Кинематическое и кинетостатическое исследование рычажных механизмов
1 Построение плана механизма
Работа поршневого компрессора основана на сжатии воздуха в рабочем цилиндре в результате циклического возвратно-поступательного движения поршня. Область использования поршневых компрессоров достаточно широка. В частности, эти машины, обеспечивающие производительность от 0,8 до 6 куб. метров в минуту, с успехом используют на железнодорожном транспорте для питания тормозных систем подвижного состава.  
Компрессоры подвижного состава железных дорог Российской Федерации одноцилиндровые и многоцилиндровые состоят из кривошипа (коленчатого вала) и присоединенных к нему структурных групп (группы Ассура). Например, V- образный компрессор (рис.1), независимо от угла между осями цилиндров α состоит из кривошипа 1,шатунов 2 и 4, ползунов (поршней) 3 и 5. С точки зрения структуры этого механизма он состоит из механизма 1го класса 1го порядка (звено 1)  двух структурных групп 1го класса  2го порядка 2 модификации (рис.2).

Присоединением к кривошипу еще одной структурной группы можно получить 3-х цилиндровый механизм (звенья 6 и 7 на рис.1).

Кинематический расчет механизма компрессора сводится к расчету параметров движения звеньев, входящих в состав указанных групп. При этом алгоритм определения этих параметров будет одним и тем же для каждой группы независимо от положения звеньев в механизме.

Для кинематического расчета механизма задается его кинематическая схема с указанием размеров звеньев, положение кривошипа в рассматриваемый момент времени и скорость его вращения.

План механизма (кинематическая схема) для выполнения расчетов графоаналитическим методом строится с использованием масштаба.

При расчете механизмов часто применяют так называемый масштабный коэффициент Кℓ, равный отношению действительных размеров звеньев к их размерам на чертеже:
[image: image1.png]K, — ACHCBHTEbHEIR pastep
£ T hasMep OTpe3Ka Ha YepTeKe

[m1/nn] [¢)




Например, действительная длина кривошипа ℓOA= 0.05м, отрезок ОА, изображающей его на чертеже, примем ОА=25мм.

Масштабный коэффициент Кℓ при этом будет равен:
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,
т.е. в 1мм чертежа содержится 2мм действительного размера. Фактически это масштаб уменьшения 1:2.

Иногда при построении кинематической схемы механизма необходимо определить недостающие размеры звеньев. Пусть, например, задан параметр механизма  λ=ℓOA/ℓAB, тогда длина ℓAB при заданном ℓOA и λ определится из соотношения  ℓAB =ℓOA/ λ.

Разделив размеры всех звеньев на принятый масштабный коэффициент, найдем отрезки, изображающие их на чертеже.
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Рис.1 План исходного механизма по заданному положению кривошипа 1
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Рис.2 Результаты классификации исходного механизма
Для выбора заданного положения кривошипа траектория перемещения точки А (окружность) разбивается на 12 равных частей от начала отсчета, в качестве которого чаще всего принимается положение точки А на линии ОВ. Отсчет положений точки А (по часовой или против часовой стрелки) производится в зависимости от заданного направления вращения кривошипа.

Положение точек В и С на линии ОВ и ОС находим методом «засечек»  циркулем, установленным в точку А и содержащим размер звеньев АВ и АС, в принятом масштабе. На звеньях АВ и ВС необходимо указать положение их центров масс (отношение AS2/AB в соответствии с заданием).

Размеры прямоугольников, изображающих поршни компрессора 3 и 5, могут не соответствовать их действительным размерам и выбираются произвольно, как условное изображение поступательно движущихся звеньев.

2.1 Кинематическое исследование механизма графоаналитическим методом

2.1.1 Определение скоростей звеньев механизма с помощью плана скоростей
Обычно принимается, что кривошип вращается с постоянной угловой скоростью. Линейная скорость точки  А кривошипа, как известно, определяется по формуле:
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  где ω1 - угловая скорость вращения кривошипа, которая определяется по формуле:
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,
где n1 - число оборотов кривошипа в минуту (мин-1).
Вектор скорости точки, движущейся по какой-либо траектории, всегда направлен по касательной к траектории в этой точке. В нашем случае вектор скорости точки А направлен по касательной к окружности, т.е. перпендикулярен к радиусу ОА. Из произвольной точки PV на плоскости проводим отрезок [image: image9.png]


 произвольной длины (рекомендуется не менее 100 мм) (рис.3), который будет в масштабе [image: image11.png]


 (масштабный коэффициент скорости) изображать скорость точки. Величина [image: image13.png]


 будет равна: 
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,
 т.е. масштабный коэффициент показывает: сколько единиц скорости содержится в одном миллиметре отрезка[image: image16.png]




 QUOTE [image: image17.png]
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.
Далее определяем скорость точки В, принадлежащей одновременно звеньям 2 и 3. Звено 2 совершает сложное плоскопараллельное движение. В сложном движении скорость точки В определим в соответствии с векторным уравнением:
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 (1)                 

где    [image: image23.png]


 - вектор скорости точки В
         [image: image25.png]


-  вектор скорости точки А
         [image: image28.png]


 - вектор скорости точки В относительно А.

В векторном уравнении (1) скорость точки А известна по величине и по направлению, скорости  VB и VВA известны только по направлению. Скорость точки В направлена по линии ОВ (движение ползуна-поршня 3 по направляющим), вектор скорости точки В относительно точки А будет направлен перпендикулярно шатуну АВ как радиусу окружности, описываемой точкой В в ее относительном движении вокруг точки А. В соответствии с этим из точки PV проводим луч параллельный линии ОВ, а из точки [image: image30.png]


 отрезка [image: image32.png]


 луч, перпендикулярный АВ. Пересечение этих лучей в точке  [image: image34.png]


 является решением векторного уравнения (1) и определяет отрезок [image: image36.png]


, который в принятом масштабе изображает скорость точки В, а отрезок[image: image38.png]




 QUOTE [image: image39.png]ab
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 изображает скорость точки В относительно точки А.

Направление векторов этих скоростей должно соответствовать уравнению (1), а их величина определяется из соотношений:

[image: image41.png]Vs =Ky, B, b,M/c
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Аналогичным образом определяются скорость точки С и точки С относительно точки А.Положение точек S2  и S4( центров масс), звеньев на плане скоростей определяется в соответствии с условием подобия : их расположение не плане скоростей подобно расположению на схеме механизма. Так, например, если точка S2 находится на одной трети отрезка АВ, а точка S2 на плане скоростей будет также находиться на одной трети отрезка [image: image44.png]
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 . Соединив точки S2 и S4 с полюсом плана скоростей получим векторы скоростей этих точек, а величина скорости определится из cоотношения:                                           
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, м/c
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, м/c
Построенный план скоростей для механизма компрессора позволяет определить угловые скорости звеньев 2 и 4 в их вращательном движении.

Как уже говорилось, отрезок плана скоростей аb (вектор) обозначает скорость точки В относительно точки А. Разделив величину скорости [image: image52.png]


 на действительную длину звена АВ получим угловую скорость звена 2:
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Для определения направления угловой скорости ω2 необходимо вектор скорости [image: image55.png]


 приложить к точке В (см. рис 1.), посмотреть в какую сторону звено АВ будет вращаться относительно точки А и в соответствии с этим направить ω2. В рассматриваемом случае звено 2 вращается против часовой стрелки.

Угловая скорость звена 4 и ее направление  определяются аналогичным образом:
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Рис.3 План скоростей

2.1.2 Определение ускорений звеньев механизма с помощью плана ускорений
Построение плана ускорений также начинаем со звена 1. В общем случае ускорение точки А, лежащей на кривошипе определяется из векторного  уравнения:

[image: image59.png]




где [image: image60.png]


 - нормальное (центростремительное) ускорение точки А.
      [image: image62.png]


- тангенциальное ускорение точки А.

Так как кривошип вращается с постоянной угловой скоростью (ω1=const), то [image: image63.png]


.Центростремительное ускорение точки А определим по формуле:
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Построение плана ускорений (рис.4) начинаем с ускорения [image: image65.png]


, которое направлено по кривошипу к центру его вращения О. Для этого из произвольной точки Pa проводим луч Paа произвольной длины (не менее 100 мм) по направлению действия [image: image66.png]


. Зная величину ускорения [image: image67.png]


 и длину отрезка Paа (мм), определяем масштабный коэффициент плана ускорений [image: image68.png]


:
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Ускорение точки В в сложном движении шатуна определим в соответствием с векторным уравнением:
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           (2)
В уравнении (2) имеется 3 неизвестных по величине параметра [image: image73.png]n at
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, при известном их направлении. Для графического решения уравнения (2) необходимо определить величину одного из неизвестных параметров, в частности величину нормального ускорения точки В относительно точки А:
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Центростремительное ускорение  [image: image76.png]Az,



 направлено от точки В к точке А, как мгновенному центру вращения, по шатуну АВ. Величину отрезка, изображающего ускорение [image: image78.png]Az,



 на плане ускорений определим из соотношения:
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Определив величину ускорения  [image: image81.png]Az,



 и отложив на чертеже отрезок аn решаем  уравнение (2) графически. Для этого из точки  Ра (полюса плана ускорений) проводим луч, параллельный линии ОВ, который соответствует направлению вектора ускорения точки В, до пересечения с направлением вектора тангенциального ускорения [image: image83.png]as,



, перпендикулярного шатуну АВ. 
Полученная фигура (план ускорений) является графическим решением уравнения (2), поэтому направления векторов на этой фигуре  должны соответствовать данному уравнению. Величину искомых ускорений определяем умножением соответствующих отрезков из плана на Ка:
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На плане ускорений, так же как на плане скоростей, определяем положение точек S2 и S4 в соответствии с теоремой подобия, после чего находим величину ускорений центров масс шатунов 2 и 4:
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Для звеньев 4 и 5 искомые ускорения определяем аналогичным образом в соответствии с уравнениями:          
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План ускорений позволяет определить величину и направление угловых ускорений шатунов. Угловое ускорение шатуна 2:
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угловое ускорение шатуна 4:
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Направление этих ускорений определяется по направлению тангенциальных ускорений, приложенных в соответствующих точках по аналогии с угловыми скоростями (см. рис.1 и рис.4).
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Рис.4 План ускорений

Планы скоростей и ускорений позволяют определить характер движения звеньев механизма. При одинаковом направлении скорости и ускорения звенья движутся ускоренно, при разном направлении - замедленно. В случае ω ≠ 0 и ε = 0 – равномерно; случай ω = 0 и ε ≠ 0 – указывает на то, что скорости различных точек звена равны, например, для звена 2 (VA = VB), т.е. звено движется поступательно. 

В нашем случае: звено 1 движется равномерно (по условию), звено 2 - ускоренно, звено 3 - замедленно, звено 4 - замедленно, звено 5 -ускоренно.

Отметим, что кинематический анализ механизма для полноты картины изменения параметров целесообразно осуществлять за цикл, который в данном механизме соответствует полному обороту кривошипа.

В предположении, что кинематические параметры механизма не изменяются скачкообразно, их определяют для восьми, двенадцати и более положений кривошипа в зависимости от условий поставленной задачи.

В этом случае план механизма, планы скоростей и ускорений строятся для каждого из этих положений.
2.2 Кинематическое исследование механизмов аналитическими методами 

(выполняется по указанию преподавателя) 
Кинематическое исследование механизмов методом построения планов скоростей и ускорений позволяет определить с достаточной точностью величину и характер изменения кинематических параметров механизма. Однако построение планов скоростей и ускорений для нескольких положений механизма за весь цикл значительно увеличивает объем проводимой работы, особенно для сложных механизмов. Кроме того, при этом методе значительно усложняется процесс оптимизации кинематических параметров из-за необходимости многократных построений планов скоростей и ускорений. При использовании вычислительной техники для кинематического исследования механизмов необходимо иметь аналитические зависимости искомых параметров, позволяющие определять их за весь цикл в соответствии с изменениям обобщенных координат.

Одним из методов аналитического исследования кинематики механизмов является метод замкнутых векторных контуров, предложенный  В.А. Зиновьевым [  ]. 
При кинематическом исследовании механизмов этим методом каждое звено механизма представляется в виде вектора определенного направления. Рассмотрим этот метод на примере кривошипно-ползунного механизма (рис.5), в котором кривошип ОА является вектором [image: image108.png]


, а шатун АВ вектором[image: image110.png]


.

[image: image111.emf]X

y

A

2



1



B

S

2



1

r

O

1

2

В


Рис.5 Расчетная схема кривошипно-ползунного механизма
Положение точки B в системе координат xoy  обозначено вектором [image: image113.png]


Условие замкнутости векторов при принятом направлении векторов [image: image115.png]


 и  [image: image117.png]


:
                                                        [image: image119.png]


                           

 (3)

Углы [image: image121.png]


 и  [image: image123.png]


 соответственно определяют положение векторов [image: image125.png]


 и[image: image127.png]


  в выбранной системе координат. Спроектируем эти векторы на оси координат:
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 (4)

                                              [image: image131.png]7y sing, +£,sin @, =0



                                (5)

Одной из основных задач в данном случае является нахождение функции изменения кинематических параметров механизма при изменении обобщенной координаты  [image: image133.png]


. Как следует из уравнения (5):
                                                  [image: image135.png]sin @,
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 - параметр механизма, который в кривошипно-ползунных механизмов транспортных машин изменяется в пределах  [image: image141.png]


 и определяет их габариты. С учетом  [image: image143.png]


  формула (6) примет вид:
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                                       (7)
Продифференцируем уравнение (5) по времени при условии  [image: image149.png]


.
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                            (8) 
 Из уравнения (8) определим угловую скорость шатуна:

                                               [image: image155.png]


 [image: image157.png]Ccos @,y
i &
cos @,



                


 (9)             
Для определения углового ускорения шатуна   [image: image159.png]


 продифференцируем уравнение (8):
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Откуда следует:
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Направление угловых скоростей и ускорений определяется по соответствии их знака принятому положительному направлению отсчета углов [image: image165.png]


и [image: image167.png]


.

В соответствии с (7) формулу (4) представим в виде:                                                                
[image: image168.png]S, =1, cos @, + £,/ 1— 2sin?,




Чтобы избавиться от радикала, разложим его в бесконечный ряд Маклорена:
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Этот ряд быстро сходится и для практических расчетов при  [image: image171.png]A<z
3



   достаточно использовать два первых члена. Величина третьего члена   [image: image173.png]1
> 34 sin®
- Jsin*g,



 при [image: image175.png]


  и [image: image177.png]sin ¢



 составляет   [image: image179.png]2048



 или 0,05% от единицы.

Таким образом, положение точки B можно приближенно, но с достаточной степенью точности определить по формуле:

                                [image: image181.png]Sp ~ 1, cos @ + £, (1 — 2 22sin’ g, )



                           (11)

Продифференцировав дважды уравнение (11) получим также приближенные формулы для определения скорости точки B:                        

                                   [image: image185.png]A
i Zsin 2
Vs ~ —w;7y (sing; + >sin 2¢;)





                               (12)                                
и соответственно ускорения:

                                 [image: image188.png]ap ¥ —wir;(cos@, + Acos2¢,)




                               (13)
Точное значение ускорения [image: image190.png]


 представляется в виде бесконечного тригонометрического ряда:

[image: image193.png]ap = —w?r,(cos, + A, cos 2¢, + A,cos*@, + A cos®p, + )





,

коэффициенты,[image: image195.png]


 [image: image197.png]A, A



которого определяются в зависимости от величины [image: image199.png]


. В частности, при [image: image201.png]=1/4



 коэффициент [image: image203.png]


= 0,254, т.е. незначительно отличается от [image: image205.png]


. Для других значений параметра [image: image207.png]


 коэффициенты [image: image209.png]


 также незначительно отличаются от его величины, что подтверждает возможность использования формул (12) и (13) при различных [image: image211.png]


.

Определим экстремальные значения ускорения точки B. Для этого продифференцируем уравнение (13) по независимому переменному  [image: image213.png]


 и приравняем его к нулю.

                                  [image: image215.png]248 _ w21, (sing, +22sin2¢;) =
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                         (14)

Уравнение (14) дает возможность определить угол [image: image217.png]


, при котором [image: image219.png]


 имеет экстремальные значения.[image: image222.png]Wity



 Учитывая, что  не равно нулю, и заменив [image: image224.png]sin 2@,



 его значениями после преобразования получим:

[image: image225.png]sing, (1+4Acos@,)





                   (15)
откуда
                     [image: image227.png]sin @,



                                                  
                                              [image: image229.png](1+4icosg,)




                                         (16)

Из уравнения (15) получим значения угла [image: image231.png]


 и [image: image233.png]@, = 180°



. При этих значениях угла [image: image235.png]


 имеют место два вида уравнений, определяющих экстремальные значения ускорения [image: image237.png]


:

                                  при [image: image239.png]


:           [image: image242.png]ag = —win(l+ )





                                  при [image: image245.png]©, = 180°




:     [image: image249.png]agp = win(l—2A)






Уравнение (16) добавляет еще два дополнительных экстремальных значения в соответствии с формулой:

                                                [image: image251.png]cos @




 Так как [image: image253.png]cosg, =1



, то это уравнение справедливо, если [image: image255.png]


. При этом значении [image: image257.png]


 получается два угла [image: image259.png]


(во второй и третьей четвертях), при которых ускорение [image: image261.png]


 имеет экстремальные значения. Характер изменения ускорения [image: image263.png]


 в зависимости от угла [image: image265.png]


 для разных значений параметра [image: image267.png]


 показан на (рис.6).
При кинематическом исследовании сложного механизма (рис.1), состоящего в общем из двух кривошипно-ползунных механизмов с одним кривошипом, необходимо составить расчетную схему, которая будет зависеть от расположения выбранной системы координат.
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Рис.6 Кривые ускорения точки В центрального кривошипно-ползунного механизма в зависимости от параметра механизма
3 Кинетостатический расчет механизма
Кинетостатическим, в отличие от статического, называется расчет механизма с учетом сил инерции. Целью кинетостатического расчета является определение сил, действующих на звенья механизма, реакций в кинематических парах и затрат энергии, необходимой для приведения механизма в движение и выполнения им работы в соответствии с его назначением.

Для выполнения кинетостатического расчета необходимо иметь:
- кинематическую схему (план) механизма;
- планы скоростей и ускорений для заданного положения звеньев механизма;

-величину масс подвижных звеньев и моменты их инерции (для звеньев, совершающих вращательное и плоскопараллельное движения);
-закон изменения силы полезного сопротивления при работе механизма.

Кинетостатический расчет начинается с выделения из механизма структурных групп Ассура, являющихся статически  определимыми системами (рис.7). В сложных механизмах расчет начинается с группы, к которой приложена сила полезного сопротивления (Рс). В рассматриваемом механизме расчет можно начинать с любой из них. Предварительно структурную группу необходимо изобразить на чертеже в таком положении, в котором она находится в механизме с соблюдением масштаба. Допускается увеличить размеры звеньев с изменением масштаба изображения.

Для выделенной группы определяем действующие на ее звенья силы. 
[image: image269.png]



Рис.7 Расчетная схема для 1-ой группы Ассура

На звенья в их центрах масс действуют силы тяжести G2 и G3. 

В тех же точках приложены силы инерции этих звеньев Р2 и Р3, которые направлены против ускорений этих звеньев. 

На рабочую поверхность поршня, в зависимости от фазы, в которой находится поршневая группа, может действовать сила полезного сопротивления (Рс) - сила давления сжатого воздуха в цилиндре.

R63 – реакция стенок цилиндра (звено 6) на поршень 3. R63 является геометрической суммой силы нормального давления N и силы трения F, направленной против движения поршня. Реакция отклонена от силы N на величину угла трения φ, тангенс которого равен коэффициенту трения [image: image271.png]


. При расчетах механизмов принимают [image: image273.png]


=0,1 (полусухое трение), следовательно [image: image274.png]@ = arctgf ~ 6°
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 - соответственно нормальная и тангенциальная составляющие реакции со стороны отброшенного звена 1. Нормальная составляющая направляется произвольно по шатуну.
 Реакция в точке В, где осуществляется соединение шатуна с поршнем является внутренней силой и не влияет на равновесие сил, действующих на эту группу. На плане сил определяется, как сумма всех сил, действующих на какое-либо звено рассматриваемой группы.

Так как группа Ассура является статически определимой системой составляем векторное уравнение равновесия сил для определения неизвестных величин:


   [image: image280.png]Res + P+ P +G3 + Py

+G + R +R, =0






         (17)

    Для графического решения векторного уравнении (17) необходимо добиться, чтобы в нем осталось две неизвестные величины.

Сила тяжести шатуна: 

[image: image282.png]G, =m,g



  [Н]

Сила тяжести поршня: 

[image: image284.png]Gy =myg



  [Н]

Сила инерции шатуна:






[image: image286.png]


   [Н]
Сила инерции поршня: 






 [image: image289.png]




   [Н]
Силы инерции приложены в центрах масс соответствующих звеньев и направлены против векторов ускорений этих звеньев (рис.7).
К звену 2 необходимо приложить еще момент сил инерции, который  направлен противоположно угловому ускорению ε2:

[image: image292.png]




[Нм],
где JS2 - момент инерции звена относительно оси, проходящей через центр масс.
Из уравнения равновесия моментов всех сил относительно т.В (ΣМВ=0) определяем тангенциальную составляющую R12t. Знак момента сил выбирается произвольно. Примем в нашем случае положительное направление моментов против часовой стрелки:
        


[image: image294.png]R:, €,5 — Poh,,K, —M,, + G,h,K,




,               (18)
где h2, hи2 - плечи соответствующих сил относительно т.В - измеряются на чертеже и подставляются в мм.
Из уравнения (18) находим:
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В случае отрицательного значения вектор силы R12t направляется в противоположную сторону.
Силу полезного сопротивления  Рс  определяем по формуле:

[image: image297.png]'in
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,
где Pi – текущее давление сжатого воздуха в цилиндре (МПа);

        πdц2/4 - площадь рабочей поверхности поршня (м2);

        dц - диаметр рабочей поверхности поршня.
Давление Pi определяется с помощью индикаторной диаграммы,  в соответствии с процессом, происходящим в цилиндре компрессора (всасывание, сжатие, нагнетание). Если поршень движется к оси вращения кривошипа, то данной поршневой группой реализуется фаза всасывания воздуха.

 Индикаторная диаграмма характеризует изменение давления воздуха в цилиндре за цикл, соответствующий повороту кривошипа на 360° и строится по данным, представленным в таблице 1:
Таблица 1 Характерные точки для построения индикаторной диаграммы
	ΔSi  /   Si max
	0
	0,1
	0,2
	0,3
	0,4
	0,5
	0,6
	0,7
	0,8
	0,9
	1,0

	Pi/Pmax при всасывании
	1,0
	0,3
	0
	0
	0
	0
	0
	0
	0
	0
	0

	Pi/Pmax при сжатии
	1,0
	1,0
	1,0
	0,55
	0,38
	0,27
	0,18
	0,12
	0,08
	0,04
	0


Здесь: Si max – максимальный ход i–го поршня. Для центрального кривошипно -ползунного механизма: SBmax =2r1, где r1- радиус кривошипа;
            ΔSi - фактическое перемещение i–го поршня от крайнего положения до заданного в соответствии с происходящим в цилиндре процессом (всасывание, сжатие, нагнетание);
 Pmax - максимальное давление воздуха в компрессоре.

Для построения индикаторной диаграммы в системе координат xy  (рис.8) по оси x откладываем перемещение поршня Si max ,которое делим на десять равных частей. По оси y в произвольном масштабе откладываем величину давления в цилиндре в MПа.
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Рис.8 Индикаторная диаграмма работы компрессора

В соответствии с таблицей 1 при SB/SBmax=0, величина давления в цилиндре компрессора равна его максимальному значению; при SB/ SBmax=0,1давление в цилиндре Pi=0,3Pmax, а при SB/ SBmax=0,2 давление Pi=0. Отложив на графике полученные значения Pi получим кривую 1, характеризующую изменение давления оставшегося в цилиндре воздуха при движении поршня в режиме всасывания. Следует отметить, что давление оставшегося воздуха будет создавать движущую силу действующую в направлении движения поршня.

При дальнейшем движении поршня в цилиндре будет создаваться разряжение и произойдет всасывание воздуха (прямая 2).

На схеме механизма (рис.1) режим всасывания соответствует движению поршня 3 от точки В к точке O ,поршня 5 – от точки С к точке O.

При движении поршня в обратном направлении происходит сжатие воздуха в цилиндре. Величина давления изменяется в соответствии с кривой 3, построенной на основании данных таблицы 1. Так, например, перемещение поршня на одну десятую хода (от 1,0 до 0,9) увеличивает давление до Pi= 0,04Pmax, перемещение от 0,9 до 0,8 увеличивает давление до Pi= 0,08Pmax  и т.д. Откладывая полученные таким образом значения давления воздуха в цилиндре на графике, получим кривую 3 (сжатие воздуха в цилиндре). Максимальное давление воздуха достигается при   SB/ SBmax=0,2, после чего происходит его нагнетание в резервуар (линия 4).

Для определения величины давления Pi, соответствующей заданному положению кривошипа, с использованием индикаторной диаграммы необходимо определить соотношение SB/ SBmax для своего положения. Для этого на плане механизма или аналитически определяется фактический пройденный поршнем путь SB от его крайнего положения в соответствии с происходящим в компрессоре процессом (всасывание или нагнетание). 
Например, для поршня 3 (рис.1) процесс сжатия начался, когда точка А была в положении 7, а полный ход соответствует повороту кривошипа из положения 7 в положение 1. Разделив величину перемещения поршня SB на величину полного хода поршня SBmax получим 0,9. При отсчете по кривой 3 справа налево (сжатие) найдем величину давления в цилиндре Pi, МПа, что позволяет определить силу Рс. 
В результате в векторном уравнении (17) осталось две неизвестные величины R63 и R12n, что позволяет его решить графически. Для этого выбираем масштабный коэффициент построения плана сил  KP1 [Н/мм], который показывает, сколько единиц силы содержится в одном миллиметре отрезка, изображающего вектор этой силы на чертеже. Величина масштабного коэффициента КР выбирается произвольно исходя из возможности размещения плана сил на имеющейся площади чертежа. 
Разделив численные значения известных сил на выбранный масштабный коэффициент КР1 найдем величину отрезков-векторов, изображающих эти силы на чертеже.

Далее строим план сил (решаем уравнение (17) графически), откладывая последовательно отрезки-векторы сил на чертеже (рис.9), параллельно действующим силам. Для удобства определения реакции в точке В необходимо группировать силы, действующие на одно звено.
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Рис.9 План сил для 1-ой группы Ассура
После построения плана сил определяем неизвестные силы:

R12n=КР1· fg      [H]

R12=КР1· eg      [H]

R63=КР1· Pf1g      [H]

Для определения реакции в точке В замыкаем вектором RВ3 силы, действующие на звено 3, при этом так же замыкаются силы, действующие на звено 2, но направление вектора RВ2 изменяется на противоположное.

RВ=КР1· cg      [H]

Аналогичным образом определяем силы и моменты, действующие на звенья структурной группы 4-5 (Рис.10).
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Рис.10 Расчетная схема для 2-ой группы Ассура
Cилы тяжести:
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Силы инерции:
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 [Н]
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Момент сил инерции:

[image: image315.png]
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Момент инерции  JS4 звена 4 равен моменту инерции  JS2 звена 2.

Уравнение равновесие сил, действующих на звенья 4 и 5 в векторной форме:




[image: image319.png]Res + Pus +Gs + Pug + Gy + Ry +RT, = 0




                 (19)

Рассматриваемая поршневая группа находится в фазе всасывания воздуха, поэтому при соотношении SС/SСmax≥ 0,2, согласно индикаторной диаграмме (рис.8), давление Рi, а, следовательно, и сила полезного сопротивления Рс равны 0. При выбранном положении кривошипа 1 (рис.1) SС/SСmax = 0,34, следовательно Рс = 0.
Для графического решения уравнения (19) определяем величину силы [image: image321.png]R

t
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 из уравнения моментов сил, действующих на звено 4 относительно точки C.
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откуда находим:

                                     [image: image325.png]R, = PyahysKp=GahaKp+Myq
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, [Н]

Выбрав масштаб плана сил КР2 и разделив на него численные значения сил, действующих на звенья группы 4-5, из полученных отрезков-векторов строим план сил (рис.11).
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Рис.11 План сил для 2-ой группы Ассура
Определив с помощью плана сил величину отрезков-векторов неизвестных сил находим их величину:

R14n=КР2· ef      [H]

R14=КР2· df      [H]

R65=КР2· Pf2f      [H]

Замыкая векторы сил, действующих на звено 4 (или 5) находим реакцию в точке C:

RС=КР2· bf      [H]

На кривошип 1 в кинематических парах А1 и А2 действуют силы R21 и R41 соответственно, равные определенным ранее R12 и R14 и противоположные им по направлению. 

Силы R21 и R41 создают момент сопротивления движению, поэтому для его преодоления к кривошипу необходимо приложить уравновешивающий момент Мур, равный по величине суммарному моменту от сил R21 и R41 и направленный в противоположную сторону (рис.12).
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Рис.12 Схема моментов сил, действующих на кривошип
Для определения Мур составляем уравнение равновесия моментов всех сил относительно т.О (ΣМО=0):
        


         Мур -R21h21Kℓ  - R41h41 Kℓ =0 ,                          
откуда        

       Мур =R21h21Kℓ  + R41h41 Kℓ   [Н м]                                             
Кинетостатический расчет механизма обычно прозводится за полный цикл (в данном случае поворот кривошипа на 3600), в рамках которого для ряда положений механизма определяется величина Мур и строится график его изменения в зависимости от угла поворота кривошипа (рис.13).
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Рис.13 График изменения уравновешивающего момента
Площадь, соответствует в масштабе моменту двигателя:, равная высоте прямоугольника, площадь которого также равна f определяет работу, которую должен выполнять двигатель, приводящий механизм в движение. Ордината удв f под кривой [Мур, φ1]
                                                 Мдв = КМ удв,  [Н м]                 

где  КМ - масштабный коэффициент моментов.

Мощность двигателя на основе кинетостатического расчета можно определить по формуле:
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         (20)                 
где n1- число оборотов кривошипа, мин-1;

Из формулы (20) следует:
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Минимальная мощность двигателя, необходимая для преодоления сил сопротивления в поршневых компрессора, определяется из граничного условия Мдв = Мур.
При силовом расчете механизма за цикл желательно построить годографы сил, действующих в кинематических парах. 

Далее определяем силы, действующие на коленчатый вал (кривошип 1 на рис.1). Для этого расположим кривошип в системе координат ху (рис.14) и найдем проекции этих сил на оси.
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Рис.14 Схема определения проекций сил R21 и R41
R21х = R21 cosα21 [H]
R21y = R21 sinα21 [H]
R41х = R41 cosα41 [H]
R41y = R41 sinα41 [H]

Для определения составляющих реакций углы α21 и α41 измеряются.
В рассматриваемом механизме кривошип представляет собой двухопорный вал, к колену которого присоединяются шатуны 2 и 4. Так как шатуны  и поршни этого механизма движутся в параллельных плоскостях, реакции в подшипниках коленчатого вала определим из пространственной схемы (в осях xyz)  действия на него составляющих сил  R21 и R41 (рис.15). Реакции в подшипниках O1 и O2 представим в виде составляющих, направленных по осям координат.
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Рис.15 Расчетная схема для определения реакций в опорах коленчатого вала
Так как при силовом расчете неизвестны конструктивные размеры a и b коленчатого вала, задача решается в общем виде.
Для определения составляющей RO1х  составляем уравнение равновесия моментов всех сил относительно оси О2у (ΣМО2у=0). При этом принимаем, что момент является положительным если со стороны положительного направления оси, относительно которой он реализуется, данный момент действует против часовой стрелки:



- R41ха - R21х(a+b) + RO1х(2a+b) = 0
откуда 

RO1х = (R21х(a+b) + R41ха) /(2a+b)
Если составляющая RO1х получается отрицательной, значит, ее необходимо перенаправить на расчетной схеме в противоположную сторону.
Аналогично составляем уравнения равновесия моментов сил для определения остальных неизвестных:

ΣМО2х=0: 

- R41уа + R21у(a+b) - RO1у(2a+b) = 0
ΣМО1у=0: 

   R21хa +R41х(a+b) - RO2х(2a+b) = 0
ΣМО1х=0: 

- R21уa + R41у(a+b) + RO2у(2a+b) = 0
Величины реакций в подшипниках O1 и O2 находим по формулам:
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Векторы реакций RO1 и RO2 образуют с осью х углы γ1 и γ2, определяемые из соотношений:




     cos γ1 = RO1х / RO1;       cos γ2 = RO2х / RO2

4 Геометрический синтез зубчатого механизма
Одним из основных достоинств зубчатого зацепления механизмов является его компактность при передаче большой мощности. Для уменьшения геометрических размеров зубчатых колес и механизма в целом используют зубчатые колеса с минимальным числом зубьев. Однако при изготовлении зубчатых колес с числом зубьев меньше 17 происходит подрез эвольвентной части зуба в районе ножки. Во избежание подрезания профиля зуба режущий инструмент при изготовлении зубчатых колес отодвигается от центра заготовки (положительное смещение). Изготовленные таким образом зубчатые колеса со смещением имеют большую прочность и устойчивость к износу, но меньший коэффициент перекрытия εα, показывающий сколько пар зубьев одновременно находится в зацеплении.
Величина смещения инструмента «а» определяется из соотношения:
                        


        a = xm,

где х- коэффициент смещения,

      m- модуль зубчатого колеса.

Правильно выбранный коэффициент смещения обеспечивает получение необходимых свойств и геометрических параметров зубчатой передачи. В связи с этим при выборе коэффициентов смещения необходимо пользоваться рекомендациями по проектированию зубчатых передач с заданными свойствами.

Так, например, для силовых передач общего назначения при выборе коэффициентов смещения можно пользоваться рекомендациями, приведенными в таблице 2.
Таблица 2 Рекомендуемые значения коэффициентов смещения
	Числа зубьев z1 и z2
	x1
	x2

	z1,2≥30
	0
	0

	z1=14-20

z2≥50
	0,3
	-0,3

	z1=10÷30

z2≤30
	0,5
	0,5

	z1= 10…30

z2≥ 32
	0,5
	0

	z1=5…9

z2≤ 30
	Х1=0,03(30-z1)
	Х2=0,03(30-z2)


В специальной литературе имеются рекомендации по выбору коэффициентов смещения при проектировании зубчатых передач с различными свойствами [2].

Выбор коэффициентов смещения можно осуществить также по так называемым блокирующим контурам.

После выбора коэффициентов смещения х1 и х2 при заданных числах зубьев z1 и z2 и модуля зацепления m определяем основные размеры зубчатых колес и качественные характеристики зацепления.

Суммарный коэффициент смещения:
Х∑=х1+х2
Эвольвентная функция (инвалюта) угла зацепления αw:  
inv αw=invα+2((x1+x2)/z1+z2)tgα,
 где α - угол профиля реечного инструмента (α=20º).
Угол αw находят по таблицам эвольвентной  функции. При необходимости определения инвалюты угла пользуются следующей формулой:





     invαi= tgαi - αi,

где αi - угол в радианах.
Все геометрические параметры зубчатой передачи определяются в миллиметрах.

Диаметры делительных окружностей:






d1=mz1





d2=mz2
Диаметры основных окружностей:




      dв1=d1cosα




      dв2=d2cosα
Делительное межосевое расстояние:




  a=(m(z1+z2))/2

Межосевое расстояние передачи со смещением:




aw=a(cosα)/ cosαw
Коэффициент воспринимаемого смещения:




    у=(аW-a)/m
Коэффициент уравнительного смещения:




     ∆у=х∑-у

Радиусы начальных окружностей:



        rw1=r1(cosα)/ cosαw



        rw2=r2(cosα)/ cosαw
Контрольная проверка:




     aw=rw1+rw2
Радиусы вершин зубьев:
ra1=m((z1/2)+ha*+x1-∆y)

ra2=m((z2/2)+ha*+x2-∆y)

Радиусы окружностей впадин зубьев:
rf1=m((z1/2)-ha*+x1-с*)

rf2=m((z2/2)-ha*+x2-с*)

Высота зуба:
h=ra1-rf1
Толщина зубьев по делительной окружности:
S1=m((π/2)+2x1tgα)

S2=m((π/2)+2x2tgα)

Угол профиля в точке на окружности вершин:
αa1=arccos(rв1/ra1)
αa2=arccos(rв2/ra2)
Толщина зубьев по окружности вершин:
Sa1=m(cosα/cosαw)[(π/2)+2x1tgα-z1(invαa1-invα)]
Sa2=m(cosα/cosαw)[(π/2)+2x2tgα-z2(invαa2-invα)]
Толщина зубьев по окружности вершин должна быть больше или равна 0,4m, коэффициенты высоты головки зуба ha* = 1, коэффициент радиального зазора с*=0,25.

Коэффициент торцового перекрытия:
εα=(z1/2π)(tgαa1-tgαw)+(z2/2π)(tgαa2-tgαw) ≥ [εα]
В зависимости от точности изготовления зубчатых колес минимальная величина коэффициента перекрытия принимается от 1,05 до 1,35. Например, если εα= 1,2, то в зацеплении находится в среднем 1,2 пар зубьев, а фактически в течение 20% времени работы передачи в зацеплении находятся две пары зубьев, а в течение 80% - одна пара.
На основании выполненных расчетов вычерчивается зацепление 2х зубчатых колес с определением активной линии зацепления и активной части профилей зубьев.
Построение нормального эвольвентного зубчатого зацепления
Построение целесообразно выполнять на отдельном листе плотной бумаги.

Для точности построения рекомендуется принимать масштабную высоту зуба не менее 30 мм, ориентируясь на стандартные ряды масштабов:

- натуральная величина - 1:1;

- масштабы уменьшения -1:2; 1:2,5; 1:4; 1:5; 1:10; 1:15; 1:20; 1:25; 1:40; 1:50; 1:75; 1:100; 1:200; 1:400; 1:500; 1:800; 1:1000;

- масштабы увеличения - 2:1; 2,5:1; 4:1; 5:1; 10:1; 20:1; 40:1; 50:1; 100:1. 
Для построения зубчатого зацепления переводим все полученные ранее действительные размеры в чертежные.
Проводим линию центров (рис.16), отмечаем на ней центры О1 и О2 на расстоянии aw’ (центры колес О1 и О2 могут выходить за пределы чертежа).
В выбранном нами масштабе вычерчиваем окружности зубчатых колес: основные, начальные, делительные, окружности высту​пов и впадин.
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Рис.16 Схема построения эвольвентных профилей зубчатых колес

Через полюс зацепления Р (получается при касании начальных окружностей) проводим общую касатель​ную к начальным окружностям перпендикулярно к линии центров) и линию зацепления NN, касательную к основным окружностям, проведенную к радиусам, расположенным под углом αw.
Строим эвольвентные профили зубьев для каждого колеса. Эвольвентной окружности называется кривая, описывае​мая точкой прямой линии, перекатываемой по этой окружно​сти без скольжения (рис.17). Окружность, по которой перекатывается прямая при образовании эвольвенту, называется основной окружностью. Следовательно, эвольвентные участки зубьев будут находиться в пределах между основными окружностя​ми и окружностями выступов колес.
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Рис.17 Схема, поясняющая физический смысл эвольвенты

Нетрудно убедиться, что отрезок NM является переменным радиусом кривизны эвольвенты при перекатывании прямой по основной окружности. Этот отрезок всегда касается окружности в точке N, а его величина равна длине дуги А0N (NM = ( А0N).
Эти свойства эвольвенты позволяют с достаточной для практических целей точностью построить эвольвентный профиль зуба. Для этого относительно произвольно выбранной точки А0 на основной окружности (рис.16) обозначим несколько точек 1, 2, 3, 4, 5 с таким расчетом, чтобы отрезки (хорды) А01 = 1-2 = 2-3 = 3-4 = 4-5 незначительно отличались от дуги (А01 = (1-2 = (2-3 = (3-4 = (4-5.

Линия зацепления NN касается основных окружностей в точках K и L и проходит через полюс зацепления (проверка правильности построения). Участок KL называется теоретическим участком линии зацепления.
Каждый зуб зубчатого колеса находится в зацеплении не на всем своем пути, а только на каком-то участке, т. е. в какой-то точке он входит в зацепление, а в какой-то выходит из него. Этот участок, лежащий на линии зацепления NN и образованный пересечением этой линии с. окружностями выступов; называется практическим или рабочим участком ли​нии   зацепления. На рис.17 практический участок линии, за​цепления обозначен точками А и В. 
Построение эвольвенты производим общепринятым мето​дом. Для этого отрезок LP линии зацепления (второго коле​са) разбиваем на равное число частей (допустим, на четыре), обозначим точки деления 1, 2, 3, 4 и т. д., продолжив деление по другую сторону точки L. 
Отрезок LP линии зацепления играет роль производящей прямой, при обкатывании которой без скольжения по основ​ной окружности точка Р опишет эвольвенту.
Полученные отрезки Р—1,1—2, 2—3 . . ., начиная от точ​ки L, отложим по хорде на основной окружности, при этом разностью между длинами дуги и хорды пренебрегаем. Полу​ченные точки обозначим 11, 2', 3' . . .

Соединим эти точки с центром колеса и проведем через них касательные к основной окружности, которые будут пер​пендикулярны радиусам.
Отложим на касательных отрезки, равные расстоянию до полюса Р от соответствующей точки деления, т. е. вдоль пер​вой касательной откладываем отрезок Р—1, вдоль второй касательной — отрезок Р—2 и т.д. Полученные точки обозна​чим 1", 2", 3"
и. затем    последовательно соединим их плавной кривой. Данная кривая и будет представлять эвольвентный участок профиля зуба. Для сопряженного колеса эвольвентный профиль зуба строится аналогично.
Неэвольвентный участок профилей зубьев, т. е. участок в пределах от основной окружности до окружности впадин, для случая df<db очерчивается радиальными прямыми, после чего у основания зуба производят их сопряжение с окружно​стями впадин радиусом (0,2÷0,3)m.
Если df>db, то сначала получают точку пересечения ок​ружности впадин с эвольвентой, а затем у основания дела​ют закругления радиусом (0,2÷0,3)m.
Для построения симметричного    профиля    зуба по окружности вершин зубьев откладываем половину ширины зуба Sa’/2 и проводим ось симметрии зуба. Затем методом зеркальной симмет​рии и шаблонов строим профиль зуба (рис. 16).

[image: image351.jpg]Prc. 9




Рис.18 Зацепление зубчатых колес с обозначением рабочих участков профилей зубьев
Вырезаем готовые зубья и, прикладывая их эвольвентные профили к полюсу зацепления, обводим по одному зубу для каждого колеса. Для построения еще по одному зубу справа и слева от полученных определяем углы отклонения осей соседних зубьев от осей построенных:

        αz1 = 3600/z1;       αz2 = 3600/z2
Проводим оси соседних зубьев и обводим их профили по полученным ранее шаблонам.
Обозначим рабочие участки профилей зубьев. Учитывая, что в точке А начинается зацепление, т. е. в ней контактируются крайняя точка головки зуба второго (большого) коле​са и наинизшая точка ножки зуба первого (малого) колеса, радиусом О1А сделаем засечку на профиле зуба малого коле​са, которая определит нам положение наинизшей точки первого колеса. Делая засечку на профиле зуба второго (боль​шего) колеса радиусом О2В, определим наинизшую точку, участвующую в зацеплении, для этого колеса. Рабочие участ​ки профилей зубьев на чертеже отмечены штриховкой.
Определим длину дуги зацепления по любой из окружно​стей, в пределах которой происходит зацепление зубьев, пред​варительно проведя пунктиром через точки А и В сопряжен​ные профили в положении начала и конца зацепления. Дуги cd и ef между положениями, соответствующих профилей зубь​ев в начале и конце зацепления для каждого из колес есть пу​ти, проходимые зубьями за время зацепления одной пары зубьев, измеренные по начальной окружности. Эти дуги и на​зываются дугами зацепления.
На одном из зубчатых колес вычерчивается станочное зацепление зубчатой рейки и нарезаемого колеса с указанием размеров рейки и величины смещения (рис.17).
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Рис.19 Схема расположения реечного инструмента
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