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Кафедра теоретической и прикладной механики 
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лабораторных работ / Новосиб. гос. аграр. ун-т; Инженер. ин-т.; сост. С.А. 

Булгаков, Е.А. Пшенов, И.В. Тихонкин. –  Новосибирск,  2020. – 52 с.  

  

Методическая разработка включает в себя описание шести лабораторных 

работ по курсу «Теория механизмов и машин», составленное в соответствии 

с общепринятой терминологией и условными обозначениями. Лабораторные 

работы охватывают следующие разделы курса: структура плоских рычажных 

механизмов, кинематика многозвенных зубчатых механизмов с 

неподвижными осями колѐс и планетарных передач, нарезание эвольвентных 

профилей зубчатых колѐс методом огибания, динамическая балансировка 

вращающегося ротора. По каждой лабораторной работе даны краткие 

сведения из теории, цель работы, описание лабораторного оборудования, 

конкретные методические указания практического характера, пример 

выполнения работы и контрольные вопросы, указывающие, что должен знать 

и уметь студент при сдаче зачѐта.  

Предназначена для студентов очной и заочной форм обучения всех 

направлений подготовки Инженерного института (Агроинженерия, 

Технология транспортных процессов, Эксплуатация транспортно-

технологических машин и комплексов, Профессиональное обучение (по 

отраслям), Техносферная безопасность) при изучении и закреплении 

соответствующих тем дисциплин Теория механизмов и машин, Механика и 

Прикладная механика.  

Методическая разработка рекомендована студентам всех факультетов 
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происхождения, Технология продукции и организация общественного 

питания, Стандартизация и метрология), изучающим соответствующие 

разделы и темы дисциплин Механика и Прикладная механика, согласно 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 1 

 

СТРУКТУРНЫЙ АНАЛИЗ МЕХАНИЗМОВ 

 

Цель работы: ознакомление с механизмами и изучение их структуры, 

овладение практическими навыками в составлении схем и структурного 

анализа рычажных механизмов. 

 

МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

Звено механизма - твердое тело, входящее в состав механизма. Звено 

может содержать одну или несколько деталей, соединенных жестко между 

собой. 

Стойка - неподвижное звено механизма. 

Входное звено - звено, которому сообщается движение, преобразуемое 

механизмом в требуемые движения других звеньев. 

Выходное звено - звено, совершающее движение, для выполнения 

которого предназначен механизм. 

Кинематическая пара - соединение двух соприкасающихся звеньев, 

допускающее их относительное движение. 

Элемент кинематической пары - совокупность поверхностей, линий и 

отдельных точек звена, по которым оно соприкасается с другим звеном. 

В высших кинематических парах элементом соприкосновения является 

линия или точка. 

В низших кинематических парах элементом соприкосновения является 

поверхность. 

Числом степеней свободы механической системы называется число 

независимых параметров, определяющих положение системы. 

По числу степеней свободы в относительном движении звеньев 

кинематические пары делятся на одно, двух, трех, четырѐх и пятиподвижные, 

которые налагают на относительное движение звеньев соответственно пять, 

четыре, три, две и одну связь. В таблице 1.1 приведены изображения и 

характеристики некоторых кинематических пар  

Кинематическая цепь - система звеньев, связанных между собой 

кинематическими парами. 

Механизм является кинематической цепью с неподвижным звеном, в 

которой при заданном движении одного или нескольких звеньев все 

остальные звенья совершают вполне определенные движения. 

В плоских механизмах траектории движения точек всех звеньев 

находятся в параллельных плоскостях. В противном случае механизм 

является пространственным. 

Рычажные механизмы содержат только низшие кинематические пары. 
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Таблица 1.1 - Виды кинематических пар 

 

Название  Конструктивное 

изображение 

Условное 

изображение 

Число 

степеней 

свободы 

Число 

связей 

 

 

Поступа- 

тельная 

 
 

 

 

 

1 

 

 

5 

 

Враща- 

тельная 

 

  

 

1 

 

 

5 

 

Цилин- 

дрическая 

 
 

 

2 

 

4 

 

 

  

Сферичес- 

кая 

 

 

 

 

 

3 

 

3 

 

Цилиндр - 

плоскость 

 

 

 
 

 

 

 

 

4 

 

 

2 

 

Шар - 

плоскость 

 

 
 

 

 

 

5 

 

 

1 
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В состав рычажных механизмов могут входить следующие звенья. 

Кривошип - звено, которое может совершать полный оборот вокруг 

стойки. 

Коромысло - звено, образующее вращательную пару со стойкой и не 

способное проворачиваться на полный оборот. 

Шатун - звено, не входящее в кинематическую пару со стойкой. 

Ползун - звено, образующее поступательную пару со стойкой. 

При изображении механизма на чертеже применяют структурную схему 

с использованием условных изображений звеньев без соблюдения их 

размеров и кинематическую схему с соблюдением размеров звеньев, 

необходимых для кинематического исследования. 

В таблице 1.2 приведены условные графические обозначения звеньев и их 

соединения между собой. 

В таблице 1.3 приведены примеры структурных схем некоторых 

четырехзвенных механизмов, применяемых в технике. 

Обобщенными координатами механизма называют независимые между 

собой координаты (угловые или линейные), определяющие положения всех 

звеньев механизма относительно стойки. 

Начальным звеном механизма называется звено, которому 

приписывается одна или несколько обобщенных координат. 

Структурной группой (группой Ассура) называется элементарная 

кинематическая цепь, число степеней свободы которой относительно 

элементов ее внешних кинематических пар, равно нулю. 

Образование сложных плоских рычажных механизмов 

осуществляется путем присоединения к начальному звену и стойке 

одной или нескольких структурных групп (принцип Ассура). 
Структурные группы делятся между собой на классы. В таблице 1.4 

показаны пять видов структурной группы второго класса и некоторые виды 

структурных групп третьего и четвертого классов.   

Класс механизма определяется наивысшим классом структурной группы, 

входящей в его состав. 

Число степеней свободы плоского механизма определяется по формуле 

П. Л. Чебышева:       W n p p    3 2 1 2
, 

где n -  число подвижных звеньев в механизме, 

     p1 - число одноподвижных кинематических пар, 

     p2 - число двухподвижных кинематических пар. 

Структурный анализ механизма включает в себя: 

 определение числа степеней свободы механизма, 

 выделение начального звена со стойкой и структурных групп, 

 определение класса механизма. 
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Таблица 1.2 - Условные графические обозначения элементов механизмов 

на схемах 

№ Наименование Обозначение 

1 Вал, ось, стержень                  

 

 

2 

 

Неподвижное звено (стойка) 

 

 

                      

 

 

3 

 

 

Соединение стержней: 

а) жесткое,   

 

б) шарнирное 

а)                                        

 

 

б)  

 

 

4 

Шарнирное соединение 

стержня с неподвижной 

стойкой 

 

 

                 

 

 

 

5 

 

Подшипники скольжения 

и качения на валу: 

а) радиальный, 

б) радиально-упорный 

 

  а)                       б)  

              

 

6 

 

 

 

Ползун 

 

                                

 

 

 

7 

 

 

 

Соединение ползуна 

с шатуном 

 

              

 

 

 
 

8 

 

 
 

Качающийся цилиндр 
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Таблица 1.3 - Структурные схемы четырехзвенных механизмов 

 

№ Название Изображение 

 

1 

 

Шарнирный 

четырехзвенный 

механизм 

 

 

 

 

 

2 

 

Кулисный механизм 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

3 

 

Кривошипно- 

ползунный механизм 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4 

 

Механизм  

с качающимся 

цилиндром 
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Таблица 1.4 - Классификация структурных групп 

 

Класс Вид Схема Число 

звеньев 

Число  

пар 

 

 

 

 

1 
 

 

2 

 

3 

 

 

 

 

2 

           
 

 

2 

 

3 

 

2 

 

 

 

3 

           

 

2 

 

3 

 

 

 

 

4 

 

       
 

 

2 

 

3 

 

 

 

 

5 

 

        
 

 

2 

 

3 

 

 

 

3 

 

 

111 

 

 

 

112 

 

 
 

 
 

 

4 

 

 

 

4 

 

6 

 

 

 

6 

 

 

4 

 

 

 

В2-2В 

 

 

В2-2П 

 
 

 

 

4 

 

 

4 

 

6 

 

 

6 
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ОБЪЕМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Ознакомиться с заданным рычажным механизмом, выявить стойку, 

входное и выходное звенья. Установить какие движения совершают звенья, и 

определить их названия (кривошип, коромысло, шатун, ползун). 

2. Составить структурную схему рычажного механизма, пользуясь 

условными обозначениями из таблиц 1.1, 1.2 и 1.3, выдерживая при этом 

примерные соотношения размеров звеньев. Пронумеровать все звенья 

(стойку обозначить цифрой 0), а кинематические пары обозначить 

прописными буквами латинского алфавита. 

3. Составить таблицу кинематических пар, содержащую их условные 

изображения, названия пар, номера и названия звеньев каждой пары, указать 

подвижность каждой пары. 

4. Найти число степеней свободы механизма по формуле П. Л. 

Чебышева. 

5. Выбрать начальное звено и его обобщенную координату относительно 

стойки. Изобразить начальное звено со стойкой отдельно. 

6. Оставшуюся кинематическую цепь разложить на структурные группы 

(группы Ассура), изобразив каждую группу отдельно с указанием класса и 

вида. 

7. Определить класс механизма. 

 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Произведем структурный анализ плоского рычажного механизма, 

схема которого изображена на рисунке 1.1. Этот механизм преобразует 

вращательное движение звена 1 в возвратно-поступательное движение звена 

5. Звено 1, таким образом, является входным, а звено 5 - выходным. 

Названия звеньев механизма: 0 - стойка, 1 - кривошип, 2 - шатун,  

3 - коромысло, 4 - шатун, 5 - ползун.  

2.  Изобразим на рисунке 1.1 структурную схему механизма, на которой 

обозначим кинематические пары, укажем номера и названия звеньев. 

3.  Составим таблицу кинематических пар механизма (см. таблицу 1.5). 

4.  Определим число степеней свободы механизма: 

             W n p p          3 2 3 5 2 7 0 11 2
, 

где n = 5  - число подвижных звеньев механизма, 

   р1= 7 - число одноподвижных кинематических пар, 

      p2 0  р2 - число двухподвижных кинематических пар.  

5.  Механизм имеет одну степень свободы, следовательно, положения 

всех звеньев определяются одной обобщенной координатой. В качестве 

таковой выберем угловую координату  кривошипа 1, т. е. примем кривошип 

1 за начальное звено, которое изобразим отдельно на рисунке 1.2. 
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Таблица 1.5 - Характеристика кинематических пар 

 

Изображение 

пары 

Название 

пары 

Номера звеньев 

и их названия 

Подвижность 

пары (W) 

 

 

 

 

 

 

Вращательная 

 

0 - 1 

стойка - 

кривошип 

 

1 

 

 

 

 

Вращательная 

 

1 - 2 

кривошип - 

шатун 

 

1 

 

 

 

Вращательная 

 

2 - 3 

шатун – 

коромысло 

 

1 

 

 

 

 

 

 

 

Вращательная 

 

0 - 3 

стойка - 

коромысло 

 

1 

 

 

 

Вращательная 

 

3 - 4 

коромысло -  

шатун 

  

 

1 

 

 

 

 

 

 

Вращательная 

 

4 - 5 

шатун - 

ползун 

 

1 

  

 

 

 

 

 

Поступательная 

 

0 - 5 

стойка -  

ползун 

 

1 

 

 

 

 

 

 

А 

1 2 

2 

3 

В 

D 
4 

Е 

О 
1 

(0) 

5 

4 

5 

(0) 

 
3 

(0) 

С 

3 
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                       Рисунок 1.1 - Структурная схема механизма 

                          

 

 

 

 

 

                                              

 

 

       

 

 Рисунок 2 - Начальное звено        Группа 1-ого вида                Группа 2-ого 

вида  

                и стойка                                     Рисунок 3 – Структурные группы    

 

6.  Оставшуюся после выделения из механизма стойки и начального звена 

кинематическую цепь разложим на две структурные группы, изображѐнные 

на рисунке 3. Обе структурные группы относятся ко второму классу. Группа, 

содержащая звенья 2 и 3, имеет 1-ый вид. Группа, содержащая звенья 4 и 5, 

имеет 2-ой вид. 

7.  Так как наивысшим классом структурных групп в составе механизма 

является 2-ой, то и механизм в целом относится ко 2-му классу. 

        

 

1 (кривошип) 

начальное 

звено 

5 (ползун) 

0 (стойка) 

2 (шатун) 

4 (шатун) 

3 (коромысло) 

О 

А 

В 

С 

D 
Е 

0 (стойка) 

1 

(0) 

φ 

О 

А 
В 

3 
2 

С 

D 

E 

5 4 
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КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

 

1.  Что называется звеном, механизмом, кинематической парой? 

2. Что называется стойкой, входным и выходными звеньями? 

3. Что называется элементом кинематической пары? 

4. Какие кинематические пары называются высшими и низшими? 

5. Как определить подвижность кинематической пары? 

6. Как классифицируются кинематические пары в зависимости от 

подвижности в относительном движении звеньев? 

7. Какие механизмы называются рычажными? 

8. Какое звено механизма называется кривошипом, шатуном, ползуном, 

коромыслом? 

9. Какие механизмы называются плоскими и пространственными? 

10. Что представляет собою структурная и кинематическая схемы 

механизма? 

11. Что называется числом степеней свободы механической  системы? 

12. Как определить число степеней свободы плоского рычажного 

механизма? 

13. Что называется обобщенной координатой и начальным звеном 

механизма? 

14. В чем заключается принцип образования плоских рычажных 

механизмов (принцип Ассура)? 

15. Что называется структурной группой (группой Ассура)? 

16. Как определить класс плоского рычажного механизма? 

 

 

 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 2 

 

КИНЕМАТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ЗУБЧАТЫХ 

МЕХАНИЗМОВ С НЕПОДВИЖНЫМИ ОСЯМИ КОЛЕС 

 

Цель работы - ознакомление с различными видами зубчатых 

механизмов, изучение их кинематики, овладение практическими навыками в 

составлении кинематических схем, определение передаточного отношения и 

опытная проверка его проворачиванием механизма. 

 

МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

 

Зубчатые механизмы содержат в своем составе зубчатые колеса. На 

рисунке 2.1 показаны схемы различных соединений зубчатых колес с валом. 

Зубчатые механизмы служат для передачи вращательного движения от 

одного звена (входного) к другому (выходному). 



 13 

 

 

 

 

                

                      а)                                       б)                                         в) 

Рисунок 2.1 - Соединения зубчатого колеса с валом 

а) свободное, б) подвижное, в) глухое 

 

Зубчатые механизмы делятся в зависимости от взаимного расположения 

валов на следующие виды: 

 с параллельными валами (передачи с цилиндрическими колесами), 

 с пересекающимися валами (передачи с коническими колесами), 

 со скрещивающимися валами (червячные передачи).     

На рисунке 2.2 изображены схемы некоторых простейших зубчатых 

механизмов. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                         а)                                                                       б) 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                  в)                                                          г) 

 

Рисунок 2.2 -  Простейшие зубчатые механизмы 

а) внешнее зацепление, б) внутреннее зацепление, 

в) с коническими колесами, г) червячное зацепление 

Основной характеристикой зубчатого механизма является его 

передаточное отношение. 

Передаточным отношением механизма называется отношение угловой 

скорости входного звена к угловой скорости выходного т.е. 

1 
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1 

2 
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.u
k

n
nk




  

Для простейших зубчатых механизмов, состоящих из пары колес 

передаточное отношение равно обратному отношению чисел зубьев колес, 

т.е. 

,
z

z
u

1

2
12 

 

где z1 и z2  - числа зубьев шестерни и колеса. 

В плоских зубчатых механизмах передаточному отношению 

приписывается знак «плюс» (+), если направления вращения входного и 

выходного валов совпадают между собой, и знак «минус (-) - в противном 

случае. Для пространственных зубчатых механизмов вопрос о знаке 

передаточного отношения не ставится.      

При последовательном соединении нескольких ступеней, образующих 

сложный механизм, общее передаточное отношение равно произведению 

частных передаточных отношений отдельных ступеней, входящих в 

состав механизма, т.е. 

u u u u un n n1 12 23 34 1    ..... .
,

 

 

ОБЪЁМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Ознакомиться с заданным зубчатым механизмом, выявить входное и 

выходное звенья, установить количество и виды ступеней, входящих в состав 

механизма. 

2.  Составить кинематическую схему зубчатого механизма, используя 

условные обозначения, выдерживая при этом действительные соотношения 

между размерами элементов механизма. Пронумеровать все зубчатые колеса, 

указать способы соединения колес с валами. 

3.  Подсчитать числа зубьев колес и указать их на кинематической схеме. 

4.  Определить передаточные отношения каждой ступени, входящей в 

состав механизма. 

5.  Составить формулу общего передаточного отношения заданного 

механизма, подставить в нее частные передаточные отношения отдельных 

ступеней и выполнить вычисления. 

6.  Проверить расчетное значение общего передаточного отношения 

опытным путем. Проверку произвести по формуле 

                                                  ,
n

n
u

k

1
k1    

где  n1 - задаваемое число оборотов входного звена механизма, 

       nk - наблюдаемое число оборотов выходного звена. 
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ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 
    

1. В заданном зубчатом механизме, изображѐнном на рисунке 2.3, 

входным звеном является цилиндрическое зубчатое колесо 1, а выходным - 

червячное колесо 6. 

Механизм содержит три ступени: 

1 ступень состоит из цилиндрических колес 1 и 2, образующих внешнее 

зацепление, 

2 ступень состоит из конических колес 3 и 4, 

3 ступень состоит из червяка 5 и червячного колеса 6, входящих в 

зацепление между собой. 

2. Используя условные обозначения, изобразим на рисунке 2.3 

кинематическую схему зубчатого механизма. Пронумеруем по порядку все 

зубчатые колеса. 

3. Определим числа зубьев колес: 

z1 =  18,   z2  = 27,  z3  =  21,   z4 =  42,   k5 =  2,   z6  = 20. Здесь k5 =  2 - число 

заходов резьбы на червяке. 

        

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 2.3 - Кинематическая схема зубчатого механизма 

 

4. Определим передаточные отношения каждой ступени механизма. 

Ступень 1:   .5,1
18

27

z

z
u

1

2
12                 Ступень 2:  .2

21

42

z

z
u

3

4
34       

Ступень 3:   .10
2

20

k

z
u

5

6
56            

5. Определим общее передаточное отношение механизма. 

u u u u16 12 34 56 15 2 10 30      , . 

6. Выполним проверку расчѐтного передаточного отношения опытным 

путем. Для этого повернѐм входное колесо 1 передачи на 15 оборотов (n1 = 

15)  и  подсчитаем n6, т.е. число оборотов, которое совершит при этом 

выходное колесо  6. Оказалось n6 = 0,5. Тогда получим 

3 

4 

6 

1 2 

5 
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,30
5,0

15
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u

6

1
16   

где n1 = 15 - задаваемое число оборотов входного колеса 1, 

      n6 = 0,5 - наблюдаемое число оборотов выходного звена 6. 

Величины передаточного отношения, полученные двумя способами, 

совпадают между собой, следовательно, результаты расчѐта можно считать 

удовлетворительными. 

 

 

КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

 

1. Какие бывают типы плоских и пространственных зубчатых передач в 

зависимости от взаимного расположения осей вращения? 

2. Каково назначение зубчатых механизмов и в чем заключается задача 

их кинематического анализа? 

3. Что называется передаточным отношением механизма и как оно 

определяется по величине и знаку? 

4. Как определяется передаточное отношение передачи, состоящей из 

пары зубчатых колѐс? 

5. Как определяется передаточное отношение червячной передачи? 

6. Что представляет собой многоступенчатая зубчатая передача и как 

определяется еѐ общее передаточное отношение? 

7. Как определить передаточное отношение зубчатой передачи опытным 

путѐм? 
 

 

 

 

 

 

 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 3 
 

КИНЕМАТИЧЕСКИЙ АНАЛИЗ ЗУБЧАТЫХ 

ПЛАНЕТАРНЫХ МЕХАНИЗМОВ 
 

Цель работы - ознакомление с зубчатыми планетарными механизмами, 

изучение их структуры и кинематики, овладение практическими навыками в 

составлении кинематических схем, определении передаточного отношения и 

опытной проверки его проворачиванием механизма. 
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МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

 

Планетарным механизмом называется зубчато-рычажный механизм, 

содержащий зубчатые колеса с подвижными осями вращения. 

Кинематические схемы некоторых планетарных механизмов изображены 

на рисунке 3.1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 3.1 - Планетарные механизмы 

а) - однорядный, б) - с двумя внешними зацеплениями, 

в) - с внешним и внутренним зацеплениями,  

г) - с двумя внутренними зацеплениями 

 

Центральными колесами в планетарном механизме называются 

зубчатые колѐса с неподвижными осями вращения. В механизме, 
изображенном на рисунке 3.1 а) колѐса 1 и 3 являются центральными, на 

рисунках б), в) и г) центральными являются колѐса 1 и 4.    

Сателлитами называются зубчатые колѐса с подвижными осями 

вращения. В механизме на рисунке 1 а) сателлитом является колесо 2. В 

механизмах на рисунках б), в) и г) сателлитами является блок колес 2 и 3. 

Водилом называется звено, рычаг, несущее подшипники сателлитов. В 

схемах на рисунке 3.1 водило обозначено Н. 

Если в планетарном механизме остановить водило и освободить 

центральные колеса, то получится обращѐнный механизм, имеющий одну 

степень свободы. Все зубчатые колеса в таком механизме имеют 

неподвижные оси вращения. 

Зубчатые планетарные механизмы подразделяются на зубчатые 

дифференциальные механизмы, число степеней свободы которых, равно 

двум и более, и планетарные передачи с одной степенью свободы, у 

которых одно из центральных колес неподвижно. 

Передаточное отношение планетарной передачи от центрального колеса n 

к водилу Н при неподвижном центральном колесе k определяется формулой 
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unH = 1 – u
H

nk , 

где  u
H

nk  - передаточное отношение обращѐнного механизма с 

неподвижным водилом Н от колеса n к колесу k. 

Для планетарных передач, изображѐнных на рисунке 3.1, передаточные 

отношения определяются следующими соотношениями. 

Для однорядной планетарной передачи (рисунок 3.1а):  
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Для планетарной передачи с двумя внешними зацеплениями (рисунок 

3.1б): 
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Для планетарной передачи с внешним и внутренним зацеплениями             

(рисунок 3.1в): 
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Для планетарной передачи с двумя  внутренними зацеплениями                 

(рисунок 3.1г): 
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Здесь  z1, z2, z3, z4 - числа зубьев колѐс  передач. 

 

ОБЪЁМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Ознакомится с механизмом, выявить в нем центральные колес, 

сателлиты и водило. Определить числа зубьев всех зубчатых колес. 

2. Составить кинематическую схему зубчатого дифференциального 

механизма. Пронумеровать все зубчатые колеса и обозначить водило.  

Определить число степеней свободы дифференциального механизма по 

формуле П.Л. Чебышева. 

3. Составить кинематическую схему обращенного механизма. 

Определить передаточное отношение от одного центрального колеса к 

другому и обратно расчѐтным путем. Выполнить проверку расчетного 

передаточного отношения опытным путем, проворачиванием механизма. 

4. Составить кинематическую схему планетарной передачи при 

неподвижном одном из двух центральном колесе. Определить передаточное 

отношение от подвижного центрального колеса к водилу расчѐтным и 

опытным путем. 

5. Составить кинематическую схему планетарной передачи при 

неподвижном другом центральном колесе. Определить передаточное 

отношение от подвижного центрального колеса к водилу расчѐтным и 

опытным путем. 
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ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Заданный планетарный механизм, изображѐнный на рисунке 3.2, 

содержит два центральных колеса 1 и 4, блок сателлитов 2 и 3, и водило Н. 

Каждый из сателлитов образует с центральным колесом внешнее зацепление. 

Определим числа зубьев всех зубчатых колес: 

z1 = 20, z2 = 35, z3 = 23, z4 = 32. 

 

 

 

 

 

 

     

 

 

Рисунок 3.2 – Дифференциальный механизм (W = 2)  

 

2. Используя условные обозначения, изобразим на рисунке 3.2 

кинематическую схему дифференциального механизма.  

Определим число степеней свободы дифференциального механизма по 

формуле П.Л. Чебышева: 

W = 3·n – 2·p1 – p2 = 3·4 – 2·4 – 2 = 2, 

где n = 4 - число подвижных звеньев, 

       p1 - число одноподвижных кинематических пар, 

      p2 - число двухподвижных кинематических пар. 

Таким образом, дифференциальный механизм имеет две степени 

свободы. 

3. Изобразим на рисунке 3.3 кинематическую схему обращенного 

механизма с неподвижным водилом Н.        

Определим передаточное отношение обращѐнного механизма от 

центрального колеса 1 к центральному колесу 4: 
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где uH12  - передаточное отношение ступени, состоящей из колес 1 и 2, 

      uH34  - передаточное отношение ступени, состоящей из колес 3 и 4.  
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Рисунок 3.3 -  Обращѐнный механизм (W = 1) 

Определим передаточное отношение обращѐнного механизма в обратном 

отношении, т.е. от колеса 4 к колесу 1: 
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Проверим передаточное отношение обращенного механизма от колеса 1 к 

колесу 4 опытным путем, используя формулу 
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где n1  = 24 - задаваемое число оборотов центрального колеса 1, 

      n4  = 10 - наблюдаемое число оборотов центрального колеса 4. 

4. Изобразим на рисунке 3.4 кинематическую схему планетарной 

передачи с неподвижным центральным колесом 4. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 3.4 - Планетарная передача (W = 1) 

 

Определим передаточное отношение планетарной передачи от 

центрального колеса 1 к водилу Н: 

.4,14,21u1u H

14H1  . 

Проверим передаточное отношение планетарной передачи от 

центрального колеса 1 к водилу опытным путем, используя формулу: 
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где  n1  - задаваемое число оборотов центрального колеса 1, 

       nH  - наблюдаемое число оборотов водила Н. 
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5. Изобразим на рисунке 3.5 кинематическую схему планетарной 

передачи с неподвижным центральным колесом 1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рисунок 3.5 - Планетарная передача (W =1) 

Определим передаточное отношение планетарной передачи от 

центрального колеса 4 к водилу Н: 

.6,04,01u1u H

41H4   

Проверим передаточное отношение планетарной передачи от 

центрального колеса 4 к водилу Н опытным путем, используя формулу: 
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где  n4 =  6 - задаваемое число оборотов центрального колеса 4, 

       nH  = 10 - наблюдаемое число оборотов водила. 

      

КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

 

1. Какой механизм называется планетарным? 

2. Как называются звенья, входящие в состав планетарного механизма? 

3. Какой механизм называется дифференциальным? 

4. Какой механизм называется обращенным? 

5. Как определяется передаточное отношение обращѐнного механизма? 

6. Что называется планетарной передачей? 

7. В чем заключается задача кинематического анализа планетарной 

передачи? 

8. По какой формуле определяется передаточное отношение планетарной 

передачи от центрального колеса к водилу? 

9. Как определить передаточное отношение планетарной передачи 

опытным путем? 

 

  

1 

2 3 

4 

H 



 22 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 4 

 

ПОСТРОЕНИЕ ЭВОЛЬВЕНТНЫХ ЗУБЧАТЫХ ПРОФИЛЕЙ 

МЕТОДОМ ОБКАТКИ 

 

Цель работы - изучение кинематики изготовления поверхностей зубьев 

эвольвентных цилиндрических зубчатых колес и овладение навыками 

расчета геометрических параметров зубчатых колес. 

 

МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

 

Нарезание эвольвентных профилей методом обкатки является наиболее 

распространенным способом изготовления зубчатых колес. Режущим 

инструментом в этом случае может быть зубчатая рейка, червячная фреза или 

долбяк в форме шестерни. Нарезание колес производится, соответственно, на 

зубострогальном, зуборезном или зубодолбежном станках.  

При нарезание зубчатого колеса методом обкатки режущий инструмент и 

заготовка получают относительное движение такое же, как при зацеплении 

зубчатой рейки (или колеса) с колесом (рисунок 4.1). Начальная прямая 

рейки при нарезании перекатывается по делительной окружности заготовки 

(движение обкатки). Кроме этого рейка совершает поступательное движение 

вдоль оси заготовки (движение резания). Профиль зуба получается как 

огибающая профиля рейки в нескольких последовательных еѐ положениях 

относительно колеса.  

Преимуществом метода обкатки является то, что одним и тем же 

инструментом можно нарезать эвольвентные профили с разными 

параметрами, определяемыми положением инструмента относительно 

заготовки. 

Положительным свойством инструментальной рейки является простота 

формы режущей кромки - прямая линия. Благодаря этому достигается 

высокая точность изготовления инструмента и колѐс, а также упрощается 

заточка рейки. 

При выполнении данной лабораторной работы применяются следующие 

понятия теории зубчатых зацеплений. 

Эвольвента окружности - траектория точки прямой n, перекатываемой 

без скольжения по окружности (рисунок 4.2). Эта окружность, эвольвентой 

которой является профиль зуба, называется основной окружностью 

зубчатого колеса и еѐ радиус обозначается rb (диаметр - db). 
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             Рисунок 4.1 - Схема процесса нарезания колеса инструментальной 

рейкой.      1 – заготовка, 2 - инструментальная рейка 

 

 
           

Рисунок 4.2 – Эвольвента  

окружности 

Рисунок 4.3 - Основные элементы 

зубчатого колеса 

Рассмотрим сечение цилиндрического зубчатого колеса плоскостью, 

перпендикулярной его оси, которое называется торцовым сечением (рисунок 

4.3). Каждый зуб представляет собой выступ, очерченный двумя 

симметрично расположенными эвольвентными профилями. Пространство 

между двумя соседними зубьями, ограниченное поверхностями вершин и 

впадин, образует впадину зубчатого колеса. В торцовом сечении этим 

поверхностям соответствуют окружность вершин зубьев диаметром da и 

окружность впадин колеса диаметром df. 

Окружным шагом pt называется расстояние, измеренное по дуге 

окружности между одноименными профилями соседних зубьев.  

n1 

n2 K2 

K2 

T2 

T2 

M1 

M2 

O 

db 

эвольвента 
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Модулем зубъев называется линейная величина m, равная отношению 

шага  pt  к числу π, т.е.  



tp
m      , 

Модуль зуба является основным параметром зубчатого колеса, 

характеризующим размеры зуба. ГОСТом 9563-60 установлено выбирать 

модуль из ряда рациональных чисел от 0,05 до 100. 

Делительной окружностью называется окружность, соответствующая 

стандартному модулю. Делительная окружность является базовой для 

определения элементов зуба и их размеров. Диаметр делительной 

окружности обозначают d и определяют по формуле d = m·z. . 

Расстояние между окружностью вершин и делительной окружностью 

определяет высоту делительной головки зуба ha, а расстояние между 

делительной окружностью и окружностью впадин - высоту делительной 

ножки hf. 

Геометрия зуборезного инструмента, работающего по способу обкатки, 

определяется в соответствии с исходным производящим контуром (ИПК), 

изображенном на рисунке 4.4. Он представляет собой контур зубьев 

инструментальной рейки и характеризуется параметрами: 

α = 20
о
 - угол профиля исходного производящего контура, 

hf = 1 - коэффициент высоты головки зуба, 

c
*
 = 0,25 - коэффициент радиального зазора, 

ρf  = 0,38  - коэффициент радиуса кривизны переходной кривой. 

Средняя линия рейки, которая делит общую высоту зубьев пополам, 

называется делительной прямой. Толщина зуба рейки и ширина впадины по 

делительной прямой одинаковы между собой.  

 
Рисунок 4.4 - Исходный производящий контур 

В зависимости от положения ИПК относительно заготовки можно 

получить различные варианты нарезания зубьев. 

Нулевое колесо (рисунок 4.5 а). Делительная прямая рейки 

перекатывается по делительной окружности колеса. У такого колеса толщина 

зуба и ширина впадины между зубьями по делительной окружности равны 

между собой. 
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Корригированные (исправленные) колеса (рисунки 4.5 б и в) 

нарезанные смещѐнной инструментальной рейкой. В этих случаях 

делительная окружность колеса не соприкасается с делительной прямой 

рейки. Корригирование зубчатых колѐс производится с целью улучшения 

качества (исправления) зацепления, устранения подреза ножки зуба, 

увеличения коэффициента перекрытия, уменьшения износа, повышения 

прочности зуба. 

 
               а                                         б                                                     в 

Рисунок 4.5 -  Различные положения делительной прямой N рейки  

относительно делительной окружности колеса 

При нарезании корригированных колес расстояние е между делительной 

прямой N рейки и делительной окружностью колеса называется смещением 

рейки. 

Смещение рейки относительно еѐ положения для нулевого колеса в 

направлении от центра колеса называется положительным смещением 

(е>0), а в направлении к центру - отрицательным смещением (е<0). 

Коэффициентом смещения называется отношение  .
m

e
x   

Величина коэффициента смещения рейки, необходимая для устранения 

подреза ножки зуба при коэффициенте высоты головки зубьев ha
*
 = 1  и при 

значении угла профиля α = 20
o 
 определяется формулой 

17

z17
xmin


 , 

где z - число зубьев нарезаемого колеса. 

Абсолютное смещение рейки, необходимое для устранения подреза 

ножки зуба, определяется формулой 

emin = xmin · m. 

Построение профилей зубьев в лабораторной работе выполняется на 

приборе ТММ-42 (рисунок 4.6). Заготовка в виде бумажного круга крепится 

на диске 3 с помощью шайбы 5. Рейка 2 может перекатываться по 

делительной окружности нарезаемого колеса путем нажатия на рычаг 7.  

Рейку 2 можно передвигать относительно центра заготовки, освободив винты 

10.  

d 

О 

d 

e>0 W 

N 

О 
d 

W 

N 

О 

e=0 

W=N 
e<0 
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Рисунок 4.6 - Схема прибора ТММ-42 для построения 

эвольвентных профилей зубьев 

1 - основание, 2 - рейка, 3 - диск, 4 - делительный круг, 5 - шайба, 6 - винт,  

7 - рычаг, 8 - фиксатор, 9 - шкала, 10 - винты, 11 - проволока, 12 - рукоятка 

 

ОБЪЁМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Ознакомиться с прибором ТММ-42 для нарезания эвольвентных 

профилей зубьев. Записать параметры исходного производящего контура, 

помещенные на рейке: 

m - модуль, 

d - диаметр делительной окружности, 

α = 20
o
 - профильный угол, 

ha
*
 = 1  - коэффициент высоты головки зуба, 

с = 0,25 - коэффициент радиального зазора. 

2. Определить число зубьев нарезаемого колеса по формуле    

z
d

m
 . 

3. Произвести расчет геометрических параметров зубчатого колеса без 

смещения. 

Диаметр основной окружности 

d db  cos , 

где  cos α =  cos20
o
  = 0,94. 

Диаметр окружности вершин зубьев 

d d h ma a   2 . 

Диаметр окружности впадин колеса 

d d h c mf a   2( ) . 
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Окружная толщина зуба по делительной окружности 

s
m




2
. 

Окружная толщина зуба по основной окружности 

s d
s

d
invb b ( ) , 

где inv inv o  20 0 0149, . 

4. Выбрать заготовку в виде бумажного круга и закрепить еѐ на приборе 

с помощью шайбы 5. 

Установить рейку на нулевое деление по шкале 9 на приборе. 

Приподняв рычаг 7, перевести рейку 2 в крайнее правое положение. 

Обвести контур зубьев рейки на бумажном круге карандашом. Нажатием 

на рычаг 7 перевести рейку 2 на один шаг. Затем вновь обвести карандашом 

контур зубьев рейки и т.д., пока рейка не переместится в крайнее левое 

положение. В результате на бумаге будут получены несколько зубьев колеса 

без смещения (рисунок 4.7). Так как число зубьев нарезанного таким образом 

колеса меньше )17z(z minmin  , эти зубья будут подрезаны в области ножки. 

 

 
Рисунок 4.7 -  Построение эвольвентных профилей зубьев методом обкатки 
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5. Определить коэффициент смещения по формуле 

17

z17
xmin


 . 

Определить величину смещения 

e x mmin min  . 

Ослабив винты 10 на приборе, сместить рейку в направлении удаления от 

центра колеса на величину emin по шкале прибора, и вновь закрепить еѐ. 

6. Приподняв рычаг 7 на приборе, перевести рейку в крайнее правое 

положение. Рукояткой 12 освободить натяжение проволоки 11 на приборе и 

повернуть диск с бумажным кругом на 180
o
. Затем рукоятку 12 вернуть в 

исходное положение. 

7. В том же порядке, как в п. 4, построить несколько зубьев зубчатого 

колеса со смещением, после чего бумажный круг снять с прибора. 

8. Для зубчатого колеса со смещением рассчитать окружную толщину 

зубьев на делительной окружности 

m)tgx2
2

(s min  
 , 

где 364,020tgtg o  . 

9. Определить толщину зубьев на основной окружности 

)inv
d

s
(ds bb 


 , 

где 0149,020invinv o  . 

10. Расчѐтные значения окружных толщин зубьев по делительной и 

основной окружностям для зубчатых колес без смещения и со смещением 

внести в таблицу. 

11. Построить на бумажном круге с помощью циркуля делительную и 

основную окружности, которые являются общими для зубчатых колес без 

смещения и со смещением. 

12. Для зубчатого колеса без смещения построить полуокружности 

вершин и впадин. 

13. Измерить толщины зубьев на делительной и основной окружностях 

для зубчатых колес без смещения и со смещением. Результаты измерений 

внести в таблицу. 

 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Параметры исходного производящего контура: 

m - модуль, 

d - диаметр делительной окружности, 

α = 20
o
 - профильный угол, 

ha
*
 = 1  - коэффициент высоты головки зуба, 

с
*
 = 0,25 - коэффициент радиального зазора. 
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2. Определим число зубьев нарезаемого колеса: 

.10
10

100

m

d
z   

3. Расчет геометрических параметров зубчатого колеса без смещения. 

Диаметр основной окружности 

,мм9494,0100cosddb   , 

где 94,020coscos o  , 

Диаметр окружности вершин зубьев колеса 

.мм1201012100mh2dd aa    

Диаметр окружности впадин колеса 

.мм7510)25,01(2100m)ch(2dd af    

Окружная толщина зуба по делительной окружности 

.мм7,15
2

1014,3

2

m
s 






  

Окружная толщина зуба по основной окружности 

,мм16,16)0149,0
100

7,15
(94)inv

d

s
(ds bb    

где .0149,020invinv o    

4. С помощью прибора ТММ-42 построим на бумажном круге 

эвольвентные профили трех зубьев зубчатого колеса без смещения (рисунок 

4.7). Так как число зубьев нарезаемого колеса z < zmin  (zmin = 17), эти зубья 

получились подрезанными у ножки. 

5. Определим коэффициент смещения 

.41,0
17

1017

17

z17
xmin 





  

Определим величину смещения 

.мм1,41041,0mxe minmin  . 

6. Сместим рейку на приборе ТММ-42 в направлении от центра колеса на 

величину .мм1,4emin   

7. Построим на бумажном круге эвольвентные профили трех зубьев 

зубчатого колеса с положительным смещением рейки на величину 

.мм1,4emin   

8. Определим для зубчатого колеса со смещением окружную толщину 

зуба на делительной окружности 

,мм65,1810)364.041,02
2

14,3
(m)tgx2

2
(s min  


 

где .364,020tgtg o   
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Определим для зубчатого колеса со смещением окружную толщину зуба 

на основной окружности  

.мм97,18)0149,0
100

69,18
(94)inv

d

s
(ds bb 


   

Результаты расчета внесѐм в таблицу 4.1. 

9. Построим на бумажном круге с помощью циркуля делительную и 

основную окружности (рисунок 4.7), которые являются общими для 

зубчатых колѐс без смещения и со смещением. 

Для зубчатого колеса без смещения построим часть окружности вершин и 

часть окружности впадин. 

10. Измерим с помощью линейки толщины зубьев на делительной и 

основной окружностях колѐс без смещения и со смещением. Результаты 

измерений внесем в таблицу 4.1. 

 

Таблица 4.1 - Результаты расчетов и измерений толщин зубьев 

колес без смещения и со смещением 

 

Величина 

смещения 

Толщина зуба  

по делительной 

 окружности (мм) 

Толщина зуба  

по основной 

 окружности (мм) 

 расчѐт замер расчѐт замер 

 

х = 0, е = 0 

 

х = 0,41, е = 4,1 мм 

 

15,7 

 

18,65 

 

15,0 

 

18.0 

 

16,16 

 

18,97 

 

16,0 

 

18.5 

 

КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

 

1. Что представляет собой эвольвента окружности? 

2. Что такое модуль зуба и какова его роль в геометрическом расчете? 

3. Какая окружность зубчатого колеса называется делительной, и какая 

называется основной? Какие еще окружности установлены для зубчатых 

колес? 

4. В чем заключается существо способа обкатки применяемого для 

нарезания зубчатых колес? 

5. Что такое исходный производящий контур и каковы его параметры? 

6.   Какое зубчатое колесо называется нулевым, и какое - 

корригированным (положительным, отрицательным)? 

7. Как устраняется подрезание зубьев при нарезании зубчатого колеса? 

8. Как определить коэффициент и величину смещения исходного 

производящего контура из условия отсутствия подрезания? 
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ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 5 

 

СТАТИЧЕСКОЕ И ДИНАМИЧЕСКОЕ УРАВНОВЕШИВАНИЕ 

ВРАЩАЮЩИХСЯ ЗВЕНЬЕВ МЕХАНИЗМОВ И МАШИН 

 

Цель работы - ознакомиться с методами уравновешивания вращающихся 

звеньев механизмов и машин. 

В процессе выполнения работы решаются следующие задачи: 

1. Производится расчет противовесов и их координат для 

уравновешивания ротора с известным расположением неуравновешенных 

масс. 

2. На установке ТММ-35М проверяются статическая (частичная) и 

динамическая (полная) уравновешенность ротора. 

 

МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

В современном машиностроении непрерывно растут скорости вращения 

валов большинства машин-двигателей и рабочих машин. Частота вращения 

некоторых из них достигает 20 000...1000 000 об/мин и более. Следовательно, 

при отклонении центра масс от оси вращения звена или неравномерном 

расположении масс вдоль этой оси возникают значительные силы инерции, 

которые, непрерывно изменяясь по величине и направлению, вызывают 

дополнительные динамические нагрузки в кинематических парах, 

напряжения в звеньях машин, преждевременный износ, вибрации машин и 

фундаментов, а иногда и поломки. 

От качества уравновешивания сил инерции быстро вращающихся звеньев 

зависят точность, надежность и долговечность машин, поэтому задача 

уравновешивания относится к одной из актуальных задач машиностроения. 

Эта задача решается как на стадии проектирования (соответствующим 

выбором формы вращающихся звеньев), так и на стадии изготовления 

(соответствующим подбором дополнительных масс или высверливанием 

отверстий в теле звена): если конструкция звеньев такова, что они 

неуравновешенные, то полное уравновешивание необходимо начинать уже 

при проектировании. Однако уже изготовленные звенья обладают некоторой 

неуравновешенностью, вызванной неоднородностью материала в их объеме, 

погрешностями изготовления и сборки. 

Теория уравновешивания основывается на положениях теоретической 

механики о приведении сил. Неуравновешенный вал или ротор 

представляется как совокупность элементарных масс, вращающихся с 

постоянной угловой скоростью. Возникающие элементарные силы инерции 

заменяются эквивалентной системой сил в виде главного вектора, 

расположенного в плоскости, перпендикулярной оси вращения, и главного 

момента сил инерции, расположенного в плоскости, проходящей через ось 

вращения. 
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5.1 Условия уравновешенности вращающихся звеньев 

Допустим, что звено массы m вращается вокруг своей оси с постоянной 

угловой скоростью ω. 

Каждой элементарной массе    звена соответствует центробежная сила 

инерции   , величина которой определяется по формуле 

             
                                                          (1) 

где    - радиус вращения. 

Выберем неподвижную прямоугольную систему координат XYZ (рис. 1) 

таким образом, чтобы ось OZ совпадала с осью вращения, а плоскость 

XOYпроходила через центр масс S (центр масс не лежит на оси вращения).  

 
Рисунок 5.1 - Схема сил 

Из рисунка 5.1 видно, что сила инерции    создает моменты     и     

относительно осей X и Y. Эти моменты можно определить, если силу инерции 

   разложим на две составляющие: 

            

            

Тогда 

               

               

где Li - расстояние массы    до плоскости XOY. 

С учетом (1) будем иметь: 

            
            (2) 

            
            (3) 

Модуль полного момента силы инерции     получим, если сложим 

моменты     и    по правилу параллелограмма: 
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   √   
      

           
                                   (4) 

Из отношения выражений (2) и (3) нетрудно заметить, что вектор момента 

 ̅  составляет с осью Y угол а и, следовательно, он всегда перпендикулярен 

вектору силы инерции  ̅ . 
Систему сил инерции всех элементарных масс вращающегося звена 

можно привести к главному вектору сил  ̅  и главному моменту  ̅  . 

Пусть точка O на оси Z, с которой совмещено начало системы координат, 

является центром приведения сил инерции всех элементарных масс. Главный 

вектор сил инерции будет равен  

 ̅      ∑       ̅          ̅,                             (5) 

а главный момент всех сил инерции тела относительно оси, лежащей в 

плоскости XOY и проходящей через точку O: 

 ̅      ∑       ̅    ̅           ̅,                           (6) 

Вектор ∑       ̅       ̅  в выражении (5), как известно, называется 

статическим моментом, причем m - масса всего звена, а rs - расстояние 

центра масс S звена до оси вращения. Вектор ∑       ̅    ̅    ̅ в выражении 

(6) называется центробежным моментом инерции. 

При вращении звена с постоянной угловой скоростью главный вектор сил 

инерции (5) и главный момент этих сил (6) всегда образуют между собой 

некоторый угол φ (φ ≠90°); при этом они остаются постоянными по модулю и 

меняют только направление, вращаясь вместе со звеном. 

При больших скоростях вращения модули этих векторов могут достигать 

значительных величин. Такие вращающиеся звенья являются 

неуравновешенными. 

Для полного уравновешивания вращающихся звеньев необходимо, чтобы 

главный вектор сил инерции  ̅   и главный момент сил инерции  ̅   были 

равны нулю (если учесть, что в уравнениях (5) и (6)  ω≠0, т. е. 

∑       ̅   ;                                                    (7) 

∑       ̅    ̅                                                     (8) 

Условие (7) удовлетворяется в том случае, если центр массы S звена 

находится на оси вращения (то есть  ̅ = 0). 

Второе условие (8) выполняется, если ось вращения звена является 

главной осью инерции. 

Итак, звено считается полностью уравновешенным, если ось 

вращения является главной центральной осью инерции. 

Уравнения (7) и (8) могут быть решены аналитически и графически. В 

данной работе используется графический метод. 

5.2 Виды неуравновешенности вращающихся звеньев 

Различают три вида неуравновешенности: статическую, моментную и 

динамическую. 

Статическая неуравновешенность имеет место в том случае, когда не 

выполняется условие (7): ось вращения является главной, но не центральной 
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П 2 

(  ̅ ≠ 0), поэтому главный момент сил инерции (8) равен нулю (главная 

центральная ось инерции параллельна оси вращения, т. е.   ̅ = 0), а главный 

вектор сил инерции (7) не равен нулю. Следовательно, статическая 

неуравновешенность определяется главным вектором дисбалансов  ̅     
  ̅  (в некоторых источниках - статический дисбаланс). Вектор  ̅   направлен 

радиально и вращается вместе со звеном. Примером может служить 

одноколенчатый вал. 

Моментная неуравновешенность свойственна такому звену, для которого 

не выполняется условие (8): ось вращения является центральной ( ̅  = 0), но 

не главной, поэтому главный вектор сил инерции (7) равен нулю, а главный 

момент этих сил (8) не равен нулю, главная центральная ось инерции 

наклонена 

к оси вращения под некоторым углом, т. е.   ̅  ≠ 0. Следовательно, 

моментная неуравновешенность определяется главным моментом 

дисбалансов  ̅     ̅  (в некоторых источниках - динамический дисбаланс). 

Вектор  ̅  вращается 

вместе со звеном. Примером может служить двухколенчатый вал. 

Динамическая неуравновешенность является совокупностью статической 

и моментной неуравновешенностей: условия (7) и (8) не выполняются 

одновременно. Следовательно, динамическая неуравновешенность 

определяется через главный вектор дисбалансов  ̅   и главный момент 

дисбалансов  ̅ . 

Такая неуравновешенность чаще всего встречается на практике и является 

наиболее общей. Примером может служить двухколенчатый вал с 

эксцентрично закрепленным на нем круглым диском. 

 

СТАТИЧЕСКОЕ УРАВНОВЕШИВАНИЕ РОТОРА 

Пусть (рис. 5.2) в плоскостях ротора 1, 2 и 3 (перпендикулярных оси 

вращения) имеются неуравновешенные массы   ,   , и   . Положения этих 

масс заданы радиусами – векторами    ̅̅ ̅,   ̅   ̅  и углами   ,        
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Рисунок 5.2 - Схема расположения грузов 

Для статического (частичного) уравновешивания ротора достаточно 

установить один противовес. Обозначим (рис. 5.3, а):    - масса противовеса; 

 ̅  - удаление противовеса от оси вращения; Сп - угловое положение 

противовеса. Тогда условие (7) можно записать в форме 

     ̅       ̅       ̅       ̅       (9) 

При решении данного уравнения строится векторный многоугольник. 

Модуль замыкающего вектора многоугольника будет равен произведению 

        (рис. 5.3, б).  

а)                                                                 б) 

Рис. 5.3 - Схемы уравновешивания 

Из этого произведения легко определить массу противовеса   , если 

задаться радиусом    (или определить радиус   , если задаться массой   ). По 

чертежу находим угол αп, определяющий направление радиуса вектора 

противовеса. Противовес может быть установлен в любой плоскости 

(удобнее - в плоскости П1 или П2) либо распределен по этим плоскостям. 

 

ДИНАМИЧЕСКОЕ УРАВНОВЕШИВАНИЕ РОТОРА 

Положение плоскостей 1, 2 и 3 относительно плоскости приведения П1 

определяется расстояниями L1, L2, L3. 

Для полного (динамического) уравновешивания ротора необходимо 

установить два противовеса. Противовесы устанавливаются в плоскостях П1 

и П2,расстояние между ними равно L (рис. 5.2). Обозначим:     и     - массы 

противовесов, устанавливаемых в плоскостях П1 и П2;     и     - 

радиусвекторы, определяющие радиальное положение противовесов;     и 

    - угловые координаты. Тогда условия (7) и (8) можно записать в форме 
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     ̅       ̅       ̅         ̅̅ ̅̅         ̅̅ ̅̅   ;  (10) 

 

     ̅          ̅          ̅            ̅̅ ̅̅     . (11) 

Поскольку     = 0, произведение        ̅̅ ̅̅      в уравнении (11) равно 

нулю и поэтому отсутствует в уравнении. 

Для решения данных уравнений вначале строится векторный 

многоугольник моментов пар по уравнению (11). Векторы моментов при 

этом удобно повернуть на 90°до совпадения их с направлением векторов сил. 

 Модуль замыкающего вектора многоугольника будет равен 

произведению        ̅̅ ̅̅    (рис.5.4а), где расстояние L известно (расстояние 

между плоскостями уравновешивания). Из этого произведения легко 

определить массу противовеса    , если задаться радиусом     (или радиус 

   , если задаться массой противовеса     ). 

 
Рисунок 5.4 -Схемы построения плана векторов сил 

Угол    , определяющий направление радиуса-вектора противовеса, 

измеряется по чертежу. Затем строится многоугольник по уравнению (10) 

(рис. 5.4, б). В этом многоугольнике неизвестной величиной будет 

замыкающий вектор, модуль которого равен        . Задавая значения 

одного из сомножителей в этом произведении, определим второй. По 

чертежу находим угол, определяющий направление радиуса-вектора 

противовеса.  

 

УСТРОЙСТВО И РАБОТА УСТАНОВКИ ТММ-35М 

 

Установка ТММ-35М (рис. 5.5) настольного типа предназначена для 

статического и динамического уравновешивания вращающихся масс с 

заданным расположением и состоит из следующих основных узлов: ротора с 

дисками, фрикционного привода и плиты со стойками. 
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Рисунок 5.5 - Схема установки ТММ-35м 

Ротор представляет собой вал 1, на котором свободно посажены пять 

алюминиевых дисков 4 на расстоянии 80 мм друг от друга. На крайних 

дисках располагаются противовесы. Три средних диска служат для установки 

неуравновешенных грузов. В осевом направлении перемещение дисков 

ограничивается кольцами 5, жестко закрепленными на валу. Кольца 

градуированы по образующей через один градус, а ступицы дисков имеют 

риску, позволяющую установить диск на необходимый угол. Фиксация 

дисков осуществляется винтами 3. 

Диски имеют два сквозных паза: один - для крепления груза (точечной 

массы), другой - для противовеса. Пазы расположены под углом 180°. Рядом 

с пазом на диске прикреплена шкала, позволяющая устанавливать груз и 

противовес на требуемом расстоянии от оси вращения вала ротора. 

Ротор смонтирован на двух стойках: левый конец вала закреплен в 

сферическом шарикоподшипнике, который позволяет валу, кроме 

вращательного движения, осуществлять поворот в горизонтальной 

плоскости; правый конец вала установлен на радиальном 

шарикоподшипнике, вмонтированном в каретке 6. Каретка может 

перемещаться на роликах 8 по направляющей 7 в горизонтальной плоскости 

и удерживается в центральном положении при помощи пружин растяжения 

9, регулируемых винтами 10. 

Вращение ротора осуществляется от электродвигателя 11 посредством 

фрикционной передачи. 

Электродвигатель смонтирован у левой стойки на качающемся рычаге 12. 

Под рычагом установлена пусковая кнопка двойного действия. Нажатием 

рукоятки рычага «вниз» фрикционный диск прижимается к шкиву 2 ротора, и 

одновременно включается электродвигатель, разгоняющий ротор. При 

освобождении рукоятки фрикционный диск под действием силы веса 

электродвигателя отжимается от шкива 2 и электродвигатель выключается. 

Для ограничения хода фрикционного диска предусмотрены регулировочные 

винты. Электродвигатель рассчитан на напряжение тока 220 В, скорость 
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вращения - 6000 об/мин. Полезная мощность на валу - 40 Вт. 

Основанием установки служит чугунная плита, на которой закреплены 

стойки, несущие ротор. На плите помещается переключатель для включения 

(«вкл») и выключения («выкл») электрического питания установки. 

Установка снабжена комплектом грузов постоянной массы в 20, 30, 40, 

50, 60 и 70 г, служащих для создания дисбаланса и для уравновешивания. 

 

ОБЪЁМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

1. Согласно указанному варианту необходимо в бланк отчета записать 

массы и координаты неуравновешенных грузов (приложение 2). 

2. Закрепить грузы m1, m2 и m3 в пазах дисков 1, 2 и 3 (рис. 5.2) на 

заданных радиусах   ̅   ̅     ̅ ; закрепить диски под заданными углами 

  ,          
3. Необходимо убедиться, что ротор не уравновешен и статически и 

динамически. 

4. Вычертить в масштабе схему расположения заданных грузов 

(рис.5.3, а). 

5. Для статического (частичного) уравновешивания подсчитать 

сомножители в уравнении (9) и записать в бланк отчета. 

6. Построением (рис. 5.3,б) с учетом масштабного коэффициента 

решить уравнение (9). Определить   , Выбрав mп, определить rп. Установить 

груз в плоскости уравновешивания П1 (или П2). 

7. Проверить статическую уравновешенность: при повороте вала 

вручную на любой угол он должен находиться в безразличном равновесии. 

8. Проверить динамическую неуравновешенность: при разгоне вала его 

подпружиненный правый конец начинает совершать колебания в 

горизонтальной плоскости. 

9. Вал останавливают, снимают противовес, найденный при 

статическом уравновешивании. 

10. Для полного уравновешивания подсчитать значения центробежных 

моментов (11) и записать в бланк отчета. 

11. Построением (рис. 5.4, а) с учетом масштабного коэффициента 

решить уравнение (11). Определить    ,Выбрав mп2, определить rп2 . 

Установить груз mп2 в плоскости уравновешивания П2 (рис. 2). 

12. Построением (рис. 5.4, б) решить уравнение (10). Выбранный груз 

mп1 установить в плоскости уравновешивания П1 по найденным координатам 

rп1 и    ,  

13. Проверить динамическую (полную) уравновешенность ротора (при 

разгоне вала его правый конец не должен иметь колебаний). 

Примечание: при решении уравнений (9), (10) и (11) радиусы rп, rп1 и rп2 

должны находиться в пределах от 40 до 90 мм. 
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ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

1. Массы и координаты неуравновешенных грузов 

mi (г) ri  (мм) αi (град) Li (мм) 

m1 m2 m3 r1 r2 r3 a1 a2 a3 L1 L2 L3 

         80 160 240 

2. Схема расположения заданных грузов 

             
3.Уравнение статической уравновешенности ротора и его решение: 

3.1. Таблица заданных и определяемых величин 

m1 ‧  r1 

(г ‧  мм) 

m2 ‧  r2 

(г ‧  мм) 

m3 ‧  r3 

(г ‧  мм) 

mп ‧  rп 

(г ‧  мм) 

mп 

(
г
) 

rп 

( мм ) 

ап 

(градус ) 

       

 

3.2. Векторный многоугольник при статической уравновешенности: 

 
            

  
  

 

4.Уравнения динамической уравновешенности ротора и их решения: 

4.1. Таблица заданных и определяемых величин 

 

4.2. Векторные многоугольники при динамической уравновешенности: 

 
            

    

  

         
           

     

  

 

 

КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

1. Для чего необходимо уравновешивать вращающиеся звенья? 

2. Как определяются по величине и направлению главный вектор сил 

инерции и главный момент сил инерции? 

3. Что называют статическим моментом? 

4. Что называют центробежным моментом инерции масс? 

5. Какая ось называется центральной? 

6. Какая ось называется главной осью инерции? 

7. Когда вращающиеся звенья считаются неуравновешенными? 

8. Назовите виды неуравновешенности звеньев. 

     ̅      (г ‧  мм
2
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2
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9. Что называется главным вектором дисбалансов (статическим 

дисбалансом)? 

10. Что называется главным моментом дисбалансов (динамическим 

дисбалансом)? 

11. Напишите условие статической уравновешенности вращающегося 

звена. 

12. Какие параметры определяются при статическом уравновешивании? 

13. Напишите условие динамического (полного) уравновешивания 

вращающегося звена. 

14. Какие параметры определяются при полной уравновешенности? 

15. Как проверяются статическая и полная уравновешенность ротора на 

установке ТММ-35М? 

 

 

 

ЛАБОРАТОРНАЯ РАБОТА 6 

 

ДИНАМИЧЕСКАЯ БАЛАНСИРОВКА РОТОРА 

 

Цель работы - овладеть практическими навыками экспериментального 

определения неуравновешенности вращающегося ротора и ее устранения. 

 

МЕТОДИЧЕСКИЕ ПОЯСНЕНИЯ 

 

Различные механизмы и машины содержат большое количество 

вращающихся звеньев: кривошипы, шкивы, маховики, зубчатые колеса, 

роторы, коленчатые валы и т. д. При проектировании таких звеньев часто 

ставится задача о рациональном размещении масс, исключающем 

возникновение дополнительных динамических нагрузок за счет сил инерции. 

Эта задача носит название уравновешивание сил инерции. 

При вращении звена вокруг оси z с угловой скоростью ω к каждой 

элементарной точечной массе его будет приложена центробежная сила 

инерции. Элементарные силы инерции точечных масс всего звена образуют 

пространственную систему сил. Если звено не уравновешено, то эта система 

приводится к главному вектору сил инерции Fи, приложенному в центре 

масс, и главному сил инерции Ми: 

,rmF s

2

и       ,JJM 2

yz

2

xz

2

и   

где m - масса звена , 

      
2

s

2

ss yxr   - расстояние от оси вращения до центра масс с 

координатами xs  и ys , 

      Jxy и Jyz - центробежные моменты инерции звена. 
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Степень неуравновешенности звена оценивается величиной дисбаланса, 

который представляет собой статический момент звена, то есть произведение 

массы его  на расстояние rs : 

.rmD s  

Сила Fи и момент Ми создают дополнительные реакции в опорах, 

повышают интенсивность износа сопряженных деталей и увеличивают 

потери мощности на трение. Кроме того, будучи в общем случае 

переменными по величине и направлению, они вызывают вибрацию машины 

и всех, связанных с нею устройств. Поэтому, одним из основных требований, 

предъявляемых к вращающимся звеньям, является их уравновешенность, 

которая выражается уравнениями: 

xs = 0 и ys = 0,      (1) 

Jxy = 0 и Jyz = 0.     (2) 

Процесс опытного уравновешивания вращающихся звеньев называется  

балансировкой. Для звеньев, имеющих малую ширину по сравнению с 

диаметром (диски, узкие шкивы, крыльчатки вентиляторов и т. п.), 

применяется статическая балансировка, которая заключается в том, чтобы 

ось вращения звена проходила через центр его масс, то есть совпадала с 

центральной осью инерции. Это соответствует выполнению условия (1) и 

достигается за счет установки в определенном месте одной 

уравновешивающей массы mп (рисунок 5.1 а). Для быстро вращающихся 

звеньев со значительной осевой длиной должны выполняться сразу оба 

условия (1) и (2). Это достигается путѐм полного уравновешивания, 

которое называется динамической балансировкой. Суть еѐ заключается в 

том, что в двух выбранных плоскостях 1 и 2 устанавливают две 

дополнительные массы, располагая их таким образом, чтобы сила Fи и 

момент Ми (рис. 6.1 б) были уравновешенными. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                            а)                                                                  б)                   

Рисунок 6.1 -  Схемы вращающихся роторов 

 

Динамическая балансировка производится на специальных станках. В 

данной работе используется учебная модель ТММ 1А балансировочного 

станка Б.В. Шитикова. 

S 

mп 

rs 

F и 
Fи 

Ми 

2 

rs 
S 

1 
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Ротор 1 (рис. 6.2) вращается в подшипниках 2 жесткой маятниковой 

рамы 3. Последняя соединена со станиной, с одной стороны шарниром О, с 

другой - серьгой 4 и консольной стержневой пружиной 5 круглого сечения. 

Таким образом, рама вместе с ротором образует систему, которая может 

колебаться относительно оси шарнира О. Амплитуда колебаний измеряется 

индикатором 6 часового типа (цена деления 0,01 мм.). На валу ротора с двух 

его сторон размещены два диска 7 и 8 с прорезями, в которых могут 

устанавливаться дополнительные грузы на различном расстоянии от оси 

вращения. Плоскость диска 8 проходит через ось О, что позволяет 

осуществить уравновешивание путѐм определения величины и угловой 

координаты дисбаланса, отнесѐнного к плоскости правого диска 7. Угол 

установки груза 9 отсчитывается поворотом диска по лимбу на его ступице. 

Для этого необходимо ослабить стопорные винты 10. 

Ротору сообщается вращение фрикционом 11, насажанным на вал 

электродвигателя 12 (N = 80 Вт, n = 2200 об/мин), закреплѐнном на плече 

качающегося рычага 13. Другое плечо рычага заканчивается круглой 

рукояткой 14, при помощи которой осуществляется пуск электродвигателя, а 

также прижим фрикциона к ротору. 

Если сообщить ротору некоторую угловую скорость  и затем дать 

ему возможность вращаться по инерции (в режиме выбега), то по мере 

уменьшения   будут уменьшаться частота и амплитуда колебаний рамы. 

При совпадении  с собственной частотой колебаний системы станка 

наступит резонанс: амплитуда колебаний рамы при этом резко возрастет и 

будет максимальной. Из теории колебаний известно, что резонансная 

амплитуда собственных колебаний пропорциональна возмущающему 

фактору, которым является в данном случае дисбаланс 

,D
1

Amax 


                                                (3) 

где μ - коэффициент пропорциональности, зависящий от постоянных 

параметров станка. 

 Зная μ, по замеренной амплитуде Аmax из равенства (3), можно 

определить дисбаланс ротора. Статический момент уравновешивающей 

массы противовеса должен быть равен статическому моменту 

неуравновешенных масс ротора и направлен в противоположную сторону: 

.Drm пп   

Выбрав отсюда массу mп противовеса, определяют радиусrп  его 

установки в прорези диска 7. 

После этого, переставив ротор 1 так, чтобы концы его вала вместе с 

дисками 7 и 8 поменялись местами, аналогичным образом определяют массу 

противовеса и радиус его установки в прорези диска 8. 
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Рисунок 6.2 – Схема становки ТММ 1А 

 

Определение постоянной μ производится на балансировочном станке 

способом трѐх разгонов с использованием добавочного груза. 

 

ОБЪЁМ И ПОРЯДОК ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

 

1. Подготовить установку к работе: ослабить винты 10, правый диск 7 

по шкале лимба установить на ноль, затем снова закрепить винты, легким 

нажатием привести шток индикатора 6 в соприкосновение с рамой и, 

поворотом за накатку корпуса индикатора,  поставить его шкалу на ноль. 

2. Движением рукоятки 14 включить электродвигатель и разогнать 

ротор. После перехода через резонанс разгон ротора прекратить, отпустив 

рукоятку, и дать ему возможность свободного выбега. Легким нажатием 

привести шток индикатора в соприкосновение с рамой. После прохождения 

рамы с ротором через резонанс записать показания индикатора, которое 

представляет амплитуду А1 колебаний от собственной неуравновешенности 

ротора Dн. Измерения А1 произвести трижды и определить среднее еѐ 

значение. 

3. Задаться массой добавочного груза md (из комплекта) и радиусом 

установки его rd (по шкале прорези), закрепить добавочный груз в одной из 

прорезей правого диска 7 на расстоянии rd от оси вращения и трижды 

замерить амплитуду А2. При этом необходимо следить за надѐжным 

закреплением дополнительного груза.  

Амплитуда колебаний А2 представляет собой геометрическую сумму 

(рис. 6.3 а) 
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А2 = А1  +  Аd , 

где Аd  - амплитуда колебаний, вызываемая массой md. 

4. Ослабить винты 10, повернуть диск 7 на 180
о
, затем снова 

закрепить винты. Замерить трижды амплитуду А3. 

Амплитуда колебаний А3 также представляет собой результат 

геометрического сложения А1 иАd (рис. 6.3 б). 

5. Произвести необходимые вычисления и определить амплитуду Аd  

и коэффициент μ  станка. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                    а)                                                                б) 

Рисунок 6.3 – Расчѐтная схема для определения амплитудыАd   

Расчѐтная формула выводится из условия, что параллелограммы 

амплитуд (рисунок 6.3) равны, как имеющие равные стороны и углы. 

Результирующие амплитуды А2 иА3 являются диагоналями этих 

параллелограммов. По теореме о сумме квадратов диагоналей 

параллелограмма 
2

d

2

1

2

3

2

2 А2А2АА  , 

откуда  

2

1

2

3

2

2
d A

2

AA
А 


 . 

Согласно выражению (3) получим 

d

dd

d

d

A

rm

A

D 
 . 

6. Определить параметры противовеса в плоскости диска 7: 

начальный дисбаланс Dп, массу mп (выбрать из комплекта), радиус rп и угол 

α.  

1п АD    ,  

п

п
n

m

D
r    . 

Угловое положение противовеса определяется по теореме косинусов. 

cosAA2AAA d1

2

d

2

1

2

3   . 

md rd md rd 
Ad 

A1 

A2 

Ad 

A1 
A3 

α 
α 

m1 m1 
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откуда 

d1

2

3

2

d

2

1

AA2

AAA
cos




  . 

По этой формуле получим два значения угла – α1 и α2. То или иное 

значение выбирается на основании результатов испытаний на станке. 

7. Определить действительный угол установки противовеса αп: 

снять добавочный груз, в одной из прорезей диска 7 установить 

рассчитанный противовес, последовательно поворачивая диск на угол αп1 = 

180
о
 - α1 и               αп2 = 180

о
 – α2, замерить для каждого случая амплитуды 

колебаний Аос. Действительным углом установки противовеса будет тот из 

них, при котором Аос будет наименьшей. 

8. Определить показатели качества проведенной балансировки: 

остаточный дисбаланс Dос и коэффициент остаточной неуравновешенности δ: 

осос АD    , 

 
А

А

ос

1

 . 

Примечание. По указанию преподавателя аналогичным образом 

произвести уравновешивание в плоскости диска 8. Для этого ослабить гайки 

крепления подшипников вала ротора, вынуть его из опор и повернуть так, 

чтобы диски 7 и 8 поменялись местами. 

ПРИМЕР ВЫПОЛНЕНИЯ РАБОТЫ 

1. Подготовим установку ТММ 1А к работе. Для этого установим 

правый диск 7 (рис.6.2) по шкале лимба на ноль. Нажатием приведем шток 

индикатора 6 в соприкосновение с рамой и поворотом за накатку корпуса 

индикатора поставим его шкалу на ноль. 

2. С помощью электродвигателя разгоним ротор установки. После 

прохождения рамы с ротором через резонанс запишем показание индикатора, 

которое представляет амплитуду А1 колебаний от собственной 

неуравновешенности ротора D1. 

 Измерения  А1 проведем трижды и определим среднее из них 

значение. Результаты опытов внесем в таблицу 6.1. 

 

Таблица 6.1 - Результаты измерений максимальных амплитуд колебаний 

Номер 

измерений 

А1 

делений 

А2 

делений 

А3 

делений 

1 57 20 101 

2 56 23 100 

3 55 23 102 

Среднее 56 22 100 
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3. Выберем добавочный груз массой md = 30 г. и установим его в 

прорезь правого диска 7 на расстоянии rd = 4 см от оси ротора. Разогнав 

ротор с помощью электродвигателя, замерим амплитуду А2. Результаты 

измерений А2 внесем в таблицу 6.1. Статический момент (дисбаланс) 

добавочного груза при этом будет следующим: Dd  = md · rd = 30·4 = 120 г·см. 

4. Ослабив винты 10, повернѐм диск 7 вместе с добавочным грузом на 

угол 180
о
, затем снова закрепим винты. Разгоняя ротор трижды, замерим 

амплитуду колебаний А3. Результаты измерений А3 внесем в таблицу 6.1. 

 5. Определим величину амплитуды колебаний от добавочного груза. 

.дел9,4556
2

10022
A

2

AA
A 2

22
2

1

2

3

2

2
d 





  

Определим коэффициент станка. 

.
см

смг
62,2

9,45

120

A

D

d

d 
  

6. Определим начальный дисбаланс ротора. 

.смг4,1465662,2АD 1н    . 

 Выберем противовес из комплекта массой mп  = 30 г и установим его 

в плоскости диска 7 на расстоянии rп от оси ротора, которое определяется по 

формуле 

.см88,4
30

3,146

m

D
r

п

п
п   

 Определим угол α, определяющий положение начального дисбаланса 

ротора: 

.927,0
9,45562

1009,4556

AA2

AAA
cos

222

d1

2

3

2

d

2

1 








 . 

Такому значению cosα удовлетворяют два угла: α1 = 158
о
 и α2 = 202

о
. 

7. Определим действительный угол установки противовеса. 

αп1  = 180
о 
–  α1  = 180

о
 - 158

о
 = 22

о 
,  

αп2  = 180
о 
–  α2  = 180 

о 
 - 202

о
 = -22 

о 
.  

Корректирующий противовес массой mп = 30г устанавливаем на 

выбранном расстоянии rп  = 4,88 см сначала под углом αп1 =22
о
, затем под 

углом αп2 = -22
о
. 

Действительным углом установки противовеса оказался угол αп  = αп1 = 

22
о
, при котором амплитуда колебаний ротора при его разгоне незначительна 

(Аос = 2 дел.). 

8. Определим показатели качества проведѐнной балансировки. 

Остаточный дисбаланс 

Dос  = μ ·Аос = 2,62 · 2 = 5,24 г · см. 

Коэффициент остаточной неуравновешенности 

.036,0
56

2

А

А

1

ос   
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КОНТРОЛЬНЫЕ ВОПРОСЫ 

1. Что является причиной неуравновешенности вращающихся звеньев?  

К каким отрицательным последствиям она приводит? 

2. В чем заключаются условия полной уравновешенности вращающегося 

звена? 

3. Что называется балансировкой? В чем заключается сущность 

статической и динамической балансировки? 

4. Для каких звеньев достаточно проводить только статическую 

балансировку, и для каких необходимо проводить динамическую 

балансировку? 

5. Каково устройство и принцип действия балансировочного станка 

системы Б.В. Шитикова? 

6. Что такое дисбаланс и как он определяется в данной лабораторной 

работе? 

7. Как определить массу противовеса? 

8. Как определить положение противовеса на роторе? 
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