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ОБЩАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА РАБОТЫ

     Актуальность темы. Одним из важнейших направлений развития современного машиностроительного производства является создание новых, более совершенных приводов машин. Особым вниманием пользуются малогабаритные механизмы небольшой массы при больших передаточных отношениях в одной ступени, высоким КПД. К таким механизмам с полным правом можно отнести конструкции, в которых используются планетарные передачи гипо- и эпициклоидального типа с телами качения (шариками и роликами). Их частным случаем являются планетарные передачи К-Н-V c промежуточными телами качения центроидно-гипоциклоидального типа (для краткости будем называть их передачами центроидно-гипоциклоидального типа). И если внецентроидные передачи изучены отечественными авторами сравнительно хорошо (им посвящены работы Шанникова В.М, Юдина В.А., Литвина Ф.Л., Кудрявцева В.Н., Лобастова В.К., Гданского Н.И., Киреева С.О.), то передачам центроидно-гипоциклоидального типа уделено значительно меньшее внимание. В научной литературе рассматриваются только некоторые общие вопросы, касающиеся геометрии зацепления. Исследований особенностей профиля центроидных гипоциклоидальных колес,  кинематики  и  кинетостатики передач найдено не 

было.

     Другим видом передач, отвечающим перечисленным требованиям, являются планетарные передачи К-Н-V c промежуточными телами качения кулачкового типа (передачи кулачкового типа). По сравнению с гипо- и эпициклоидальными вышеназванная передача обладает значительным преимуществом, сущность которого заключается в том, что в ней ведомое звено выполнено в форме центрального корончатого сепаратора, что существенно упрощает конструкцию такой передачи, а, следовательно, и уменьшает материалоемкость, и габариты передачи. Вследствие многопарности зацепления роликов и зубьев зубчатого колеса передача имеет большую плавность хода, а также более равномерное распределение контактных напряжений по зубчатому венцу колеса, что способствует уменьшению износа контактирующих поверхностей.

     В отечественной литературе найдены материалы, посвященные рассмотрению некоторых вопросов по геометрии такой передачи.

     Единственным сложным элементом вышеназванных передач является зубчатое колесо, изготовление которого связано со значительными трудностями, что сдерживало распространение таких передач в современной промышленности России. Создание станочного оборудования для получения сложных профилей зубчатых колес дало возможность применения рассматриваемых передач и использования связанных с ними преимуществ. Их внедрение в отечественное машиностроение представляется важной задачей.

     Таким образом, актуальность настоящей работы заключается в необходимости создания научно обоснованных методик анализа и синтеза: структуры, геометрии, кинематики передач центроидно-гипоциклоидального типа; структуры, геометрии, кинематики, кинетостатики и определения КПД передач кулачкового типа, требуемых для их проектирования и изготовления.

     Цель работы: анализ и синтез структуры, геометрии, кинематики рассматриваемых передач, а также кинетостатики и определение КПД передач кулачкового типа; изучение возможности получения  ведомого звена передач в форме корончатого сепаратора.

     Задачи работы: 

1) структурный анализ и синтез схемы исследуемых передач; 

2) исследование геометрических параметров основных элементов передач центроидно-гипоциклоидального и кулачкового типа; 

3) получение зависимостей, определяющих скорости и ускорения звеньев этих передач, определение скоростей относительного скольжения звеньев; 

4) определение углов давления в передачах кулачкового типа; 

5) силовой анализ и определение КПД передачи кулачкового типа.

     Научная новизна работы заключается в разработке оригинальных математических моделей планетарных передач К-H-V с промежуточными телами качения, определяющих геометрические параметры и основные кинематические соотношения в механизмах, а также силовые соотношения в механизмах кулачкового типа.

     Отличительной особенностью модели передачи кулачкового типа является полученное точное описание кинематики ведомого звена, выполненного  в форме сепаратора.

     Разработана новая расчетно-экспериментальная методика определения КПД передач кулачкового типа на основе теории графов. Использование методики позволяет устранить избыточные связи в механизме и, тем самым, повысить КПД передачи. 
     Практическая ценность результатов исследований. Разработаны алгоритмы и программы расчета геометрии и кинематики рассматриваемых передач, а также силового анализа и определения КПД передач кулачкового типа. В металле созданы три модели планетарного редуктора кулачкового типа, проведено экспериментальное исследование КПД редуктора с  i = 24.

     Обоснованность и достоверность научных положений основана на корректном применении современных методов и положений теоретической механики, теории механизмов и машин, деталей машин, теории графов, вычислительной математики,  а также изготовленными моделями редукторов кулачкового типа, совпадением теоретических и экспериментальных результатов, публикациями и докладами на научно-практических конференциях. 

     Апробация работы. Основные положения диссертационной работы докладывались и обсуждались на: III Международной научно-практической конференции «Моделирование. Теория, методы и средства» ЮРГТУ (НПИ) (г. Новочеркасск, апрель 2003 г.); на научных семинарах кафедры «Теория механизмов и машин» МГТУ им. Н.Э. Баумана (ноябрь 2005 г., октябрь 2006 г.) и кафедры «Теория механизмов и машин» ДГТУ (Ростов-на-Дону, октябрь 2004 г.); ежегодных научно-технических конференциях ЮРГТУ (НПИ) (г. Новочеркасск, 1999 – 2006 г.г.).

     Реализация  работы: материалы диссертационной работы приняты к внедрению на Новочеркасском электровозостроительном заводе при проектирова-

нии станочного оборудования для изготовления особо точных деталей, на Кировском ООО «Спецстанкопром» при проектировании лебедок мощностью до 500 кВт, на Ростовском-на-Дону ООО «Теплов» с целью совершенствования приводов  радиально-сверлильных станков; используются при обучении студентов механических специальностей ЮРГТУ (НПИ).

     Публикации. По материалам диссертации опубликовано 8 статей и один патент РФ на изобретение.  

     Структура и объем работы. Диссертация состоит из введения,  4 глав, заключения и приложений, содержит 133 страницы машинописного текста,  51   рисунок, 3 таблицы и список литературы из 131 наименования.

ОСНОВНОЕ СОДЕРЖАНИЕ РАБОТЫ

     Введение содержит обоснование актуальности темы диссертации и общую характеристику работы.

     В первой главе отмечены достоинства и недостатки механизмов центроидно-гипоциклоидального и кулачкового типа. Проведен краткий сравнительный анализ с механизмами, имеющими  эвольвентное зацепление. 

     Дан обзор работ, посвященных планетарным роликовым передачам. В нашей стране по рассматриваемой тематике опубликованы работы Шанникова В.М, Юдина В.А., Литвина Ф.Л., Кудрявцева В.Н., Лобастова В.К., Гданского Н.И., Сигова И.В., Киреева С.О., Панкратова В.Н., Лушникова С.В и др. 

     Проведен анализ конструкций планетарных роликовых механизмов.

     Выполнен обзор отечественной и иностранной литературы по планетарным передачам с роликовым зацеплением. Найденные материалы об исследуемых передачах, содержат информацию только по основам геометрии этих зацеплений. Для их проектирования и изготовления этой информации недостаточно. 

     На основании полученных выводов сформулированы цели и задачи работы.
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     Во второй главе проведены структурный синтез и анализ схемы планетарной передачи К-Н-V с промежуточными телами качения (см. рис. 1). Исследуемый механизм моделировался в виде системы твердых тел с голономными ста-

Рис. 1. Структурная схема исследуемых передач

ционарными удерживающими связями. Передача содержит: водило Н; зубчатое колесо 1 с внутренними зубьями; сателлит 2, ролики 3, находящиеся в гнездах сепаратора 4. Основная подвижность передачи W = 1. 

     Преимуществом полученной схемы является простота конструкции. Передача движения на ведомый вал осуществляется корончатым сепаратором. Ввиду малого количества деталей, простоты их формы и свободной установки роликов упрощается изготовление передачи и ее последующая сборка. 

     При проведении структурного анализа  использован метод, разработанный в
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МГТУ им. Н.Э.Баумана Л.А. Павловой. Структура механизма исследовалась на его математической модели-графе (см. рис. 2). Звенья в нем образуют множество вершин, а кинематические пары – множество ребер. Класс и вид кинемати-

Рис. 2. Граф планетарной роликовой передачи

ческих пар характеризуется матрицей подвижности, проставляемой в графе на соответствующих ребрах. Первый элемент матрицы-строки обозначает количество независимых вращательных движений в паре, второй – поступательных, третий – винтовых. Дублирующие звенья и кинематические пары на графе изображены пунктирными линиями. В результате анализа независимых контуров выявлено, что в пространственных механизмах число избыточных связей равно числу роликов. Для плоских механизмов оно равно:    q = 2(nр – 1), где 

nр – число роликов.

     Так как для многопарного зацепления получено q (  0,  то исследуемые передачи являются статически неопределимыми.

     В первом разделе третьей главы проведен геометрический синтез основных элементов передачи центроидно-гипоциклоидального типа.

     Теоретический профиль зуба колеса получается как траектория точки М (см. рис. 3), образованная при перекатывании без скольжения центроиды 2  по неподвижной центроиде  1 и  является гипоциклоидой 3, параметрические уравнения которой имеют вид:     

                                                    x = е1 .cos ( + r2  cos [е1 /r2)(],  

                                                    y = е1 .sin( ( r2 .sin[е1 /r2)(],                   (1)              

где е1 = (r1 ( r2) – эксцентриситет.             

     Рабочий профиль зубчатого колеса – эквидистанта теоретического профиля, отстоящая от него на величину радиуса ролика, уравнения которой запишутся:                                                                  

                                                         x1 (  x (  rp . sin (,     
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Рис.3. Профиль зуба колеса передачи центроидно-

гипоциклоидального типа

     При радиусе кривизны эквидистанты 4  меньше радиуса ролика профиль зуба представляет собой дугу окружности 5   радиуса ролика. Таким образом, профиль зубчатого колеса содержит дугу окружности  радиуса ролика и эквидистанту теоретического профиля.

     Из уравнений (1) и (2) следует, что форма зуба зависит от трех параметров: радиусов центроид  r1, r2   и радиуса роликов  rр.    
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     Из анализа геометрии ведомого звена получен вывод о нерациональности применения в передаче сепаратора вследствие малой толщины его стенки. Ведомое звено предложено в форме модификации муфты Ольдгема (см. рис. 4), 

Рис. 4. Ведомое звено в форме модификации муфты Ольдгема

содержащей одну поступательную и одну вращательную кинематические пары. 

     В сателлите  2 выполнена кольцевая проточка, в которой жестко закреплены оси 3, на которых подвижно установлены ролики  4. В торце сателлита  2 сделан паз 5, в который входит ползун  6,  соединенный с ведомым валом 7 враща-                                           

тельной кинематической парой. Во время работы редуктора сложное движение роликов преобразуется в поступательное движение ползуна в пазу сателлита и его вращение с ведомым валом. 

      Во втором разделе третьей главы проведен кинематический анализ передачи. Ее передаточное отношение  i = z2, где z2 – число роликов. Число зубьев   z1 = z2 + 1. 

Скорости скольжения роликов по зубчатому колесу (см. рис. 5) найдены с использованием мгновенного центра скоростей Р: 

                                                 vs ( (2 (( 2r2 sin ((i /2) ( rр ) / z1.            
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     Из формулы следует, что наибольшее скольжение будет у последнего ролика нагруженной зоны. 

     Ввиду того, что между сателлитом и водилом установлен подшипник, принято, что скольжение роликов относительно сателлита отсутствует.

     Выявлено, что теоретическое значение коэффициента перекрытия в данной передаче равно:  

                                                               ( ( zp / 2  – 1,   

где zp - число роликов нагруженной зоны.

Для определения кинематических параметров движения ролика использованы уравнения (1), которые дифференцируются по времени:

                                       x( = ( r2 (1 sin ( ( r2 (1 sin (r2 () / e,    

                                       y( = ( r2 (1 cos ( ( r2 (1 cos (r2 () / e,

                                 x(( = ( r2 (12 cos ( ( ((r2 (1)2 / e) cos ((r2 () / e),   

         y(( =( r2 (12 sin ( + ((r2 (1)2 / e) sin ((r2 (  / e). 

На основе полученных алгоритмов разработаны программы расчета геометрии и кинематики передач центроидно-гипоциклоидального типа.

     Изучение геометрии передачи центроидно-гипоциклоидального типа позволило выявить, что профиль зубчатого колеса состоит из двух кривых, которые при соединении пересекаются, что приводит к нарушению плавности работы передачи. А также необходимость преобразования сложного движения роликов во вращательное движение выходного звена приводит к использованию цевочного механизма параллельных кривошипов или муфты Ольдгема, что усложняет конструкцию передачи. Эти особенности не позволяют широко использовать такой механизм в редукторах общего назначения. Вместе с тем он обладает рядом достоинств. Например, высоким коэффициентом перекрытия, который равен половине общего числа роликов, уменьшенной на единицу, что способствует более равномерному распределению нагрузки между роликами, следовательно, износ и разрушение роликов и зубьев колеса будет пониженным и более равномерным. Благодаря этому исследуемую передачу целесообразно применять в механизмах специального назначения, в которых наблюдается повышенный износ элементов зацепления. В качестве примера применения рассмотренной передачи предложена структурная схема и эскиз конструкции мельницы тонкого помола, разработанные с использованием замкнутой кинематической цепи с циркуляцией энергетического потока. На конструкцию мельницы получен патент РФ на изобретение. 
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     В первом разделе четвертой главы исследована геометрия передачи кулачкового типа (см. рис. 6). Передача является дифференциальной. Если сде-

лать неподвижным сепаратор, то данный механизм можно рассматривать как два условных многократно повторенных кулачковых механизма: первый из них образован водилом   Н  с сателлитом   2   как ведущим звеном, которое передает движение роликам  3, перемещающимся поступательно в гнездах сепаратора   4, выполняющим роль ведомых звеньев или толкателей. Второй условный кулачковый механизм состоит из роликов, являющихся ведущими звеньями, передающими движение на зубчатое колесо  1, состоящее из многократно повторенных кулачков с внутренним профилем. Таким образом, зубчатое колесо будет ведомым звеном исследуемого редуктора. Профиль этого колеса и необходимо спроектировать.

     В качестве начальных условий проектирования зубчатого колеса  1  принято, что ведомое звено (сепаратор 4) движется с постоянной угловой скоростью, а также ролики  3 расположены в гнездах сепаратора без зазора.    

     Для получения теоретической кривой профиля зубчатого колеса рассмотрен механизм, у которого заторможено зубчатое колесо. Ролики заменены материальными точками, расположенными в их геометрических центрах.            
     При решении поставленной задачи использован метод инверсии с остановкой сепаратора. 

Значение радиус-вектора n-го  ролика определится из выражения (рис. 7):                                   
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Рис. 5. Скорости скольжения роликов

     Координаты центра   n-го  ролика в параметрической форме в подвижной системе координат Х1ОУ1: 

                                                      xn = rcn cos [(n – 1) (],  

                                                      yn = rcn sin [(n – 1) (].      

     Уравнения теоретического профиля зубчатого колеса получены методом преобразования координат:  

                                                       x  = xn cos ( – yn sin (,     

                                                       y  = xn sin ( + yn cos (.

     Координаты рабочего профиля, являющегося эквидистантой теоретического, отстоящей от него на величину радиуса ролика, определяются по формулам (2).      Таким образом, установлено, что основными параметрами передачи являются межосевое расстояние, радиус окружности центров роликов  и радиус роликов.

     Во втором разделе четвертой главы рассмотрена кинематика передачи кулачкового типа. Передаточное отношение   iH4   механизма с остановленным 

зубчатым колесом равно числу роликов  z2 . Число зубьев   z1 = z2 – 1. Передаточное отношение редуктора с остановленным сепаратором iH1 = z2.

     Для механизма с остановленным зубчатым колесом при определении скоростей и ускорений роликов продифференцированы по времени уравнения теоретического профиля зубчатого колеса:

                                            x( = G cos (  – (rc1 sin () / i1,     

                                            y( = G sin (  – (rc1 cos () / i1,

                                 x(( = H cos ( – (2 G sin () / i1 – (rc1 cos () / i12,                 
                                 у(( = H sin ( + (2 G cos () / i1 – (rc1 sin () / i12 ,

где    H = –  A –  D2 / B3 + (C2 – A2) / B,        G = – C – D / B,

A = e1 cos (,   
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     Из анализа этих выражений следует, что кривые изменения скоростей и  ускорений роликов не имеют разрывов и изломов, следовательно,  работа зацепления будет безударной.

[image: image14.wmf]O

r

b

O

r

r

4

e

C

1

2

C

4

1

1

r

C

x

t

b

C

3

r

2

C

C

3

b

C

2

Y

Y

x

n

C

1

a

j

n

y

X

X

y

t

Рис. 7. К расчету теоретического профиля зуба колеса

     Далее определены скорости скольжения роликов по зубьям колеса и по направляющим сепаратора (см. рис. 8). 

          Рис. 8. К определению скоростей скольжения звеньев

     Предполагается, что передача движения от сателлита к роликам осуществляется без скольжения за счет подвижности соединения сателлита и водила.

     Величины скоростей скольжения определены как разности проекций векторов скоростей точек контакта сопряженных профилей на общие касательные к этим профилям. Для механизма с ведомым звеном – сепаратором (см. рис. 8), скорость скольжения ролика по зубчатому колесу  равна:  

                                                           v31cк = vМ4( ( vM3,

где  vM4( =[ (Н([rcn2 + rр2 – 2( rcn ( rр( sin (( ( ()]1/2 ( z2](cos (M1,                               

vМ3 = (Н( R( [е1(cos (] / (r2( cos ().    

Коэффициент скольжения ролика по зубчатому колесу равен: 

                                            (31ск = v31cк / vM3 = vМ4( / vM3 ( 1.

     Анализ полученного выражения показывает, что наибольшее скольжение по зубчатому колесу будет у первого ролика нагруженной зоны. Так как ролики последовательно занимают одинаковые положения относительно линии центров водила и сателлита, то износ, обусловленный скольжением роликов, будет равномерным для всех роликов.

     Аналогично коэффициент скольжения ролика по сепаратору определится из выражения:        

                                             (34ск  = – r2 (sin (( + () / (R(cos () ( 1.                
     Из анализа последнего уравнения следует, что наибольшее скольжение будет наблюдаться у ролика с максимальным углом  (, расположенного в середине нагруженной зоны. 

     В третьем разделе четвертой главы получены выражения для углов давления в передаче. Для механизма с остановленным зубчатым колесом угол давления можно найти из рассмотрения рис. 8. Он равен:   

                                                               ( =  ( ( (, 

где  ( ( угол наклона касательной к кривой профиля зуба в точке контакта профиля с роликом,  

 ( ( угол  наклона радиус-вектора  rcn.

     Анализ полученного выражения показывает, что угол давления будет максимальным и равным 90 градусов для первого ролика нагруженной зоны (ролик не работает). Минимальное значение угла давления будет у максимально нагруженного ролика нагруженной зоны.

     В четвертом разделе четвертой главы проведен силовой анализ передачи кулачкового типа кинетостатическим методом. Принято, что движение передачи установившееся, она нагружена постоянным по величине и по направлению моментом  M4, приложенным сепаратору. Инерционные силы не учитывались, в предположении, что ведущее и ведомое звенья уравновешены. Дополнительные инерционные нагрузки от массы роликов считались несоизмеримо малыми по сравнению с рабочими.

     Для решения задач  кинетостатики редуктора рассмотрены два варианта. В первом варианте полагалось, что сателлит одновременно работает с одним роликом. Этот случай характеризует возможную картину изменения нагрузки, действующей на один ролик за цикл его работы, одновременно указывая на наиболее тяжелые условия работы механизма редуктора.

     Во втором варианте полагалось, что сателлит одновременно работает с n-ным числом роликов [4].

     При однопарном зацеплении без учета сил трения силы реакций находятся из следующих выражений:

со стороны ролика на сателлит: R32 = – Q sin ( / cos ( ( – ( ),

со стороны водила на сателлит: RН2 = – R32,

со стороны двигателя:    PН  = R2Н( = – Q sin ( cos ( / cos ( ( – ( ),

со стороны сепаратора на ролик: Q = M4 ​ / rsn,

со стороны зубчатого колеса на ролик:   R13  = Q cos ( / cos (( – (),              (3)
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Рис. 6. Передача кулачкового типа
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     При многопарном зацеплении  (см. рис. 9), как показано в разделе 2.3  работы («Структурный анализ передачи»), система является статически неопределимой. Степень ее статической неопределимости равна числу роликов 

Рис. 9. К определению сил реакций между звеньями

нагруженной зоны, уменьшенной на единицу. Для раскрытия статической неопределимости системы в дополнение к уравнениям статики использованы уравнения деформаций. Принято, что изгиб зубчатого колеса незначителен вследствие небольшой высоты зуба и массивности его основания.

     При многопарном зацеплении силы реакций определяются по формулам:

                                                        РН = М4 /( i14 ∙ е1),      

                                                        R32 n = R32max( cos (n,    

где  R32max = PН / (1 +
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(n, –  угол между вектором  R32 max  и вектором силы  R32, действующей со стороны  n -го ролика,  

z – число роликов нагруженной зоны.

                                                               Qn = Qmax . rcn / r1 ,  

где   
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     R13  определяется по уравнению (3), в котором Q = Qn.

     Из анализа выражений для сил реакций R23 и R13  следует, что каждый ролик воспринимает изменяющуюся нагрузку от минимального значения при расположении его под углом, близким к 90 градусов к линии действия движущей силы РН,  до максимального значения, когда вектор движущей силы проходит через его центр. Максимально нагруженным роликом от силы  Q является второй ролик нагруженной зоны.
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     Далее определен КПД отдельных кинематических пар передачи (см. рис. 10) 

Рис. 10. К определению КПД отдельных кинематических пар передачи

методом непосредственного определения потерь на трение. Нормальные составляющие сил  Qn, R13n и R23n,  вследствие малости углов трения в зацеплениях, приняты примерно равными величинам соответственно сил Q, R13   и   R23.

Тангенциальные составляющие этих сил определяются из выражений: 

                   R13(  =  ( E(cos ( ( [cos (( ( ( ( () + sin (( ( () ( cos (], 

                   R23( = E(sin (( ( (( ( [cos (( ( ( ( () + sin (( ( () ( cos (] ( B / cos (,

                  Q( = E(sin (( ( (( ( [cos (( ( ( ( () + sin (( ( () ( cos (] + B / cos ( + C,

где А, В, С и Е – вспомогательные коэффициенты, равные:

                                                 A = R23n cos ( + R13n sin (( ( (),          

                                                 B = R23n sin ( + R13n cos (( ( () ( Qn, 

                                                 C = (k1Qn  + k2R13n + k3R23n) / rp,   

                                                 E = A + B((( ( sin (( ( cos ( ( C.

          КПД одного зацепления вычисляется из формулы:

                            (  = 1 –  [Q(  V34 + k1Qn (34 + (31 (R13( rp + k2 R13n ) +

                                      + (32 (R23( rp + k3 R23n)] / (PH e1 (H),

где (31, (32  и (34 – угловые скорости ролика относительно зубчатого колеса, 

сателлита и сепаратора;  

V34  – скорость ролика по направляющей сепаратора;   

k1 , k2 и  k3  – соответственно коэффициенты сопротивления при качении ролика по направляющей сепаратора, по профилю зуба колеса,  по сателлиту.

     Общий теоретический КПД передачи определен методом, разработанным в ЮРГТУ (НПИ) С.О. Киреевым. Модель передачи представлена в виде полюсного графа (см. рис. 11), вершинами которого являются кинематические пары,

обозначенные через параметры  (  с индексами кинематических пар, а в качест-
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ве весов w – дуг приняты значения работ, совершаемых силами на их входных звеньях. Литерой  ( с текущим индексом обозначены коэффициенты распределения работ по ветвям рассматриваемой системы. Решение системы компонентных и топологических уравнений полюсного графа планетарной передачи

Рис. 11. Полюсный граф передачи кулачкового типа

относительно значения КПД механизма в целом ((ОБ) приводит к следующему результату:     

                                                   (ОБ = (1((2((3((4 ((5((6,  

где (1, (5, (6 – коэффициенты полезного действия опор качения соответственно сателлита, водила и сепаратора, расположенных в стойке; 

(2, (3, (4  – коэффициенты полезного действия  зацеплений ролика с сателлитом, с зубчатым колесом и с сепаратором. 
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     Величины средних теоретических значений общего КПД исследуемого редуктора, представлены на графике 1 (см. рис. 12). Максимальное значение КПД равно 0,83 при моменте сопротивления – 2,21 Нм.  

Рис.12. Результаты испытаний при однофакторном эксперименте
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     Экспериментальное  определение КПД проводилось для изготовленного редуктора с i14 = 24 (см. рис. 13). Входной вал редуктора приводился в движение Рис. 13. Редуктор кулачкового типа без передней крышки
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двигателем мощностью 20 Вт, с валом которого соединен тахометр. Нагрузка на выходном валу создавалась регулируемым электромагнитным тормозом (см. рис. 14). 
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          Рис. 14. Стенд для испытаний КПД редуктора кулачкового типа

     Итоги исследований КПД при однофакторном эксперименте (при вариации тормозного момента Мс на ведомом валу и постоянной частоте вращения веду-

щего вала  nД = 1000 мин-1) представлены на  рис. 12 в виде кривой 2, описываемой аппроксимирующим полиномом: 

                                                 
[image: image5.wmf]h

 = 0,688(Мс – 0,133(Мс 2,  

с максимумом  
[image: image6.wmf]h

 = 0,8  при Мс = 2,3 Нм.

     При двухфакторном эксперименте, при вариации Мс и  nД, искомая зависи- мость описывается аппроксимирующим полиномом третьей степени:  


[image: image7.wmf]h

 = 2,758(Мс + 0,354(Мс(nД – 1,313(Мс2 + 0,18(Мс3.

     По итогам исследований разработаны алгоритмы и программы расчета геометрии, кинематики, кинетостатики, а также определения КПД механизмов кулачкового типа.

ОБЩИЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ

     1.  В  результате  исследований  геометрии  передач  центроидно-гипоцик- 

лоидального типа получен вывод о нецелесообразности использования в них ведомого звена в форме корончатого сепаратора, так как толщина стенки сепаратора будет недостаточной. В качестве ведомого звена предложена модификация муфты Ольдгема, содержащая одну вращательную и одну поступательную кинематическую пару.

     2. Установлены основные теоретические закономерности проектирования рассмотренных передач, в результате чего разработаны методики: 

– анализа и синтеза структуры, геометрии и кинематики передач центроидно-гипоциклоидального и кулачкового типа; 

– кинетостатического расчета и определения КПД передач кулачкового типа. Разработанные по полученным методикам алгоритмы и программы расчета могут быть использованы в качестве основы для создания САПР редукторов с указанными передачами.
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Рис. 7. К расчету теоретического профиля зуба колеса
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