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В швейных машинах челночного стежка традиционно применяют
механизмы перемещения материала, состоящие из кинематических ц^
пей вертикальных и горизонтальных перемещений рейки, каждая из ко'
торых содержит колеблющийся вал В\ и В2 (рис. 1, а). В то же время
большинство механизмов перемещения материала машин цепного стеж
ка имеют такой вал В, только в кинематической цепи горизонтальных
перемещений (рис. 1, б). В отношении динамики последняя структура
механизма предпочтительней, поскольку имеет меньшее число и сум­
марную массу подвижных звеньев, в связи с чем и рекомендуется для
использования в скоростных швейных машинах цепного стежка [1]
Применение этой структуры в машинах челночного стежка ограничено
из-за недостаточной жесткости механизма, обусловленной наиболее по­
датливым звеном структуры — шатуном рейки, на консоль которого
установлен транспортирующий рабочий орган (рейка). Однако кон­
структивные особенности машины базового ряда 1022 М ПО «Пром-
швеймаш» позволяют при реализации структуры механизма (рис. 1, б)
перейти от установки рейки на двухопорную балку с консолью на бал­
ку без консоли (рис. 1, в). При этом собственная частота колебаний
шатуна рейки 6 (рис. 1, е), а следовательно, и его жесткость при допу­
щении, что момент инерции поперечного сечения последнего — постоян­
ная величина, а параметры b, d на схемах механизмов (рис. 1) равны,
больше по сравнению с шатуном 6 (рис. 1, б) в (l-j-ft/d) раз [2]. По
ряду машин двухниточного цепного стежка ПО «Подольскшвеймаш» и
фирмы «Римольди» (Италия) этот показатель соотношения частот из­
меняется в пределах 1,48—2,64. Однако целесообразность применения
той или иной структуры механизма в конкретной машине может быть
определена только на основе количественной оценки. В данной работе
проведен сравнительный анализ обеих модификаций механизмов
(рис. 1, а, в) по частотной характеристике шатуна рейки и величине
нагрузки, приходящейся на распределительный вал машины.

Рис. 1

В качестве исходных для расчета приняты значения геометриче­
ских и массо-инерционных параметров механизма перемещения базовой
челночной машины 1022 М кл. ПО «Промшвеймаш». При этом условно
принято, что значения параметров звена 7 (рис. 1) в одном и другом
механизме одинаковы. Силы трения в кинематических парах и материа­
ла о прижимную лапку и платформу машины не учитывались.

Используя техническую теорию колебаний [3], с учетом потенциаль­
ной и кинетической энергии деформации представим уравнение попе­
речных свободных колебаний шатуна рейки в виде

( EI — =  0. (1)
dl2 \ dl2 / dt2
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С помощью однотипной подстановки приведем уравнение (1) к виду
[Ely"]" +  тр2у = 0, (2)

2_ собственная частота колебаний шатуна рейки; у — прогиб ша-
рейки.

Коэффи ц и е н т  ПРИ первом члене дифференциального уравнения (2)
еменный, так как профиль шатуна состоит из трех участков, момен-

н е рции каждого из которых определяются по следующей аппрокси-
рационной зависимости:

6:| (3)
\ otj /  12

а . ш — геометрические параметры профиля шатуна рейки на
^участке (рис. 1, s).
* Для решения дифференциального уравнения (2) с переменным коэф­
фициентом относительно р используем способ Ритца [3], минимизируя
качения функционала для каждого из рассматриваемых участков,

- f -  I [ЕЦ(У"У~р"-тУ2] сП,- = 0 ,
м

(4)

пе M=bc, N=bi+i\ М = 0 для 1-го участка; f j — величина прогиба ша-
Гуна в /-м сечении; Z/— координата j -го сечения; п — число членов раз­
ложения; Y — сумма поперечных прогибов шатуна, удовлетворяющая
геометрическим граничным условиям У=0, У, ,= = 0 в точках его уста­
новки, п=5

in  (Z — Л4)
N

(5)

Подставляя выражения (3) и (5) в (4), находим значение частоты
для низшей формы собственных колебаний шатуна рейки. Расчет выпол­
нен при помощи ЭВМ СМ-1420. Значения ,частот для шатуна рейки
базовой конструкции рб =  1,86 ■ 104 с- 1 , а новой рн=2,21 • 104 с- 1 . Уве­
личение частоты собственных колебаний во втором случае обусловлено,
видимо, тем, что конструктивно шатун здесь имеет прямолинейную фор­
му, а в первом — Г-образную.

Для определения величины нагрузки, приходящейся на распреде­
лительный вал машины, динамическую модель механизма перемещения
материала представим в виде одномассовой колебательной системы,
массо-инерционные параметры которой приведены к распределительно­
му валу машины. Используя уравнения Лагранжа второго рода, получим
уравнение движения звена приведения механизма

Ь  С0 Ф 1 =  V Р 2  (О  +  / 2  « 5 1 В  +  СоФ о-

п

k = \

(6)

гДе ф], ф0 — угол поворота соответственно звена приведения и ведущего
колеса распределительного вала; с0 — жесткость распределительного
вала; т,-—  масса /-го звена, совершающего поступательное или плоско­
параллельное движение; Ik — момент инерции k-vo звена, совершающе-
г° вращательное или плоскопараллельное движение; иц, ikx —  аналоги
■Линейных и угловых скоростей соответственно центра массы /-го и fe-ro
звеньев; /„ — сила инерционного сопротивления продвижению пакета
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ткани, определяемая по методике [4] т и = 1 ,1  • Ю- 2  кг; P ( t ) — ус и
взаимодействия между прижимной лапкой и рейкой; ц — коэффИцИ ер е

учитывающий период взаимодействия лапки с рейкой (р ,= 0 —- рейк ’
под игольной пластиной или P(t)=O', ц =  1 — рейка воздействует н
лапку).

Зависимость P (t), представляющая собой возмущающее воздейст
вие на фазе вынужденных колебаний прижимной лапки (ц = 1), может
быть описана, учитывая периодический характер взаимодействия, ря .
дом Фурье с максимальным порядком аппроксимирующих гармоник
равным четырем,

(
4 4

—  , Hq —  w2 V  Hqq2 +  —

<7=1 <7=1

Hq =  h* sin (qat +  yq)\ Mq =  hq sin yq; N q =  hq cos yq ;

hq =  hq / ( k 2 1/(1 -< 7 2T]2)2 +  ^ M ;

Y<7 =  <P<7— a r c t g Ш  / ( i — <?V));
1] =  <o/&; % =  2e/£; E =  b/2nv, k =  ]/(<a +  c2) / tn,

где Ci — жесткость цилиндрической пружины механизма прижимной
лапки (ci =  4200 Н/м); с2 — жесткость транспортируемого материала,
определяемая в соответствии с работой [5]; Fo — усилие предваритель­
ной деформации материала прижимной лапкой (Ко= 5 0  Н ); ю — угловая
скорость вращения распределительного вала; т — масса устройства
прижимной лапки (т = 0 ,0 7 6  кг); b — коэффициент демпфирования, по­
лученный в соответствии с работой [5].

Значения аппроксимирующих гармоник hq (выражение (7)) при­
ведены в таблице.

Рассмотренное уравнение (6) является нелинейным дифференци­
альным уравнением второго порядка с переменными коэффициентами.
Для его решения применяем численный метод интегрирования. В соот­
ветствии с работой [5] использован метод Рунге — Кутта — Мерсона.

На рис. 2 приведены ре­
зультаты решения дифферен­
циального уравнения (6) при
частоте вращения распредели­
тельного вала 300 и 600 с-1

(кривые 1, 3 соответственно
для базовой конструкции, а 2,
4 — для предлагаемой). При

Порядок
гармоники Амплитуда Фазовый угол

0 -1 ,5 0 4 1
1 1,8063 0,7355
2 0,0939 0,6075
3 0,0097 0,6805
4 0,0004 0,9828
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ИСТОГО ВрЯЩСНИЯ 1ЛаВ110|’О ВИЛЯ МЯ1ИИИЫ гп__ QHH г>—1
^ ,И Одпако^ м с ™ ' ^
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руктуры механизма в среднем на 30—40 о/о меньше, чем для первой
Н а Л ичие пиковых нагрузок в интервале времени 0 - 4  с • 10-з^объясняет­
ся началом л а п а  транспортирования материала. В этот период инер­
ционные нагрузки, действующие па ведомое звено механизма, макси­
мальны.

Таким образом, на основании исследований жесткости механизма
и величины снижения нагрузки на распределительный вал машины
можно сделать вывод о целесообразности применения второй структуры
механизма перемещения материала даже при неоптимальных значе­
ниях параметров в скоростных челночных швейных машинах, что созда­
ет предпосылки для снижения виброактивности всей машины в целом,
частота работы которой в настоящее время приближается к 600 с- 1 .
Подтверждением этого может служить модификация стачивающих чел­
ночных машин 272 кл. фирмы «Дюркопп» (ФРГ), где уже использова­
на подобная структура механизма.
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Известно (11 что целью операции взъерошивания деталей низа
обуви является улучшение адгезионных свойств их поверхностей. Это
достигается путем механического удаления поверхностного слоя опре­
деленно" ТОЛЩИНЫ Г» и образования на обрабатываемых поверхностях
тоебуемой шероховатости #mmax . При этом необходимо соблюдать
условия термического режима”. при которых не нарушается химическое
строение обрабатываемого материала.
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