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Кинематическая схема привода
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Рисунок 1. Кинематическая схема привода ленточного конвейера

1. Редуктор цилиндрический 

2. Барабан приводной 

3. Рама (плита)

4. Клиноременная передача 

5. Электродвигатель 

6. Муфта упругая  
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 - тяговое усилие цепей конвейера,
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 - скорость движения цепей,
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 - крутящий момент на выходном валу,
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T

 - крутящий момент на валу электродвигателя при перегрузке,
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 - угол наклона ременной передачи.

Таблица 1.1 – Данные разработки

	F, kH
	4,5
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	V, м/с
	1
	

	Dб, мм
	500
	

	B,мм
	500
	

	α
	0.6
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1. Выбор двигателя. Кинематический и энергетический 

расчеты привода
1.1 Определение мощности и частоты вращения двигателя

Мощность двигателя зависит от требуемой мощности рабочей машины, а его частота вращения – от частоты вращения приводного вала рабочей машины.

1. Определим требуемую мощность рабочей машины Ррм, кВт​:

Ррм=Fv, где

F – окружное усилие, кН;

v – скорость ленты, м/с;

Ррм=4.5(1=4.5.

2. Определим общий коэффициент полезного действия (КПД) привода:

(=(зп2(оп(м(пк3(пс, где

(зп, (оп, (м, (пк, (пс – коэффициенты полезного действия закрытой передачи (редуктора), открытой передачи, муфты, подшипников качения и подшипников скольжения.

Принимаем (зп=0.96, (оп=0.96, (м=0.98, (пк=(пс=0.99.

(=0.962(0.96(0.98(0.993(0.99=0.833.

3. Определим требуемую мощность двигателя Рдв, кВт:
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4. Определим номинальную мощность двигателя Рном, кВт.

Рном ( Рдв.

Рном=5.5 кВт.
	Вариант
	Тип двигателя
	Номинальная мощность Рном, кВт
	Частота вращения, об/мин

	
	
	
	синхронная
	при номинальном режиме nном

	1
	4АМ132М8У3
	5.5
	750
	720

	2
	4АМ132S6У3
	5.5
	1000
	965

	3
	4АМ112M4У3
	5.5
	1500
	1445

	4
	4АМ100L2У3
	5.5
	3000
	2880


5. Определим частоту вращения приводного вала рабочей машины nрм, об/мин:

nрм=
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6. Находим передаточное число привода u для каждого варианта.
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7. Производим разбивку передаточного числа u, принимая для всех вариантов передаточное число быстроходной ступени редуктора постоянным uб=3.15, передаточное число тихоходной ступени редуктора постоянным uт=4.
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Из рассмотренных четырех вариантов предпочтительнее третий.

Принимаем стандартные значения передаточных чисел

uб=3.15,  uт=4, uоп=3.
Таким образом, выбираем двигатель 4АМ112М4У3 (Рном=5.5 кВт, nном=1445 об/мин).

1.2 Определение передаточного числа привода и его ступеней
Передаточное число I ступени редуктора u​Б=3.15; 

передаточное число II ступени редуктора u​Т=4.0;
передаточное число клиноременной передачи u​оп=3.0.

1.3 Определение силовых и кинематических параметров привода
Таблица 1

	Параметр
	Вал
	Последовательность соединения элементов привода по кинематической схеме дв(оп(зп(зп(рм

	Мощность

Р,

кВт
	дв

Б

пр

Т

вых
	Рдв=5.5
Р1=Рдв(оп(пк =5.50.96(0.99=5.227
Р2=Р1(зп(пк=5.227(0.96(0.99=4.968
Р3=Р2(зп(пк =4.968(0.96(0.99=4.722
Рвых=Р3(м(пс =4.722(0.98(0.99=4.581

	Частота вращения

n,

об/мин
	Угловая скорость

(,

1/с
	дв
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	Вращающий момент
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2. Проектирование клиноременной передачи

Крутящий момент на ведущем шкиве Т1=36.35 Нм, частота вращения вала n1=1445 об/мин.  При таких значениях рекомендуется выбрать сечение А ремня с площадью поперечного сечения F = 81 мм2.

Выбираем диаметр D1 ведущего шкива. Минимальное значение Dmin=90 мм. Однако для обеспечения большей долговечности ремня рекомендуется не ориентироваться на Dmin, а брать шкив на 1–2 номера больше. 

Принимаем D1 = 100 мм.

Находим диаметр D2 ведомого шкива, приняв относительное скольжение ( = 0.015:

D2 = iD1(1–()=3(100((1–0.015)=295.5 мм.

Ближайшее стандартное значение D2 = 300 мм. 

Уточняем передаточное отношение i с учетом (:
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Пересчитываем:
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расхождение с заданным
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(при допускаемом расхождении до 3%). Итак, принимаем

D1 = 100 мм;

D2 = 300 мм.

Определяем межосевое расстояние а: его выбираем в интервале
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В заданном примере
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Принимаем близкое к среднему значению 

а = 514 мм.

Расчетная длина ремня определяется по формуле (5.6), как и в случае плоскоременной передачи:
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Ближайшая по стандарту длина ремня 

Lр=1600 мм.

Вычисляем
Dср=0.5(D1+D2)=0.5(100+300) = 200 мм

и определяем новое значение а с учетом стандартной длины L по формуле
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При монтаже передачи необходимо обеспечить возможность уменьшения а на 0.01L для того, чтобы облегчить надевание ремней на шкив; для увеличения натяжения ремней необходимо предусмотреть возможность увеличения а на 0.025L; для рассматриваемого примера необходимые перемещения составят:

В меньшую сторону 0.01(475=4.8 мм;

В большую сторону 0.025(475=11.9 мм.

Угол обхвата меньшего шкива
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Скорость

v = 0.5(1D1=0.5(50.4(100(10-3=2.52 м/с.

Находим величину окружного усилия р0, передаваемого одним клиновым ремнем сечения А при i=3, D1=100 мм, L0=1600 мм, v=2.52 м/с:

р0=240 Н (на один ремень).

Допускаемое окружное усилие на один ремень

[р]=р0С(СLСр.

Здесь

С(=1–0.003(180–(1)=1–0.003(180–155)=0.925.

Коэффициент, учитывающий влияние длины ремня,
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Так как расчетная длина L=1675, L0=1600, то СL=
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Коэффициент режима работы при заданных выше условиях Ср=1. Следовательно,

[р]=240(0.925(1.747=388 Н.

Определяем окружное усилие:
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Расчетное число ремней
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 Принимаем z=6.

Определяем усилия в ременной передаче, приняв напряжение от предварительного натяжения (0=1.6 Н/мм2:

предварительное натяжение каждой ветви ремня

S0=(0F=1.6(81=130 Н;

рабочее натяжение ведущей ветви
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то же ведомой ветви
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усилие на валы
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3. Расчет быстроходной зубчатой передачи

Выбор материалов зубчатых колес. Определение допускаемых напряжений

1. Выбираем  твердость, термообработку и материал зубчатой передачи.

а) определяем марку стали: для шестерни и колеса – сталь 40Х, твердость ≤350 НВ. Разность средних твердостей 

НВ1с–НВ2с=20…50.  
б) определяем механические характеристики стали 40х: для шестерни твердость 235…262 НВ1, термообработка – улучшение , Dпред=200 мм, Sпред=125 мм; для колеса твердость 269…302 НВ2, термообработка – улучшение, Dпред=125 мм, Sпред=80 мм. 
в) определяем среднюю твердость зубьев шестерни и колеса:  НВ1СР=(235+262)/2=248,5; НВ2СР=(269+302)/2=285,5.


2. Определяем допускаемые контактные напряжения для зубьев шестерни [σ]Н1 и колеса [σ]Н2. 

а) рассчитываем коэффициент долговечности KHL.

Наработка за весь срок службы: 

для колеса

N2= 573(ω(Lh,,

где ω – угловая скорость вала рабочей машины, 1/с; Lh- срок службы привода (ресурс), ч 

примем срок службы привода Lh=10(365(24(0.60.45=23652 ч.

N2=573(16.0(23652=217(106 циклов.

для шестерни 

N1=N2(uБ=217(106(3.15=684(106 циклов. 

Число циклов перемены напряжений NHO, соответствующее пределу выносливости, находим 


Так как N1> NHO1 и N2> NHO2, то коэффициенты долговечности KHL1=1 и KHL2=1.  

б) определяем допускаемое контактное напряжение [σ]Н0, соответствующее числу циклов перемены напряжений NHO :

для шестерни

[σ]Н01=1.8(НВ1ср+67=1.8(248.5+67=514.3 Н/мм2.

для колеса

[σ]Н02=1.8(НВ2ср+67=1.8(285.5+67=580.9 Н/мм2.

в) определяем допускаемое контактное напряжение:

для шестерни

[σ]Н1= KHL1([σ]Н01=1(514.3=514.3 Н/мм2.

для колеса

[σ]Н2= KHL2([σ]Н02=1(580,9=580,9 Н/мм2. 

Косозубая передача рассчитывается по меньшему значению [σ]Н
При этом условие 

[σ]Н=514.3 Н/мм2<1.23[σ]Н2=1.23(580.9=714.5 Н/мм2 соблюдается. 

3. Определяем допускаемые напряжения изгиба для зубьев

шестерни [σ]F 1 и колеса [σ]F 1. 

а) рассчитываем коэффициент долговечности KFL.

Наработка за весь срок службы: для шестерни N1=684(106 циклов, для колеса N2=217(106 циклов. 


Число циклов перемены напряжений, соответствующее пределу выносливости NF0=4(106 для обоих колес (1, стр. 52)


Так как N1> NF0 и N2> NF 0, то коэффициенты долговечности KFL1=1 и KFL2=1. 

б) определяем допускаемое напряжение изгиба, соответствующее числу циклов перемены напряжений NF0:

для шестерни

[σ]F 0 1=1.03(НВср1=1.03(248.5=255.9 Н/мм2;

для колеса 

[σ]F 0 2=1.03(НВср2=1.03(285.5=294 Н/мм2.

в) определяем допускаемое напряжение изгиба:

для шестерни

[σ]F 1= KFL1([σ]F 01 =1(255.9=255.9 Н/мм2;

для колеса

[σ]F 2= KFL2([σ]F 02
=1(294=294 Н/мм2.

Так как передача реверсивная, то  [σ]F  уменьшаем на 25%:

[σ]F 1=255,9(0,75=191,9 Н/мм2;

[σ]F 2=294(0,75=220,5 Н/мм2.

Таблица 2 

Механические характеристики материалов зубчатой передачи

	Элемент передачи
	Марка стали
	Dпред
	Термооб-работка
	 НВ1ср 
	[σ]H
	[σ]F

	
	
	Sпред
	
	НВ2ср
	Н/мм2

	Шестерня

Колесо
	40Х

40Х
	200; 125

125; 80
	У

У
	248.5

285.5
	514.3

580.9
	191.9

220.5


ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ
1. Определяем главный параметр – межосевое расстояние аw, мм:

где а) Ка – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач Ка=43;


б) ψа=b2/aw – коэффициент ширины венца колеса, равный 0,28…0,36 –ψа=0,2…0,25 – для шестерни, не симметрично расположенной относительно опор; 


в) u – передаточное число редуктора или открытой передачи ;


г) Т2 – вращающий момент на тихоходном валу редуктора или на приводном валу рабочей машины для открытой передачи, Н*м;


д) [σ]H – допускаемое контактное напряжение колеса с менее прочным зубом или среднее допускаемое контактное напряжение, Н/мм2;


е) Кнβ – коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. Для прирабатывающих зубьев К н β=1 
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[image: image1.jpg]



Принимаем аw=160 мм.

2. Определяем модуль зацепления m, мм:
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где 
а) Km – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач Km=5.8 

б) d4=2(aω(u/(u+1)=2(160(3.15/4.15=242 – делительный диаметр колеса, мм;


в) b4=ψa(aω =0.22(160=36 – ширина венца колеса, мм;


г) [σ]F – допускаемое напряжение изгиба материала колеса с менее прочным зубом, Н/мм2 ; 


д) значения aω, мм: Т2, Н(мм; u; ψа .
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[image: image136.wmf]Принимаем m=2.5 мм 
3. Определяем угол наклона зубьев β min для косозубых передач: 
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4. Определяем суммарное колесо зубьев шестерни и колеса:

для косозубых передач
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Принимаем z(=124.

5. Уточняем действительную величину угла наклона зубьев:
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6. Определяем число зубьев шестерни:
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7. Определяем число зубьев колеса:

z2=zΣ–z1=124–30=94.

8. Определяем фактическое передаточное число uф и проверяем его отклонение Δu от заданного u:
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9. Определяем фактическое межосевое расстояние:

для косозубых передач
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10.Определяем основные геометрические параметры передачи, мм

Таблица 4 

Основные геометрические параметры передачи

	Параметр
	Шестерня косозубая
	Колесо косозубое

	Диаметр
	Делитель-ный
	[image: image137.wmf]d1=mZ1/cosβ
	2.5(30/0.969=
=78
	d2=mZ2/cosβ
	2.5(94/0.969=

=242

	
	Вершин зубьев
	da1=d1+2m
	78+2(2.5=83
	da2=d2+2m
	242+5=247

	
	Впадин зубьев
	df1=d1–2,4m
	78–2.4(2.5=
=72
	df2=d2–2.4m
	242–2.4(2.5=

=236

	Ширина венца
	b1=b2+(2…4)
	40
	b2=ψa(aw
	0.22(160=36
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11. Проверяем межосевое расстояние:

12. Проверяем пригодность заготовок колес 
По условию пригодности заготовок колес:

Dзаг≤Dпред; 

Сзаг(Sзаг) ≤Sпред.

Диаметр заготовки шестерни Dзаг= da1+6 мм.

Размер заготовки  колеса закрытой передачи Sзаг= b2+4 мм. 

Dзаг=83+6=89 мм;

Sзаг=36+4=40 мм.

13. Проверяем контактные напряжения σн, Н/мм2:
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где 
а) К – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач К=376.

б) Ft=2(T1(103/d1=2(103.63(103/78=2657 – окружная сила в зацеплении, Н;

    
в) КНα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями. Для косозубых - КНα определяется по графику 

 в зависимости от окружной скорости колес и степени точности передачи
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14. Проверяем напряжение изгиба зубьев шестерни [σ]F 1 и [σ]F 2 , Н/мм2
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где    а) m – модуль зацепления, мм; b2 – ширина зубчатого венца колеса, мм; Ft – окружная сила в зацеплении, Н ;


б) KFα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями. Для косозубых KFα зависит от степени точности передачи, определяемой  


в) KFβ – коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. Для прирабатывающихся зубьев колес KFβ=1 ;


г) KFυ- коэффициент динамической нагрузки, зависящий от окружной скорости колес и степени точности передачи ;


д) YF1  и YF2 – коэффициенты формы зуба шестерни и колеса. Определяются  по в зависимости от эквивалентного числа зубьев шестерни Zυ1=Z1/cos β3  и колеса Zυ2=Z2/cos β2,

где β – угол наклона зубьев . 


е) Yβ= 1–βº/140º=1–14.36/180=0.855–  коэффициент, учитывающий наклон зуба. 


ж) [σ]F1 и [σ]F2  - допускаемые напряжения изгиба шестерни и колеса, Н/мм2 .
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Составляем табличный ответ. 

Таблица 5

Параметры зубчатой цилиндрической передачи, мм
	Проектный расчет

	Параметр
	Значение
	Параметр
	Значение

	Межосевое расстояние αw
	160
	Угол наклона зубьев β
	14.36(

	Модуль зацепления m
	2.5
	Диаметр делительной окружности:

шестерни d1

колеса d2
	78
242

	Ширина зубчатого венца:

Шестерни b1

колеса b2
	36

40
	
	

	Число зубьев:

шестерни z1

колеса z2
	30
78
	Диаметр окружности вершин:

шестерни dα1

колеса dα2
	83
247


	Проверочный расчет

	Параметр
	Допускаемые значения
	Расчетные значения
	Примечание

	Контактные напряжения σΗ, Н/мм2
	514.3
	468
	

	Напряжение изгиба, Н/мм2
	σF1
	359
	103.8
	

	
	σF2
	317
	91.8
	


4. Расчет тихоходной зубчатой передачи
1. Выбираем  твердость, термообработку и материал зубчатой передачи.

а) определяем марку стали: для шестерни и колеса – сталь 40Х, твердость ≤350 НВ. Разность средних твердостей 

НВ3с–НВ2с=20…50.  
б) определяем механические характеристики стали 40х: для шестерни твердость 235…262 НВ1, термообработка – улучшение , Dпред=200 мм, Sпред=125 мм; для колеса твердость 269…302 НВ2, термообработка – улучшение, Dпред=125 мм, Sпред=80 мм. 
в) определяем среднюю твердость зубьев шестерни и колеса:  НВ3СР=(235+262)/2=248,5; НВ4СР=(269+302)/2=285,5.


2. Определяем допускаемые контактные напряжения для зубьев шестерни [σ]Н3 и колеса [σ]Н4. 

а) рассчитываем коэффициент долговечности KHL.

Наработка за весь срок службы: 

для колеса

N4= 573(ω(Lh,,

где ω – угловая скорость вала рабочей машины, 1/с (см. табл.2.4.); 
Lh- срок службы привода (ресурс), ч (см, табл.1.1.)

срок службы привода Lh=23652

=573(4.0(23652=54(106 циклов.

для шестерни 


N3=N4(uT=54(106(4=216(106 циклов. 

Число циклов перемены напряжений NHO, соответствующее пределу выносливости, находим.


Так как N3> NHO3 и N4> NHO4, то коэффициенты долговечности KHL3=1 и KHL4=1.  

б) определяем допускаемое контактное напряжение [σ]Н0, соответствующее числу циклов перемены напряжений NHO :

для шестерни

[σ]Н03=1,8(НВ3ср+67=1,8(248,5+67=514,3 Н/мм2.

для колеса

[σ]Н04=1,8(НВ4ср+67=1,8(285,5+67=580,9 Н/мм2.

в) определяем допускаемое контактное напряжение:

для шестерни

[σ]Н3= KHL3([σ]Н03=1(514,3=514,3 Н/мм2.

для колеса

[σ]Н4= KHL4([σ]Н04=1(580,9=580,9 Н/мм2. 

Косозубая передача рассчитывается по меньшему значению [σ]Н
При этом условие 

[σ]Н=514,3 Н/мм2<1,23[σ]Н4=1,23(580,9=714,5 Н/мм2 соблюдается. 

3. Определяем допускаемые напряжения изгиба для зубьев

шестерни [σ]F3 и колеса [σ]F3. 

а) рассчитываем коэффициент долговечности KFL.

Наработка за весь срок службы: для шестерни N3=216(106 циклов, для колеса N4=54(106 циклов. 


Число циклов перемены напряжений, соответствующее пределу выносливости NF0=4(106 для обоих колес 

Так как N3> NF0 и N4> NF0, то коэффициенты долговечности KFL3=1 и KFL4=1. 

б) определяем допускаемое напряжение изгиба, соответствующее числу циклов перемены напряжений NF 0:

для шестерни

[σ]F03=1,03(НВср3=1,03(248,5=255,9 Н/мм2;

для колеса 

[σ]F04=1,03(НВср4=1,03(285,5=294 Н/мм2.

в) определяем допускаемое напряжение изгиба:

для шестерни

[σ]F3= KFL3([σ]F03 =1(255,9=255,9 Н/мм2;

для колеса

[σ]F4= KFL4([σ]F04
=1(294=294 Н/мм2.

Так как передача реверсивная, то  [σ]F  уменьшаем на 25%:

[σ]F3=255,9(0,75=191,9 Н/мм2;

[σ]F4=294(0,75=220,5 Н/мм2.

Таблица 6 

Механические характеристики материалов зубчатой передачи

	Элемент передачи
	Марка стали
	Dпред
	Термооб-работка
	 НВ3ср 
	[σ]H
	[σ]F

	
	
	Sпред
	
	НВ4ср
	Н/мм2

	Шестерня

Колесо
	40Х

40Х
	200; 125

125; 80
	У

У
	248,5

285,5
	514,3

580,9
	191,9

220,5
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ПРОЕКТНЫЙ РАСЧЕТ
3. Определяем главный параметр – межосевое расстояние аw, мм:

где а) Ка – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач Ка=43;


б) ψа=b4/aw – коэффициент ширины венца колеса, равный 0,28…0,36 –ψа=0,2…0,25 – для шестерни, не симметрично расположенной относительно опор; 


в) u – передаточное число редуктора или открытой передачи;


г) Т3 – вращающий момент на тихоходном валу редуктора или на приводном валу рабочей машины для открытой передачи, Н(м;


д) [σ]H – допускаемое контактное напряжение колеса с менее прочным зубом или среднее допускаемое контактное напряжение, Н/мм2.;
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е) К н β – коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. Для прирабатывающих зубьев К н β=1 
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Принимаем аw=225 мм
4. Определяем модуль зацепления m, мм:
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где 
а) Km – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач Km=5.8 

б) d4=2(aω(u/(u+1)=2(225(4/5=360 – делительный диаметр колеса, мм;


в) b4=ψa(aω =0.22(225=52 – ширина венца колеса, мм;


г) [σ]F – допускаемое напряжение изгиба материала колеса с менее прочным зубом, Н/мм2 ; 


д) значения aω, мм: Т3, Н(мм; u; ψа .[image: image147.wmf]
[image: image148.wmf]Принимаем m=4.0 мм 
3. Угол наклона зубьев
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4. Определяем суммарное колесо зубьев шестерни и колеса:

для косозубых передач
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5. Определяем число зубьев шестерни:
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6. Определяем число зубьев колеса:

z4=zΣ–z3=108–22=86.
7. Действительная величина угла наклона зубьев
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8. Определяем фактическое передаточное число uф и проверяем его отклонение Δu от заданного u:
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9. Определим фактическое межосевое расстояние , мм:
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10.Определяем основные геометрические параметры передачи, мм

Таблица 7 

Основные геометрические параметры передачи

	Параметр
	Шестерня 
	Колесо

	Диаметр
	Делитель-ный
	[image: image149.wmf]d3=mz3/cosβ
	4(22/0.96= =92
	d4=mz4/cosβ
	4(86/0.96=
358

	
	Вершин зубьев
	da3=d3+2m
	92+2(4=100
	da4=d4+2m
	358+8=366

	
	Впадин зубьев
	df3=d3–2,4m
	92–2.4(4=
=82.4
	df4=d4–2,4m
	358–2.4(4=

=348.4

	Ширина венца
	b3=b4+(2…4)
	56
	b4=ψa(aw
	52
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11. Проверяем межосевое расстояние:

12. Проверяем пригодность заготовок колес 
По условию пригодности заготовок колес:

Dзаг≤Dпред; 

Сзаг(Sзаг) ≤Sпред.

Диаметр заготовки шестерни Dзаг= da3+6 мм.

Размер заготовки  колеса закрытой передачи Sзаг= b4+4 мм. 

Dзаг=100+6=106 мм;

Sзаг=52+4=56 мм.

13. Проверяем контактные напряжения σн, Н/мм2:
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где 
а) К – вспомогательный коэффициент. Для косозубых передач К=376.

б) Ft=2(T2(103/d3=2(310.3(103/92=6746 –

окружная сила в зацеплении, Н;

    
в) КНα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями. Для косозубых - КНα=1.1[image: image152.wmf][
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14. Проверяем напряжение изгиба зубьев шестерни [σ]F 1 и [σ]F 2 , Н/мм2
[image: image154.wmf][
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где    а) m – модуль зацепления, мм; b2 – ширина зубчатого венца колеса, мм; Ft – окружная сила в зацеплении, Н ;


б) KFα – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями. Для косозубых KFα зависит от степени точности передачи, определяемой  


в) KFβ – коэффициент неравномерности нагрузки по длине зуба. Для прирабатывающихся зубьев колес KFβ=1;


г) KFυ- коэффициент динамической нагрузки, зависящий от окружной скорости колес и степени точности передачи ;


д) YF3  и YF4 – коэффициенты формы зуба шестерни и колеса. 


е) Yβ= 1–16.45/140=0.923. 
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ж) [σ]F3 и [σ]F4  - допускаемые напряжения изгиба шестерни и колеса, Н/мм2 .
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Таблица 8
Параметры зубчатой цилиндрической передачи, мм

	Проектный расчет

	Параметр
	Значение
	Параметр
	Значение

	Межосевое расстояние αw
	225
	Угол наклона зубьев β
	16.45(

	Модуль зацепления m
	4
	Диаметр делительной окружности:

шестерни d3

колеса d4
	92
358

	Ширина зубчатого венца:

Шестерни b3

колеса b4
	52
56
	
	

	Число зубьев:

шестерни z3

колеса z4
	22
86
	Диаметр окружности вершин:

шестерни dα3

колеса dα4
	100
366

	Проверочный расчет

	Параметр
	Допускаемые значения
	Расчетные значения
	Примечание

	Контактные напряжения σΗ, Н/мм2
	514.3
	455
	

	Напряжение изгиба, Н/мм2
	σF3
	191.9
	118
	

	
	σF4
	220.5
	104
	


5. Проектный расчет валов и разработка их конструкции
Быстроходный вал 
[image: image75.png]dg=d;

cx45°

% pacr




	Ступень вала
	Диаметр d, мм
	Длина l, мм

	1-я

под шкив 

ременной передачи
	d1=
[image: image76.wmf][
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где [(]к=20 Н/мм2 
Принимаем d1=30 мм
	l1=(1.0...1.5)d1=30...45
принимаем l1=40

	2-я

под уплотнение крышки с отверстием и подшипник
	d2=d1+2t=30+2(1.5=33,

принимаем d2=35 мм. 

где t – высота буртика: 

при d=30 принимаем t=1.5.
	l2(2d2=2(35=70 

	3-я

под шестерню
	d3=d2+3.2r=35+3.2(1.6=40
	определяем графически

	4-я

под подшипник
	d4=d2=35.
	определяем графически


Промежуточный вал

[image: image77.png]P





	Ступень вала
	Диаметр d, мм
	Длина l, мм

	1-я

под 

быстроходное

колесо
	d1=
[image: image78.wmf][
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Принимаем d1=40 мм
где [(]к=20 Н/мм2 
	определяем графически



	2-я

под уплотнение крышки с 

отверстием и подшипник
	d2=d1–2t=40–2(2.4=30.2,

принимаем d2=35 мм. 

где t – высота буртика: 

при d=40 принимаем t=2.4.
	определяем графически



	3-я

под 

тихоходную шестерню 
	d3=d1+2t=40+2(2.4=45 мм.
	определяем графически




Тихоходный вал

[image: image79.png]cx45°
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	Ступень вала
	Диаметр d, мм
	Длина l, мм

	1-я

под полумуфту
	d1=
[image: image80.wmf][
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Принимаем d1=60 мм

где [(]к=20 Н/мм2 
	l1=(1.0...1.5)d1=60...90
принимаем l1=60

	2-я

под уплотнение крышки с 

отверстием и подшипник
	d2=d1+2t=60.0+2(2.4=64.8,

принимаем d2=65 мм. 

где t – высота буртика: 

при d=60.0 принимаем t=2.4.
	l2(1.25d2=1.25(65=82 

	3-я

под колесо
	d3=d2+3.2r=65+3.2(2≈70
	определяем графически

	4-я

под подшипник
	d4=d2=65
	определяем графически

	5-я

упорная или под резьбу
	Ступень можно заменить распорной втулкой
	определяем графически


6. Подбор подшипников

Для быстроходного вала:

Тип подшипников – шариковые радиальные, 

серия – легкая, 

схема установки подшипников – 3 враспор 
Характеристика подшипников:

d=35 мм, D=72 мм, b=17 мм, Сr=25.5 кH, C0r=13.7 кH.

Для промежуточного вала:

Тип подшипников – шариковые радиальные,
серия – легкая, 

схема установки подшипников – 3 враспор 

Характеристика подшипников:

d=35 мм, D=72 мм, b=17 мм, Сr=25.5 кH, C0r=13.7 кH.

Для тихоходного вала:

серия – легкая, 

схема установки подшипников – 3 враспор 

Характеристика подшипников:

d=65 мм, D=120 мм, b=23 мм, Сr=56.0 кH, C0r=34.0 кH.
7. Определение конструктивных размеров зубчатого колеса
Быстроходная степень
Толщина обода 

S=0.05d2=0.05(242=12 мм, 

принимаем 12 мм.

S0=1.2S=1.2(12=14.4 мм.

h=0.15(b2=0.15(40=6.0 мм,

принимаем h=6 мм.

t=0.8(h=0.8(6=4.8 мм,

принимаем t=8 мм.

Ширина  обода 

b2=40 мм.

Внутренний диаметр ступицы 

d=d3=40 мм.

Наружный диаметр ступицы (для стальной ступицы)

dст=1.55d=1.55(40=62 мм, 

принимаем 62 мм.

Толщина ступицы 

(ст(0.3(d=0.3(40=12 мм, 

принимаем 12 мм.

Длина ступицы 

lст=(1…1.5)d=(1…1.5)(40=40…60 мм, 

принимаем 40 мм.

Толщина диска 

С=0.5(S+(ст)=0.5(12+12)=12 мм.

Радиусы закруглений R>10 мм, 

принимаем R=12 мм.

Уклон ((7(.

Отверстия d0(25, 

принимаем 25 мм.

n0=4...6, 

принимаем 6.

Тихоходная ступень

Толщина обода 

S=0.05d4=0.05(358=17.9 мм, 

принимаем 18 мм.

S0=1.2S=1.2(18=21.6 мм.

h=0.15(b4=0.15(56=8.4 мм,

принимаем h=10 мм.

t=0.8(h=0.8(10=8 мм,

принимаем t=8 мм.

Ширина  обода 

b4=56 мм.

Внутренний диаметр ступицы 

d=d3=70 мм.

Наружный диаметр ступицы (для стальной ступицы)

dст=1.55d=1.55(70=108.5 мм, 

принимаем 110 мм.

Толщина ступицы 

(ст(0.3(d=0.3(70=21 мм, 

принимаем 20 мм.

Длина ступицы 

lст=(1…1.5)d=(1…1.5)(70=70…105 мм, 

принимаем 70 мм.

Толщина диска 

С=0.5(S+(ст)=0.5(18+20)=19 мм.

Радиусы закруглений R>10 мм, 

принимаем R=12 мм.

Уклон ((7(.

Отверстия d0(25, 

принимаем 25 мм.

n0=4...6, 

принимаем 6.

8. Определение сил в зубчатом зацеплении

Силы в зацеплении быстроходной закрытой передаче
	Силы в зацеплении
	Значение силы, Н

	
	На шестерне
	На колесе

	Окружная
	Ft1=
[image: image81.wmf]=
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	Радиальная
	Fr1= Fr2=998 H
	Fr2= Ft2tg(/cos(=
=2657(tg20(/cos14.36(=998 H



	Осевая
	Fa1=680 H
	Fa2=2657(tg14.36(=680 H


Силы в зацеплении тихоходной закрытой передаче

	Силы в зацеплении
	Значение силы, Н

	
	На шестерне
	На колесе

	Окружная
	Ft1=
[image: image84.wmf]=
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F

6746 H
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	Радиальная
	Fr1= Fr2=2560 H
	Fr2= Ft2tg(/cos(=

=6746(tg20(/cos16.45(=2560 H


	Осевая
	Fa1=1992 H
	Fa2=6746(tg16.45(=1992 H


Консольные силы

	Значение силы, Н

	На быстроходном валу

(шкив)
	На тихоходном валу

(муфта)

	Fоп=1523

	Fм1=
[image: image87.wmf]1
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…
[image: image88.wmf]2
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=50
[image: image89.wmf]5
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…125
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Расчет ведем по максимальному значению Fм=4230.


9. Построение расчетной схемы нагружения валов, определение реакции опор

Быстроходный вал 

Дано:

Ft1=2657 Н; Fr1=998 Н; Fa1=680 Н; Fоп=1523 Н; d1=78 мм=0.078 м; 

l1=109 мм=0.109 м; l2=39 мм=0.039 м; lоп=78 мм=0.078 м.
1. Вертикальная плоскость

а) определяем опорные реакции, Н:

(М3=0; 
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Проверка: (Y=0; –RAY+RBY–Fr1= 84+914–998=0.

б) строим эпюру изгибающих моментов относительно оси Х в характерных сечениях 1…3, Н(м:

Мх1=0;

Мх2=
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2. Горизонтальная плоскость

а) определяем опорные реакции, Н:

(М3=0; 
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Проверка: (Х=0; –Ft1+RAX–RBX+Fоп= –2657+1503–369+1523=0.

б) строим эпюру изгибающих моментов относительно оси Y в характерных сечениях 1…4, Н(м:

Мy1=0;

My2=
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Мy4=0;
Мy3=
[image: image102.wmf]8

.

118

078

.

0

1523

-

=

×

-

=

-

оп

оп

l

F

.

3. Строим эпюру крутящих моментов, Н(м:

Мк=103.63
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4. Определяем суммарные радиальные реакции, Н:

RA=
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5. Определяем суммарные изгибающие моменты в наиболее нагруженных сечениях, Н(м:

М2=
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М3=Му3=118.8.

Тихоходный вал

Дано:

Ft2=6746 Н; Fr2=2560 Н; Fa2=1992 Н; Fм=4230 Н; 

d2=358 мм=0.358 м; l1=100мм=0.100м; l2=54мм=0.054м; 
lM=181 мм=0.181м.
1. Вертикальная плоскость

а) определяем опорные реакции, Н:

(М3=0; 
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(М1=0; 
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Проверка: (Y=0; RAY–Fr2+RBY = –1418–2560+3978=0.

б) строим эпюру изгибающих моментов относительно оси Х в характерных сечениях 1…4, Н(м:

Мх1=0;

Мх2=
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Мх4=0;

Мх3=0;

Мх2= 
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2. Горизонтальная плоскость

а) определяем опорные реакции, Н:

(М1=0; 
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(М3=0; 
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Проверка: (X=0; RAX–Ft2+RBX+FМ=7337–6746–4821+4230=0.

б) строим эпюру изгибающих моментов относительно оси Y в характерных сечениях 1…3, Н(м:

Мy1=0;

My2=
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3. Строим эпюру крутящих моментов, Н(м:

Мк=1180.5
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4. Определяем суммарные радиальные реакции, Н:

RA=
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5. Определяем суммарные изгибающие моменты в наиболее нагруженных сечениях, Н(м:

М2=
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М3=Мх3=765.6.
10. Определение долговечности подшипников

Быстроходный вал

Проверим пригодность подшипников 207.

Частота вращения кольца подшипника n=1445 об/мин. 

Осевая сила в зацеплении Fa=680 Н.

Реакции в подшипниках RA=1505 Н; RB=986 Н.
Характеристика подшипников:

d=35 мм, D=72 мм, b=17 мм, Сr=48.4 кH, C0r=32.5 кH, e=0.37, Y=1.60, X=0.4, a1=1, a23=0.7, Kб=1.2, Kт=1.

а) Определяем осевые составляющие радиальных нагрузок:

Rs1=0.83eRr1=0.83(0.36(1505=450 H;

Rs2=0.83eRr2=0.83(0.36(986=295 H;

б) По табл. 9.6 определяем осевые нагрузки подшипников.

Так как Rs1>Rs2, то 

Ra1=Rs1=450 Н;

Ra2=Ra1+Fa=450+680=1130 Н;

в) Определяем отношения:
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г) По соотношениям 
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 выбираем соответствующие формулы для определения RE:

RE1=VRr1KбKт=1(1505(1.2(1=1806 Н;

RE2=(ХVRr2+YRa2)KбKт=(0.4(1(986+1.65·1130)(1.2(1=2711 Н.

е) Определяем долговечность подшипника по большей эквивалентной нагрузке RE2:

L10h=
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Тихоходный вал

Проверим пригодность подшипников 213.

Частота вращения кольца подшипника n=38.2 об/мин. 

Осевая сила в зацеплении Fa=1992 Н.

Реакции в подшипниках RA=7473 Н; RB=6250 Н.
Характеристика подшипников:

d=65 мм, D=120 мм, b=23 мм, Сr=56.0 кH, C0r=34.0 кH, e=0.40, Y=1.60, X=0.4, a1=1, a23=0.7, Kб=1.2, Kт=1.

а) Определяем осевые составляющие радиальных нагрузок:

Rs1=0.83eRr1=0.83(0.37(7473=2295 H;

Rs2=0.83eRr2=0.83(0.37(6250=1919 H;

б) По табл. 9.6 определяем осевые нагрузки подшипников.

Так как Rs1>Rs2, то 

Ra1=Rs1=2295 Н;

Ra2=Ra1+Fa=2295+1992=4287 Н;

в) Определяем отношения:
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г) По соотношениям 
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 выбираем соответствующие формулы для определения RE:

RE1=VRr1KбKт=1(7473(1.2(1=8968 Н;

RE2=(ХVRr2+YRa2)KбKт=(0.4(1(1919+1.65(4287)(1.2(1=9409 Н.

е) Определяем долговечность подшипника по большей эквивалентной нагрузке RE2:

L10h=
[image: image131.wmf]116000
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11. Проверка прочности шпоночных соединений

Проверим шпонку под зубчатым колесом на тихоходном валу.

Условие прочности:


[image: image132.wmf][

]

см

см

t

см

A

F

s

£

=

s

, где

Ft – окружная сила на колесе, Н:

Ft=6746;

Асм =(0.94h–t1)lp – площадь смятия, мм2.

Здесь lp=l–b – рабочая длина шпонки,

b, h, t1 – стандартные размеры (см. табл. К42);

[(]см – допускаемое напряжение на смятие, Н/мм2.

При стальной ступице и спокойной нагрузке [(]см=110…190 Н/мм2.

Для диаметра вала d=70 мм принимаем шпонку 

b(h(l=14(9(40, t1=5.5 мм.
Асм=(0.94(9–5.5)(26=77
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Таким образом, прочность шпоночного соединения обеспечена.

12. Порядок сборки редуктора

Перед сборкой внутреннюю полость редуктора тщательно очищают и покрывают маслостойкой краской.

Сборку производят в соответствии с чертежом общего вида редуктора, начиная с узлов валов:

· на ведущий вал насаживают подшипники, предварительно нагретые в масле до 80(100(С;

· в ведомый вал закладывают шпонку и напрессовывают зубчатое колесо до упора в бурт вала; затем надевают распорную втулку, и устанавливают подшипники, предварительно нагретые в масле.

Собранные валы укладывают в основание корпуса редуктора и надевают крышку корпуса, покрывая предварительно поверхность стыка крышки и корпуса спиртовым лаком. Для центровки устанавливают крышку на корпус с помощью двух конических штифтов; затягивают болты, крепящие крышку к корпусу.

После этого на ведомый вал надевают распорное кольцо, в подшипниковые камеры закладывают пластичную смазку, ставят крышки подшипников. Проверяют проворачиванием валов отсутствие заклинивания подшипников (валы должны проворачиваться от руки) и закрепляют крышки винтами.

Далее на конец ведомого вала в шпоночную канавку закладывают шпонку, устанавливают шкив и закрепляют его торцовым креплением; винт торцового крепления стопорят специальной планкой.

Затем ввертывают пробку маслоспускного отверстия с прокладкой и жезловый маслоуказатель. Заливают в корпус масло и закрывают смотровое отверстие крышкой с прокладкой; закрепляют крышку болтами.

Собранный редуктор обкатывают и подвергают испытанию на стенде по программе, устанавливаемой техническими условиями.

13. Смазка зубчатых зацеплений и подшипников
Зацепления смазывают окунанием зубчатых колес в масло. Уровень масла должен обеспечивать погружение колес на высоту зуба. Объем масляной ванны (из расчета 0.5 дм3 на 1 кВт передаваемой мощности) Vм=0.5(5.5=2.75 дм3. 

Вязкость масла выбираем в зависимости от окружной скорости. 

В быстроходной паре 
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Подшипники будем смазывать пластичной смазкой.

Уровень масла контролируют жезловым маслоуказателем при остановке редуктора.

14. Проектирование муфты

В проектируемом приводе применена компенсирующая муфта. Компенсирующая муфта нерасцепляемого класса в стандартном исполнении служит для соединения выходного конца тихоходного вала редуктора и приводного вала рабочей машины. Из компенсирующих в машиностроении наиболее часто применяют зубчатые и цепные муфты. 

В данном проекте используем цепную муфту. В цепных муфтах в качестве соединительного элемента применяют цепи роликовые однорядные, двухрядные, а также зубчатые. Достоинство цепных муфт: при монтаже и демонтаже не требуется осевого смещения узлов.

Для удержания смазочного материала муфту закрывают кожухом, разъемным в осевой плоскости. Чтобы предотвратить утечку масла, в кожух встраивают уплотнения. Кожух обычно выполняют литым из легких сплавов. При сборке между плоскостями разъема ставят уплотняющую прокладку. Так как вследствие отклонений от соосности валов звездочки-полумуфты имеют радиальные и угловые смещения, кожух надевают на ступицы звездочек с некоторым зазором. Чтобы кожух вращался вместе со звездочками, его фиксируют на ступице установочным винтом или штифтом, который одновременно удерживает кожух от смещения в осевом направлении.

При небольших скоростях допускается применять муфты без кожуха. Смазку осуществляют густой мазью тапа солидол, которую наносят при сборке на зубья звездочек и звенья цепи. Уплотнение – резиновыми кольцами. Материал звездочек – сталь 45 с закалкой зубьев до НRC 40(45.
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