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ВВЕДЕНИЕ

Дисциплина «Механика (Прикладная механика)» призвана познако

мить студента с основами теории механизмов и машин, сопротивления мате

риалов й основами проектирования деталей машин общего назначения.

Учебными планами для студентов специальности «Безопасность жиз

недеятельности в техносфере» (БЖТ) и «Промышленная теплоэнергетика» 

ПТ) предусмотрено выполнение трех контрольных работ. Распределение за

дач по контрольным работам приведено в табл. 1 .

Т а б л и ц а  1

Номер контрольной работы Номера задач
1 1 , 2

2 3, 4
3 5, 6

ОБЩИЕ УКАЗАНИЯ К ВЫПОЛНЕНИЮ КОНТРОЛЬНЫХ РАБОТ

Схема задания и исходные данные выбираются студентом из таб- 

и п  по последней и предпоследней цифре учебного шифра в соответст

вии с указаниями, приводимыми в каждой задаче.

Контрольная работа должна быть оформлена в соответствии с требова

ниями ЕСКД. Расчетная часть контрольной работы выполняется на листах 

: :рмата А4. На всех листах контрольной работы должна быть выполнена 

: ;\гка. Слева оставляются поля 20 мм (для подшивки), с трех других сторон -  

5 мм. Листы контрольной работы должны быть сшиты. Титульный лист дол

жен быть заполнен чертежным шрифтом либо распечатан на принтере. Обра- 

эеа заполнения титульного листа представлен на рис. 1 .

На первом листе контрольной работы рекомендуется поместить оглавление. 

Т екетовая основная надпись на этом листе выполняется по форме 2 (прил. 8 ). Все 

и : следующие листы выполняются с текстовой основной надписью по форме 

2а прил. 9). Графическая часть контрольной работы выполняется на формате 

44 или АЗ с основной надписью по форме 1 (прил. 1 0 ).
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Рис. 1. Образец заполнения титульного листа
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Графическая часть контрольной работы выполняется на чертежной бу

маге формата А4 (297x210 мм) либо помещается непосредственно в тексте 

контрольной работы. На формате А4 чертежная основная надпись выполня

ется внизу (вдоль короткой стороны листа).

Содержание контрольной работы должно начинаться с текста задания, 

сопровождаемого исходными данными и заданной схемой. Затем последова

тельно излагается расчетная часть контрольной работы. Название разделов и 

пунктов указываются в оглавлении на заглавном листе работы. Расчеты 

должны сопровождаться краткими пояснениями, схемами и эскизами. При

водимые в расчете формулы и справочные данные должны сопровождаться 

ссылками на использованную литературу. Ссылки должны выполняться по 

типу: [1, с. 45], где 1 -  номер литературного источника в списке использо

ванной литературы. В данном списке, приводимом в конце контрольной ра- 

боты, указывается автор, название книги (методического указания), изда

тельство, год издания пособия и количество страниц (например: Иванов М.Н. 

Детали машин -  М.: Высш. шк., 2004. -  306 с.).

Результаты расчета по формулам указываются после подстановки в них 

цифровых величин без приведения промежуточных вычислений. Все обо- 

жачения величин, входящие в формулы, расшифровываются и сопровожда

ется необходимыми пояснениями с указанием единиц измерения данных ве

личин. При выполнении контрольных работ необходимо пользоваться только 

Международной системой единиц СИ.

Распечатки результатов выполнения разделов контрольной работы с 

использованием ЭВМ также необходимо сопровождать пояснениями.

Контрольную работу, выполненную с грубыми нарушениями данных 

методических указаний, преподаватель имеет право возвратить студенту на 

доработку.
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ЗАДАНИЕ НА КОНТРОЛЬНУЮ РАБОТУ № 1

Задание состоит из двух задач, относящихся к разделу «Теория меха

низмов и машин», и охватывает вопросы структурного, кинематического и 

динамического анализа плоских рычажно-шарнирных механизмов.

Задача № 1

По исходным данным, приведенным в табл. 2 и 3, выполнить.

1. Структурный анализ механизма [1], [2].

1.1. Начертить схему механизма в масштабе kj для заданного углом ср 

мгновенного положения входного (ведущего) звена. Построение следует начи

нать с точки О, откладывая угол (р от оси ОХ или ОУ (см. схему механизма на 

рис. 2 ) в сторону вращения ведущего звена механизма.

1.2. Определить количество звеньев и кинематических пар механизма, 

обозначить на схеме входное (ведущее) звено цифрой 1 и стойку (неподвиж

ное звено) цифрой 0  (кинематические пары обозначают заглавными латин

скими буквами);

1.3. Определить степень подвижности W механизма и выделить входя

щую в него структурную группу Ассура, указав вид группы.

2. Кинематический анализ механизма в положении, заданном углом ср. 

[ 1 ] ,И

2.1. Построить планы скоростей и ускорений для всех указанных на схе

ме механизма точек При расчете принять значение угловой скорости 

входного (первого) звена tOj = const.

2.2. Определить величины и направления угловых скоростей со,, и ус

корений £• звеньев (где i = 1, 2, 3, . . . -  порядковый номер звена). Направле

ния угловых скоростей и ускорений указать на схеме механизма круговыми а 

стрелками (см. рис. 9).



я меха- 

ского и

2.3. При определении скоростей и ускорений центров масс S; звеньев 

принять, что центр массы звена расположен на середине его длины. Центр 

массы ползуна принять совпадающим с центром шарнира.

Исходные данные к расчету выбираются из табл. 2 по последней 

пифре учебного шифра, из табл. 3 -  по предпоследней цифре шифра.

Т а б л и ц а  2

Исходные данные

Д'ЛОМ (р

ет начи- 

низма на

Вариант
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Схема 
механизма 

(рис. 2 )
V I II III IV V I II III IV

Т а б л и ц а  3

Исходные данные
ханизма, Вариант

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
toT, рад / с 30 2 0 40 30 18 32 26 24 2 0 25

илатин- о .  град.
(Х1Я схем I, 135 45 30 60 1 2 0 150 2 1 0 240 300 330
П. III и IV)

гь входя-
1АВ’ М 0,08 0 , 1 0 0 , 1 2 0,15 0 , 1 2 0 , 1 0 0,08 0 , 1 0 0 , 1 2 0,15

г >  —
X — !вс>м 0 , 2 0,25 0,25 0,30 0,30 0 , 2 0 0,16 0 , 2 0 0,24 0,30

углом ф . w /CZ), М 0,24 0,30 0,30 0,35 0,36 0,24 0 , 2 0 0,30 0,30 0,35

ix на схе- = 

скорости

1АВ’ М 0 , 1 0 0,15 0 , 1 2 0 , 1 0 0,15 0 , 1 2 0 , 2 0 0,15 0 , 1 0 0 , 1 2

1АС’ М 0,30 0,40 0,30 0,25 0,30 0,24 0,45 0,35 0 , 2 0 0,24

!CD’ M 0,45 0,60 ,0,45 0,40 0,50 0,40 0,70 0,55 0,35 0,40
1 =

со; и ус- ® Е Ka b >u .0 , 1 0 0,15 0 , 2 0 0 , 1 0 0 , 1 2 0,08 0,15 0 , 1 0 0,08 0 , 1 2

йаправле- 

руговыми - >
ф,

град.
2 0 30 45 315 330 340 25 40 335 320

а ,  м 0,05 0,08 0 , 1 0 0,05 0,08 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09
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Рис. 2. Схемы механизмов
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Задача № 2

;М
но-

III

[еханизм
нгенсный

Для механизма, рассмотренного в задаче № 1, на базе полученных ре

зультатов и по исходным данным, приведенным в табл. 4 и 5, выполнить:

1. Кинетостатический анализ механизма в заданном положении [1], [2].

1.1. Определить величины и направления равнодействующих сил инерции 

Fm , и моментов пары сил инерции M mij подвижных звеньев механизма.

1.2. Построить схему сил нагружения механизма в заданном положении. 

Для всех положений звеньев механизма вектор силы полезного сопротивления 

F направить против скорости движения точки его приложения (см. рис. 10).

1.3. Определить уравновешивающую силу F  методом жесткого рычага

Ж>тсовского.

2. Динамический синтез механизма [1], [2].

2.1. Определить приведенную к входному (ведущему) звену массу тт .

2.2. Определить приведенный к входному (ведущему) звену момент 

инерции / 1П.

2.3. Изобразить динамическую модель механизма с указанием расчет

ных параметров (см. рис. 1 0 ).

Исходные данные к расчету выбираются из табл. 4 по последней 

цифре шифра и табл. 5 по предпоследней цифре шифра.

X

Т а б л и ц а  4

Исходные данные

Вариант
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Сила 
: опротив- 

ления 
F ,  Н

130 1 1 0 150 180 1 0 0 1 2 0 140 160 180 190
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Т а б л и ц а  5

Исходные данные

Вариант
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

В
ес

 
зв

ен
ье

в,
 Н <h 15 2 0 25 1 0 30 15 30 15 2 0 1 0

Ст2 30 40 50 25 60 30 60 50 40 2 0

G3 30 40 50 25 60 35 65 55 45 25

ЗАДАНИЕ НА КОНТРОЛЬНУЮ  РАБОТУ № 2

Задание состоит из двух задач, относящихся к разделу «Сопротивление 

материалов», и охватывает вопросы расчетов прочности, жесткости и устой

чивости элементов конструкций.

Задача № 3

На стальную балку 1, лежащую на двух опорах 2 (рис. 3), действуют 

внешние нагрузки (силы F\ и F2 , а также изгибающий момент М\). 

Требуется:

1. Выполнить расчетную схему балки по заданным размерам в масштабе.

2. Определить реакции опор балки от действующих нагрузок [5].

3. Написать аналитические выражения изги

бающего момента М  для каждого расчетного 

участка балки [5].

4. Построить эпюры изгибающих моментов 

М  с указанием численных значений ординат 

моментов.

5. По максимальному изгибающему момен

ту подобрать стальную балку прямоугольного 

поперечного сечения при допускаемом напря

жении на изгиб [а изг] = 120 МПа.
Рис. 3. Стальная балка
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ц а 5

1 0

20

сение

:той-

вуют

габе.

изги-

гного

JHTOB

[инат

эмен-

ьного

апря-

Исходные данные выбираются по рис. 4 по последней цифре учебного 

шифра (схема балки) и из табл. 6 по предпоследней цифре шифра.

/ / I 7
ж — j />

I I I 2
м,

F,

П,
3

м,

F2

л л

А  /=, ?

5

" w

л

} F ,  Ж

Н , п ,

'F ,

7 8

F,

М,

{ Т ~ ж

м ,

F,

1 0

Рис. 4. Схемы двухопорных балок 

Исходные данные

Т а б л и ц а  6

Вариант

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
„ш н а  одного 
пролета /, м 0,5 1 1,5 2 2,5 2,5 2 1,5 1 0,5

-  ь

F \ , кН 1 2 1 1 1 0 9 8 7 8 9 1 0 1 1

F2 ,kH 2 4 6 8 1 0 9 8 7 6 5

М \ , кН м 25 2 0 15 1 0 5 15 2 0 25 1 0 15

М 2 , кН-м 1 2 14 16 18 2 0 2 0 18 16 14 1 2
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Задача № 4

уу К стальному круглому валу, жестко заде-

М ланному одним концом (рис. 5), приложены че-

^  тыре вращающих момента: , М 2 , М 3  и М 4 .

/ s \ .  Требуется:

1. Построить эпюру вращающих моментов . 

Рис. 5. Схема вала 2. Определить допустимый диаметр вала из

расчета на прочность [5]. Допустимые напряжения кручения вала [ткр] при

нять в зависимости от материала вала по прил. 1 .

Исходные данные к расчету выбираются по рис. 6 по последней 

цифре учебного шифра (схема вала) и из табл. 7 по предпоследней цифре 

учебного шифра.

Рис. 6. Расчетные схемы валов

Brj
■шгру:
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Исходные данные

Т а б л и ц а  7

Вариант

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

»•
я

I 5шлс* ■■

I “

м х 2 , 0 1,9 1 , 8 1,7 1 , 6 1,5 1,4 1,3 1 , 2 1 Д

М 2 1 , 1 1 , 2 1,3 1,4 1,5 1 , 6 1,7 1 , 8 1,9 2 , 0

М Ъ 1 , 2 1,4 1 , 6 1 , 8 2 , 0 2 , 2 2,4 2 , 6 2 , 8 3,0

м 4 3,6 3,3 3,0 2,7 2,4 2 , 1 1 , 8 1,5 1 , 2 0,9

а од 0,15 0 , 2 0 0,25 0,30 0,35 0,40 0,45 0,50 0,55

b
" ....

0 , 2 0 , 2 2 0,24 0,26 0,28 0,30 0,32 0,34 0,36 0,38

с 0,3 0,33 0,36 0,39 0,42 0,45 0,48 0,51 0,54 0,57

d 0,4 0,45 0,50 0,55 0,60 0,65 0,70 0,75 0,80 0,85

5 2

9 я ~ X
£

С
та

ль
С

тб

С
та

ль
35

С
та

ль
40

С
та

ль
45

С
та

ль
50

С
та

ль
С

тб

С
та

ль
35

С
та

ль
40

С
та

ль
45

С
та

ль
50

Вид
■жгрузки I II III I III III I II III I

П р и м е ч а н и е .  Римскими цифрами обозначен вид нагрузки: I -  статическая; 

13 -  переменная, действующая от нуля до максимума и от максимума до нуля (пульси- 

); III -  знакопеременная (симметричная).

ЗАДАНИЕ НА КОНТРОЛЬНУЮ РАБОТУ № 3

Задание состоит из двух задач, относящихся к разделу «Детали машин и 

вы конструирования», и охватывает вопросы расчета конструкций дета- 

машин общего назначения.
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Задача № 5

На рис. 7 представлена схема тормозного устройства, состоящего из 

тормозного барабана 1, тормозных колодок 2, тормозной ленты 3 и рычага 4.

Требуется:

Рассчитать наибольшее тормозное усилие Р в тормозном устройстве и 

подобрать размеры поперечного сечения тормозной ленты ( h x t , мм), а так

же количество заклепок на ней. Величина допустимых напряжений среза за

клепок [тср] = 140 МПа, напряжений смятия [ а см ] = 320 МПа, напряжений на

разрыв ленты [а разр] = 160 МПа. Диаметр заклепки принять равным d = 8  мм,

коэффициент трения тормозной колодки о барабан /  = 0,30...0,35.

I (увеличено)

Торчо:
чоче

Дяач<
ТОрчОЗ!

барабана

Разчсрь. 
рычага. 1

f—------------ —

Размеры 
плеч 

~ : ю за .'

Рис. 7. Расчетная схема тормозного устройства

Исходные данные к расчету выбираются по табл. 8. Величина тор

мозного момента Т и диаметра тормозного барабана D принимаются по 

последней цифре шифра, остальные данные -  по предпоследней цифре 

шифра.
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2Г0 И З
Исходные данные

Т а б л и ц а  8

ага 4.

стве и 

а так- 

еза за- 

ний на

: 8  мм, 

)

ч

1 5 -к

ia тор

ося по 

цифре

Вариант
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Тормозной 
момент 
Г , Н м

1 0 0 0 2 0 0 0 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 1 0 0 0 0

Диаметр 
тормозного 

барабана D , м
од 0 , 2 0,3 0,4 0,5 0 , 6 0,7 0 , 6 0,5 0,4

Размеры а 0,3 0,3 0,25 0,4 0,35 0,35 0,4 0,4 0,5 0 , 6

рычага, м b 1 0,5 0 , 6 1 0,75 0 , 6 0 , 8 1 1 1 , 2

Размеры h 0,15 0 , 2 0,35 0,3 0,5 0,4 0 , 6 0,4 0 , 6 0,5

тормоза, м h 0Д5 0 , 2 0,35 0,4 0,4 0,5 0 , 6 0 , 6 0,4 0 , 6

Задача № 6

На рис. 8  представлена схема электромеханического привода, состояще- 

К  из электродвигателя, ременной передачи и одноступенчатого цилиндриче- 

Цщгс редуктора.

Рис. 8. Схема привода
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Требуется:

Выполнить расчет и разработать компоновочный эскиз редуктора [3], [4].

1. Определить кинематические параметры привода.

2. Определить межосевое расстояние редуктора.

3. Определить геометрические параметры зубчатой передачи.

4. Определить силы, действующие в зубчатом зацеплении.

5. Выполнить предварительный расчет валов.

6 . Подобрать подшипники качения.

7. Разработать и выполнить компоновочный эскиз редуктора.

Исходные данные к расчету выбираются из табл. 9 по последней

цифре шифра и из табл. 10 по предпоследней цифре шифра.

Т а б л и ц а  9

Исходные данные
Вариант

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Мощность 
р к’ТЧт
1 6Ы Х  5 1

1 Д 1,3 1,5 1,7 1,9 2 , 1 2,3 2,5 2,7 3

Частота
об/мин 2 0 0 250 300 350 400 450 500 550 600 650

ш 1
Т а б л и ц а  10

К* -щ 

В к2Р

ш е  j e h h b  

-греже с

гвсаеаиа

а> = о. 2

игс ьзеш 

■пат. <

1 C i] 

По ж 

р р н о м  ( 

| р и ш  а 

4* ш ь  АЗ 

= С

Исходные данные
Вариант

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Передаточное 

число Uр 4 3,75 3,5 3,25 3 2,75 2,5 2,25 2 1,75

Угол наклона
линии зуба 8 1 0 0 8 1 0 0 8 1 0 0 8

Р , град.

-т

П р и м е ч а н и е .  Зубчатые колеса изготавливаются из стали 40ХН, для кото

рой допустимые контактные напряжения [ а я  ]=450 МПа, твердость по методу Бринелл;

Н В  =280.

сор

в с =

~ >.тг

■ вы5а|
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МЕТОДИЧЕСКИЕ УКАЗАНИЯ К РЕШЕНИЮ ЗАДАЧ

>а [3], [4].
Контрольная работа № 1

К задаче № 1

В качестве примера решения задачи № 1 проведем исследование криво- 

зипнс-ползунного механизма (см. рис. 2, схема I). Примем следующие исход- 

■ е  данные: входное (ведущее) звено 1 (кривошип АВ) вращается по часовой 

жрсже с >тловой скоростью = 1 2  рад / с (по условию со,= const); угол 

(ЯЬэенного положения ср = 70 ; размеры звеньев: 1^в~  ^,08 м, 1^с = ОД8  м, 

юследнеи ^  = 22 м; центры тяжести S\ и S 2  звеньев расположены посередине каж-

iotd звена (на чертеже -  точки S\ и S 2); центр тяжести S3  третьего звена 

уна} совпадает с точкой С.

1. Структурный анализ механизма

По исходным данным вычерчиваем схему механизма в произвольно вы- 

юм <но удобном для построения) масштабе. Графическая часть струк- 

‘Со и кинематического анализа выполняется на одном листе формата 

АЗ (см. рис. 9).С учетом того, что действительная длина входного зве- 

т 0  .08 м, примем длину отрезка, изображающего действительную ве-

у  ззена АВ на чертеже равной, например, 40 мм. Тогда расчетный мас- 

построения схемы механизма определится как:

i л и ц а 9

8

> 7

>00 650

л и ц а  1 0

8 к, ' •* , Ш м  1 1 . 0 0 2  М
1,75

0

АВ  40 мм мм

Размеры (в мм) остальных звеньев для их вычерчивания на схеме меха- 

т определяются соответственно:

З С _ 1ВС^  ° ’18м
к, 0 , 0 0 2  м /м м

90 м м; CD =_  "CD _ 0 , 2 2  м
= 1 1 0 мм.

1, для кото 

ту Бринелля

к( 0 , 0 0 2  м /м м

^строение схемы механизма в масштабе (т.е. плана механизма) начина

ем : вы 5с ра точки О -  начала отсчета системы координат Х-У (см. рис. 9).
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Степень подвижности W механизма определяется по формуле Чебышева:

W  = 3 - n - 2 - p H- p B,

где п -  число подвижных звеньев механизма; ри -  число низших кине

матических пар; рв -  число высших кинематических пар.

Для данной схемы число подвижных звеньев механизма п — 3 (криво

шип АВ, шатун ВС, а также ползун, обозначенный как звено 3), число под

вижных соединений звеньев низшего класса рн = 4, число подвижных со

единений звеньев высшего класса рв = 0. Следовательно,

W  = 3*3—2 -4 —0 = 1.

Это означает, что для работы рассматриваемого механизма достаточно 

задать закон движения только одному звену (в данном случае -  звену 1 , ко

торое является входным, т.е. ведущим). При этом законы движения осталь

ных звеньев механизма будут вполне определенными и однозначными.

Разложение механизма на группы Ассура начинается с наиболее простой и 

наиболее удаленной от ведущего звена группы. При разложении механизма 

обязательно следует соблюдать взаимное расположение звеньев. Простейшая 

группа Ассура представляет собой сочетание двух звеньев и трех кинематиче

ских пар. Для заданного механизма такую группу составляют звенья 2 и 3, а 

также три кинематические пары: две вращательные (В, которую образуют зве

нья 1 и 2, и С , которую образуют звенья 2 и 3) и одна поступательная С (звенья 

3 и 0). Эта группа является группой Ассура 2 класса 2 порядка.

Оставшаяся часть механизма (ведущее звено АВ и вращательная кине

матическая пара А (0-1)) имеет степень подвижности W = 1 и относится к ме

ханизмам 1 класса. Таким образом, исследуемый механизм является меха

низмом 2  класса 2  порядка.

2. Кинематический анализ механизма

Кинематическое исследование механизма ведется для каждой структур

ной группы в порядке их присоединения. Порядок расчета приведен в табл. 11.
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I П П и и ц Й II
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№
ii/ ii

< )|||)СДСМШСМНН
величина

1’йСЧс1 паи 
формула

14* iy.ii*. 1 it 1
расчета

^аш ш аш ш яят т *  “ • • — ^шш шттттт, ■■■ ■ i —

М етодические у ка tail ии

1. Определение линейных и угловых скоростей

1.1
Скорость 
точки В

vB VB — C0j • lAв 
= 12 ■ 0,08 = 0,96 м/с

Рассмотрим группу Ассура 2-3 и определим 
линейные скорости точек этой группы. Первой такой 

точкой является точка В, которая относительно 
точки А  совершает вращательное движение. 

Вектор скорости точки В  направлен в сторону 
вращения cOj перпендикулярно звену А В  

(см. рис. 9, план скоростей)

1.2
Масштаб плана 

скоростей 
k v

U У В 0,96  
" { Р у Ь У  96

0 ,0 1 ^
ММ

Из произвольно выбранной точки Р у  (полюс плана 
скоростей: начало отсчета) отложить перпендикуляр
но звену А В  отрезок ( P y h )  (например, ( Р у Ь )  = 96 мм: 
выбирается произвольно), который на схеме изобра
жает величину вектора скорости т. В  (У д  =0,96 м/с)

1.3
Скорость 
точки С

Ус

v c = v B + v c /s

V  = т  •/ =  9 УС/В 2 1вс
(направлен _L ВС )

Следующая точка -  точка С.
На основании теоремы о сложении скоростей 

в сложном движении точки С  ее скорость Vq  будет 
определяться векторами скорости точки В  ( F g  ) и 
скорости Vq  / [] (относительного вращательного 

движения точки С вокруг точки В).  
Величина скорости Vq  / % неизвестна, т.к. не задано

значение угловой скорости звена 2  со2; при этом 
известно, что вектор данной скорости направлен



Продолжение табл. 11

№
n/n

Определяемая
величина

Расчетная
формула

Результат
расчета

Методические указания

Vc  И оси ОХ

перпендикулярно радиусу относительного вращения
(т.е. звену ВС).

Точка С движется возвратно-поступательно вдоль 
оси ОХ, поэтому полный вектор Vq скорости 

точки С направлен параллельно оси ОХ

Из плана 
скоростей:

VC/B = (be) ■ k v  = 
= 36-0,01 =

Vc ={Pv c \ k v = 
= 75-0,01 =

= 0,36 м/с 

= 0,75 м/с

Из точки « Ъ» плана скоростей провести прямую 
перпендикулярно звену ВС, а из полюса Р у -  
прямую, параллельно оси ОХ  (т.е. параллельно 

направляющей). Их пересечение определяет 
положение точки «с». Направление векторов 

скоростей осуществляется в соответствии 
с векторным уравнением для точки С. 

Значение скоростей Vc  / в  и Vq ( в  м/с) определяют 
из плана скоростей измерением отрезков (be) и 
(Рус), и умножением этих значений на величину 

масштаба скорости ку

1.4
Угловая 

скорость звена 2

со2

_ ^с/в _ 0,36 _
2 1вс 0,18

2  рад/с

Для определения направления угловой скорости со2 

необходимо условно перенести в точку С механизма 
вектор скорости Vq / b  , а точку В условно закрепить. 

Тогда вектор Vq / # будет вращать точку С
относительно В по часовой стрелке.

11/ипЬч ч, ,чшг пи if 11 11
Я * < > и | м *  и  И н м а н I ' l l t  ' И  i  l i f t  И I

I t  и  I t  i i t  1

М П l U ' J I H ' l l i l l M  j ф о р м )  I I I
1 .......... ................... 1



.Nb
ii/ ii 1ЮЛII '1111131

I 'u c ir  l IIHN 
формула

ft' 1V II. i 111

р а с ч е т

•
У р / В _  (db)
Vc/B  (cb) 

Отсюда:

(М )= (СЬ ) . ? Ш -  = 
VC!B

= (cb) J dB = 
lCB

Скорость 
точки D  

механизма V p .

= (36)- —  = 
901.5

8  мм

У DIB = (db) • k y  = 
= (8 )- 0 , 0 1  =

Ус IB ={cb)-kv  = 
=(36) -0,01 =

VD ~ (Pyd)-ky = 
= (1 0 1 ) 0 , 0 1  =

0,08 м/с 

0,36 м/с

1 , 0 1  м/с



относительно В по часовой стрелке.

Ilfiodn i щеннч tihtO i 11 

Me Iодичгекис уки uiiiiiti

Положение точек «<7», « S\ », « S 2 » и « S 3» 
на плане скоросгей определяется на основании 

свойства подобия 
(скорости точек D u C  при их вращении 

вокруг точки В соотносятся также, 
как и аналогичные отрезки)

Скорость точки D  при ее вращении вокруг точки В 

Скорость точки С при ее вращении вокруг точки В

От точки « b » на прямой (be) отложить отрезок 
(db)=8  мм и соединить полученную точку « d  » 

с полюсом Р у . Вектор (Pyd) графически 
изображает скорость точки D механизма. __



к>to Продолжение табл. 11

№
n/n

Определяемая
величина

Расчетная
формула

Результат
расчета

Методические указания

1 . 6

Скорости 
точек центров 

тяжести 
S u  S 2 и S 3  

звеньев
(Vsr Vs2 и

vs ,)-

VSX ={pv s \ ) ' k v  = 
= (48) 0,01 =

VS2 =(PVS 2 ) 'k V = 
= (8 6 )- 0 , 0 1  =

Vs3 -  Vс  ~

0,48 м/с

0 , 8 6  м/с 

0,75 м/с

Точки центров тяжести S\ и S 2 звеньев 
расположены посередине длин соответствующих 

звеньев, а центр тяжести S 3  расположен в шарнире С 
(см. задание). Поэтому точки « S \ » и « S 2 » будут 

расположены на плане скоростей посередине 
отрезков (Ру Ь) и (cd), а скорость точки .S3  будет

равна скорости точки С. Значения скоростей точек 
(в м/с) определяют из плана скоростей измерением 

соответствующих отрезков и умножением этих 
значений на величину масштаба скорости ку

2. Определение линейных и угловых ускорений

2 . 1

Ускорение 
точки В 

а в

ав ~ ав +ав

a nB = ® r lAB =
= 1 2 2  -0,08 = 

(направлено вдоль 
звена АВ от точки В 

к точке А)

11,5 м / с 2

Рассмотрим группу Ассура 2-3 
и определим линейные ускорения точек 

этой группы. Первой точкой является точка В.
В общем виде ускорение любой точки можно 

представить как векторную сумму

нормального а?  и тангенциальног о а. ускорений 
Абсолютная величина нормального ускорения равна 

а" -  cof ■ Д , где со. -  угловая скорость звена (рад/с), 
R f -  радиус вращения звена, м.

Вектор нормального ускорения направлен вдоль 
радиуса от точки к центру ее вращения.

Hjunht i Hi HhlH'l I I
. N l i 1  M l | Н  I t  i l l l i ' I M i l l l I ' i l t  * | ( '  1 l l i l l l 1 *«* I V  ' i t .  1 н  1

М « '  1 и  и м и  « i v i i r  \  к н  п и ш и1 1 / 1 1 Ш ' Л и ч н н н Ф и р м у л И | | 1Н ( * | | ' | | |  |
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радиуса от точки к центру ее вращения.____

.Mb
ll/ll величина

I’ltC'll* 1 llilti
формула

1'«‘ iy.HI. 1 >11 

р а с к ч  а

Ilfunh4,mennv нмоч II

Me i о/ш’нчмк- ука к» ii ii ti

пх = £ • / = 
и В 1АВ

с, = ^ = 0  
1 d t

(т.к. COj = const) 

«В =

0  м / с 2 

11,5 м / с 2

Абсолютна)! неличима таш епциппыиио ускорении
равна а. =ъ1 • Rt , где к( угловое ускорение звена. 

Вектор тангенциального ускорения направлен 
перпендикулярно нормальному ускорению 
(т.е. звену) в сторону углового ускорения.

Т.к. угловая скорость со, = const, то s t = 0 и а ’ = 0. 
Следовательно, ускорение а в  для точки В

определится величиной нормального ускорения а ^ .

2 . 2

Масштаб плана 
ускорений

ка

,  «Я 11,5 
* (Ра Ъ) 57,5

0 , 2  “ / с 2  
мм

Из произвольной точки Ра (полюс плана ускорений
-  начало отсчета) отложить параллельно звену АВ 

отрезок (Ра Ь)= 57,5 мм, который в масштабе к а  изо
бражает величину вектора ускорений точки В 

(рис. 9, план ускорений)

2.3
Ускорение 

точки С
ас

=  ав ”1” ^с/в 

= ав ®с/в
—X

+ Я С / 5

Общее ускорение точки С складывается 
из ускорения точки В  и ускорения точки С 

при ее вращении вокруг точки В.
Ускорение точки С при ее вращении вокруг точки В

{ас / в ) может быть разложено на нормальное а ”/ в  

и тангенциальное а^/в ускорения, которые
определяются согласно выражениям, 

приведенным в пункте 2 . 1  данной таблицы



to Продолжение табл. 11

№
n/n

Определяемая
величина

Расчетная
формула

Результат
расчета Методические указания

Нормальное 
ускорение 

точки С при 
ее вращении 

вокруг точки В

—п _ 2 / _
UC/B *  2 ' 1СВ ~

= 2 2 - ОД8 = 
(направлено // ВС  от 
точки С к точке В)

(Ь ) ^ а с / в  „ 0 ,7 2 _

0,72 м /с 2

Полученные уравнения решаем 
графоаналитическим методом.

а паС/В

3,6 мм

Отрезок {Ьп2 ) ~ Ъ ,6  мм, представляющий 

в масштабе ка вектор ускорения отложить

от точки «Ь» плана ускорений в направлении от 
точки С к точке В механизма (рис. 9, план ускорений).

ка 0 , 2

Тангенциаль
ное 

ускорение 
точки С при 
ее вращении 

вокруг точки В
QXиС/В

/7Т = е  ./ = ?иС/В 2 1СВ
Величина ускорения ахс/в остается неизвестной, 

т.к. е2= ?  Известно лишь, что а^/в L B C .

Поскольку нормальное и тангенциальное ускорения 
взаимно перпендикулярны, то через точку п2 

плана ускорений проводим прямую, 
перпендикулярную отрезку (Ъ п2 ) до пересечения

с горизонтальной прямой -  линиеи действия 
ускорения точки С, проведенной

из полюса Р. Точку пересечения обозначаем «с».

IlfUhUi l *Н %Щ\Ш МЫ/И II
НГУ j ( М И Н  Н l l l l Н И И ! 

Il/li i IttVill'lllllll
('ill *11' I liltII 
фирм) lit

1*1 и  I I .  I l l  I 

I M l  t  4  (  H I
Me I I I I  II *11 i mh ) ни in пин



1 uprlovjn laJlDriVJiri lipyilVlWJ'l JXlTJ.nirXV'irJ. ^WZIVIUXIA
ускорения точки С, проведенной

из полюса Р .  Точку пересечения обозначаем « с » .

///* t* f?HtW n h  If i i  I I

,м»
м/м

< >Мр«‘/|Г UMlftliltl
ШМ1НЧММН

I’iM 'ICI МММ
ф и р м у  lit

(*<• IV II. 1 n 1
pui'ie 1 и Me 1 Mjiii'ii'i iviic yiitt miммм

л 1ис/ в

а с / в

а с

аС/В = {п7 С) ■ ка ~
= (58)-0,2 =

а С!В = (Ьс) ' к а =  
= (59) -0,2 =

«С =(Ра с ) ' к а =
= (41)-0,2 =

11,6 м / с 2 

11,8 м / с 2 

8,2  м / с 2

Значения ускорений (м/с ) определяют из 
плана ускорений измерением соответствующих 

отрезков и умножением этих значений на 
величину масштаба плана ускорений к а .

2.4

Угловое 
ускорение 

звена 2

е2

йС/5
2 -  he  " 0 ,1 8 “

64,4 p?  
с

Для определения направления вектора углового 
ускорения е2 необходимо условно перенести вектор

тангенциального ускорения а хс/ в в точку С

механизма, а точку В  -  условно закрепить. Тогда 
искомый вектор будет вращать точку С 

относительно точки В  против часовой стрелки.

2.5

Ускорения 
центров 
тяжести 

звеньев ( S \ ,
S 2  и 5 з ) и 

точки D

а С /£  (с^) __ С В

a D!B (db) DB  
Отсюда:

(db) -  (be) • =

= (59)- —  = 
v ; 90

13,1 мм

Положение центров тяжести звеньев 
S \ , S 2  и £ 3 , а также точки D  

определяется на основании свойств планов скоростей 
и ускорений (см. пункт 1.5 данной таблицы).

От точки « 6 » на прямой (be) отложить отрезок 
(db) =  13,1 мм. Соединить полученную точку « d  » 

с полюсом плана ускорений Р а .



tocr-s Окончание табл. 11

№
п/п

Определяемая
величина

Расчетная
формула

Результат
расчета Методические указания

a D = { P a d ) - k a =

План ускорений построен

в масштабе ка -  0,2 -  -  С
мм

Значения ускорений точек S \ ,  S 2 , S 3  и D  
(в м/с 2 ) определяют из плана ускорений 

измерением соответствующих 
отрезков и умножением этих значений на 

величину масштаба ускорений ка .

Вектор (Ра d ) изображает в масштабе ускорение 

точки D  механизма ( a D )

Вектор (Ра ) изображает в масштабе ускорение 

точки S\  механизма ( а ̂  )

Вектор (Ра S 2 ) изображает в масштабе ускорение 

точки So механизма ( а с )

= (67)-0,2 =

а  с = iPa )' км — 1
= (28)-0,2 = 

a S9 =  ̂ к<Л ~
= (40)-0,2 =

13,4 м / с 2

5,6 м / с 2 

8  м / с 2

- а с  = 8 , 2  м / с 2 Ускорение точки S 3  равно ускорению точки С, т.к. 
центр тяжести S 3  расположен в шарнире С



Ускорение точки £ 3  равно ускорению точки С, т 
центр тяжести S 3  расположен в шарнире С

1 П/тн мгхнни !мп
к  I  /  / (ЮУ м /м м

Г н  м ю ж г н и с  М ГХПН Н  1МИ
на группы Ассура 

„ k j = 0 .002  м /м м

Ддухпододкобая 
группа Ассура 

. 2-го бида

3. План 
скоростей
к п п <  м /с4. План 

ускорений

(Шифр студента)

Структурный и 
кинематический 
анализ механизма

РГОТУПС

Рис. 9. Структурный и кинематический анализ механизма



К задаче № 2

Общие положения

Динамические исследования механизмов предусматривают следующие 

задачи:

а) изучение влияния внешних сил, сил веса звеньев, сил трения и си. 

инерции на звенья механизма, кинематические пары и неподвижные опоры,. 

также установление способов уменьшения динамических нагрузок (задач: 

силового анализа механизмов: кинетостатический расчет);

б) изучение режима движения механизма под действием заданных сил и 

установление способов, обеспечивающих заданные режимы движения меха 

низма (задача динамики механизмов: динамический синтез).

В общем случае, исходными данными для динамического расчета меха 

низма являются параметры движения его ведущего звена, размеры и ве. 

звеньев, а также действующие на механизм усилия.

Различают три вида сил, действующих на звенья механизма: приложен 

ные (внешние), реакции кинематических пар (внутренние) и инерционныt 

(приложенные к связям). Внешние силы могут быть д в и ж у щ и м и  с и 

л а м и ,  либо силами сопротивления (разделяющиеся, в свою очередь, на си 

л ы в р е д н о г о  и п о л е з н о г о  сопротивления).

Метод силового анализа (расчета) механизма с использованием си; 

инерции и применением уравнений динамического равновесия называете- 

кинетостатическим расчетом механизмов. Данный расчет заключается 

определении реакций в кинематических парах и уравновешивающего усилш 

(F ^  или Мур), приложенного к ведущему звену, исходя из заданных внеш

них сил и закона движения ведущего звена.

Введение или определение уравновешивающего усилия вызвано необхо 

димостью обеспечения условия равновесия ведущего звена (т.е. обеспечена 

уравновешивания действующих на ведущее звено сил).
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Ж уковский предложил простой способ непосредственного опреде- 

■еличины уравновешивающей силы, исходя из внешних сил и сил 

приложенных к звеньям механизма (минуя сравнительно трудоем

ч е  реакций в кинематических парах).

основан на приложении принципа возможных перемещений к 

системы тел. Согласно этому принципу, если на какую-либо ме- 

снетему действуют силы, то, прибавив к заданным силам силы 

сообщив всей системе возможные для данного ее положения пе- 

п: т/чим ряд элементарных работ, сумма которых должна рав-

псое определение уравновешивающей силы состоит в следую- 

■шые силы, действующие в рассматриваемый момент времени

Н а н и з м а  включая силы инерции), перенести в одноименные точ-

iPfc : : на 90 плана скоростей (не изменяя при этом величины и на- 
1щах сил> и составить уравнение моментов всех сил относительно

скоростей Ру, то план скоростей можно рассматривать как же-
:* • , г ■ - .

г : опорой в полюсе, находящийся в равновесии под действием

■аемых сил. Таким образом, величина уравновешивающей си-

60 сыгь определена, если известны точка приложения и линия

ш т  силы, а также заданы величины, направления и точки прило- 

остальных сил.

ения второй задачи (динамический синтез) при исследовании 

шиизма, находящегося под действием заданных сил, все силы, 

на звенья, заменяют силами, приложенными к одному из 

тма При этом необходимо, чтобы работа на рассматриваемом 

■ереадещении или мощность, развиваемая заменяющими силами, 

сгвеннс равны сумме работ или мощностей, развиваемых сила- 

кяньш и к звеньям исследуемого механизма. Заменяющие силы,
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удовлетворяющие этим условиям, называются приведенными силами. Звено 

механизма, к которому приложены приведенные силы, называется звеном 

приведения, а точка приложения приведенных сил -  точкой приведения.

Обычно за звено приведения выбирается то звено, по обобщенной коорди

нате которого проводится исследование механизма. Тогда вместо рассмотрения 

всего комплекса звеньев механизма можно рассматривать одно звено (напри

мер, кривошип АВ, обобщенной координатой которого является угол ср).

Уравновешивающая сила Fw имеет направление, противоположное на

правлению приведенной силы F р, равна ей по величине и приложена в той 

же точке, т.е. F m = - i L .’ УР пр

Исследование движения механизма под действием приложенных сил ос

новывается на законе изменения кинетической энергии, который формулиру

ется следующим образом: «Изменение кинетической энергии системы за не

который промежуток времени равно сумме работ, приложенных к системе 

сил на соответствующих перемещениях».

Кинетическая энергия Е  движущегося механизма в заданном положении 

равна сумме кинетических энергий его звеньев, т.е. в общем случае плоско

параллельного движения звена:

п п (

i=i /=1

2 2 Л

V 2 2 у
, Н-м.

В данной формуле для каждого подвижного звена: mi -  масса звена, кг; 

vsi~ линейная скорость центра масс S j, м/с; J $ i ~  момент инерции относи

тельно центра масс Sf,  кг/м 2 ; со( -  угловая скорость, рад/с; п -  порядковый 

номер звена.

В зависимости от вида движения кинетическая энергия отдельных звень

ев равна:

а) при поступательном движении звена
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ими. Звено 

гея звеном 

ения.

ой коорди- 

хмогрения 

но (напри-

ф)

южное на- 

кена в той

ых сил ос- 

ормулиру- 

sмы за не- 

к системе

[оложении 

ie плоско-

звена, кг; 

[И относи- 

»рядковый

[ых звень-

£ ш = ^ , Н - м ,

о е  т г -  масса звена, кг; vsi~ скорость центра тяжести i -го звена, м/с. 

6  при вращательном движении

В  г= / ~ , Н - м ,

i где J  — момент инерции звена относительно оси вращения, кг/м 2; со,.

д р » ц «  скорость звена, рад/с.

« 1  зги  сложном плоскопараллельном (вращательно-поступательном) дви- 

звена

Елпп Н-м.
2  *” 2

ш  механизм имеет одну степень подвижности, то его кинетическая 

s может быть выражена через кинетическую энергию приведенной 

к ш  т-~ или приведенного момента инерции / пр:

Щ  E  = j 1L { mr vl + J sr<st ) = Y mп р - ' ' 2 = ^ - / п р -«>2 -

I о е  v и со -линейная скорость точки и угловая скорость звена приведе-

з-еличины приведенной массы тпр и приведенного момента инерции 

Жш  иржео получить из выражений:

тПР = 1
(=1

Г у Л

2 2 ~

m i ■
SI

+  J s ,  '
___ l_

к v ) l  V  j

' пр =  1
1=1

mi
С \

Ък
v co J +  J S i '

f  \  со.
v coy

кг;

кгм



Приведенная масса тпр (или приведенный момент инерции / пр) являет

ся условной расчетной величиной. При умножении ее на половину квадрата 

скорости точки приведения (или угловой скорости звена приведения) в каж

дый момент времени можно получить значение кинетической энергии, рав

ной сумме кинетических энергий всех подвижных звеньев механизма.

Пример решения задачи № 2

В задаче № 2 исследуется тот же механизм, что и в задаче № 1. В нашем 

случае продолжаем исследование кривошипно-ползунного механизма.

При решении задачи необходимо соблюдать следующие указания:

1. Силу сопротивления F  направить противоположно вектору скоро

сти движения точки ее приложения;

2. При расчете учесть, что Fmi = -m i -aSi и M mi = - е ; J Si, где знак «ми

нус» говорит только о том, что векторы FHHi и Мнн. направлены в противо

положную сторону вектору ускорения центра масс i -го звена и углового 

ускорения г-го звена M mi соответственно.

3. Момент инерции звена рычажного типа относительно осей, проходя

щих через их центр масс, определить по формуле:

т( ■ i f  G t  i f  2

JSi = -------- = -------   > кг-м ,
1 2  g  1 2

где n t f -  масса звена, кг; /г-  длина звена, м; g -  ускорение свободного!
'у

падения (g =  9,81 м/с ).

4. Принять условно, что уравновешивающая сила F  приложена в точк I

В перпендикулярно звену АВ. Влияние сил трения не учитывать.

Для расчета примем полученные в задаче № 1 параметры по структур 

ному и кинематическому анализу, а также следующие исходные данные: сил I 

сопротивления F  = 90 Н; вес звеньев G\ = 14 Н, G2 = 33 Н, G3  = 52 Н.

Порядок расчета приведен в табл. 12.
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№
ii/ii

ОмрСД1‘ЛШ‘М11И
величина

Г аек - 1 navi
формула

I’e iyjn» 1 а г 
расчета

Метод и чсс к н с у ка пиши

1. Кинетостатический расчет механизма
1.1 Определение величин и направлений равнодействующих сил инерции Fmi, и моментов сил инерции М ш1

подвижных звеньев механизма.

а)
Сила инерции 
первого звена 

F1 и н 1

^ и н 1 = - ^ 1 - % 1  =
Gx

— ■ asl -  
g  
14

= -5,6 = 
9,81 - 8  Н

Значение a$i см. в задаче № 1;
Знак « -»  («минус») говорит только о том, что вектор 
силы Fiml направлен в сторону, противоположную

вектору ускорения а$\ центра масс 1 -го звена.

б)
Сила инерции 
второго звена

^ и н 2  = ~~т 2 ' % 2  ~
G2

-  ‘ a S 2 -

Вектор силы Fml 2 направлен в сторону, 
противоположную вектору ускорения асо

F
и н  2

О

33
= 9,81 -  26,9 Н

центра масс 2 -го звена.

в )
Сила инерции 
третьего звена

^ и н З

^ „ 3 = -" V % 3  =

(?з
-  -а5 з -

=  -  5 2  -8 , 2  =  
9,81

-  43,4 Н

Вектор силы Fm 3 направлен в сторону, 
противоположную вектору ускорения а$ 3  

центра масс 3-го звена.
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Продолжение табл. 12

№
п/п

Определяемая
величина

Рягчртняя Результат
расчета

JL лЛ  V -  Ж V / Ж КлщЛ-Жж.

формула М етодические указания

г)

Момент 
инерции 

первого звена
J s \

12

_G l li _ 
8  1 2

14 0,082
Значения 1\ =1^в ~ 0>08 м -  см. задачу № 1

9,81 12 0,000761 
кг-м2.

д)
Момент пары 
сил инерции 

первого звена
М\ш i = — ei ■ Js\ ~ 0

Поскольку угловая скорость первого звена сс̂  = const 
(по условию), то угловое ускорение е2 = 0

е)

Момент 
инерции 

второго звена
J S2

т2 • / 22 

5 2  1 2

_ < ? 2 2̂ „  
Я 1 2

33 0,18 2
Значения / 2  =1вс ~ ОД 8  м -  см. задачу № 1

9,81 12 0,0091 
кг-м 2.

Момент пары Значение е2 =64,4 рад/с -  см. задачу № 1

ж)
сил инерции 

второго звена
М т 2 = _ В 2 ' ̂ S2 ~ 
= -64,4-0,0091 = -0,586 Н-м.

Момент М ин 2 направлен в сторону,

М-ин 2

противоположную направлению углового ускорения 
звена е2 (в данном случае -  по часовой стрелке)

I /#*• mIim щ ф$Ц$0 Minfl 1 I
NU j i lil|H и пи iimi I ’m  ' i t '  1 i h h i Гг И II I il 1

j ll/ll I IHMIIIMIItlM • 1.......... \  ill



ж )

iVlUlVlWn 1
сил инерции 

второго звена 
Мин 2

^ин 2 “  В2'^5'2
= -64,4 -0,0091 = -0,586 Н-м.

МОМеНТ ^ ^ и н 2 iiaii.jJttJDJivxx о viv(>v.v  ,
противоположную направлению углового ускорения 

звена s., (в данном случае — по часовой стрелке)

IlfhHht I Ml шоОч I J

МУ
и/||

з)

H t U I I I ' I H I I H

M u M t ‘ 1 1  1 пиры
СИЛ инерции

третьего тепа
м т ,

Ии» < ( # 1 М Н И

формулы

Л/ , 01111 1

1« I V  1 1 . 1 Й 1 

|МНМ» 1  и

о

M l  М И Н Н И  1  М И Р  у  М И  Н И Ш И

1 lot i4Hii.iiу ip rih r и к н и  л и т  m il я
I I I  1 1 и |  * .  I 1 Н О  1 U K  1 yim 1 С* Н  1 * 1 1 1 ) ,

ю л/ , омм 1

1.2. Построение схемы сил нагружения механизма в заданном положении
Начертить механизм в масштабе к[ (задача 1, см. рис. 9) 
в соответствии с заданным положением и параме трами, 
составить схему сил его нагружения по выполненным 

расчетам. Для этого необходимо приложить в соответст
вующие точки механизма следующие 

силы (соблюдая их направление): внешние (сила 
сопротивления F ; силы веса звеньев G \ , G2 и G3  ),

инерционные силы (Fml, Fm2, Fmi3 и М ян2), 
уравновешивающую силу F vv (точка приложения

и линия действия которой известны). 
Графическую часть расчета необходимо выполнить 

на одном листе формата А4 или АЗ (см. рис. 10)
1.3. Определение уравновешивающей силы Fyp методом жесткого рычага Жуковского

а) Уравнение 
моментов сил

£  =-<?,• 4 -

- с 2 л -

~^ин2 ' Ъ +

На формате (см. рис. 10) начертить план скоростей,
о

повернутый на 90 по направлению вращения 
ведущего звена. В одноименные точки этого плана

H M Pv приложить соответствующие силы, сохраняя их 
направление. Составить уравнение моментов этих
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Продолжение табл. 12

№
п/п

Определяемая
величина

Расчетная
формула

Результат
расчета Методические указания

+ С 2 '(* С) +
+ V ( a » ) = o

сил относительно полюса плана Р у , рассматривая 
план скоростей как жесткий рычаг, находящийся в 
равновесии под действием рассматриваемых сил.

р  _  ^ m2 _ Момент пары сил инерции можно представить 
в виде пары сил Рт 2 , приложенных в точках 

В и С плана механизма.

6) Пара сил
^ин2

ин2 1
1ВС

0,586
0,18 3,25 Н

в) Уравнове
шивающая 

сила
F

№ '  ( / ^ )
. ( ^  + ^„»зКЛС)

{р,ь)
. »И *С)

(А*)
14-16 + 33-20

Значения 
h\ = 16 мм;

= 2 0  мм; 
(pvc)= 75 мм; 

/ ? 3  = 50 мм; 
(bc)= 36 мм; 

(pvb) = 96 мм.

УР
(96) ' 

(90+ 43,4)-(75) 
(96)

2 6 ,9 -5 0 -3 ,2 5 -3 6  
+ ------7^7\--------- =(96) 126,2 Н

Ц[*нЫ1*¥Н№ WrtIM U



I l f u n h t ' 1 *  H h t f i ' i  I  J

.Nk
ll/ll

( >ll|M /lt lill’MMtl
tttfJIM'llllltl

1'|Н Ч*Ч ИНН { IViyjll.  ИМ
ф и р м у т  J |Ш1'11'1И

|1)НМСДС11ИО М И С С  И моментом UMl*J*lllll

Mt t t t / i i f H « м м р  у m i  п т  н  и

М Г . Ч Н И Н  I M M  ( Л И 1 Ш М Ш М 1  М Р X И Н И  I M t t )

2 . 1
Выбор звена 
приведения

Выберем
в качестно

звена 
приведения 
кривошип 
1 (рис. 1 0 )

Дня «>i 11 i u *i 1 il и п и рам пр ов  движении шеньен 
мехашимп можно раесмотре '1 ь его динамическую  

модель, представляющую собой  только одно звено, 
к которому приводятся все существующие массы 
и силы. Звено механизма, к которому приложены 

приведенные силы, называется звеном приведения.

2 . 2

Уравнение
кинетической

энергии
Е

2 2 
Г Vd Г Ю1 .Е  — 17L------h J г, -------h

2  S1 2
2 2 v 2 г со2

+/И2 " У  + ̂ 2 " У  +

V523
+ " V y > H - M .

Уравнение кинетической энергии 
рассматриваемого 

кривошипно-ползунного механизма

2.3
Определение 
приведенной 
массы т т

1 2 ^ = 2 -/?7> п -^==

+JS 1 -cof +

+ " V ^ 2  + 
+Js 2 -®22 + m3-v*2)

Закон движения всех звеньев механизма 
определяет закон движения обобщенного звена 

(кривошипа 1 , см. рис. 1 0 ).
Для звена приведения кинетическая энергия:

E  = Y mm ’vl  или E  = J J in*©?
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Продолжение табл. 12

№ Определяемая
п/п величина

Расчетная
формула

Результат
расчета Методические указания

Тогда:

'

(  \

\ ув J
f  Л2 СО,

+

+

+т~,

+т.

\ vb j
f  \ 2

V V B J

C \co2

\ y B j  

( \

K^b j

+

+

щ  =Gl / g  = 14/9,81 = 

m2 = G2 t g -  33/9,81 

m3 =G3 / g  = 52/9,81:

1,427 кг 

3,364 кг 

5,3 кг

В соответствии с заданными значениями 
весов G\ , G2 и G3 звеньев 

определяем их массы т\ , т2 и т3



Ny < >м|мчи* ип Мяи
и/п iKMiiiMHHti

i*»H
(|Н1| 1М) mi

I (ИЛИ HI,,.

0,000761

+1,427 • 

+0,0091

0,96 J

0,48 N 2 

.0,96

/  2 V

+

v 0,96 J

+3,364-

+5,3-

f  0 ,8 6 V 
v 0,96 у

^0,75 ^ 2 

0,96

+

+

N i \  il, hi i
| IMVHPIU

6,763 кг

///***#♦»« » Щ 0ПНГ Hhl6l IJ

M r m i i c m  », in* > ь к lit и и и

Значения линейных и угловых скоростей 

vg  = 0,96 м/с, = 0,48 м/с, v$2 = 0,86 м/с, 

VS3 ~ VC ~ 0,75 м/с, сох = 12 рад/с, со2 = 2 рад/с 
определены в задаче № 1

2.4

Определение
приведенного

момента
инерции

*̂ 1П ~  J  si +

+щ
f  \  

Ksi +

1П + /

V ®1 /
f  л2

0 т
S  2

Ч03! J
+

/ ш -  приведенный момент инерции относительно 
оси вращения звена (точки О);

J sl -  момент инерции звена 1 относительно оси, 
проходящей через центр масс S \ .
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Окончание табл. 12

№ Определяемая
п/п величина

Расчетная
формула

Результат
расчета Методические указания

+ ^ 2  • 

+тъ'

+
v ©i j

‘ VS3

V Ш1 У

= 0,000761 +

V
+1,427- 

+3,364- 

+0,0091- 

+5,3

^0,48л2
12

+
у

^ 0 , 8 6 л 2

v 12 у 

2_ 

12

+

/  2
+

0,75

V 12 0,04127
кг-м2.

Приведенный момент инерции определяется 
из зависимости:

1П

2 2 ©I _ (Bj

т.

( А Л2 (  \
J s 1 +  тх • VS1 +  +JS2 ■ ю2

V V Ю1 )
+

(  \ 2 /  л2 А
VS2

+тз ■
1®1 1®1  J

Динамическая модель приведенного механизма 
___________ представлена на рис. 1 0 .___________



Рис. 10. Кинетостатический анализ механизма

t И*нт м$*тша т а  
k t м/мм

(  мимо / u/t 
iluut mfltjmuiux

UU М ПХ(  / / ✓ / /  / Л /

(Шифр студента)

РГОТУПС

У Ни/и uh */м чип • 
iff tut)unfit чш/Питии 'и ( чни 

(ры чи? Ж//киП( кони)

Л > - 0.01 мА

F  F uhj

Структурный и 
кинематический 
анализ механизма
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К задаче № 3:

Моментом силы  относительно какой-либо точки называется произве

дение величины силы F  (Н) на кратчайшее расстояние / (м) от данной точ

ки до линии действия силы:

М  = F  I, Н- м.

Если на тело (рис. 11) действует несколько сил (F\, F2 , F3 ), способ

ных вращать тело вокруг какой-либо оси А-А, то момент от действия силь:

F\ найдется по формуле:

М \ = F[ ■ l \ , Н ■ м, 

где 1\ -  кратчайшее расстояние от 

направления действия силы F\ до дан

ной оси вращения А-А.

Аналогично момент от силы F2 :

М 2 = F2 -l2 ,U -  м.

Момент от действия силы F3 равен 

нулю, поскольку направление действие 

силы проходит через ось вращения А-А.

При определении моментов си; 

следует учитывать правило знаков: мо

мент от действия силы считается поло

жительным, если он вращает тело про

тив часовой стрелки; отрицательным -  если он вращает тело по часовог 

стрелке (рис. 12). Таким образом, уравнение равновесия балки (представлен

ной на рис. 1 2 ), на которую действуют силы F\ и F2 , с учетом правила зна 

ков относительно точки А будет выглядеть следующим образом:

' Z M A = M l - M 2 =Fl -ll - F 2 -l2 =0.

Контрольная работа № 2

I

Рис. 12. Правило знаков 
момента сил
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Рис. 13. Расчет двухопорной балки

:ся произве- 

данной точ-

^ 3  ), способ-

ЙСТВИЯ СИЛЬ;

VI,

асстояние от 

,i F\ до дан-

силы F2 : 

м.

[ЛЫ F3 

ние действ 

мщения А-А 

оментов ci 

о знаков: м 

итается поло 

[ает тело

0 по часово 

(представлен

1 правила зна

Пример решения задачи № 3

балку (рис. 13, а) действуют силы F\ и F2 , а также из- 

момент М . Величина F\= 14 кН, ^ 2 = 9 кН, М  = 4 кНм. 

- - - :  ‘ ■

/  i  i

Эпюра 
М. кН-м



При действии на балку внешних нагрузок в ее опорах возникают реак

ции (т.е. усилия), препятствующие перемещениям балки. Заменяем опорь: 

соответствующими реакциями: так как силы действуют вниз, то усилия (т.е 

реакции опор Яд и Яд)  будут направлены вверх (рис. 13, б).

Определяем реакции опор балки от действующих на нее внешних нагру-| 

зок. Реакции определяем из условий равновесия в статике, т.е.:

Y .M а -  0 (сумма всех изгибающих моментов сил относительно точки Л\

равна нулю);

в  = 0  (сумма всех изгибающих моментов сил относительно точки Я 

равна нулю).

Из первого условия получаем уравнение моментов сил:

Y , M A = - F l - l - F 2-(l + l) + RB-(l + l + l) + M  = 0.

Из данного выражения определяем реакцию Rg в опоре В:

RВ
Fl -l + F1 \ l  + l ) - M  _  14-2+  9 -(2+  2 ) - 4

l + 1 + l
= 10 кН.

Из второго условия получаем уравнение моментов сил:

^ jM B=~RA-(l + l + l) + Fl -(l + l) + F2-l + M  = 0.

Из данного выражения определяем реакцию Rд в опоре А:

Л -  ^ 1  ' + ^  + ' 1 + М  = 1 4  ‘ ( 2  + 2) + 9 ' 2  + 4  = 13 1Сн
А l+ 1 + l  6

Опорные реакции получились положительные, что свидетельствует 

правильности выбранного для них направления. В случае получения реакщ 

опор балки со знаком «минус» исправлять направление реакции на против 

положное не следует.

Правильность определения значений реакций в опорах балки провер 

по уравнению X  Y = 0 (сумма всех действующих сил на ось Y равна нулю):

X Y  = R A + R B - F l - F 2 = 0;

YjY = 13 + 1 0 - 1 4 - 9  = 0.

44



жают реак 

шем опоры 

усилия (т.е.

[ших нагру 

э Н О  точки 

ьно точки

шьствует 

[ия реакци 

за противс

и провер 

за нулю):

О = 0. Расчет реакций опор балки произведен верно. При провер- 

ости определения реакций величина изгибающего балку момента 

вается.

и  изгибающие моменты, действующие на балку методом се

йм ее т четыре расчетных участка, границами которых служат 

Ш1я внешних нагрузок:

-  от точки А до точки С;

-  от точки С до точки D;

-  от точки D до точки В;

-  от точки В до точки Е. 

участка (от точки А до точки С): 0 м < z\<  2 м (где z\ -  текущая

изгибающего балку момента определяется лишь с учетом ре-

М\ = - R a • z \, кН-м.

_______ I  M i  =0 кН.

г = 2м М 1 = -13-2  = -26кН*м.

П участка ( от точки С до точки D): 2 м < Z2  < 4 м.

Ь  - _ изгибающего балку момента определяется с учетом реакции в 

^ ^ Н п а х ж е  изги бающего момента от действия силы F\ :

М 2 = ~RA -z2 + F \-  (z 2 ~ 0 ’ кН м - 

Б р а  г :  = :  м М 2 = -1 3 -2  + 14-(2-2) = -  26 кН-м.

Г сч  Г; = - м М 2 = -13-4 + 14-(4-2) = -  24 кН-м. 

i n  ID участка (от точки D до точки В): 4 м  < zg < 6  м.

^ Ь ч н н а  изгибающего балку момента определяется с учетом реакции в 

1 а  также изгибающих моментов от действия сил F\ и F2 :

Л/ 3  - ~ R a  * z 3 + Fl ' (z 3 “ 0 + ^ 2  ' [z 3 - ( /  +  /)]» к Н ’М-
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При z3  = 4 м М ъ = - 13-4 + 14 (4—2) + 9 [4 - (2+2)] -  -  24 кН-м.

При Z3= 6 м М 3 = -1 3 -6  + 14-(6-2) + 9*[6— (2+2)] = -  4 кНм.

Для IV участка (от точки В до точки Е): 6  м < z4  < 8  м.

Величина изгибающего балку момента определяется с учетом реакций в 

опорах А и В, а также изгибающих моментов от действия сил F\ и F2 (на 

данном расчетном участке):

М 4 =~Я-а • z 4 + F\ *(z4 — /)  + F2 -[z4 - ( /  + / ) ] - Л д  -[z4 -  (/ + / + /)] , kH-m. 

При z 4 =  6 м M 4  = -  13-6 + 14-(6 -  2) + 9-[6 -  (2 + 2 )]-

-  10-[6 -  (2 + 2 + 2)] = — 4 kH-m.

При z4= 8  м M 4  = -13-8 + 14-(8 -  2) + 9 [ 8  -  (2 + 2)]-

-  10-[8 -  (2 + 2 + 2)] = -  4 kH-m.

Соответственно, в данном случае величина изгибающего балку момента

постоянна и равна величине заданного изгибающего момента М  .

По полученным числовым значениям изгибающих балку моментов 

строим эпюру изгибающих моментов (рис. 13, в).

Осуществляем подбор поперечного сечения балки.

Расчетным (опасным) сечением балки будет сечение, где возникает мак

симальный изгибающий момент. В данном случае максимальный изгибаю

щий момент возникает в точке С (рис. 13, в), где М тах = 26 кНм.

Сечение балки подбираем по условию прочности:

Мa = _ ^ » < [ 0 iij ;M n a>
изг

где WmT -  момент сопротивления изгибу балки, мм 3. Тогда:

М  ,
W  м м 3ИЗГ —  г  п ’ lV11Vi •

Ю

Так как М тах -26кН -м -26-103 Н-м = 26-10" Н-мм, [аизг] = 150 МПа, то

И “ г “ ' Т 5 Г “ т з о ° “ м 3'
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•м.

м.

л реакции в 

71 и F2 (на

- /)], кН-м.

[ку момента

г моментов

никает мак- 

ш изгибаю-

прямоутольного сечения (рис. 14) момент сопротивления из- 

; '  ?ется по формуле:

Ь к 1 ,
W„ мм

где b -  ширина балки (мм), h -  высота 

балки (мм). Тогда: 

b-h2 = 6- Www = 6  -173300 -  1039800 м м 3.ил

Примем, например, ширину балки b = 

-  120 мм. Тогда высота балки h будет равна:
поперечно-

бажки h >
1039800

120
> 93,08 мм.

принимаем высоту балки h = 100 мм, ширину балки Ъ 

К вях  размерах момент сопротивления изгибу WmT равен:

1 2 0  ЮО2 . nnnnn з 
------------= 2 0 0 0 0 0  мм .

6

:-;-е лепствующее напряжение в балке будет равно:

26000000
200000

130 МПа.

= 130 МПа удовлетворяет условию ст < [стизг] = 150 МПа.

МПа, то

че 4

■Язьному круглому валу (рис. 15, а) приложены вращающие вал мо- 

|к |=  2.5 кН-м, М 2— 4 кН-м, М 3  = 4,5 кН-м, М 4  = 1 кП-м. Вид на- 

i l ,  '.{зтериал вала -  сталь 40, напряжения [ х ] = 100 МПа (прил. 1).

^ве? -п :ваем  схему вала, отмечая на ней расчетные сечения I-I, II-II, III- 

K l \  (рис. 15, а) Определение действующих на стальной круглый вал 

к  вращающих моментов начинаем со свободного конца вала. 

ц сечении I-I величина суммарного вращающего момента:
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2 Х р;_, = Л/, = 2 ,5 кН м.

В сечении II-U величина суммарного вращающего момента:

Z М „ * п  = М < ~ М 2 = 2,5 - 4  = -  1,5 кН м.

В сечении Ш -Ш  величина суммарного вращающего момента:

Т К р ш - ш  = М 1~ М 2 + М , =  2,5 -  4 + 4,5 = 3 кН м.

В сечении IV-IV величина суммарного вращающего момента:

2Жр1V -1V =  М 1 -  М 2 +  М ъ -  М 4 = 2,5 -  4 + 4,5 - 1 = 2 кН-м.

По расчетным данным строим эпюру вращающих моментов М кр (рис. 15,6t

Анализ данной эпюры показывает, что наибольший суммарный вращающк* 

момент М j; = 4,5 кН-м возникает в сечении IH-III, где действует вращающий

момент М  з .

1-1 II-II III-III IV-IV
I I I !

Эпюра МВр, кН-м
Рис. 15. Расчетная схема вала

48



:а: 

а:

1 -м.

<Р (рис. 15,

вращающ!

вращаклщ

а !

lyi условие прочности вала, определяем диаметр вала dB в опас- 

4 где действует наибольший суммарный вращающий момент), 

прочности на кручение имеет вид:

М
т =  <Гтш  L ч».

кр

, МПа,

ч

-■решающий момент, Н мм.

■противления кроению  WKp (для тел с круглым поперечным 

m  вал) определяется по формуле:

п dl  з 
кр= 1 б ^ ’ " М ’

метр вала, мм.

^ р ш и и  д : густимого диаметра вала dB принять величину вра

га М = М г (наибольший суммарный вращающий момент, 

i Иопасном сечении, Н м). Расчетное значение диаметра вала 

■■ill I 11 il 1 1 до целого числа.

Контрольная работа № 3

V® 5

|ую реакцию N  тормозной колодки на барабан определяем по

5 !

2 - Т
N  = ------- ,Н ,

■  f - D '

- тормозной момент на барабане, Н м; /  -  коэффициент трения 

■ню дки о барабан; D диаметр тормозного барабана, м. 

■пскения тормозной ленты S  и реакцию R тяги рычажной систе- 

при рассмотрении расчетной схемы (рис. 16), составленной 

четной схемы тормозного устройства (см. рис. 7).

49



Рис. 16. Расчетная схема

Z M B = - N - l 2 + S - ( l i + l 2 ) = 0. 

N - l 2

Составим уравнение моментов от

носительно опоры А (см. рис. 16): 

Z M A = N - k - R - { h + l 2 )=0.

N  ■ U
Отсюда R = --------

h + h

Составим уравнение моментов от

носительно опоры В (см. рис. 16):

Отсюда, S =
U + 1',

Н.

Для определения необходимого тормозного усилия Р составим уравне

ние моментов приводного рычага (см. рис. 7):

V М  о  -  R-  а -  Р ( а  + b)= 0.

R • а
Отсюда, Р ,Н .

а + b

Возникающие в заклепочном соединении напряжения среза тср опреде

лим по условию прочности:

S  г л 
тср = "T -L xcpJ >МПа’

где А -  площадь поперечного сечения одной заклепки { А - >1'и / л , мм

d  -  диаметр заклепки, мм (по заданию величина диаметра заклепки известна) 

С учетом вышеприведенных формул, получаем:

S  4 S
< [т ср] ,М П а .

ср n-n-d  / 4  п - к -d 

Тогда необходимое количество заклепок п будет равно:

4 S
K'd2\ x Y

Количество заклепок п необходимо округлить до целого числа.
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тентов от- 

16):

2 ) =  О-

ментов от-

16):

:м уравне-

тср опреде-

• , м м 2

и известна)]

т условие прочности заклепок на смятие, определяем мини- 

у тормозной ленты t : '

5
а см - —тут n- t -d

<Ы . М Ш .

прочности тормозной ленты на разрыв (в сечении с наи- 

сгвом заклепок) определяем ширину тормозной ленты h :

< а разр , МПа,
(h - k 3 d ) t  

пво заклепок в поперечном сечении ленты, 

вой ленты t и ширину тормозной ленты h необходимо

числа.

щшетупать к выполнению контрольной работы, необходимо 

сжжй материал, представленный в [3] и [4]. 

понимания и наглядности проведем расчет электромехани

ка конкретном примере. Требуется спроектировать электро

привод. схема которого представлена на рис. 8 , при следую- 

■риолх: Р. х= 2 кВт;Uр  = 5; р = 11°; пъых=̂ 125 об/мин.

сведения о назначении и устройстве электропривода

из задания, привод состоит из электродвигателя, ременной 

ора. Электродвигатель соединяется с входным валом ре- 

ю ременной передачи, состоящей из ведущего 1 и ведомого 

(рение от шкива 1 к шкиву 2 передается при помощи ремня. От 

е через зубчатую передачу (состоящую из шестерни 3 и зуб- 

'4) передается выходному валу.

• а т е л ъ  относится к числу унифицированных узлов, преобра- 

^И причесхую  энергию в механическую. В приводах обычно ис-



пользуются асинхронные трехфазные короткозамкнутые электродвигателя 

серии 4А по ГОСТ 19523-74, извлечения из которого приведены в прил. 2.

Редуктором называют зубчатый механизм, предназначенный для пер: 

дачи вращательного движения с понижением числа оборотов на выходно м 

валу (по сравнению с входным) и увеличения вращающего момента.

Редуктор может состоять из одной или нескольких зубчатых передач.: 

зависимости от числа зубчатых передач различают редукторы о д н о с т у 

п е н ч а т ы е ,  д в у х с т у п е н ч а т ы е  и т.д.

Наиболее распространенными являются цилиндрические, конические 

червячные редукторы. Цилиндрические предназначены для передачи враш: 

тельного движения между валами с параллельными осями, конические -  J 

пересекающимися осями, червячные -- со скрещивающимися осями.

В предлагаемом задании используется одноступенчатый (применяете 

одна передача) цилиндрический (оси валов, между которыми осуществляете 

передача вращения -  параллельны) косозубый (угол наклона линии зус 

Р >0 ) редуктор.

2. Определение кинематических параметров привода 

2.1. Подбор стандартного электродвигателя

Входная мощность Рвх на валу электродвигателя, которая обеспечит за

данную мощность на выходном валу привода РВЬ1Х, определяется с учете 

потерь в элементах привода из формулы общего коэффициента полезно: 

действия (КПД):

Общий КПД заданного привода ц общ определяется по формуле

^ 1 о б щ  _  ^ 1 р п  ^ 1 зп  П л о д ш ’
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-I КПД ременной передачи, г|зп -  КПД зубчатой передачи, 

< | р и к №  пары подшипников. Для клиноременной передачи реко- 

щ = j ,J5 0.96: для зубчатой цилиндрической передачи г| =

КПД одной пары подшипников rj = 0,99...0,995; к -  число пар

вышеизложенными рекомендациями, принимаем КПД

шические 

цачи враща 

ические 

ж.

применяете! 

ществляетс 

линии зус

зода

)беспечит за 

гея с учетов 

та полезног

уле

= 0.9S. лподол 0,99. Анализируя конструкцию заданного при-

Шиходим к выводу, что в данной конструкции 2  пары под-

гда:

= 0,95-0,98-0,992 =0,9124.

Ш i n  I in > мощность электродвигателя:

2Р
Р  — вых 2,192 кВт.

Л общ 0,9124

гу значению Рвх подбираем из прил. 2  стандартный элек- 

Д р  выборе электродвигателя должно быть выполнено условие 

(В четом  этого условия принимаем электродвигатель 4A90L4Y3 с 

■юищостью Рвх= 2,2 кВт и асинхронным числом оборотов вала 

геля пт = 1425 об/мин.

2-2- Определение передаточных чисел элементов привода 

точное число привода можно определить из соотношения

п 1425U = - 2 *- = -Z ± i = i i  4.
пр п 125ВЫХ

передаточное число привода представляет собой также произве- 

^■Й ю точного числа ременной передачи Upm и цилиндрического ре-

1!щ,= V  -Щ).ОкЖ>№

и рем

и  1 1 4  
- ^  = - ^ -  = 2,28. 
Un 5
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Значение передаточного числа ременной передачи ориентировочна 

должно находиться в пределах UpeM = 1,5...3. При значительном отличии £/рс

от указанных пределов необходимо принять иное значение числа обороте: 

вала электродвигателя пвх и пересчитать значения U и UpeM.

2.3. Определение частот вращения валов привода

Частоты вращения определяются с учетом рассчитанных передаточные 

чисел привода.

Частота вращения первого (ведущего) вала привода (вала электродвига 

теля) пх = пш = 1425 об/мин.

Частота вращения второго вала привода (входного вала редуктора):

пл _ 1425
«и

U.рем 2,28
= 625 об/мин.

Частота вращения третьего вала привода (выходного вала редуктора):

п пн 625
in 125 об/мин.

2.4. Определение мощностей, передаваемых каждым валом привода 

Мощности определяются с учетом значений КПД всех элементов привода. 

Мощность, передаваемая первым (ведущим) валом привода (валом элек

тродвигателя) Р, = Р ^=  2,192 кВт.

Мощность, передаваемая вторым валом привода:

р и = Л - Л 1 2 -ЛПОдш =2,192-0,95-0,99 =2,061 кВт.

Мощность, передаваемая третьим валом привода

Ли = Л г 'Л34 •'Лподш = 2 >0 6 1  • 0» 98 ■ 0 ,99 = 2  кВт.

2.5. Определение вращающих моментов, передаваемых валами приво 

Вращающие моменты, передаваемые каждым валом привода, определя-

ются с учетом мощности Р  (кВт) и частоты вращения вала п (об/мин) рас

считываемого вала по зависимости:
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нтировочнсI 

гличии I

па оборотов! 

ta

;редаточны* 

[ектродвига- ] 

чтора):

ауктора):

ом привода

тов привода, 

(валом элек-1

Г = 9550 •— , Н м. 
п

н с данной формулой, для первого вала привода:

Р 2 192
—  = 9550--^—— = 14,69 Н-м. 
п  1425

Lsa привода (входного вала редуктора):

= 355о ■ = 9550 • = з j ,49 н-м.
п, 625

в. привода (выходного вала редуктора):

= 4550-^Ш- = 9550 —  = 152,8 Н-м.
125и,ш

.  г  . зем полученные данные в табл. 13.

Т а б л и ц а  13

агрузочные характеристики на валах

ЯШ Р , кВт п , об/мин Г, Н-м
2,192 1425 14,69
2,061 625 31,49

2 125 152,8

з. Определение межосевого расстояния редуктора

и. чежо еезого расстояния используется следующая формула

a . = ( U  + 1 )-з
К \ 2

м

[ ° и \ и

К  На. ' К - Н  '  ^ 2  

¥/,а
, ММ,

[ами привода.

да, определя- 

(об/мин) рас- 1

И=|х р -  передаточное число зубчатой передачи; Т2 ~ Тш -  вра- 

гхп ка ведомом валу зубчатой передачи, Н-м; [ан ] -  допускае- 

пное напряжение для материала колеса, МПа; К ^ -  коэффициент, 

от вида передачи (для прямозубых колес ~ 10000, для косозу- 

нгачина K^f  = 8500); К ц -  коэффициент учета неравномерности 

ия нагрузки по ширине зубчатого колеса ( К н =  1,1...1,15); коэф-

ОС-
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фициент ширины колеса \|fba= 0,25..0,4; К На -  коэффициент учета распредел 

ния нагрузки между зубьями (для прямозубых колес величина К На = 1, для • 

созубых К На = 1,05..1,1).

С учетом этих рекомендаций и полученных ранее значений, имеем 7 

- Т ш = 152,8 Н-м (в соответствии с табл. 13); [ а я ]= 450 МПа (по условии 

U= U p ^  5 (по условию); К м = 8500 (по условию зубчатые колеса косо 

бые). Принимаем значения \|/fta= 0,4, Kj^a = 1,07, К ц =  1,1. Тогда:

Вычисленное межосевое расстояние следует округлить до стандарта 

ближайшего значения (прил. 3). При этом значения межосевого расстоян 

из первого ряда являются более предпочтительными.

На основании данного приложения и расчетов принимаем aw= 112 мм

4. Определение геометрических параметров зубчатой передачи

Основным параметром передачи является модуль зацепления т , ве. 

чина, которого выбирается из стандартного ряда (прил. 4). При этом значе 

модуля из первого ряда являются более предпочтительными.

Модуль зацепления назначают из интервала

С учетом данной зависимости (подставляя aw= 112 мм), получаем:

По прил. 4 принимаем стандартный модуль т = 1,5 мм .

Вычисляем суммарное число зубьев шестерни и колеса с учетом 

данного угла наклона зубьев р = 1 1 ° по формуле:

8500 1,07-1,1-152,8
450-5J ’ 0,4

= 111,3 мм.

т - ( 0 ,0 1 ...0 ,0 2 )

т -  1,12...2,24 мм.

2-aw cosp _  2 1 1 2 - c o s ir
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. распреде 

= 1, Для

2 - o . J

Z- = ' -■ I гкгугляем до целого) и находим действительное

= arccos
( 146-1,5"|

) [  2 - 1 1 2  J
14 3

U + 1 5 + 1 

=  24 «округляем до целого).

z. =Zv -Z 3= 146 - 2 4  = 1 2 2 .

очное число редуктора 

7  1 ? 2
6 " = —  = - — = 5,08. 

ф Z 3 24

1 00% = 1% (что меньше допустимого ± 5 %),

етгы зубчатых колес.

льных окружностей:

m Z ~  1,5-24
   = -----------= 37,1 мм;

: cos J3 cosl4°3'

т Z.  1,5-122 1 0 0  ^ 0 -  = ----------- = 188,62 мм.
cos{3 cosl4°3'

межосевое расстояние

d,+d,  37,1 + 188,62
w факт — = 1 1 2 , 8 6  мм.

Отличие й№факт от aw : 

а' .Ю0% = 1 -1 2 ? 8 6 ~ 1 1 2  -100% =0,76%
112

гее допустимого ± 5 %).
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Принимаем окончательно: т = 1,5 мм, Z3  = 24, Z4  = 122.

Диаметры вершин зубьев:

шестерни d a3 = d 3 + 2 • т. = 37,1 + 2-1,5 = 40,1 мм; 

колеса d a 4  = 6 / 4  + 2 • m = 188,62 + 2-1,5= 191,62 мм.

Диаметры впадин зубьев:

шестерни d j- 3  = ^ 3  -  2,5 ■ т = 37,1 -  2,5 • 1,5 = 33,35 мм;

колеса d у 4  = <i4  -2 ,5  -т — 188,62 -  2,5 -1,5= 184,87 мм.

Рабочая ширина зубчатого венца й4  определяется по принятому коэ| 

фициенту \|/йа= 0,4. Из выражения м/Ьа =b4/ a w находим:

Принимаем ширину зубчатого венца 6 4  = 45 мм.

Для того чтобы обеспечить передачу вращающего момента с тестер; 

на колесо, ширину шестерни назначают на 2..5 мм больше ширины колес 

Таким образом, примем ширину шестерни Ь3= 45 + 5 = 50 мм.

6 4 =0,4-112=44,8 мм.

5. Определение сил, действующи

в зубчатом зацеплении

F

В косозубом зацеплении да 

зубчатых колес (рис. 17) зубья ш-. 

терни воздействуют на зубья кола! 

равнодействующей силой ¥'п , котя 

рая раскладывается на силу F  (в

п правленную перпендикулярно лини 

зуба) и радиальную силу Fr (напр 

ленную от зуба к центру зубчато

F r колеса). Сила F  в свою очередь р'

Рис. 17. Схема сил 
в зубчатом зацеплении

кладывается на окружную силу F-
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(■■пршлснную вдоль оси вращения зубчатого колеса), 

■исяелжется по зависимости:

ТОМУ КОЭ1

с тестер: 

ины коле

гствующщ 

тении

шении д б ; 

) зубья ш

Зубья КОЛ1

)й Fn , ко

силу F  (i 

/лярно ли 

у Fr (напр 

гру зубчат 

э очередь р 

ую силу F;

2 Т
Ft = - — ,R ,

ш момент на зубчатом колесе, Н-мм; d -  делительный 

колеса, мм.

опт-еде.тчется по зависимости:

F = F - Н

иргах зацепления).

Рл  осреде.тяется по зависимости:

епденин осевая сила отсутствует, 

юженного, приняв Т  - Т ш =152,8-103 (вращающий мо- 

Н несе. Н-мм) и d = d^ = 188,62 (делительный диаметр зуб- 

Ншеличина окружной силы Ft будет равна:

F =
2 Т Ш _ 2-152,8-103

4 188,62
= 1620Н.

равна:

F  =1620-
cosl4°3

599,4 Н.

LX2  равна:

Fa = 1620 • tg20° = 589,5 Н.

6. Выполнение предварительного расчета валов

к м  критерием работоспособности валов является условие их
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T  <r т = ----- <
кр Wp .TrP] , МПа,

где хкр-  напряжение, возникающее при кручении вала, МПа; [ ткр ]— до

пускаемое напряжение при кручении, МПа; Т -  вращающий момент, переда

ваемый валом, Н-мм; W p -  полярный момент сопротивления круглого сече

ния, мм3.

Полярный момент сопротивления определяется по зависимости:

гг/ %" d  зWp = — — , мм ,

где d  -  диаметр вала, мм.

Поскольку в предварительных расчетах изгиб вала не учитывается, то 

расчет ведут по пониженным допускаемым напряжениям, которые выбирают 

из интервала [ткр] = 25...30 МПа. Принимаем к расчету [т ] = 30 МПа.

Из приведенных зависимостей определяем диаметры выходных концов 

валов редуктора:

I 1 6 Г  d > з| — ---- , мм.
я-К р]

Для входного вала редуктора (момент Т = Т ц  = 31,49-103 Н-мм):

, ^ , 16-Г J16-31,49-103
d„ran > зI ——— > { ----------—----- > 17,48 мм.

тс [тк] V тт-30
вх р асч

Для выходного вала редуктора (момент Т  = Тт = 152,8-103 Н-мм):

^ 16 т 16152,8-10’
*шрас,~ f  л-[тк] \  л-30 -  29’6мм'

С учетом полученных значений примем диаметры выходных концов ва

лов, руководствуясь нормальным рядом линейных размеров, представленных 

в прил. 5.
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На основании данного приложения принимаем диаметр входного конца 

вала редуктора dBX= 18 мм {dYiX>dtiXрасч). Диаметры остальных частей вала

(кроме диаметров шестерни d3, d a 3  и d p )  принимаются по конструктив

ным соображениям (рис. 18), при этом разница между диаметрами обычно 

составляет 3...5 мм (иногда больше). Диаметр вала под подшипником dn 

должен делиться на 5. Диаметр вала для упора dyn должен быть больше dn. С 

учетом этого, принимаем диаметр входного вала под подшипником dnm = 2 0  

мм, диаметр вала для упора dw = 25 мм.

— — —

Рис. 18. Входной вал

з̂уб. кол.

1

1

5
-------------------------------------------- — -

Рис. 19. Выходной вал 

В соответствии с прил. 5 принимаем диаметр выходного конца вала ре

дуктора dBbIX= 30 мм (dBm>dmAxрасч). Диаметры остальных частей вала прини

маются по конструктивным соображениям (рис. 19). На основании вышеиз-



ложенных соображений, принимаем диаметр выходного вала под подшипни

ком dn вых =35 мм, диаметр вала под зубчатым колесом d3y6Km = 40 мм, диа

метр вала для упора зубчатого колеса dw = 45 мм.

7. Подбор подшипников качения

Валы редуктора устанавливают в подшипники. Различают подшипники 

скольжения и качения. В редукторах чаще всего используются подшипники 

качения, которые состоят из наружного и внутреннего колец, тел качения и 

сепаратора (детали, служащей для удержания тел качения на определенном 

расстоянии друг от друга). К основным геометрическим параметрам под

шипника относятся: диаметры внутреннего d  и наружного D колец, а также 

ширину подшипника В . Каждый подшипник имеет условное обозначение.

В редукторе, скомпонованном из прямозубых зубчатых передач, приме

няют радиальные шариковые подшипники, размеры которых представлены в 

прил. 6 . В редукторе, скомпонованном из косозубых зубчатых передач, при

меняют радиально-упорные шариковые подшипники, размеры которых пред

ставлены в прил. 7.

В рассматриваемом примере редуктор скомпонован из косозубых зубча

тых передач. Поэтому для опор валов применяем радиально-упорные шари

ковые подшипники.

С учетом определенного ранее диаметра входного вала под подшипни

ком dn вх = 20 мм принимаем подшипники 6204 (для которых диаметр внут

реннего кольца d = 20 мм, наружного кольца D = 47 мм, ширина В = 14 мм.

С учетом определенного ранее диаметра выходного вала под подшипни

ком du вых = 35 мм принимаем подшипники 6207 (для которых диаметр внут

реннего кольца d = 35 мм, наружного кольца D = 72 мм, ширина 5 = 1 7  мм.



8. Разработка компоновочного эскиза редуктора

Компоновочный эскиз выполняется на базе имеющихся к настоящему 

моменту данных: межосевого расстояния aWt диаметров шестерни и колеса

( d 3, d a3 , d j 3 , 6/ 4 , d a4 , d ^ 4 ), ширины шестерни 6 3  и зубчатого колеса Ъ4 ,

диаметров всех частей входного и выходного валов, а также размеров под

шипников, Целью компоновочного эскиза является проработка конструкции 

и размещения деталей редуктора.

На рис. 20 приведен компоновочный эскиз проектируемого редуктора. 

Для большей наглядности, как правило, компоновочный эскиз выполняется в 

масштабе 1:1. Построение начинается с осевых линий валов, отстоящих друг 

от друга на расстоянии aw . Затем прочерчиваются контуры шестерни и ко

лес по известным диаметрам и ширине.

Далее прочерчивается внутренний контур корпуса редуктора. При этом 

расстояние А = 8 ... 12 мм обеспечивает зазор между торцами колес и внут

ренним контуром корпуса редуктора.

Далее прочерчиваются контуры подшипников. При этом для входного 

вала принимают размеры dn вх = d , DnBX= D , Вп БХ = В . Для выходного вала

принимают размеры dnBVDi = d , В пвых = D , Д 1ВЫХ = В .

После подшипников прочерчивается наружный контур корпуса редукто

ра. При этом принимается расстояние Л} = 5...10 мм. Завершающим этапом

является вычерчивание длин концов валов (длина / » (1,5...1 ,6 )- d , где d -  

диаметр выходного конца вала, мм). С учетом этого, принимаем длину вы

ходного конца входного вала /вх =1,55- dBX =1,55-18= 27,9 мм (принимаем

длину /вх= 28 мм), выходного конца выходного вала /вых = l,5-dBbK = 

= 1,5-30 =45 мм.
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Приложение 1

Значения допустимых напряжений кручения [ткр ], МПа

Стали

Стб 35 40 45 50

В
ид

на
гр

уз
ки I 145 135 140 150 160

II 105 90 1 0 0 105 1 1 0

III 80 70 75 80 85

Приложение 2

Технические данные электродвигателей серии 4А

Тип
электродвигателя

Номинальная 
мощность Рвх, кВт

Асинхронная частота 
вращения пвх, об/мин

Синхронная частота вращения 3000 об/мин
4А71А2УЗ 0,75 2840
4А71В2УЗ 1Д 2810
4А80А2УЗ 1,5 2850
4А80В2УЗ 2 , 2 2850
4А90Т2УЗ 3,0 2850
4А10082УЗ 4,0 2850

Синхронная частота вращения 1500 об/мин
4А71В4УЗ 0,75 1390
4А80А4УЗ 1,1 1420
4А80В4УЗ 1,5 1415
4А90Ь4УЗ 2 , 2 1425
4А10084УЗ 3,0 1425
4А100Ь4УЗ 4,0 1425

Синхронная частота вращения 1000 об/мин
4А80А6УЗ 0,75 915
4А80В6УЗ 1,1 920
4А90Ь6УЗ 1,5 935

4А100Ь6УЗ 2 , 2 950
4А112МА6УЗ 3,0 950
4А112МВ6УЗ 4,0 950
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Приложение 3

Значения межосевого расстояния aw, мм

1 -й ряд 40, 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400
2 -й ряд 71,90,112, 140, 180, 224, 280,335,450

Приложение 4

Значения модулей зацепления т , мм

1 -й ряд 1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6 ; 8 ; 10
2 -й ряд 1,125; 1,375; 1,75; 2; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7; 9

Приложение 5

Ряд нормальных линейных размеров

1 0 19 30 56
10.5 2 0 32 60

1 1 2 1 34 63
11.5 2 2 36 67

1 2 23 38 71
13 24 40 75
14 25 42 80
15 26 45 85
16 27 48 90
17 28 50 95
18 29 53 1 0 0

Приложение 6

Размеры радиальных шариковых подшипников

Условное обозначение 
подшипника

Размеры, мм
d D В

2 0 0 1 0 30 9
2 0 1 1 2 32 1 0

2 0 2 15 35 1 1

203 17 40 1 2

204 2 0 47 14
205 25 52 15
206 30 62 16
207 35 72 17
208 40 80 18
209 45 85 19
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Размеры радиально-упорных шариковых подшипников

Приложение 7

Условное обозначение Размеры, мм
подшипника d D В

6204 2 0 47 14
6205 25 52 15
6206 30 62 16
6207 35 72 17

4 Л 806208 40 18
6209 45 85 19

_ _
6210 50 90 2 0

6211 55 1 0 0 2 1

6212 60 1 1 0 2 2
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