-123]). 

3.8. Построение графиков работ и 
изменения кинетической энергии 

По результатам расчетов Ад в табл. 3.5 строится график работ 

движущих сил /4д(ф}) (поз. 6 лист 1). Масштабный коэффициент 

Ад 
работ принят =10 Дж/мм, ординаты графика у^ = при-

ведены в табл. 3.5. График работ сил сопротивления . ^ ( 9 1 ) про-

веден в виде наклонной прямой, соединяющей начало и конец гра-

фика ^д(ф1) (точки 1 и 13^), т.к. М^ = const, и за цикл устано-

вившегося движения у1д,з = Aq ^у 

Примечание. Масштабный коэффициент фафика работ выбирается 
таким, чтобы максимальная ордината была у^^^^ > 70 мм. 

Изменение кинетической энергии машины AT равно, как из-
вестно, сумме работ 

АТ = ^ А = А д + А С = А Д + ( - А С ) . (3.9) 

Но так как график работ сил сопротивления построен с об-

ратным знаком (-А^), то график изменения кинетической энергии 

АГ(ф1) машины строится графическим вычитанием графиков 

^дСфО и -A(-(q)i) , откладывая в новой системе координат 

А Г - ф } (поз. 7 лист 1) ординаты д^ду из графиков работ ^(ф]) 
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между Ад и - . Масштабный коэффициент кинетической энер-

гии в этом случае равен |Д,у = = 1 0 Дж/мм. 

Примечание. Если ординаты y^j. очень малы (утах< 20 мм) или 

слшпком велики (у„ах > 1 2 0 мм), то на графике АТ(ф}) откладывают 

другие ординаты Уду, = к • y^j., где к - коэффициент увеличения (или 

уменьшения). Тогда Цу = . 
к 

3.9. Определение постоянной составляющей 
приведенного момента инерции 

и момента инерции маховика 

Используется метод Н.И, Мерцалова, при котором строится гра-
фик изменения кинетической энергии Д 7 / ( ф } ] вращающихся 

звеньев с / / j - const 

A T i = A T - T j j , (3.10) 

где Tji - кинетическая энергия звеньев с переменным 

у i r г» . 
" 2 

На основании выражения (3.10) для получения графика 
А Г/ ( ф 1) откладываем от кривой А ф j) вниз ординаты 

т у Уп-«>1ср_У/-^0?ср_ 
Ут= = —т -К^гУ!^ (3-1U 

где кг - коэффициент пересчета ординат yj графика 
(табл. 3.3), 33 



k - ^^ = 0.00005-(209,44)^ 
^ 1\Xt 2-10 ' • 

Для положения №3: yj.^ =0,1097-239,4 = 26,2 мм. 

Результаты расчета ординат y j приведены в табл. 3.5. К постро-

енному графику Д jy ( ф ]J проводятся сверху и снизу горизонталь-

ные касательные, которые отсекают по оси А Г отрезок аЬ - 84 мм. 

Тогда максимальное изменение АГ^а^ равно 

АГ^д^ = а Ь [Ут = 8 4 10 = 840 Дж. 

Необходимая величина постоянной части приведенного момента 
инерции Iyi , обеспечивающая более равномерное вращение криво-
шипа 1 с заданным коэффициентом неравномерности 6 = 0,02, 
равна 

840 

5(й^.р 0,02-(209,44)^ 

Из формулы (3.6) для определяется момент инерции махови-
ка на валу кривошипа, который обеспечивает необходимую равно-
мерность вращения 

^м = ^п - ^ п = 0,95748-0,12096 = 0,83652 кг • м ^ 

Выбрав форму маховика - диск диаметром 

/ )«12 - /о^=12-0 ,05 = 0,6 м, 

определяем его маховый момент (mZ)^ ) и примерную массу т ^ 
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(wD^ 8 • = 8 • 0,83652 = 6,692 кг м'; 

ImD^) 6,692 , „ 
0,6 

3.10. Динамический анализ движения машины 

Необходимо определить действительные угловую скорость (Oj и 
угловое ускорение ej звена приведения (кривошипа 1) внутри цикла 

после установки маховика, обеспечивающих расчетную величину . 

Угловая скорость (Oj может определяться из выражения кинетиче-

ской энергии Tj вращающихся звеньев с l ( i . 

Согласно методу Н.И. Мерцалова построенный фафик АГ/ (ф1) 
является приближенно и графиком изменения угловой скорости 
Лсй(ф5), отсчитанной от среднего значения cojcp • Поэтому для гра-
фического определения cOj отрезок аЬ на графике Л 7}(^ф | ] делится 

пополам, и из точки проводится горизонтальная (средняя) 

прямая, которая соответствует значению cojcp • От этой средней пря-

мой в расчетном положении №3 замеряется ордината >'дц,з до кри-

вой А Г; : >'д(оз = - 1 1 мм. Тогда угловая скорость ©i в этом поло-

жении будет равна 

где |J, щ - масш табный коэффициент угловой скорости графика Асо : 
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^ ^ - _ ^ • 209,44 рад 
ab ab 84 ' с • мм 

В положении №3 со |(з) = 209,44 + ( -11) • 0,0499 = 208,99 рад/с. 

Угловое ускорение 8j звена 1 определяется из уравнения движения 
звена приведения в дифференциальной форме 

" " " Э̂  2 5ф1 

Отсюда 

= 
аш| ^ " 2 йф, 

^ ' Л , 

Для расчетного положения №3 

848 -136 ,8 - . 0,004686 
е, = = 628,3 рад/с^, 

' 0,096945 

где М ^ , М п - приведенные моменты сил движущих и сил сопро-

тивления в расчетном положении, М ^ = 848 Н • м, Мп = 136,8 Н • м; 

со J - действительная угловая скорость в расчетном положении, 

0)1(3) = 208,99 рад/с; 

I j l - полный приведенный момент инерции в расчетном положе-

нии, / п = ^п + ^П(з) = 0,95748 + 0,01197 = 0,96945 кг-м ^ 

^ ^ — производная от / д по ф;, определяемая графически из гра-
Эф1 

фика / п ( ф 1 ) ; 
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аф, а ф / " 5ф, ^ ' 0,0349 ^ 
-0,004686 кг м^; 

<Xj - угол наклона касательной, проведенной к графику lyf (ф|) в 

расчетном положении №3 (поз. 4, лист 1), а / = 7 3 ^ ; 

Цу , - масштабные коэффициенты графика (ф,), 

ц ; = 0,00005 = 0 , 0 3 4 9 ^ . 
мм ^ мм 

т.к. Sj получилось со знаком «+», то оно направлено в сторону угло-
вой скорости (В], в противном случае - в противоположном направле-
нии. 

4. ДИНАМИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ РЫЧАЖНОГО 
МЕХАНИЗМА 

4.1. Задачи и методы динамического анализа механизма 

Задачей динамического анализа исполнительно механизма (шес-
тизвенного рычажного механизма ДВС) является: 

1) определение истинных скоростей и ускорений точек и звеньев 
механизма с учетом неравномерности вращения кривошипа; 

2) определение реакций во всех кинематических парах механиз-
ма и определение уравновешивающего момента, действующего на 
коленчатый вал ДВС со стороны отсоединенной части трансмиссии 
автомобиля. 

Поставленные задачи решаются графо-аналитически путем по-
строения плана положений механизма, планов скоростей и ускоре-
ний, планов сил. В основу расчетов положен кинетостатический 
метод, основанный на принципе Даламбера. В соответствии с этим 
принципом, если к числу активных сил и реакций связей, дейст-
вующих на механическую систему, приложить силы инерции (глав-
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ные векторы и главные моменты сил инерции) звеньев, то система 
рассматривается как находящаяся в равновесии и вместо уравнений 
движения можно записывать уравнения равновесия (статики). 

Для определения сил инерции необходимо знать ускорения центров 
масс и угловые ускорения звеньев. Поэтому силовому анализу пред-
шествует кинематический анализ по известному закону свДф, ] и 

8 ] (ф 1) движения звена 1. 

4.2. Кинематический анализ методом планов 

Расчет производится для положения № 9, заданного обобщенной 
координатой ф1=240 Изображаем схему механизма в данном по-
ложении, используя масштабный коэффициент |i / и чертежные 

отрезки OA, ОС, АВ, CD, AS2, рассчитанные в п. 3.4.1. Построение 
выполняем методом засечек для заданной обобщенной координаты 
(поз.1 лист 2). Значения угловой скорости и углового ускорения 
кривошипа 1 в положении № 9 равны; со j = 208,89 рад/с, 

S 1 = 628,3 рад/с'. Стрелками указываем их направления на схеме. 

4.2.1. Построение плана скоростей 

Для построения плана скоростей необходимо определить скоро-
сти точек АиС кривошипа: 

208,89 • 0,05 = 10,44 м/с. 

Выбираем масштабный коэффициент скорости 

и . = 0 , 4 ^ . 
ММ 

Отрезки ра и рс, изображающие скорости точек АиС, равны 

ра = рс = = = 26,1 мм. 
Ик 0.4 
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Примечание. При выборе ^у необходимо учитывать, что отрезок ра 
находился в пределах 40... 60 мм. 

Построение планов скоростей выполняется в соответствии с 
формулой (3.1) строения механизма: П(2,3)<—1(0,1)->11(4,5). 

Для группы Ассура 11(2,3) запишем векторные уравнения 
скорости точки В\ 

9 (4.1) 

где V^ J- OA и направлен в сторону (Oi, V^j противоположен V^, 

Уравнения (4.1) решаем графически (поз. 2, лист 2). На пересе-
чении векторов Vg^ и VggQ находится точка Ь. Положение точки S2 
центра масс шатуна 2 на отрезке аЬ определяем по теореме подо-
бия: 

—^ = — - , тогда as. = ab—- = 12,8 3,51 мм . 
ab АВ ' АВ 131 

Скорость точки D группы Ассура (4,5) определяется из системы 
векторных уравнений: 

_ _ _ ' 

где F^ ±0А и направлен в сторону coi, -LDC, F^q = 0, 

Решение уравнения (4.2) выполняется графически. 
Из построенного плана скоростей вычисляем абсолютные скоро-

сти точек: 
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^В = ( p ^ h к = 25 • 0.4 = 10 м/с; 

= (pd )^ J, = 25 • 0,4 = 10 м/с; 

Fy^ = (p^ j i j , J. = 25 • 0.4 = 10 м/с; 

относительные скорости: 

Vg^ - ^ = 12,8 • 0.4 - 5.12 м/с; 

^DC = у = 12,8 • 0,4 = 5,12 м/с; 

угловые скорости шатунов 2 и 4: 

Увл 5,12 , со, = = —^— = 19,54 рад/с; 
' 1лв 1лв 0.262 

= = = ^ = рад/с. 
' icD IcD 0.262 

Направление угловой скорости со 2 (и ®4) определяется направ-
лением соответствующего вектора относительной скорости 

В̂А (У CD помещенного в точку В (или D) шатуна 2 (4). Направ-
ления со 2 и со 4 показаны круговыми стрелками на звеньях 2 и 4 
1шана положений механизма (поз. I, лист 2). 

4.2.2. Построение плана ускорений 

Построение начинаем от входного звена 1 определением ускоре-
ний точек А иСкривошипа: 

= ^АО + ' « с = «со + « с о . (4-3) 

где а - нормальное ускорение; 

U^QUOA направлено от точки А к точке О, а^о направлено 
от точки С к точке 0\ 
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«ЛО = ® ? кх4 = 208,89^ • 0,05 = 2181,75 м/с^ 

осо = ю ? / о г = 208,89^ -0,05 = 2181,75 м/с1 

ajjc; - тангенциальное ускорение, a'^Q l O A , а^О ^ О С , направ-
лено перпендикулярно OA (ОС) в сторону углового ускорения е ] . 

^JO = е 1 О̂А = 628,3 • 0,05 = 31,42 м/с"; 

h e = 628,3 • 0,05 = 31,42 м/с1 

Выбираем масштабный коэффициент вычисляем от-
мм 

резки, изображающие ускорения точек А и С: 

^ ^ с г ^ ^ 2 1 8 1 ^ ^ 21,82 мм; = = ^ = 0,31 мм. 
100 100 

/ а г о 2181,75 / aJ^Q 31,42 = = — = 21,82 мм; п[с = = —^— = 0,31 мм. 
100 ц,, 100 

Из полюса плана ускорений тс откладываем отрезки тгИ] и пп^ , 

параллельные соответственно АО и СО, а из вершин щ и П\ — от-

резки ЩА ± АО и /7| с ± СО в направлении Ei (поз. 3, лист 2). 
Ускорение точки В группы (2,3) находится графически из систе-

Mbf векторных уравнений: 

а в =аА+а"вА 
( 4 . 4 ) 

где а'̂ А и AJJA - нормальное и тангенциальное ускорения точки В 

при вращательном движении звена 2 относительно точки А, 

А^А^'/ВА, AL,±BA-

a^g = О (точка Во неподвижна, так как принадлежит стойке); 
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Кориолисово ускорение точки В, 

=2с0о^'г5о = 2 - 0 . 1 0 = 0; 

aggQ- относительное ускорение точки В по отношению к точке Во. 

а'вво'/ОВ. 
Нормальное ускорение точки В относительно точки Л: 

= (0̂ 2 1АВ = 19.54^ • 0,05 = 100,03 м/с'. 

Находим отрезок, изображающий а^^: 

а г , 100,03 , 
ДИо = - = 1 мм. 

100 

Точку S2 центра масс шатуна 2 строим на плане ускорений по 
свойству подобия, замерив отрезок аЬ ~ 19,5 мм и рассчитав отре-
зок Ш'2: 

as. = a b ^ = 19,5 — = 6,8 мм 
^ АВ 131 

Ускорение точки D группы (4,5) определяется из системы век-
торных уравнений: 

«С + ^DC + ^DC 
9 

— — —к —г 

где a l e = ®4 h e = • 0,05 = 100,03 м/с', 

a l e 100,03 , тогда сп\ = = 1 мм; 
Ца 100 

Одо = 0 , a^^jo = 0 ' a'so/ZOB. 
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Из построенного плана ускорений вычисляем: 

абсолютные ускорения точек 

a s = = 8,0 • 100 = 800 м/с^ 

а^э = = 8,0 • 100 = 800 м/с'; 

=(®2)Ца =15,5-100 = 1550 м/с^ 
тангенциальные составляющие относительных ускорений звеньев 2 
и4 

=18,5-100 =1850 м/с'; 

a l e =18,5-100 = 1850 м/с'; 

угловые ускорения звеньев 2 и 4 

^ 2 = ^ = ^ = 7061,1 рад/с'; 
ив 0.262 

84 = ^ = ^ = 7061,1 рад/с1 
IcD 0,262 

Направление Бг и 84 получают путем помещения векторов а^^ 
и a})Q соответственно в точки В и D шатунов 2 и 4. Тогда поворот 
звеньев 2 и 4 под действием этих векторов вокруг точек А и С явля-
ется направлением вращения 82 и 84 (поз. 1, лист 2). 

4.3. Силовой расчет исполнительного механизма 

Определение реакций в кинематических парах и уравновеши-
вающего момента выполняется кинетостатическим методом по 
группам Ассура, начиная с самой удаленной, и заканчивая силовым 
расчетом механизма 1 -го класса. 
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4.3.1. Определение внешних сил на звеньях 

Первоначально определяем силы, действующие на звенья меха-
низма. 

Кривошип 1: 
сила тяжести 

Gj = (mi (7,56+41,82б)• 9,81 = 484,5 Н; 

главный вектор сил инерции 

^ т - ^ l ^ S i ~ О (т-К- центр масс кривошипа Sj неподвижен) 

главный момент сил инерции 

^И) = ^п е 1 = 0,95748-628,3 = 601,58 Н-м; 

Главные вектора Р щ и главные моменты Мц, сил инерции на-
правлены противоположно соответствующим линейным ускорени-
ям центров масс звеньев а ^ ; и угловым ускорениям е , . 

Шатун 2; 

G 2 = m 2 g = 2,l-9,81 = 20,6 Н; 
= 2 , М 550 = 3255 Н; 

Л^и2 =^52^2 =0.0245-7061,1 = 173 Нм. 

Ползун (поршень) 3: 

Сз =/«3^ = 1,47-9,81=14,42 Н; 

f m = Щ «53 = 1-47• 800 = 1176 Н (053 = йд); 

сила давления газов на поршень F3 = 8836 Н. 

Шатун 4. Т.к. W4 «О, /54 » 0 , тогда G4 «О, Fh4~ О, Ми4 « 0 . 
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Ползун (поршень) 5: 

G5 = = 1,47 • 9,81 = 14,42 Н; 

Fe 5 = mg ass = 147 • 800 = 1176 Н ( = Дд ); 

сила давления газов на поршень Fs = 8836 Н. 

Примечание. 
1. Силы Fs и Fs определены в п. 3.6.1. 
2. В проектах 7 и 8 силы F$ направлять противоположно скоростям Vq 

штока компрессора (насоса). 

4.3.2. Силовой расчет группы (4,5) 

Отсоединяем группу Ассура (4,5) и строим ее в масштабе 

jj, / = 0,002 м/мм (поз. 4, лист 2). Прикладываем к ползуну 5 внеш-

ние силы , î E 5' • Действие отсоединенных звеньев 1 

(кривошипа) и О (стойки) заменяем неизвестными реакциями 

( в точке С) и F50 на ползуне (в точке D). Неизвестный вектор F4J 

представляем как сумму 

(4.6) 

где F^] ~ нормальная составляющая реакции, F^I / / CD; 

F^-^ - тангенциальная составляюпдая реакции, F41 J- CD, определя-

ется из уравнения 

или F ^ r l c D = 0 , 

т.к. Iqq ФО ,Т0 F/] = о . 

Следовательно, полная реакция F^^^ = F4". 
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Неизвестные реакции определяются из уравнения равновесия сил 
группы (4,5): 

F 4 I + F p G , + + i 4 n = О . Е5 50 (4.7) 

Уравнение (4.7) решается графически построением плана сил 
(поз.5, лист 2). 

Выбираем масштабный коэффициент сил: 

[if.̂  = 4 0 
Н 
мм 

Отрезки плана сил: 

1 - 2 
1176 

[3-4] = 

Ц/г 100 

14,42 
100 

8836 

= 11,8 мм; 

[Xjr 100 

Отложив [l - 2] // Fĵ s' [2 - 3] // G5, [3 - 4] // Fj , из начальной 

точки 1 проводится направление F^^ // CD , а из точки 4 - направ-

ление F^Q X OD (перпендикулярно направлению перемещения 

поршня 5). Точка 5 пересечения данных направлений замыкает 
план сил. 

Из построенного плана сил группы (4,5) определяют реакции в 
крайних парах: 

F41 = F4I - [5 - ]]• = 79 • 100 = 7900 Н; 

^50 = [4 - 5 ] - = 14 • 100 = 1400 Н. 
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Внутреннюю реакцию F^^ в шарнире D определяем из условия 
равновесия сил одного звена, например, звена 4: 

^41 + ^45 = О, отсюда F45 = - F 4 , = 7900 Н. 

4.3.3. Силовой расчет группы (2,3) 

Строим план группы (2,3) в масштабе }Д.; = 0,002 м/мм и при-
кладываем все внешние силы, действующие на звенья 2 и 3 (поз. 6, 
лист 2). Действие отброшенных звеньев 1 и О заменяем векторами 

реакций F2] и F^q . Причем неизвестную по величине и направле-

нию F21 представляем как сумму 

Реакцию F^q направим перпендикулярно направляющей ползуна 3. 

Тангенциальную составляющую F21 определим из уравнения 

- О для звена 2 : 

Fj'i + =0 , 

где АВ, кг, Ьг - отрезки, измеренные на пане группы (2,3) в мм. 
Тогда 

+ ^ -Gih- i 3255-73,5 + -20,6• 83 
= = = 24735 Н. 

^^ АВ 131 

Примечание. Если по расчетам F^̂  < О, то первоначально выбранное 

направление F̂ X плане сил следует изменить на противоположное. 
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Составляющая F2\, полная реакция F2] и реакция F-̂ q опреде-
ляются из плана сил группы, который строится по векторному урав-
нению равновесия группы (2,3): 

+ ^ 2 + ^ 3 + + F 3 +F30 = 0 . (4.8) 

Принимаем масштабный коэффициент сил 

Ц/г =100 
Н 

мм 

и вычисляем соответствующие отрезки плана сил: 

3 - 4 

5 - б ] = 

Pll 2473,5 

l^F 100 

G2 20,6 

\>'F 100 

Fm _тб 
100 

= 0,21 мм; 

= 11,8 мм; 

4 - 5 

100 

G3 14,42 
100 

8836 

= 0,14 мм; 

ц г̂ 100 

Отрезки [7 - 8] 1 0 5 и [8 - 1 ] / / АВ, отображающие соответст-

венно реакции F-̂ q и F^x, являются неизвестными. 
Строим план сил группы Ассура (поз. 7, лист 2) и из него опре-

деляем: 

Fix = [8 - 1 ] Hf = 63,5 • 100 = 6350 Н; 
F21 = [в - 2]\if. = 68 • 100 = 6800 Н; 
F30 =[7-8]ц;г =8-100 = 800 Н. 

Для определения реакции F23 во внутреннем шарнире В рас-
смотрим равновесие шатуна 2 : 

F2\+F,\ = 0 . ' 2 1 23 (4.9) 
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Из уравнения (4.9) с учетом (4.8) видно, что для определения 
достаточно на имеющемся плане сил группы соединить точки 

4 и 8, а следовательно 

^23 ^ [4 - = 77 • 100 = 7700 Н. 

4.2.4. Силовой расчет входного звена 

Строим план положения механизма 1-го класса (поз. 8, лист 2). В 
точках АиС кривошипа со стороны групп Ассура (2,3) и (4,5) при-
кладываем реакции 

Из центра вращения О опускаем перпендикуляры на линии век-

торов Fi2 и Fi4, которые равны Aj = 24,9 мм , h( = 24,5 мм. 

Кроме этого на кривошип действуют сила тяжести Gi и главный 
момент сил инерции М ^ , . Так как механизм выделен из машинно-
го агрегата, то действие отсоединенной части трансмиссии автомо-
биля заменяется уравновешивающим моментом M y , который оп-
ределяем из уравнения моментов относительно точки О : 

M y +Ми1 -V-i-F^A-Н -Ц/ = 0 , 

тогда 

My = 

= 6800 • 24,9 • 0,002 + 7900 • 24,5 • 0,002 - 601,58 = 124,2 Н • м. 

Примечание. Уравновешивающий момент My для ДВС является 

моментом сопротивления (My » М^ ), а для рабочей машины - движу-

щим моментом ( My « М ^ ) . 
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Уравнение равновесия кривошипа 

Выбираем масштабный коэффициент сил 

Н 

(4.10) 

=100 мм 

Отрезки плана сил кривошипа 1: 

^ 6800 
1 - 2 = = мм; [ 2 - 3 ] = ^ = ^ 

^ Ц/г 1 0 0 100 

[ 3 - 4 

= 79 мм; 

484 
100 

= 4,9 мм. 

Строим план сил по уравнению (4.10) (поз. 9, лист 2). Замыкаю-
щий отрезок [ 4 - l J отображает реакцию Fjq, действующую на 
кривошип со стороны стойки: 

Fio = [4 - 1 ] ц р = 34 • 100 = 3400 Н. 

Примечание. Направление всех реакций указано стрелками на соот-
ветствующих векторах построеннь1х планов сил. 

5. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ПЛАНЕТАРНЫХ МЕХАНИЗМОВ 

Необходимо определить число зубьев колес 1,2,3» и 4 планетар-
ного механизма (рис. 5.1, г), удовлетворяющее известной величине 
передаточного отношения и\н при заданном числе сателлитов А: = 3. 

Величину передаточного отношения U]H определяем из общего 
передаточного отношения трансмиссии 

и . 
и ^ =и , - и = — 

общ аЬ Hi .. 
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XJ 
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Рис. 5.1 
в; 

где м , = ^ 
Z. 10 

= - 3 - передаточное отношение цилинд-

рическои передачи с неподвижными осями; 

"Я1 
Щн 

- передаточное отношение от водила к центральному 

колесу 1 планетарной ступени. 
Тогда 

Щн = 

1 _ ^аЬ - 3 

"Я1 «общ 60 
= -0,05 , 

ш 
где и ДВ 'ДВ 

общ СО, 

2000 
33,3 

= 60 - передаточное отношение 
^к " к 

от кривошипа (коленчатого вала двигателя) к карданному валу 
трансмиссии - число оборотов карданного вала). 

Для подбора чисел зубьев Zi, Z2, Z3, Z4 используем метод со-
множителей [9]. По формуле Виллиса 
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« . я 

7 у 
откуда - i — А = + 0,05 = 1,05 . 

Z, Zj, 

Полученное соотношение чисел зубьев заменяем отношением 
сомножителей 

Zj • Z3 а • с ' 

в результате чего числа зубьев колес Zi, Z2, Z3, Z4 оказываются 
пропорциональными соответственно числам а, Ь, с а d. Чтобы 
обеспечить условие соосности (модули всех зубчатых колес одина-
ковы, тогда Zi + Z2 = Z3 + Z4) вводятся дополнительные множи-
тели 

(5.1) 
Z2 Z4 b{d-¥c)-d(a-vb) 

Z1Z3 ~ a{d +с)-с{а + ьУ 

Из условия (5.1) получаем числа зубьев 

Zi = a{d + с)у; Z3 = с{а + ; 

Z2=b{d-\-c)F^-, Z^-d{a + BYI, 

где у - некоторое положительное число. 
При выборе Y следует учитывать условие отсутствия подрезания 

и интерференции зубьев. В рассматриваемом примере для колес без 
смещения необходимо, чтобы Zj >\1 ^Zi >17; Z3 >17; Z4 >17. 
Кроме того, следует стремиться к получению наименьших габари-
тов передачи. 

Рассмотрим следующие варианты: 
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1 ) 
Z2 -24 ^ 7 - 3 
Z , - Z , 4 -5 

2) 3 - 7 
4-5^ 

3) 
z , z . 4 - 5 

Результаты определения чисел зубьев по трем вариантам пред-
ставлены в табл. 5.1. 

Т а б л и ц а 5 .1 
Вариант а b с d У Z, Z2 Z3 Z4 

1 4 1 5 3 1 32 56 55 38 
2 4 3 5 7 1 48 36 35 49 
3 1 5 21 1 1 104 26 25 105 

Из табл. 5.1 видно, что наименьшие габариты обеспечивает 2-й 
вариант расчета. 

Проверяем величину передаточного отношения 

Z j - Z 3 48-35 

Условие соседства проверяем по Z j = 36, так как Z2 > Z^-

^ ч . 180 ^ ^ 
(Z, +Z2)s in > Z 2 + 2 , 

к 

где к = 3 - заданное число сателлитов, тогда 

(5.2) 

(48+ 3 6 ) s i n ^ - 7 2 , 7 5 > 36 + 2 = 38 . 

Таким образом, условие соседства выполняется. 
Примечание. Если число сателлитов к не задано, то из (5.2) определя-

ется максимально возможное число сателлитов 
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180 
kmax = 7— - Т • (5-3) 

Z , + 2 arcsin 
Z, + Z , 

Тогда принимаем целое к < к ^ ^ . 

Проверяем условие сборки [9] 

»1Я ••̂ 1 _ 
k-D ^ ' 

где D - наибольший общий делитель чисел Z, = 48, Z3 = 35, т.е. 
в данном случае D = \ ; 
q ~ целое число. 

Тогда 

0,05-48-35 _ , g 
3 1 

Условие сборки выполняется. 
Окончательный вариант: 
Z, = 4 8 ; Z2 = 3 6 ; Z3 = 3 5 ; 2^=А9-к=Ъ. 
Определим делительные диаметры колес по формуле 

d = mZ, 

где т - модуль, мм 

rfj = m - Z j = 3 - 4 8 = 1 5 4 мм; d^ =n i Z^ = 3 - 3 5 = 1 0 5 мм; 

= w - Z 2 = 3 - 3 6 = 108 мм; с?4 = m-Z4 = 3-49 = 157 мм. 

По рассчитанным диаметрам колес согласно ГОСТ 2.770-68 в мас-
штабе вычерчиваем схему планетарной передачи в двух проекциях 
(рис. 5.2, с. 55). 
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Рассмотрим особенности проектирования других схем планетар-
ных механизмов. Так, для однорядной схемы (рис. 5.1, а) целесооб-
разно использовать генеральное уравнение синтеза [9] 

Zi : Z2 : Z3 : у = Z, I . 

Из условия отсутствия подрезания зубьев число зубьев колеса 1 вы-
бирают Zj > 1 7 , а число у должно быть целым положительным. 
Предельно возможное число сателлитов определяют по формуле 
(5.3). 

Для схемы, изображенной на рис. 5.1, б, с одним внутренним и 
одним внешним зацеплениями, используется метод сомножителей 
[9]. Тогда по формуле Виллиса 

Z t • Z 4 

которая может быть представлена в виде 

Z2 • Z4 b-d , 
Z] • Z3 а-с 

с учетом условия соосности имеем 

Zj = a{d - C)Y Z3 = с{а + б)у; 

При выборе положительного числа у необходимо учитывать ус-

ловия отсутствия подрезания и интерференции зубьев: Zj > 1 7 ; 

Z 2 ^ 1 7 : Z 3 > 2 0 ; Z 4 - Z 3 > 8 . 

Для схемы с двумя внутренними зацеплениями, изображенной 
на рис. 5.1, в, числа зубьев колес по методу сомножителей вычис-
ляются по формулам 
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Z] = a{d - c)y Z 3 = c{a ~ £.)/• 

Z2=b{d-c)Yi Z^^d{a~b}Y, 

где a, b, Cy d ~ соответствующие сомножители передаточного от-
Н ношения Mj4 в обращенном движении. 

При выборе положительного числа у для этой схемы условие 
отсутствия подрезания интерференции имеет вид: Z2 > 2 0 ; 
Z I - Z 2 > 8 ; Z 3 > 2 0 ; Z 4 - Z 3 > 8 . 

Для всех схем обязательна проверка на условие сборки. 

6. ДИНАМИЧЕСКИЙ СИНТЕЗ 
КУЛАЧКОВОГО МЕХАНИЗМА 

Основное назначение кулачковых механизмов - преобразование 
заданного движения кулачка в необходимое по технологическим 
условиям движение толкателя. 

Примечание: в заданиях на курсовое проектирование применя-
ются три вида кулачковых механизмов: 

1-й вид - механизмы с поступательно движущимся роликовым 
толкателем [1, с. 48, рис. 2.16, а]; 

2-й вид - механизмы с качающимся роликовым толкателем [1, с. 
48, рис. 2.16, <?]; 

3-й вид - механизмы с тарельчатым толкателем [1, с. 48, рис. 
2 . 1 6 , 6 ] . 

6.1. Задачи синтеза. Исходные 
данные для проектирования 

Задачи синтеза: 
1) расчет и построение закона движения толкателя; 
2) определение основных размеров механизма, обеспечиваю-

щих его работу; 
3) построение профиля кулачка, обеспечивающего выполнение 

заданного закона движения толкателя. 
Входными параметрами синтеза являются: 

• структурная схема механизма с указанием способа замыкания 
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высшей кинематической пары; 
• закон движения толкателя, который задается графически в виде 

диаграммы аналога ускорения от угла поворота кулака S 
или названием в соответствии с табл. 2.10 [1, с. 50-53]; 

• максимальное перемещение толкателя - линейное h или угло-
вое \|/ для 2-го вида; 

• фазовые углы поворота кулачка: удаления ф у , дальнего стоя-

ния фд(- , возвращения фд ; 

• максимально допустимый угол давления вдоп (для 1-го и 2-го 
видов); если & доп не указан в задании на проектировании, то 
принять О доп =30 ° для 1-го вида и S доп = 40 для 2-го вида; 

• масса толкателя если она не задана в задании, то принять 
тт=0Д/И2, 

где т2 — масса шатуна; 
• режим работы кулачкового вала (угловая скорость сОк, ревер-

сивность, направление вращение). 
При проектировании механизмов с роликовым толкателем вво-

дят понятие центрового (или теоретического) профиля кулачка (на 
рис. 2.16 [1, C.48] он показан штрихпунктирной линией). Центровой 
профиль проходит через центр ролика и равноотстоит от рабочего 
(действительного) профиля кулачка. 

Решение этих задач синтеза рассмотрим на примере кулачкового 
механизма с поступательно движущимся роликовым толкателем с 
силовым замыканием высшей кинематической пары (рис. 6.1) по 
следующим входным параметрам (табл. 6.1). Закон движения тол-
кателя показан на рис. 6.2. 

Т а б л и ц а 6.1 
СОк, К 9' доп> Шт, Фазовые углы, Закон движения 
С - ' м град кг град толкателя град 

фу Фдс Фв при удале-
нии 

при возвра-
щении 

параболи- с равномерно 
76,4 0,011 27 0,23 65 0 65 ческий 

v = l , 5 
возрастаю-

щим ускоре-
нием 
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Рис. 6.1. 

Рис. 6.2. Закон движения толкателя 

Синтез проводится графическим методом. 
Графическая часть раздела 6 приведена в прил, 3. 
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6.2. Расчет закона движения толкателя 

Закон движения толкателя представляется в виде кинематиче-
ских диаграмм перемещения ^Сф), аналога скорости S ^(ф), аналога 
ускорения в функции угла ф поворота кулачка (рис. 6.2). 

Рабочий угол кулачка 

Ф^ +ф^с +фв =65° +0° +65*^ =130°. 

Переводим эти углы в радианы 

Фр = " ф р = — • 1 3 0 = 2,269 рад; 
180 180 

фу =фд = — ф О = ^ - 6 5 = 1,1345 рад. 

Примем масштабный коэффициент углов по оси абсцисс: 

щ,=0,015 рад/мм, 

тогда отрезки / углов поворота кулачка по оси ф будут равны: 

= ^ = 150.86 мм; 
Цф 0,015 

Рассчитаем 
максимальные значения аналогов скорости о щ̂ х̂ ^ 

аналогов ускорений Ŝ m̂ax по формулам [1, с. 50-53]. 
На фазе удаления толкатель движется по параболическому зако-

ну, для которого имеем: 

ф у 1 , 1 3 4 5 -

'' 0.015 60 



2h 2-0,011 
Symax = = = 0,0194M; 

фу 1,1345 

при 0 < ф < ф | : 

// _ 2h 2 0,011 
^Утах = = 0,04273 м, 

ф у ф , 1,1345-0,4538 

при Ф5 < ф < ф у : 

с// 2-0,011 . . . ц . ^Утах = -0,0284м. ФУГфу-Ф1; 1,1345(^1,1345-0,4538; 

На фазе возвращения толкатель движется по закону с равномер-
но возрастающим ускорением, для которого имеем: 

_/ 3h 3-0,011 
^Втах ^ = " T T T T Z ^ = -0,0145 м; 2фв 2-1,1345 

// 6h 6-0,011 . 
^ В т а х = = - 7 7 7 7 7 2 ± " ' " 5 1 2 8 М. 

ф | 1,1345^ 

Примем масштабные коэффициенты по оси ординат одинаковы-
ми для двух графиков 8(ф) и 51[ф): 

Us . = 0 , 0 0 0 5 
мм 

а для графика 5''''(ф) 

ц ./=0,002 " 
мм 

Вычисляем максимальные ординаты графиков: 
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перемещения h 0,011 „ 
У^тяу = = = Z/ 11 ; 

аналога скорости 
^тпхУ 

sLa. ^ 0,0194 
1 Л 0 , 0 0 0 5 

- 3 8 , 8 мм; 

аналога ускорения 

при 0<ф<ф1 

0.0194 
0,0005 

= 38,8 мм; 

о у max 0,04273 = - Х н и = ^ = 21,36 мм ; 
Ц „ 0,002 

О 

п р и ф , < ф < ф у = = мм; 
•̂ -шахУ ц^// 0,002 

0,002 

Примечания. 1. Для механизмов 2-го вида h = /K V, (/К - длина коро-
мысла в метрах). 

2. Для механизмов 3-го вида принять = р, ^̂  и ординату jmax=20 мм. 
iS 

Используя ординаты у // и отрезки /, строим геометрическим 
^тпх 

путем заданный график аналога ускорения S ^'(ф) в поз. 1 листа 3 
(при построении брать не менее 6-ти точек на фазах фу и фв)- На 
графике аналога скорости S '̂ (ф) откладываем максимальные орди-
наты у„/ VI у „I , а на графике перемещения ^Сф) ~ у^ 

^ТАХ У ^ТАХ В 

(поз. 2 и 3 листа 3). На фазе удаления кривые строим геометриче-
ским путем, а на фазе возвращения кинематические харак герметики 
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вычисляем по формулам [1, с. 51], в которые необходимо внести 
следующие изменения: 

1) вместо фу подставляем фв в радианах; 
2) текущее значение угла ф, ; 

Ф/ = П 4 - г ; - А ф в , 

где 

3) полученные значения аналогов скоростей умножаются на 
«минус 1 ». 

Например, для положения 10 получим: 

Фю = а 4 - 1 0 ; Д ф в =4-0Д89 = 0,756 рад; 

По = 0,011 
Г 0,756^ 

2 
3 

2 0,756^ 

Фв 1 Ф в ; 
= 0,011 

U,1345; ч l,1345j 

= 0,00814 м; 

/ _ ф ю , б 0,011 0,756^, 0,756 
'^ю - ^ (^ / - ~ 1 ( / -

Фв Фв 1,1345^ 1,1345' 

= -0,0129 м; 

^10 0,00814 ус „ = —^ = = 16,28 мм; 
0,0005 

0,0129 - . _ 
у^/ = =-25,8мм. 

0,0005 

Вычисленные значения 5 и 5 приведены в табл. 6.2. 
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Т а б л и ц а 6.2 
№ по-
ложе-

ния 
8 9 10 11 12 13 14 

Ф1,рад 1,1345 0,945 0,756 0,567 0,378 0,189 0 
S,U 0,011 0,01018 0,00814 0,00549 0,00284 0,00081 0 

>'5', мм 22 20,36 16,28 10,99 5,69 1,62 0 
м 0 -0,0081 -0,0129 -0,0145 -0,129 -0,0081 0 

У^/ ,мм 0 -16,19 -25,87 -29 -25,87 -16,19 0 

Примечание. Такие законы движения толкателя, как параболический, 
синусоидальный и косинусоидальный проще строить при помощи геомет-
рических методов. Построение остальных кривых ведется либо графиче-
ским интегрированием, либо аналитически по соответствующим форму-
лам [1, с. 50-53]. 

6.3. Определение основных размеров механизма 

Основными размерами кулачкового механизма с поступательно 
движущимся роликовым толкателем являются минимальный радиус 
центрового профиля кулачка Го (радиус основной шайбы) и смеще-
ние е оси толкателя. Эти размеры определяются из условия недо-
пущения заклинивания, т.е. углы давления при любом положении 
механизма не должны превышать предельно допустимого 
(9<»доп). 

При графическом решении строится совмещенная диаграмма 
S(S') путем исключения общего параметра ф из графиков переме-
щения 5(ф) и аналога скорости 5"'(ф) (поз.4 лист 3), построенных в 
одном масштабе = „/ • Для этого по оси ординат откладыва-л 
ются перемещения толкателя согласно графику 5'=5'(ф). Через по-
лученные точки М\,М2, ... , М? проводятся прямые, параллельные 
оси абсцисс. На этих прямых от оси ординат откладываются отрез-
ки, равные аналогам скоростей в масштабе jj,̂ ' = ц^/ . При этом 

учитываем, что аналоги скорости для фазы удаления откладывают-
ся в направлении вращения кулачка, а для фазы возвращения - в 
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обратную сторону. Соединив плавной кривой концы отрезков , l!, 
... , 13 ,̂ получим график S{S'). 

Поскольку требуется спроектировать механизм с силовым замы-
канием высшей пары и с нереверсивным режимом работы, то ос-
новные размеры (го и е) определяются только на фазе удаления. По-
этому первый луч проводится под углом ддоп к оси S, который ка-
сается кривой S(S^) на фазе удаления. Второй ограничивающий луч 
проводится через точку Mi под углом 3 доп к оси S. В пересечении 
этих лучей получаем точку О, являющуюся центром вращения ку-
лачка минимальных размеров. 

Го = ОМ, • ILI5 = 40 • 0,0005 = 0,02 м; 

Перпендикуляр, опущенный из точки О на ось S, определяет вели-
чину смещения 

е = Ois: • = 18 • 0,0005 = 0,009 м. 

Примечание. 1. Для кулачкового механизма с качающимся коромыс-
лом минимальный радиус центрового профиля гд и межосевое расстояние 
а(/о) определяются согласно примера 3 п.2 [1, с. 73] (см. рис. 6.3); 

2. Для кулачкового механизм с тарельчатым толкателем минимальный 
радиус Го определяется из условия выпуклости профиля кулачка методом 
Геронимуса согласно примера 2 п.2 [1, с. 67] и рис. 6.4 по диаграмме 
Диаметр тарелки толкателя d̂  определяется по максимальному аналогу 
скоростей S' •. d,> 2 

6.4. Построение центрового и рабочего профилей кулачка 

Центровой профиль кулачка строится графически методом об-
ращения движения (поз.5, лист 3). Для этого из выбранного центра 
О проводим две окружности радиусами го=40 мм и е = 1 8 мм в 
масштабе p-s = 0,0005 м/мм, затем проводим вертикальную линию, 
касательную к окружности радиуса е - линию движения толкателя. 
Строим разметку хода толкателя и получаем точки М\, М2, ... , Mj 
для фазы удаления. От луча OM-j в направлении, противополож-
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•^УМАХ 

Доп 

Рис. 6.3. Схема определения основных размеров кулачкового 
механизма с коромысловым роликовым толкателем 

ST' ST' ST' 
N 
0 

Oi 

Рис. 6.4. Схема определения основных размеров кулачкового 
механизма с тарельчатым толкателем 
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пом угловой скорости кулачка, откладываем последовательно фазо-
вые углы фу, фдс, фв- Дугу, стягивающую угол фу, делим на шесть 
равных частей и получаем точки 1, 2, 3, .. . , 7, через которые про-
водим касательные к окружности радиуса е. Затем радиусами ОМг, 
OMi, .ОМ-] проводим дуги до пересечения с соответствующими 
касательными. Получаем точки 2', З', . . . , 7̂ , которые являются по-
ложениями центра ролика толкателя в обращенном движении. Со-
единив полученные точки плавной кривой, будем иметь центровой 
профиль кулачка для фазы удаления. Для фазы возвращения по-
строения выполняются аналогичным образом. 

Профиль кулачка для фазы дальнего стояния очерчивается по 
дуге окружности радиуса r,nax-OMj. 

Для построения рабочего профиля кулачка определяется радиус 
ролика по двум условиям: 

1) из условия конструктивных ограничений при больших значе-
ниях Го". 

Гр <0,4-Ло =0 ,4-40 = 16 мм; 

2) из условия недопущения заострения или самопересечения ра-
бочего профиля 

Гр <Г0.6^0,8;р„,„ =0,6 17 = 10,2 мм, 

I дс piniij — минимальный радиус кривизны центрового профиля ку-
лачка, определяемый графически по трем точкам на наиболее вы-
пуклом участке. 

Из двух условий принимаем меньшее значение: Гр=10 мм. 
Рабочий профиль кулачка найдем как эквидистантную кривую, 

отстоящую от центрового профиля кулачка на расстоянии равном 
радиусу ролика Гр. 

Примечания. 1. Построение профиля кулачка для механизма с качающимся 
роликовым толкателем проводится согласно примера 3 п.4 и 5 [1, с. 75]. 

2. Для механизма с тарельчатым толкателем - согласно примера 2 п.З 
[1, с. 72]. Причем сначала строится центровой профиль центра тарелки 
толкателя, а затем рабочий профиль, используя отрезки у графика анало-
гов скоростей S'=S' (ф). 
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6.5. Определение и построение графика угла давления 

Угол давления S - это угол между нормалью п - п к профилю 
кулачка в точке контакта с роликом и вектором скорости центра 
ролика толкателя (рис. 6.1). Он характеризует передачу сил в ку-
лачковом механизме и служит для оценки опасности заклинивания. 

Углы давления определяются графически из совмещенной 
диаграммы S(S') (поз. 4), соединяя точки l', Т!, ...ДЗ' диаграммы с 
центром О кулачка и измеряя транспортиром углы между прямыми 

и осью S толкателя. Результаты измерений углов 
давления приводятся в табл. 6.3. 

Т а б л и ц а 6.3 
№ 

положений 
1,14 2 3 4 5 6 7,8 9 10 11 12 13 

& „ град -27 -5 20 23 7 -9 -19 -30 -39 -46 -47 -42 

По результатам табл. 6.3 строим график углов давления в мас-
штабе = 2 град/мм (поз. 6 лист 3). Делаем оценку опасности 
заклинивания, проводя горизонтальные прямые на уровне ± S доп-
На фазе возвращения график углов давлений пересекает допусти-
мую область. Однако возможность заклинивания предотвращается 
пружиной. На фазе удаления опасности заклинивания нет. 

Примечание. 1. Для 1-го вида кулачкового механизма углы давления 
могут быть определены по аналитическим формулам (2.13) [1, с. 55], а для 
2-го вида-(2.14) [1, с. 56]. 

2. Для механизма с тарельчатым толкателем углы давления = 0 , 

поэтому вместо графика ^(ф) строится линия зацепления (рис. 2.29 
[1,с.72]). 

6.6. Расчет жесткости замыкающей пружины 

Чтобы толкатель при больших ускорениях не отрывался от про-
филя кулачка под действием силы инерции, предусматривается си-
ловое замыкание высшей кинематической пары пружиной растяже-
ния-сжатия (рис. 6.1). Жесткость пружины должна быть такая, что-
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бы сила упругости пружины Fnp превышала максимальную отры-
вающую силу инерции толкателя, т.е. РЦР > FQT?. 

Максимальную силу инерции определяем по рассчитанному ра-
нее (п. 6.2) максимальному аналогу ускорения S"щах-

= К ® к ' 5 1 | - | 0 , 2 3 - 7 6 , 4 ^ -0,051281 = 68,84Н, 

где mj - масса толкателя; 
сОк - угловая скорость кулачка. 
Так как сила инерции F^j противоположна ускорению толкателя 

(аналогу ускорения то график силы инерции в функции пере-
мещения толкателя Fh(S) строится на основании графиков аналога 
ускорения S ^'(ф) и перемещения 5(9) путем исключения угла ф. 
Поскольку S ''MAX получается большим на фазе возвращения, то 
график -Fh(<S) строится для фазы возвращения. Масштабный коэф-
фициент графика сил инерции 

68.84 Н 
ц Р = = = 2.00 — . 

' 25,64 

В точке равенства упругой силы и силы инерции толкателя упру-
гую силу увеличивают на величину 

Fo = 0.2 • = 0,2 • 68,84 = 13,76 Н (поз. 7 лист 3), 

и получаем точку т графика силы упругости пружины. 
От начальной точки графика на оси S откладываем пред-

варительное растяжение-сжатие пружины f\ = hvi получаем точку g. 
Через точки т я g проводим прямую линейного графика сил упру-
гости пружины Fnp(»S). 

Определяем максимальную силу упругости пружины 

Fmrna. = Цг • = 2,68 • 30,76 = 82,45 Н, 

Необходимая жесткость пружины 
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/ , 2 2 + 22 ' мм 

где Аэ - перемещение толкателя, соответствующее максимальному 
значению силы Fw„ах, в нашем случае h^-h. 

7. СИНТЕЗ СИСТЕМЫ УПРАВЛЕНИЯ МЕХАНИЗМАМИ 
МАШИНЫ-АВТОМАТА ПО ТАКТОГРАММЕ 

Требуется спроектировать систему путевого управления работой 
трех механизмов М\, Ml, МЪ по заданной тактограмме. Необхо-
димо определить число, вид и схему соединений логических эле-
ментов ( ЛЭ ), обеспечивающих последовательную работу механиз-
мов М,. по тактограмме 232311. Синтез проводится численно-
алгебраическим методом в двоичной системе с помощью таблиц 
включений по методике литературы [1, 3, 7]. Разработать принци-
пиальную пневматическую схему управления на пневмоэлементах, 
в которой механизмами М, являются пневмоцилиндры с поршня-
ми. 

Графическая часть раздела 6 приведена в прил, 4. 

7.1. Построение заданной тактограммы 
и проверка ее реализуемости 

Тактограмма показывает графически последовательность рабо-
ты отдельных механизмов машины в зависимости от тактов работы. 
Такт - это промежуток времени, в течете которого работает (дви-
гается) только один механизм (остальные неподвижны). Изобража-
ем на тактограмме (поз. 1 лист 4) последовательность работы меха-
низмов машины. Так как работа каждого механизма М, (г = 1,2,3) 
состоит из прямого хода («Вперед») и обратного («Назад»), то цикл 
работы трех механизмов в машине содержит 6 тактов движения 
(или работы), в каждом из которых совершается одностороннее 
движение одного М,. (поршня пневмоцилндра). По заданной такто-
грамме 232311; в 1-м такте совершает ход вперед механизм Ml 
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( M l и Л/3 неподвижны), во 2-м такте - ход вперед механизм 
М З ( М 1 и М2 неподвижны), в 3-м такте - ход назад М2, в 4-м 
такте - ход назад МЪ, в 5-м такте - ход вперед Ml, в 6-м такте -
ход назад M l . Движение «Вперед» показано на тактограмме на-
клонной прямой вверх « / », движение «Назад» - обратной прямой 
« \ », неподвижность в исходном положении - горизонтальным от-
резком « _ », а неподвижность в противоположном крайнем поло-
жении - отрезком « ~ » . 

Обозначим на тактограмме в начале каждого такта значения 
входных двоичных сигналов х^, подаваемых конечными выключа-
телями K j в крайних положениях поршня М,-: д:,- = 1 в левом 
крайнем положении (обратный или инверсный сигнал при этом 
X, = 0 ) и л:, = О (Зс,- = 1) в правом крайнем положении. Инверсные 
сигналы Зс, на тактограмме не показаны. 

Проверяем реализуемость тактофаммы. Тактограмма будет реа-
лизуема, если значения входных сигналов х,- в начале каждого такта 
различны. Для проверки на реализуемость назначаем веса сигналов 

: для сигнала xj вес = 2' = 2 , для ocj вес qr̂  = = 4 , для Хз 
вес =2^ = 8 . Определяем затем веса тактов (1, 2,...6) сум-
му произведений в каждом такте значений сигналов х, на их веса : 

3 

Так, в 1-мтакте g , = Ь 2 - ь 1 - 4 + 8- = 14; 

во2-мтакте 02 =1-2 - ( -0 -4 + 1 -8 = 10. 
В нашем случае веса тактов совпадают в 1-м и 5-м тактах 

(Qi =Qs = 7 ), поэтому тактограмма нереализуема, так как в совпа-
дающих тактах появляется неопределенность работы механизмов М , . 

Примечание. Если веса во всех тактах различны, то тактограмма реа-
лизуема, добавочных элементов памяти не нужно, тогда следует перейти 
сразу к подразделу 7.2. 
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Для перевода тактограммы в реализуемую вводим добавочный 
логический элемент памяти П с входным сигналом Z. Рекоменду-
ется включать память и выключать за один такт до совпадающего. 
В нашем случае включаем память П (z = 1) в 6-м такте (перед сов-
падающим 1-м) и выключаем (z = 0) в 4-м такте (перед совпадаю-
щим 5-м). Назначаем вес памяти ^^ = = 1. Подсчитаем теперь 
веса тактов Q^j с учетом сигнала памяти 

в 1-м такте 2ni = + ^' ^п = -Ь М = 15; 

2-мтакте + = 

Так как веса Q^ получились во всех тактах различными, то так-
тограмма реализуема с одним элементом памяти П. 

Примечание. При совпадении весов Qj в трех и более тактах могут 

понадобиться два (и более) элемента памяти Пь Пг с сигналами z | , zz. 

7.2. Составление таблицы включений 

Показываем функциональную зависимость выходных сигналов 
f^, управляющих работой механизмов и элемента памяти от вход-
ных сигналов Xj и Z в виде таблицы включений, являющейся таб-
лицей состояний системы управления. В верхней части таблицы 
включений (поз. 2 лист 4) записаны значения входных сигналов от 
механизмов М, и П во всех логических тактах. Такты движения 4 и 
6, в которых на гактограмме включается и выключается память, 
разделяем на два логических такта 4а и 46, 6а и 66. С учетом этого 
цикл работы системы управления СУ будет состоять из 8-ми логи-
ческих тактов. 

Примечание. В реализуемой тактограмме (без элемента памяти П) ос-
танутся 6 логических тактов СУ. При двух же элементах памяти П1, П2 
цикл работы СУ будет состоять из 10 логических тактов. 
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Переносим в таблицу включений из тактограммы значения вход-
ных сигналов JC. и Z, причем в тактах 4а и 6а сначала показываем 
изменение сигналов механизмов М2 и Ml, а затем в тактах 46 
и 66 производим изменение сигналов памяти z (с 1 на О и с О на 1). 
Тактирующие сигналы, которыми j-й такт отличается от предыду-
щего J-1, отмечены звездочкой (*) в каждом такте. 

В нижней части таблицы включений записываем по два выход-
ных сигнала / ) на движение механизмов Л/, и на переключение 
памяти: на движение вперед (или на включение памяти) и 
инверсный /т - на движение назад (или на выключение памяти). 
На основании тактограммы расставляем в соответствующих тактах 
таблицы включений значения выходных сигналов / . В одном так-
те рабочего состояния ставим У} = 1, когда М, движется вперед 
(инверсный сигнал в этом такте обязательно 0), соответственно 
в другом такте f- =1 на движение назад (инверсный сигнал здесь 
fi =0) . От такта, где - О, др такта, где/)- = 1, вправо по ходу 
цикла ставим запрещенные состояния с / = 0 , остальные (безраз-
личные) состояния опгмечаем прочерками (-). Причем выходные сиг-
налы памяти f z =1 и / j = 1 поставлены в тактах с «а» (4а, 6а), 

когда на тактограмме включается-выключается память, а сигналы 
механизмов (если они попадают на совпадающие такты) поставле-
ны в тактах с «б» (46, 66). Так, для механизма M l ставим рабочие 
состояния / i = 1 на движение вперед в такте 5 ( / у = 0), а на дви-
жение назад / j = 1 в такте 66 ( / , =0) . Запрещенные / i = О ставим 
от первого О вправо до 1 инверсного ( / i = О в тактах 66, 1, 2, 3,4а, 
46, / у = О в тактах 5, 6а). 

Проверка: в каждом такте должен быть один рабочий сигнал 
fi=\ и во всех тактах одинаковое число запрещенных сигналов с 

= О и безразличных. 
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7.3. Составление формул включения и их упрощение 

Формулы включения представляют собой алгебраические зави-
симости выходных сигналов в рабочем состоянии (при / = 1) от 
входных сигналов х, . В таблицу формул включения (поз. 3, лист 4) 
выписаны из таблицы включений для каждого выхода f^ значения 
входных сигналов из такта рабочего состояния, когда / ; = 1, и из 
тактов запрещенных состояний, когда = О. Причем в число 
входных сигналов х, и z не записывается то л:,-, для которого со-
ставляется формула , т.е. для / | и /у без х^, для / 2 и Д без 

и т.д. Так, для Ml из такта 5 таблицы включений, где /1 = 1. 
записаны в рабочее состояние значения Х2 =1, л;з=1*, z = 0, а в 
запрещенные состояния выписаны значения ^2, Х3 и z из тактов 
запрещенных состояний 66, 1, 2, 3, 4а, 46, где / ] = О. Для / у = 1 
выписано рабочее состояние из такта 66 (Х2 = 1, Х3 = 1, z = 1), а 
запрещенные состояния - из тактов 6а и 5. 

Исходные формулы включения записаны в виде логических про-
изведений входных сигналов х, и z в рабочем состоянии при 
/ = 1. Причем значению х = О (или z = 0) соответствует инверсная 
запись Xj (или z ), так как при х̂  = О будет х̂  = 1, что нужно для 
получения по правилам логического умножения / j = 1 в рабочем 
состоянии. Например, для включения Ml вперед исходная форму-
ла 

/1 

так как в рабочем состоянии здесь Х2 =1 , Х3 =1*, z = 0. 
Для сокращения числа логических элементов в блоке управления 

СУ производим упрощение исходных формул. Упрощение прове-
дено методом перебора, сравнивая различные варианты сокращен-
ных наборов X, рабочего состояния. 
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Примечание. Последовательность упрощения формул: 
1) В качестве 1-го варианта упрощения берется из рабочего состояния 

один тактирующий сигнал х* (или z*). Если тактирующий сигнал не 
встречается в запрещенных состояниях, то упрощенная формула сведется 
к одному входному сигналу = х* (или z*). 

2) Если тактирующий сигнал встречается в запрещенных состояниях, 
то смотрим варианты формул / . из двух сигналов х̂  (или z), один из ко-
торых обязательно тактирующий. Если варианта из двух л, (или z) нет в 
запрещенных состояниях, то упрощенная формула запишется в виде логи-
ческого произведения этих двух сигналов: / ; = х', .х . (или / ; = • ), 

3)Если же все варианты упрощения из двух х,- имеются в запрещенных 
состояниях, то исходная формула не упрощается. 

Так, для выхода / у упрощенная формула запишется одним так-
тирующим сигналом / у = Z, так как тактирующий сигнал не 
встречается в запрещенном состоянии. Для выхода / j тактирую-
щий сигнал = 1* встречается в запрещенных состояниях, поэто-
му смотрят варианты упрощенной формулы из двух сигналов с так-
тирующим: / i = • Лз и / , = Хз • Z . Так как вариант / , =Xj -z 

(т.е. Xj = Г , z = 0 или z=l) нет в запрещенных состояниях, то 
его оставляем в упрощенной формуле. Для выхода же / 2 упроще-
ние до одного, двух сигналов х и z невозможно, поэтому упро-
щенная формула равна исходной. 

7.4. Разработка пневматической схемы управления 

В пневматической схеме управления (поз. 4, лист 4) показаны три 
механизма ( M l , М 2 , МЗ) в виде пневмощшиндров с поршнями. 
Для формирования входных сигналов х,- и х,- в крайних положени-
ях поршня поставлены справа по два входных логических элемента 
К,, и К^ в виде двухпозиционных трехлинейных пневмовыключа-
телей. Для управления работой пневмоцилиндров показаны выход-
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ные логические элементы в виде двухпозиционных четырехлиней-
ных пневмораспределителей ПР, на которые подаются выходные 
управляющие сигналы и f j . Элемент памяти П также взят в ви-
де пневмораспределителя ПР4, который выдает входные сигналы z 
и Z по выходным сигналам и . 

Логическое преобразование входных сигналов л:,- и z в выход-
ные сигналы / по упрощенным формулам включения осуществля-
ется в логическом блоке управления БУ. В этом блоке поставлено 
столько двоичных логических элементов (ЛЭ) умножения «И», 
сколько знаков умножения в упрощенных формулах. В данном слу-
чае - четыре ЛЭ «И». В блоке зшравления БУ соединены линии 
входных сигналов х, и z с линиями выходных сигналов У} по уп-
рощенным формулам включения. Так, по формуле / , = Xj • z ли-
нии входных сигналов и z подсоединяем к двоичному ЛЭ ум-
ножения «И», а к его выходу присоединена линия выходного сиг-
нала /1. По формуле же / у = z соединяем напрямую выход /у со 
входом Z и т.д. 

Примечание. При отсутствии в упрощенных формулах знаков умно-
жения соответственно в БУ не показывают ЛЭ «И», и входы Xj соединяют-
ся с выходами fi на прямую по упрощенным формулам. 

7.5. Проверка работы системы управления 

Схема управления показана в исходном состоянии начала 1-го так-
та, когда поршни всех М^ занимают крайние левые положения, нажа-
ты пневмовыключатели К i, К 2, К 3, не нажаты К ^, К - , К j , вклю-
чен элемент памяти П. При включении пневмокрана (не показан на 
схеме) и подаче сжатого воздуха в систему входные пневмовыключа-
тели К; и память П вьщадут входные сигналы Xj = 1, Х2 = 1, 
хз = 1, Z = 1. В соответствии с упрощенными формулами включе-
ния при этом на выходе БУ в 1-м такте появится выходной сигнал 
/J = X, • ЛГЗ • Z = 1, под действием которого пневмораспределитель 
ПРг переключится влево и подаст сжатый воздух в левую полость 
76 



пневмоцилиндра М2, и его поршень пойдет вправо. В конце своего 
хода поршень М2 нажмет справа выключатель К ^ и остановится. В 

начале 2-го такта от К ^ появится входной сигнал x j = 1 (и ранее 
Х2 = О) И останутся X] = 1, Х3 = 1, Z = 1. Поэтому на выходе БУ во 
2-м такте появится выходной сигнал /3 = ~ ^' действием ко-
торого пневмораспределитель ПРз переключится влево и подаст воз-
дух в левую полость пневмоцилиндра м з , и его поршень пойдет 
вправо, отжав выключатель K j , что вызовет входной сигнал Х3 = О. 
И далее будет осуществляться цикл работы по тактограмме 232311. 

Примечание. В записке проекта счудент описывает не менее 2 первых 
тактов с учетом и возможных логических «а» и «б» {например, 1, 2а, 26 или 
\а.. 16,2). 
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