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10-11 осуществляется определение рабочей частоты агрегата. Блок 12 служит для вы
вода рассчитанной АЧХ на экран в текстовом или графическом виде.

Построение АЧХ является окончательным этапом формирования кинематиче
ско-динамической модели трансмиссии. Следующий шаг на пути построения опти
мальной конструкции -  исследование динамических характеристик узлов трансмиссии.

Исследование динамических характеристик проводилось для городского автобу
са с низким уровнем пола.

На рис 4 приведена АЧХ бортового редуктора с явно выраженной зоной резонан
са (т. А), построенная для автобуса снаряжённой массы (кривая 1) и автобуса полной 
массы (кривая 2). Точки В графика, являющиеся характерными точками вторичного 
резонанса, связаны в значительной мере с соотношением параметров левой и правой 
частей ведущего моста.

Возможность построения зависимость динамической нагруженности деталей бор
тового редуктора от системы позволяет создавать такие трансмиссии, у которых резо
нансные явления отсуствуют или же снижены настолько, что не представляют опасно
сти для долговечности её агрегатов.
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Рис. 4 Амплитудно-частотная характеристика бортового редуктора.
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1. Введение. На практике представляет интерес оценка или расшифровка пара
метров зубьев колёс, чертежи которых отсутствуют, по их образцам и корпусу переда
чи. Такие случаи имеют место при ремонте машин, при изготовлении машины по об
разцу, на лабораторных занятиях по изучению конструкции редукторов в процессе 
изучения дисциплины “Детали машин”. Некоторые сведения о расшифровке цилинд
рических эвольвентных зубчатых передач даны в монографии [1]. Методы измерений 
эвольвентных зубчатых передач и способы приблизительной оценки параметров ис
ходного контура изложены в книге [4]. Уравнения профиля зубьев цилиндрических ко
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лес при заданном профиле производящей рейки и, наоборот, уравнения профиля произ
водящей рейки при заданном профиле зубьев колёс приведены в работах [2,3].

В этой статье представлена постановка задачи о корректной расшифровке глав
ных поверхностей симметричных зубьев косозубых колёс внешнего зацепления. При 
этом, но не вполне корректно определяют параметры соответствующих исходных кон
туров.

2. Оценка канонических параметров звольвентных зубьев. До начала рас
шифровки предполагают, что колёса эвольвентные и профиль их зубьев симметричный. 
Геликоидные поверхности зубьев и их взаимное расположение однозначно определяют 
четыре канонических параметра, например, число зубьев z , основной диаметр db, на
правление и значение основного угла наклона Рь, основная угловая ширина впадины
2т]ь. Для корректного отыскания четырёх неизвестных параметров надо выполнить че
тыре различных измерений или заменяющих их операций. После подсчёта числа зубьев 
z и определения направления их линий оставшиеся три параметра db,fib,Tjb могут 
быть найдены из системы следующих трёх уравнений

db sin(nzpi / z)
■ + Di ~M i = 0, /' = 1,2,3, 0 )cos arcinv^D, /{db cos p b)]- %} 

где Mt - размер по шарикам или роликам в торцовой плоскости, Ц  - диаметр мери
тельного тела (шарика или ролика), zpi - число зубьев между мерительными телами,
zpi< z!2 ,

При i = 2 дополняющее систему (1) может быть такое уравнение
W -d bcospb[{nz„/z)-Tjb] = 0, (2)

где W - длина общей нормали, zn - число зубьев в длине общей нормали. Вместо W 
можно измерить или шаг зацепления ра, или угол наклона линии зуба (Зу на цилиндре 
выбранного диаметра d  , или основной диаметр db

В случае /' = 1 надо измерить М, и ещё два размера из перечисленных выше. Ес
ли не используется размер по шарикам или роликам, то можно измерить три параметра 
из четырёх следующих: W, р а, J3y, db. Например, измерив W, р а,Р у, имеем

Рь = arcsin zpJgPy
Jtd„ dh =__ ZPa 

ягсовД т1 ь = -
W

z db cos J3b (3)

3. Оценка параметров исходного контура. Теперь можно определить пять 
производственных параметров: число зубьев z (уже найдено), модуль тп, угол профи
ля а , угол наклона линии зуба /7, номинальный коэффициент смещения х*. Для их 
оценки имеется только три уравнения, так как геликоидную поверхность можно обра
зовать множеством различных производящих реек или колёс с различными углами а . 
Следовательно, один из неизвестных ещё параметров необходимо выбрать, например, 
а  или m , что делает дальнейшую расшифровку некорректной. Выбрав в разумных 
пределах, например, значение а , вычисляют

Р -  arcsin sin Pb at = arctg tga m = d cos p b x =■
2 tga

n 
2 z

\
-inva, — Tjb (4)cosa cos p  zcosa

где a, - торцовый угол профиля производящей рейки.
Формулы (4) используются и в случае, когда предварительно задаются модулем 

ш .
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Полученные результаты позволяют найти делительный диаметр и ход зуба
d = 2r = mz/cos/?, p z =2nrbltgPb. (5)

Для оценки остальных параметров колёс и передачи на основании измерений 
определяют четырнадцать дополнительных размеров: диаметры вершин зубьев daV da2,
диаметры впадин dfi, df2, диаметры окружностей граничных точек dn,d l2, диаметры 
окружностей модификации головок зубьев dgVdg2 или высоты модификации головок 
зубьев hgl, hg2, нормальные глубины модификации торцового профиля головок зубьев 
Л^р Аа2 в мкм, межосевое расстояние aw, боковой зазор j  в мкм, радиальные зазоры 
Ci=aw- r al- r d f2 , c2=aw-  ra2 -  rdf l .

Далее можно поступить так. Для оценки шести неизвестных коэффициентов 
h'a,c* ,8* имеется четыре уравнения

ra =r + m(ha -8*  + х) rf = r-m (ha + с*-х*) (6)

где х -  х* + EHr / (l 000 m), EHr = у /(4 sin or), EHr - дополнительное смещение исходного 
контура, мкм, й* - коэффициент высоты головки зуба, с* - коэффициент радиального
зазора, 8* - коэффициент уменьшения высоты зуба зубчатого колеса [1,2], х - теорети
ческий коэффициент смещения. Поэтому приходится выбрать, например, два коэффи
циента 8' = х -  х* или задаться двумя уравнениями h'al = h*a2, с,* = с*2.

Минимальное значение коэффициентов граничной высоты можно найти по 
формуле

й,* = 2К + с - (l -  sinа ( — ---- й*
' а V \4 tg a  a

tgoctg-я + 2 a (7)

В случае отсутствия интерференции зубьев, вычисленные значения й* считают
ся оптимальными для прочности зубьев.

Проблемы расшифровки зубьев с модификацией головки здесь не рассматрива
ются.

4. Использование координатной измерительной машины. Она позволяет из
мерить координаты х,, у, любого числа точек на торцовом профиле расшифровываемо
го зуба и направление нормали к профилю в этих точках, определяемое углом е( между 
осью ординат Oty t и нормалью (рис. 1). В результате таких измерений профиль зуба
считают вполне известным.

Декартовы координаты торцового профиля производящей рейки в системе 
О0 х0 y t0, жёстко связанной с этой рейкой, вычисляют по формулам 

Ф = 0,5л: arcsin[(x, coset -  у , sin et)/ r \
х(0=г-х ,со$ф -у,ът ф , yt0 ^гф -х^т ф  + у, cosp, (8)
у  = 0,5л- - е 1-ф.

В начальный момент при ф = 0 начало координат О0 находится на делительной 
окружности, оси ординат Оyt и О0 у10 параллельны, оси абсцисс Ох и О0х0 лежат на
одной прямой, но направлены в противоположные стороны.

Как видно из уравнений (8), параметры исходного контура зависят от делитель
ного радиуса г . Другими словами, данное зубчатое колесо можно точно изготовить 
различными производящими рейками, имеющих разные углы профиля а . Поэтому не
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возможно даже в принципе выяснить, какой инструмент использовался для обработки 
зубьев колеса.

Как видно из уравнений (8), параметры исходного контура зависят от делитель
ного радиуса г .  Другими словами, данное зубчатое колесо можно точно изготовить 
различными производящими рейками, имеющих разные углы профиля а . Поэтому не
возможно даже в принципе выяснить, какой инструмент использовался для обработки 
зубьев колеса.

Однако, уравнения (8) позволяют спроектировать инструмент, которым зубья 
этого колеса могли быть точно изготовлены. Но при этом минимум один параметр для 
каждого из расшифровываемых зубчатых колёс нужно выбрать, например, или г , или 
а , или т .

Для главной поверхности у = 0 ,5 л -а (. При модификации головки зубьев пря
мой линией у = const. Если у = var, то зубчатое колесо не является эвольвентным.

Рис. 1. Торцовые профили производящей рейки и 
обрабатьюаемого ею зуба цилиндрического колеса.

При измерении только координат х, , у, предполагают, что производящая рейка 
в торцовом сечении очерчена прямыми и дугами эллипсов с полуосями 
р { = mp'f = m(2h* + с* -  h* )/(l - s in а ) и pf / cosP . Учитывая формулы (8), можно найти
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направление нормали, определяемое углом е, =0,5п - ( р - у . В случае совпадения вы
численных значений xt, у, с измеренными выше принятое допущение подтверждается.

После расшифровки зубчатых колёс и выполнения чертежей по измеренным, 
вычисленным и принятым параметрам необходимо проверить сделанные допущения, 
корректность измерений и удовлетворительность передачи на основе дополнительных 
измерений и подробного расчёта геометрии.

5. Заключение. В статье изложена возможная последовательность корректной 
расшифровки параметров главных поверхностей зубьев колёс цилиндрической зубча
той передачи.
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Введение. Известно, что минимальные потери мощности на трение и максимальная 
несущая способность подшипников обуславливаются допустимой величиной зазора между 
цапфой вала и подшипником скольжения /1,2/. В последнее время во многих узлах трения 
машин и механизмов нашли широкое применение подшипники скольжения самосмазы- 
вающиеся на основе прессованной древесины торцового гнутья (ПССД) взамен подшип
ников качения и скольжения как отечественных, так и импортных /3, 4/. Величина опти
мального зазора для ПССД зависит от комплекса специфических особенностей совместно
го поведения древесного вкладыша и вала.

Целью настоящей работы является теоретическое обоснование и экспериментальное 
определение оптимальных зазоров подшипников скольжения самосмазывающихся на ос
нове древесины торцового гнутья и прессования.

Теоретическое обоснование. При определении зазора’между валом и металличе
ским подшипником скольжения учитывается тепловое расширение вала и подшипника, 
шероховатость контактных поверхностей, условия смазки и охлаждения /2/. При опреде
лении зазора для ПСС полученных торцовым гнутьем древесных карточек во втулку и 
одновременным их прессованием должны учитываться природные свойства древесины как 
в растущем, так и в срубленном состоянии -  ее гигроскопичность (влаго-поглощение) в 
зависимости от влажности и температуры окружающей среды (рисунок 1), обуславливаю
щие изме-нение ее размеров (усушку, разбухание), которое составляет 3 -  6 % в радиаль
ном направлении, 6 -1 2  % - в танген-циальном и 0,2 -  0,3 % вдоль волокон /5 ,61.


