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 В качестве второй ступени редуцирующего механизма привода для 

переключения контактных разъединителей выступает криволинейный ку-

лисный механизм, кривая которого должна быть подобрана таким образом, 

чтобы воспроизводить заданный закон движения для разгона асинхронно-

го двигателя без существенной нагрузки в начальный момент времени, а 

также для увеличения крутящего момента на выходном валу привода. 

 Проанализируем возможность синтеза кривой для создания кулисы, 

обеспечивающей заданный закон движения. Рассмотрим общий случай 

взаимодействия двух звеньев: кривошипа и кулисы (рис.1). 

 

 
Рис. 1. Схема к кинематическому анализу кулисного механизма  
 

 Заданными параметрами считаем: длину кривошипа lp, расстояния 

вдоль оси абсцисс xO1O2 и yO1O2 между центрами вращения кривошипа О1 и 

кулисы О2. Введение этого участка в конструкцию носит условный харак-

тер, так как призвано обозначить начало отсчета криволинейного участка 

относительно точки вращения О2. Также известной является длина прямо-

линейного участка кулисы lk. В качестве положительного направления 

вращения кривошипа и кулисы примем вращение против хода часовой 

стрелки. Начальный угол кривошипа равен φ10, начальный угол кулисы – 

φ20. 

Абсолютную (неподвижную) систему координат свяжем с центром 

вращения кулисы O2, а с точкой О3 свяжем подвижную систему отсчета, 
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Республика Беларусь бедна источниками энергии, поэтому особую ак-

туальность в стране приобретает энергосбережение. Энергосберегающие 
технологии обеспечиваются рабочими органами машин, приводимыми 
двигателями посредством передаточных механизмов, которые должны об-
ладать высокими значениями одного из основных энергетических качест-
венных показателей – КПД. До последнего времени этому показателю 
наиболее полно соответствовали цилиндрические и конические зубчатые 
передачи. Однако их собирают, как правило, в двух-, трехступенчатые ре-
дукторы с целью реализации требуемых передаточных чисел. В результате 
получают массивные (металлоемкие) передаточные механизмы, устанав-
ливаемые на машинах и технологическом оборудовании, что неэффектив-
но. Поэтому в изделиях машиностроения широко применяются компакт-
ные (с низкой металлоемкостью) червячные передачи. Например, в СССР в 
конце прошлого века ежегодно выпускалось около 420 тысяч червячных 
редукторов. Такая значительная потребность обусловлена также широким 
диапазоном передаточных чисел (u = 8…80), высокой кинематической 
точностью, бесшумностью, компоновочными и монтажными многообра-
зиями. Однако эти достоинства проявляются в полной мере лишь при со-
блюдении достаточной точности зацепления, обусловленной не только вы-
сокой точностью деталей передачи, но и величинами погрешностей их вза-
имного расположения, которые регламентированы более жестко чем в пе-
редачах с цилиндрическими и коническими зубчатыми колесами.  

Другим, более существенным, недостатком червячных передач явля-
ется низкий КПД, обусловленный геометрией и кинематикой зацепления, 
из-за невозможности обеспечения гарантированного жидкостного трения в 
контакте витков червяка с зубьями колеса. Главными причинами этого не-
достатка являются скольжение рабочей поверхности червяка по зубьям ко-
леса и неблагоприятное направление линий контакта относительно вектора 
скорости скольжения (угол между ними γ = 40…50 º значительно отлича-
ется от 90º, при котором создаются наилучшие условия для смазки).  

Низкий КПД червячной передачи свидетельствует о превращении 
значительной части (до 20…40 %) передаваемой энергии в теплоту. Вы-
званное этим повышение температуры ухудшает защитные свойства мас-
ляного слоя в контакте, увеличивает износ, опасность заедания и выхода 
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и роликовых сателлитов, что приводит к повышенному износу деталей и 
снижению КПД передачи. 

Целью данной работы являлось нахождение оптимальных значений 
радиуса шариковой фрезы rф и радиуса цилиндрической поверхности Rт, на 
которой расположена траектория движения фрезы, которые, в свою оче-
редь, определяют оптимальные геометрические параметры профиля бего-
вых дорожек роликовой планетарной передачи (РПП), с точки зрения ми-
нимизации потерь мощности на трение при соблюдении ограничения по 
допускаемым контактным напряжениям в месте контакта подшипников 
скольжения и составных кулачков. 

Для этого был выполнен кинематический анализ РПП, в ходе которо-
го были выведены зависимости для определения угловых скоростей вра-
щения подшипников скольжения и, соответственно, скоростей скольжения 
на линии контакта подшипников и составных кулачков. 

Также был проведен силовой анализ передачи, в результате которого 
была получена зависимость для определения коэффициента перекрытия 
РПП и посредством метода кинетостатики разработан алгоритм определе-
ния основных сил, действующих в зацеплении. 

Зависимость для определения контактных напряжений в месте взаи-
модействия подшипников скольжения и составных кулачков была выведе-
на путем преобразования формулы Герца. 

Основываясь на полученных зависимостях, можно определить потери 
мощности в передаче на скольжение подшипников, контактирующих с бе-
говыми дорожками 

,3311 fNnfNUP ñêÏñêïîò         (1) 

где U – передаточное отношение РПП; υск1, υск3 – средняя скорость сколь-
жения на линии контакта внутреннего и наружного кулачков соответст-
венно, м/с; N1, N3 – реакции, действующие на подшипники скольжения со 
стороны внутреннего и наружного кулачков соответственно, Н; f – коэф-
фициент трения скольжения; nП – средний за оборот ведомого вала коэф-
фициент перекрытия РПП. 

В качестве целевой функции при оптимизации геометрических пара-
метров профиля беговых дорожек используем известное уравнение для оп-
ределения КПД передачи, куда подставляем зависимость (1). Параметрами 
оптимизации являются rф и Rт. При стремлении целевой функции к макси-
муму, при условии выполнения ограничения по допускаемым напряжени-
ям, определяются оптимальные значения параметров оптимизации. При-
менение оптимальных значений rф и Rт позволяет минимизировать скоро-
сти скольжения в месте контакта подшипников скольжения и составных 
кулачков, снизить рассеивание усилий, передаваемых составными кулач-
ками, и уменьшить износ деталей передачи. Что, в свою очередь, приводит 
к повышению энергоэффективности, долговечности и надежности РПП. 
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вращающуюся вместе с прямолинейным участком кулисы lk. Криволиней-

ный участок в данной системе описан уравнением y’=f(x’). 

Эту зависимость можно заменить системой параметрических уравне-

ний: 
 

 

 ,'

;'

tfy

tfx




      (1) 

 

где t – параметр (время). В качестве параметра может также выступать 

угол поворота кривошипа φ1. 

Задачей анализа является получение такой зависимости y’=f(x’), кото-

рая удовлетворяла бы заданным кинематическим и силовым зависимостям, 

описывающим условия функционирования механизма.  

Положение точки М (пальца кривошипа), движущегося по направляю-

щей кулисы, при рассмотрении кинематической цепи со стороны криво-

шипа описывается в неподвижной системе следующими уравнениями: 
 

 11021 cos   pOOM lxx  ;             (2) 

 11021 sin   pOOM lyy .    (3) 

При рассмотрении кинематической цепи со стороны кулисы: 
 

   22033220 coscos   MOlx kM  ;   
       (4) 

 

   22033220 sinsin   MOly kM  .   (5) 

где φ1 – угол поворота кривошипа; φ2 – угол поворота кулисы. 

По условию, известным считаем функцию изменения угла φ1 от време-

ни. При равномерном вращении кривошипа известной является его угло-

вая скорость ω1, при этом t11   . Также известным (заданным) считаем 

закон изменения угла поворота  12  f . Например, рассмотрим закон из-

менения угла поворота кулисы, представленный в следующем виде: 
 











2
sin 1

2


 .               (6) 

 

Исследования проводились при изменении угла поворота φ1 от 0 до π/2. 

Приравниваем уравнения (2, 4) и (3, 5). Получим систему уравнений с 

двумя неизвестными: 
 

      0coscoscos 2203322011021   MOllx kpOO   (7) 
 

      0sinsinsin 2203322011021   MOlly kpOO   (8) 
 

Решение данной системы возможно только в численном виде. В данном 

случае, использовался программный пакет Maple. Угол φ1 изменялся от 0 
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до π/2. На каждом шаге вычислений определялись параметры О3М и φ3. 

Координаты кривой x’ и y’ определяются по формулам: 
 

 33 cos' MOx  ;                                 (9) 
 

 33 sin' MOy  .                                  (10) 
 

Результаты расчета представлены в виде кривой на рис. 2. Рассматрива-

лась система со следующими параметрами: lp = 0,2 м, lk = 0,2 м,               

xO1O2 = 0,4 м, уO1O2 = (-0,1) м, φ10 = 0,5π, φ20 = 0,25π. Данные параметры были 

выбраны конструктивно, исходя из габаритных размеров привода-

прототипа и предварительной прорисовки криволинейного кулисного ме-

ханизма. 

 
 

Рис. 2. Синтезированная криволинейная форма кулисы 

 

Разработанный алгоритм позволяет проектировать такую форму кули-

сы, которая обеспечит заданный закон ее движения. Недостатком криво-

линейной кулисы является высокая стоимость и сложность изготовления, 

т. к. синтезированная кривая имеет переменный радиус кривизны. Поэтому 

было принято решение в качестве кривой использовать дугу окружности. 
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Рис. 1. Конструкция исследуемой ППТК  
 

При вращении ведущего вала 1, с закрепленным на нем составным 
внутренним кулачком 2, на цилиндрической поверхности которого образо-
вана эллипсовидная беговая дорожка, составные роликовые сателлиты пе-
ремещаются по ней и по беговой дорожке, образованной периодической 
торцовой поверхностью составного наружного кулачка 3, зафиксированно-
го в корпусе 4. Контакт роликовых сателлитов с составными (внутренним 
и наружным) кулачками осуществляется посредством подшипников 
скольжения 5 и 6 соответственно, имеющих полусферическую форму. Под 
действием сил со стороны составных внутреннего кулачка 2 и наружного 
кулачка 3, ролики 7, перемещаясь вдоль сквозных пазов ведомого вала 8, 
оказывают на него силовое воздействие, вынуждая ведомый вал 8 вра-
щаться с уменьшенной угловой скоростью.  

Торцовые поверхности внутреннего и наружного кулачков, образую-
щие беговые дорожки, изготавливаются фрезерованием на станках с ЧПУ с 
помощью шаровых фрез. Вследствие этого, беговые дорожки имеют дуго-
вой профиль, который позволяет компенсировать неточности изготовления 
и сборки составных внутреннего и наружного кулачков и увеличивает ли-
нию контакта подшипников скольжения с кулачками, что приводит к сни-
жению контактных напряжений. 

Недостатками дугового профиля беговых дорожек являются рассеи-
вание усилий, передаваемых составными внутренним и наружным кулач-
ками, а также наличие скоростей скольжения на линии контакта кулачков 


