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1.2. Исходные данные







2. Проектирование кривошипно-ползунного
 механизма и определение закона его движения.
2.1 Определение размеров кривошипа по формуле:
𝑉ср
𝑙𝑂𝐴  = 4𝑛
Средняя скорость ползуна поршня Vср ,=7,2м/c; частота вращения кривошипа n1=550 с-1;

относительная длина шатуна 2

 lAB =4,10;
l

OA

относительное положение центра масс S 2

 lAS2    =0,28.
l

AB
𝑉ср
𝑙𝑂𝐴  = 4𝑛  = 0,028 м

2.2. Определение масштаба изображения и хода поршня.
Изображается	кинематическая	схема	механизма	в	положении,	заданном	в техническом задании, то есть V-образно. Ход поршня равен двум длинам кривошипа.
𝐻 = 2 ∗ 𝑙𝑂𝐴 = 2 ∗ 0,028 = 0,058 м
Длина шатуна равна:
𝑙𝐴𝐵 = 𝜆1 × 𝑙𝑂𝐴 = 4,10 ∗ 0,028 = 0,1165 м

Масштаб изображения кинематической схемы на чертеже равен:
OA=28 мм
𝑙𝑂𝐴  = 0,028 м

𝑂𝐴
 (
𝑙
)𝜇𝐿 =
𝑂𝐴

мм
= 1000  м

2.3. Построение диаграмм движущих сил.
Траектория точки А кривошипа была разбита на 12 равны частей и найдено соответствующие положения точек В и С ползунов. По заданным индикаторным диаграммам для двигателя и компрессора были получены диаграммы движущих сил и сил сопротивления.
По заданному максимальному давлению в цилиндре компрессора найдено максимальное значение силы в цилиндре двигателя:


Масштаб изображения диаграммы давлений равен:

a=100 мм Pmax=981000 Па
𝑎	100	мм
𝜇𝑝  = 𝑃𝑚𝑎𝑥  = 981000 = 0,000101936  Па

Масштаб изображения диаграммы сил равен:

b=100 мм Fmax=2730 H
𝑎	100	мм
𝜇𝑝  = 𝐹𝑚𝑎𝑥  = 2730 = 0,03663   𝐻


2.4. Определение	передаточных	функцийскоростей кривошипно-ползунного механизма.
Для определения передаточной функции строим планы возможных скоростей.
Отрезок, изображающий скорость точки А кривошипа был принят равным 40 мм.
Были использованы векторные суммы VB  VA  VBA ;VC VA VCA и равенства:

VqB

 VB ;
1

VqC

 VC
1

; U21=2/1 ; U41=4/1 .

Достаточно построить передаточные функции для 7 точек, так как далее меняется только направление скорости, а не модуль.

	Положение механизма
	VqB, м
	VqC, м
	VqS2, м
	VqS4, м
	U21
	U41

	0
	0
	0,028
	0,0077
	0,028
	0,240
	0

	1
	0,0161
	0,0224
	0,0224
	0,0266
	0,210
	0,120

	2
	0,0273
	0,0119
	0,0266
	0,0224
	0,120
	0,210

	3
	0,028
	0
	0,028
	0,0077
	0
	0,240

	4
	0,0224
	0,0119
	0,0266
	0,0224
	0,120
	0,210

	5
	0,0119
	0,0224
	0,0224
	0,0266
	0,210
	0,120

	6
	0
	0,028
	0,0077
	0,028
	0,240
	0

	7
	0,0119
	0,0273
	0,0224
	0,0266
	0,210
	0,120

	8
	0,0224
	0,0161
	0,0266
	0,0224
	0,120
	0,210

	9
	0,028
	0
	0,028
	0,0077
	0
	0,240

	10
	0,0273
	0,0161
	0,0266
	0,0224
	0,120
	0,210

	11
	0,0161
	0,0273
	0,0224
	0,0266
	0,210
	0,120

	12
	0
	0,028
	0,0077
	0,028
	0,240
	0




2.5. Определение суммарного приведенного момента.


Расчет осуществляется по формуле

М пр  F V

 (
Д
qB
)Силы тяжести не учитываем, так как они составляют мене 10% от силы, действующей на поршень.

	Положение
	М пр , Н*м
ДB
	М пр ,Н*м
ДC

	0
	0
	-2,307

	1
	43,953
	-1,846

	2
	35,545
	-0,98

	3
	23,520
	0

	4
	9,408
	0,98

	5
	2,999
	0,923

	6
	0
	-4,704

	7
	-0,981
	-14,906

	8
	-1,846
	-20,286

	9
	-2,307
	0

	10
	-2,25
	43,953

	11
	-1,327
	35,545

	12
	0
	23,520

	13
	-1,327
	9,408

	14
	-2,25
	2,999

	15
	-2,307
	0

	16
	-1,846
	-0,981

	17
	-0,98
	-1,846

	18
	0
	-2,307

	19
	0,98
	-2,25

	20
	0,923
	-1,327

	21
	-4,704
	0

	22
	-14,906
	-1,327

	23
	-20,286
	-2,25

	24
	0
	-2,307







Масштабы графиков:

	 Y M min 

2мм	 2,16685 мм
	

 (
М
)M min

0,923Нм	Нм

Так как механизм имеет два цилиндра, индикаторные диаграммы которых совпадают, график приведенного момента второго цилиндра получают сдвигом графика первого цилиндра на 180 градусов. Затем кривые суммируются с учетом знака в каждой из 24 позиций.

2.6 Построение диаграмм моментов инерции
Расчет осуществляется по формуле

I пр  m V 2

3	3
 (
2
) (
S
 
2
21
2
)I пр  I

qC
 (
qs
 
2
)u2    m V 2

 (
II
) (
2
3
)I пр  I пр  I пр

По данным расчета строят 4 кривые которые потом графически суммируются в каждой позиции и получают график суммарного приведенного момента инерции второй группы звеньев.



	Положение
	I пр кг*м2
2
	I пр кг*м2
4
	I пр кг*м2
3
	I пр кг*м2
5
	I пр кг*м2
II
	I пр кг*м
сум

	0
	0,000097
	0,000321
	0
	0,000196
	0,000615
	0,008463

	1
	0,000262
	0,000308
	0,000065
	0,000125
	0,000821
	0,008669

	2
	0,000308
	0,000262
	0,000186
	0,000035
	0,000821
	0,008669

	3
	0,000321
	0,000097
	0,000196
	0
	0,000615
	0,008463

	4
	0,000308
	0,000262
	0,000125
	0,000035
	0,000760
	0,008608

	5
	0,000262
	0,000308
	0,000035
	0,000125
	0,000792
	0,008640

	6
	0,000097
	0,000321
	0
	0,000196
	0,000615
	0,008463

	7
	0,000262
	0,000308
	0,000035
	0,000186
	0,000731
	0,008579

	8
	0,000308
	0,000262
	0,000125
	0,000065
	0,000731
	0,008579

	9
	0,000321
	0,000097
	0,000196
	0
	0,000615
	0,008463

	10
	0,000308
	0,000262
	0,000186
	0,000065
	0,000792
	0,008640

	11
	0,000262
	0,000308
	0,000065
	0,000186
	0,000760
	0,008608

	12
	0,000097
	0,000321
	0
	0,000196
	0,000615
	0,008463

	13
	0,000262
	0,000308
	0,000065
	0,000125
	0,000821
	0,008669

	14
	0,000308
	0,000262
	0,000186
	0,000035
	0,000821
	0,008669

	15
	0,000321
	0,000097
	0,000196
	0
	0,000615
	0,008463

	16
	0,000308
	0,000262
	0,000125
	0,000035
	0,000760
	0,008608

	17
	0,000262
	0,000308
	0,000035
	0,000125
	0,000792
	0,008640

	18
	0,000097
	0,000321
	0
	0,000196
	0,000615
	0,008463

	19
	0,000262
	0,000308
	0,000035
	0,000186
	0,000731
	0,008579

	20
	0,000308
	0,000262
	0,000125
	0,000065
	0,000731
	0,008579

	21
	0,000321
	0,000097
	0,000196
	0
	0,000615
	0,008463

	22
	0,000308
	0,000262
	0,000186
	0,000065
	0,000792
	0,008640

	23
	0,000262
	0,000308
	0,000065
	0,000186
	0,000760
	0,008608

	24
	0,000097
	0,000321
	0
	0,000196
	0,000615
	0,008463



Так как фаза второго цилиндра отличает от первого на 450 градусов, то суммарный момент инерции от двух цилиндров равен сумме моментов инерции этих цилиндров в заданных положениях.

Масштабы графиков:

I 

 Y I max 
I max

150мм


0, 00866913

 17302, 77433

мм кг * м2




2.7 Построение графика работы
 (

)График строится методом графического интегрирования графика движущего момента.
Чтобы осуществить графическое интегрирование, на продолжении оси	строят
1
отрезок интегрирования ОК=50мм. При графическом интегрировании площадь криволинейной фигуры на каждом из участков интегрирования заменяется равновеликой площадью прямоугольника.
В первом приближении можно считать, что момент сопротивления постоянен за цикл работы машинного агрегата. Следовательно, график работы сил сопротивления имеет вид наклонной линии, начальной точкой которой является ноль ,а конечной ордината Y А 24 .

 (

)График суммарной работы

А    f ( )

складывается из графиков

Ад    f ( )  и

 (
1
) (
1
) f ( ) Масштаб графика: 

 Y  max  240мм  19,1 мм ;

Аc 	1
 

2,16685 мм


max

4 рад	рад

  	M * 

Нм *19,1 мм  0,83 мм
	

A	OK	

50мм	рад	Дж


2.8. Построение	приближенного графика	кинетической энергии II группы звеньев механизма.



 (
II
)Кинетическую энергию TII звеньев 2, 3, 4, 5 выразим через I пр:

TII 

Iпр

II * 2
 (
1
)2

Закон изменения 1 еще не известен. Поэтому для определения TII воспользуемся приближенным равенством w1=w 1ср, поскольку коэффициент неравномерности d мал, тогда
IпрII *1ср 2

TII 	2

	Положение
	ТII, Дж

	0
	1,020

	1
	1,362

	2
	1,362

	3
	1,020

	4
	1,261

	5
	1,313

	6
	1,020

	7
	1,212

	8
	1,212

	9
	1,020

	10
	1,313

	11
	1,261

	12
	1,020

	13
	1,362

	14
	1,362

	15
	1,020

	16
	1,261

	17
	1,313

	18
	1,020

	19
	1,212

	20
	1,212

	21
	1,020

	22
	1,313

	23
	1,261

	24
	1,020




2.9. Построение	приближенного графика	кинетической энергии I группы звеньев механизма.
TI = TS - TII
Следовательно, при построении кривой TI(f) необходимо из ординат кривой TS
(f) = AS + Tнач в каждом положении механизма вычесть отрезки, изображающие TII(f).


2.10 Определение необходимого момента инерции маховых масс.

Построив кривую TI(f*), найдем на ней точки соответствующие TImax и TImin и максимальное	изменение	кинетической	энергии	I	группы	звеньев	за	цикл	:
(y	)	 48,5мм 
(ΔT )	T max T min 	TI   н 	 58,43Дж


I  нб	I	I

μA	0,83 мм Дж



Необходимый момент инерции IIпр подсчитывается по формуле

 (
I
)I пр  (ΔTI )нб

21.8	 0.316кг м2

1ср2*

57,62*1/18

Допущение что w1=w1cр не вносит заметной ошибки в расчет т.к. значение коэффициента неравномерности мало (1/18)




2.11.Построение графика угловой скорости.

Чтобы найти угловую скорость начального звена необходимо знать начальные условия, которые для установившегося движения заранее неизвестны. Поэтому воспользуемся тем, что при малых значениях коэффициента неравномерности d верхняя часть графика TI(f), изображающая изменение кинетической энергии TI, приближенно изображает также изменение угловой скорости.
В точках Qи N кривой w1 имеет соответственно значенияw1maxиw1min Масштаб графика угловой скорости :

  A *II пр *1ср  0,83*0,316*57,6 15,1мм / радс1

Чтобы перейти от изменения угловой скорости к ее полному значению, необходимо определить положения оси абсцисс графика w1(f). Для этого через середину отрезка, изображающего разность (w1max -w 1min) и равного разности ординат точек Qи N проводят горизонтальную штриховую линию, которая является линией средней угловой скорости w1ср

[bookmark: Расстояние_от_линии_w1ср,_до_оси_абсцисс]Расстояние от линии w1ср, до оси абсцисс f определяется по формуле

yωcp μω*ω1cp 15,1*57,6  567,36 мм



А) Маховик – диск
2.12 
Определение габаритов маховика.

5
𝐷 = 0,366 √𝐽доп = 0,2907 м
B=0,2*D=0,058 м m=1230*D3=356,6 кг


Б) Маховик –колесо со спицами

5
𝐷2 = 0,437 √𝐽доп = 0,347 м
D1=0,8D2=0,278 м b=0,2D2=0,07 м
m=6123*(𝐷2 − 𝐷2)=29,7 кг
2	1

Из-за меньшей массы выгоднее взять маховик в виде колеса со спицами.
 2.Силовой расчет.



2.1 Расчет кинематики механизма.

Силовой расчет механизма проводится для положения механизма, соответствующего углу поворота кривошипа  =30о.

M•р

 2	dI•р	M•р

 2 

 (
I
)Угловое ускорение 1 определяем по формуле 



     1           

    1	tg


 (

) (
I
) (

) (

) (
I
)(по свойству производной), где

1	•р


2I•р

d1
· 
р	2I•р 

Мпр - суммарный приведенный момент сил приложенных к механизму [нм]; Iпр - суммарный приведенный момент инерции [кгм2];
1 - угловая скорость кривошипа [рад/с];

I и  - масштабы графика Iпр() по осям ординат и абсцисс соответственно =19,1
мм ;	I=17302,77433	мм ;
	

рад

к г м2
tg - угол наклона касательной, построенной в соответствующей точке, к графику Iпр()

  121рад / с2
1
Для определения линейных и угловых ускорений точек и звеньев механизма в

заданном положении строим планы скоростей и ускорений. Масштаб планов выбираем из удобства построения.

VA  1

 lОА

 56, 6  0.028  1.58 м
с

	 120
V	1, 58

 76

мм м  с1


Вычислим значения относительных скоростей:



VBA

 1, 41 м ;
с

  VBA 


VCA

1, 41

 0,84 м ;
с

 12, 05 рад ;




  VCA 





0,84




 7,18




рад
;


 (
l
) (
AB
) (
l
) (
AC
)2	0.1165	с	4	0.1165	с

Определим линейные и угловые ускорения:
		 n
aA   aA   aA ;

an   l	2  0.02856, 62  90

м ; a   l	  0.028121  3,3	м ;
	

A	OA

Масштаб плана ускорений:

с2	A	OA	1	с2

  121, 33  1, 333
a	90

мм ;
м  с2

an    l	 2  0,116512, 052  17 м an  l


 2  0,11657,182  6, 03 м ;


BA	AB	2

с2	СA	AС	4	с2


Вычислим значения ускорений точек механизма: (из плана ускорений):

a	 43, 21	м ; a	 80, 25	м ;
	
BA	с2	СA	с2

	 a

 43, 21 

рад



a	80, 25

рад


    BA	 	
2

370	;     СA  	 686	;

lAB

0.1165

с2	4

lAС

0.1165	с2

a	 90,53	м ; a


 72, 02

м ; a


 91, 56

м ; a	 34, 98	м ;
	

S 2	с2	S 4

с2	B

с2	C	с2




2.2. Определение главных векторов сил инерции и главных моментов сил инерции.
При силовом расчете удобно использовать метод, с помощью которого уравнениям динамики по форме придается вид уравнений статики вводя в уравнения силы инерции и моменты инерции. В этом случае геометрическая сумма задаваемых сил , реакций связи и сил инерции равна нулю. Аналогично сумма моментов от заданных сил , реакций связи , сил инерции и моментов инерции равна нулю:

n

i1


Fi 

k

j1


R j 

m

l 1


l 0

n	  	k

 		m

 		m

 M  F  

M  R

 

M 

  M	0

i1

	i 


j1	


 (
j
)	l 1

	l 

l 1	l

Для тела, совершающего плоское движение, различают главный вектор сил инерции звена приложенный в центре масс и определяемый формулой:
i mi aSi
и главный момент сил инерции определяемый формулой:
Mi JSi i
Определим значения сил и моментов, действующих на механизм :
 (
2
)Ф2 as m2 37,12H
Ф3 aB m3  22,89H
 (
4
)Ф4 as m4  29,53H
Ф5 aC m5 8,745H
G2 G4  4,1H
G3  G5  2,5H

G1=297H

 (
м
) (
2
)MФ	2  JS 2  0.47H
 (
м
)MФ	4  JS 4  0,87H
4
 (
м
) (
1
) (
I
)MФ	 1  J пр  38,236H
F3  2730H
F5 82,4H


2.3 Силовой расчет.
Силовой расчет проводится по графоаналитическому способу (при решении используют алгебраические уравнения моментов сил и векторные уравнения для сил, приложенных к звеньям механизма). Механизм при силовом расчете расчленяют на статически определимые группы звеньев
Задачу решаем с того звена, к которому приложена известная сила. В нашем случае это звенья 2 и 3
Рассмотрим звенья 2 и 3:
Уравнение моментов относительно точки A:
МА  М (Q30 )  М (G2 )  М (G3 )  M (F3 )  М (Ф3 )  М (Фs2 )  МФ2  0 Из этого уравнения находим значение Q30=333,7 H.
Векторное уравнение сил :
F3  Ф3  G3  Q30  Q21  G2  ФS 2  0 Из этого уравнения находим, что Q21=2690 H
		 		
Рассмотрим звено 3:
Уравнение моментов относительно точки В:



МА  М (Q30 )  0

Из этого уравнения находим, что плечо силы Q30h3=0 .

Векторное уравнение сил :


		  
F3  Ф3  G3  Q30  Q32  0

Из этого уравнения находим, что Q32=2764 H

		 

Аналогичные действия проводим для звеньев 4 и 5:
Q50=10,9H Q54=77,7H Q41=70,2H H5=0
Рассмотрим звено 1:
Векторное уравнение сил :
G1  Q12  Q14  Q10  0 Из этого уравнения находим, что Q10=2887 Н
  
Для нахождения Мс необходимо записать сумму моментов относительно точки О:
MО Qi ,Фi   0
Mс  Q12  hQ12  Q14  h14  MФI

Mс  Q12  hQ12  Q14  hQ14  MФI  5, 53 Нм

M	 M *	5,54  6, 28

Погрешность:

 c	c *100% 
 (
M
) (
*
)c

6, 28

*100%  11, 7% <15%. Таким образом, расчёт

имеет приемлемую погрешность.
























 3.Проектирование зубчатой передачии планетарного
 редуктора.

Нам необходимо спроектировать цилиндрическую зубчатую передачу, осуществляемую колесами 7 и 8 с соответствующими числами зубьев Z7=9, Z8=18 и модулем m=12 мм. Для вычисления основных геометрических размеров передачи используется программа ZUB, по данным которой строятся график С помощью графиков производится выбор коэффициента смещения x1, от которого зависят качественные и геометрические показатели проектируемого зубчатого колеса.

[image: ]
3.1. Выбор	коэффициентов	смещения	с	учетом качественных показателей работы зубчатой	передачи.
При выборе коэффициента смещения x1 необходимо добиться выполнения следующих основных требований :
1. При работе передачи не должно происходить заклинивания.
2. У проектируемой передачи должно отсутствовать такое явление как подрезание зубьев, и их толщина на окружности вершин не должна быть меньше допустимой.
3. Коэффициент перекрытия проектируемой передачи должен быть больше допустимого.
Из всех коэффициентов смещения, для которых выполняются три этих требования, выбирается тот, при котором скорости износа шестерни и колеса ближе всего по значениям.

Отсутствие подрезания обеспечивается при наименьшем

x1min , отсутствие заострения –

при максимальном значении коэффициента смещения

x1max . Значение

x1min

вычислено на

ЭВМ. Для определения значения

x1max на графике проведена линия

 Sa   0,2 до пересечения
 m 

с кривой

Sa    . В точке их пересечения получено значение x	. Таким образом выделена зона


m	1max

«подрезание-заострение». В этой области был выбран коэффициент смещения

x1  0,5 .


3.2. Построение схемы станочного зацепления и профиля зуба.
Профиль зуба колеса образуется как огибающая ряда положений исходного производящего контура реечного инструмента в станочном зацеплении. Такое образование профиля отражает
[bookmark: _GoBack]
реальный процесс изготовления колеса на станке. При этом эвольвентная часть профиля зуба образуется прямолинейной частью реечного производящего исходного контура, а переходная кривая профиля зуба - закругленным участком.
Схема станочного зацепления построена следующим образом:
1) Была проведена делительная d1=dw01 и основная db1 окружности, окружности вершин d1 и впадин df1.
2) Отложено от делительной окружности (с учетом знака) выбранное в результате анализа смещение x1mt и проведена делительная прямая исходного производящего контура реечного инструмента.
3) На расстоянии hat  mt вверх и вниз от делительной прямой проведены прямые граничных

точек,  а  на  расстоянии   hat   ct  mt

- прямые вершин и впадин; станочно-начальная прямая

построена касательно к делительной окружности в точке P0 (полюс станочного зацепления).
4) Построен исходный производящий контур реечного инструмента так, чтобы ось симметрии впадины совпадала с вертикалью. Для этого от точки пересечения вертикали с делительной прямой (точка G) отложен влево по горизонтали отрезок в 1/4 шага, и через его конец, перпендикулярно к

линии зацепления

N1 P0 , проведена наклонная прямая, которая образует угол  t

с вертикалью. Эта

прямая   является   прямолинейной	частью профиля зуба исходного производящего контура инструмента. Закругленный участок профиля построен как сопряжение прямолинейной части

контура с прямой вершин или с прямой впадин окружностью радиуса

t .

После этого был построен профиль зуба проектируемого колеса, касающегося профиля исходного производящего контура в точке K.
Фиксируются точки пересечения линии, касательной к окружности вершин, и прямолинейной части профиля инструмента W и центр окружности закругленного участка профиля, точка L . На прямой отмечены несколько точек I, II, III, IV на равном расстоянии друг от друга. Такие же точки отложены на станочно-начальной прямой (точки 1, 2, 3 …) и на дуге делительной окружности

(точки 1’, 2’, 3’ …). Из центра O1

колеса через точки 1’, 2’, 3’, … на делительной окружности

проведены лучи 01’, 02’, 03’, … до пересечения с окружностью вершин в точках 1”, 2”, 3”, …. При перекатывании без скольжения станочно-начальной прямой по делительной окружности точки 1, 2, 3,... и точки 1`, 2`, З`,... последовательно совпадают; то же для точек I,II, III,... и точек 1``, 2``, З``... .
При этом точка W описывает укороченную эвольвенту, а точка L - удлиненную.
Любое промежуточное положение точки W или L находится построением соответствующих треугольников.

Из точек

Li радиусом t

были проведены окружности, а через точки Wi

касательно к этим

окружностям прямые, которые дали новые положения исходного производящего контура. К полученному ряду положений профиля зуба исходного контура проведена огибающая, которая определяет левый профиль зуба изготовляемого колеса. Далее на окружности вершин была

отложена толщина зуба

Sa1 . Через полученную точку построена вторая половина профиля этого

же зуба. Полученный профиль был дважды копирован на расстояние шага окружности.

pt по делительной


3.3. Построение проектируемой зубчатой передачи.
При помощи ЭВМбыли вычислены следующие параметры зубчатого колеса:
	Исходные данные

	z1<z2!



	z1=
	9
	z2=
	18
	m=
	12
	beta=
	20
	

	alf=
	20
	ha=
	1
	c=
	0,25
	aw0=
	0
	

	Результаты расчета

	x2 =
	-0,3
	r1=
	57,462
	r2=
	114,92
	rb1=
	53,586
	

	rb2=
	107,17
	pt=
	40,098
	mt=
	12,77
	hat=
	0,9397
	

	ct=
	0,2349
	alft=
	21,173
	ro=
	4,56
	p1x=
	39,309
	

	p2x=
	39,915
	zmint=
	14,407
	xmin1t=
	0,3527
	xmint2=
	-0,234
	

	so=
	20,049
	
	
	
	
	
	
	

	x1:
	0
	0,1
	0,2
	0,3
	0,4
	0,5
	0,6
	0,7

	y1:
	-0,327
	-0,211
	-0,104
	-0,002
	0,095
	0,188
	0,279
	0,366

	dy:
	0,027
	0,011
	0,004
	0,002
	0,005
	0,012
	0,021
	0,034

	rw1
	56,074
	56,567
	57,025
	57,457
	57,870
	58,267
	58,652
	59,025

	rw2
	112,215
	113,195
	114,107
	114,969
	115,793
	116,585
	117,353
	118,098

	aw
	168,289
	169,762
	171,131
	172,426
	173,663
	174,853
	176,004
	177,124

	ra1
	69,122
	70,600
	71,973
	73,271
	74,510
	75,702
	76,855
	77,975

	ra2
	122,756
	122,957
	123,054
	123,075
	123,036
	122,951
	122,827
	122,671

	rf1
	42,466
	43,743
	45,020
	46,297
	47,574
	48,851
	50,128
	51,405

	rf2
	96,100
	96,100
	96,100
	96,100
	96,100
	96,100
	96,100
	96,100

	h
	26,656
	26,857
	26,954
	26,974
	26,936
	26,851
	26,727
	26,571

	s1
	20,059
	21,049
	22,038
	23,027
	24,016
	25,006
	25,995
	26,984

	s2
	17,092
	17,092
	17,092
	17,092
	17,092
	17,092
	17,092
	17,092

	alfwt
	17,063
	18,623
	19,948
	21,109
	22,149
	23,095
	23,966
	24,774

	sa1
	8,467
	7,365
	6,314
	5,294
	4,294
	3,307
	2,327
	1,349

	sa2
	10,548
	10,339
	10,238
	10,217
	10,257
	10,346
	10,474
	10,636

	ealf
	1,449
	1,392
	1,341
	1,295
	1,250
	1,208
	1,167
	1,127

	egam
	1,666
	1,610
	1,559
	1,512
	1,468
	1,426
	1,385
	1,344

	lam1
	-3,843
	-5,933
	-15,162
	18,680
	5,054
	2,639
	1,623
	1,059

	lam2
	7,186
	5,120
	4,181
	3,645
	3,298
	3,055
	2,875
	2,736

	teta
	1,165
	1,061
	0,985
	0,926
	0,879
	0,839
	0,805
	0,775




По данным параметрам проектируемая зубчатая передача была построена следующим образом:
1. Отложено межосевое расстояние aW и проведены окружности: начальные dW 1 , dW 2 ; делительные d1 , d 2 ; основные db1 , db2 ; окружности вершин da1 , da 2 и впадин d f 1 , d f 2 .
Начальные окружности соприкасаются в полюсе зацепления. Расстояние между делительными окружностями по осевой линии равно воспринимаемому смещению ymt. Расстояние между окружностями вершин одного колеса и впадин другого, измеренное по осевой линии, равно

радиальному зазору

ct  mt .

2. Через полюс зацепления касательно к основным окружностям колес проведена линия зацепления. Точки касания N1 и N2 называются предельными точками линии зацепления. Линия зацепления образует с перпендикуляром, восстановленным к осевой линии в полюсе, угол

зацепления

W    . Буквами	B1    и	B2    отмечена  активная  линия  зацепления. Точка  B1	является

точкой пересечения окружности вершин колеса с линией зацепления, ее называют точкой начала зацепления; точка B2 - точка пересечения окружности вершин шестерни с линией зацепления, ее называют точкой конца зацепления.
3. На каждом колесе строятся профили трех зубьев, причем точка контакта К должна располагаться на активной линии зацепления. Профили зубьев шестерни перенесены на чертеж проектируемой передачи со схемы станочного зацепления; эвольвентная часть профиля зуба колеса построена обычным образом, как траектория точки прямой при перекатывании ее по основной окружности без скольжения, и перенесена в точку контакта зубьев К на линию зацепления. От построенного профиля зуба отложена толщина зуба по делительной окружности и построен аналогичный профиль другой стороны зуба. Профили двух других зубьев расположены на

расстоянии шага

p2 . На зубьях, соприкасающихся в точке К, отмечены активные профили,

которые взаимодействуют в процессе зацепления. Нижние точки активных профилей лежат на пересечении окружностей d p1 и d p2 соответствующих профилей.

3.4. Проектирование планетарного редуктора.
Планетарный механизм двухрядный, внешнего зацепления с тремя сателлитами. При проектировании редуктора используются следующие данные:
Передаточное отношение, UH-11 - -24; Число сателлитов,	k - 3.
Проектируемый редуктор должен удовлетворять следующим требованиям:
1) Он должен обеспечивать необходимое передаточное отношение. Для этого записывают выражение, связывающее между собой количество зубьев колес планетарного редуктора (Z1,Z2,Z3,Z4) и заданное передаточное отношение. В нашем случае выражение имеет вид:
U =	1	.
Z Z
1 - 2 4
 (
3
)Z Z 1
2) Должно соблюдаться условие соосности, т.е. оси центральных колес при назначенных Z должны совпадать с осью водила. В нашем случае выражение условия соосности имеет вид:
Z1+Z2 =Z3+Z4
3) Должно выполняться условие соседства (совместности), т.е. должна быть возможность размещения нескольких сателитов по общей окружности в одной плоскости без соприкосновения друг с другом. Выражение условия соосности имеет вид:

  

Z  2  h*

sin

    3	a .


 k 

Z1  Z2

4) Должно соблюдаться условие сборки, т.е. должна обеспечиваться возможность одновременного зацепления всех сателлитов с центральными колесами при равных углах между сателитами:
z  u (14)11H
   11	(1  k  P)  Ц .
k
5)  (
a
)Должно соблюдаться условие отсутствия подрезания, т.е. при колесах нарезанных стандартным инструментом без смещения (при h*  1 ;   20o ) Zminдолжно быть больше 18.

Определение чисел зубьев колес планетарного редуктора осуществляется методом подбора. Одним из вариантов удовлетворяющим перечисленным выше требованиям являются числа:
Z1=108; Z2=90; Z3=88; Z4=110.
Радиусы делительных окружностей зубчатых колёс:
r  m  z11  54мм r  m  z13  44мм
	
11	2	13	2
r  m  z12  45мм r  m  z14  55мм
	
12	2	14	2

Масштаб для схемы планетарной передачи определённое графическим способом:

   500 мм ,	Передаточное отношение,
l	м

u(14)

 аа '  4  1
		

H 11

aa"	96	24

КПД планетарной передачи данного типа очень мал.
























 4. Проектирование кулачкового механизма.

В ДВС установки управление клапаном осуществляется с помощью кулачкового механизма, состоящего из кулачка и поступательно двигающегося толкателя. В техническом задании определен закон изменения ускорения толкателя в зависимости от угла поворота кулачка. Кроме того, определены следующие исходные данные:
Угол рабочего профиля кулачка, δр- 117 град Максимальный ход толкателя, h - 0,009 м;

Допустимый угол давления,	[] - 27 град.;


4.1. Построение графика передаточной функции скорости и перемещения толкателя.
Путем последовательного графического интегрирования заданной функции изменения ускорения толкателя получаем графики передаточной функции скорости и перемещения толкателя. По графику перемещения толкателя определяем максимальное значение перемещения, которое в данном случае равно Y max=75.59 мм, что соответствует ходу толкателя h= 0.006 м. Исходя из	полученного результата, находим масштаб графика перемещения толкателя:

  YSmax

 132, 35  14707 мм ;

	

  b

 114,7 мм , где


 (

) (
р
)S	h	0.009	м	

рад

b- база графика по оси абсцисс [мм].
Приняв отрезки интегрирования OК равными 50 мм, определяем масштабы графиков передаточной функции скорости толкателя и его ускорения.
 (

)	 S *OK  14707 * 40  5128, 9	мм
		
 (

)vq	114, 7	м* рад1


 (

)	 qv *OK  5128,9*40  1788, 6  мм	

 (

)aq	114, 7	м*рад2
4.2. Построение допустимой области расположения центра
вращения кулачка.
Для определения допустимой области расположения центра вращения кулачка необходимо произвести построение его фазового портрета. Эта операция сводится к построению зависимости передаточной функции скорости толкателя от его перемещения. Затем проведем вертикальные прямые касательные к крайним точкам фазового портрета и отложим от них допустимые углы давления, как это показано на рис. 9. Проведя под этим углом прямые до их пересечения, получим точку, являющуюся центром кулачка минимальных размеров. Вся область, расположенная под этой точкой и ограниченная двумя прямыми, является областью, каждая точка которой может быть центром вращения кулачка, обеспечивающего прямой ход и реверс без заклинивания. Теперь необходимо провести вертикальную линию на расстоянии равном заданному эксцентриситету. Учитывая то, что мы стремимся спроектировать механизм с наименьшими габаритами, кулачок должен быть реверсивным и иметь минимальные размеры, центр его вращения должен находиться в точке пересечения этой линии с проведенными ранее прямыми.

4.3. Построение профиля кулачка.


При построении

vq = s . Для построения профиля кулачка проведем из полученного

центра вращения кулачка окружность, радиус которой равен расстоянию между центром вращения кулачка и нулевой точкой фазового портрета ( ro ). Расположим ось толкателя таким

образом, чтобы она смещена относительно центра вращения кулачка на величину эксцентриситета . Проводим из центра окружности отрезки которые разбивает рабочий угол на 12 равных частей и от точек пересечения прямых и окружности откладываем соответствующие ординатам YSBотрезки с графика перемещения толкателя и соединив точки 1,2...13плавной линией, получим теоретический профиль кулачка. Для получения конструктивного профиля необходимо обкатать данный профиль роликом. В данном случае радиус ролика Rp=0,25ro.

4.4. Построение графика изменения углов давления.
График изменения угла давления на фазе удаления толкателя при рабочем направлении вращения кулачка и при его реверсе строим с использованием фазового портрета кулачка и
свойств отрезка передаточной функции. Углы давления рассчитываем по формуле:



i  arctg S

vqBi	
· S	

   H	Bi 
	Позиция
	0
	1
	2
	3
	4
	5
	6

	Угол давления
	
0
	
9,5
	
18,8
	
27
	
18,6
	
9,4
	
0


Вторая часть графика строится с использованием симметрии.


















 Заключение.

Был произведён расчёт характеристик двигателя мотосаней.
В первом листе проекта были установлены размеры кривошипа и шатунов lОА=0.028 м, lАC=lАВ=0.1165 м соответственно, а также ход поршней H=0.056м.

 (

)Была использована одномассная динамическая модель. Звено приведения - звено 1.Был

получен график суммарного приведённого момента
( ) .

М пр () .Затем была построена зависимость

При выполнении второго листа проекта были найдены:

1) угловое ускорение кривошипа

  121 рад


1	с2
2) Определены реакции в кинематических парах

Q30  333,7H Q21  2690H Q50 10,9H Q41

 70,2H

Q32  2764H

Q54  77, 7H

Q10  2887H


В третьем листе была спроектирована зубчатая передача с межосевым расстоянием 174,853 мм, состоящая из одного положительного косозубого колёса и одного отрицательного косозубогоколеса с числом зубьев 9 и 18 и изготовляемых стандартным реечным инструментом со смещением 0.5 и
-0,3 соответственно. Также был рассчитан двухрядный планетарный редуктор привода счётчика расхода с внешними зацеплениями и четырьмя сателлитами. Передаточное отн. было переназначено до-24.
[image: ]В последней части проекта был получен профиль кулачка для механизма газораспределения с

учётом непривышения допустимого угла давления []  27
движущегося толкателя 0.0077 м.

. Радиус ролика поступательно
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2) Теория механизмов и машин, курсовое проектирование. (под
 ред. Г.А. Тимофеева, Н.В. Умнова) 3) ПО Компас v17.1 Учебная версия.
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