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Введение

Целью курсового проектирования в дисциплине «Детали машин и основы конструирования» для направления обучения 23.03.03. является разработка привода промышленного механизма или машины с разработкой соответствующих разделов пояснительной записки и чертеже графической части. В методическом указании приводятся примеры расчета на прочность характерных механических передач и их деталей общего назначения.
Задачи проектирования в пояснительной записке:

- анализ исходных данных и кинематический расчет привода заданного механизма;

- расчет данных для передачи с гибкой связью (клиноременной, плоскоременной или цепной);

- расчет заданного типа зубчатого редуктора – цилиндрического или конического – при его прямозубом или косозубом типе;

- формирование радиальных, осевых и прочих специфических размеров основных деталей вращения привода: шкивов, зубчатых колес, валов;

- первичная компоновка редуктора с целью формирования осевой размерной базы и нахождения точек приложения сил и реакций на валах привода редуктора;

- расчет валов привода на статическую прочность, уточнение диаметров различных участков валов при концентраторах напряжения;

- расчет на долговечность подшипников качения;

- расчет шпоночных соединений вращающихся деталей – шестерней, колес, шкивов – с валами привода в редукторе;

- расчет параметров смазывания редуктора.

Задачи проектирования в графической части:

- разработка первичной компоновки зубчатого редуктора на миллиметровой бумаге немашинописным способом; 

- разработка сборочного чертежа и спецификации привода заданного механизма в электронной графической среде;

- разработка сборочного чертежа заданного типа зубчатого редуктора в электронной графической среде;

- разработка рабочих чертежей отдельных деталей редуктора: корпусной, зубчатого колеса, вала – также в электронной графической среде. 
В данном методическом указании приводится пример расчета разделов пояснительной записки при последовательном их расположении. В конце примера приводятся примеры некоторых чертежей курсовой работы.

Основные требования к пояснительной записке заключаются в ее машинописном выполнении и печати на бумаге с низкими штампами. Требования к тексту пояснительной записки при выполнении ее в среде Microsoft Word 2003-2007 заключаются в выборе 14-го размера шрифта гарнитуры Times New Roman при полуторном междустрочном интервале. Верхний и нижний отступы страницы составляют 2 см, боковые левый и правый – соответственно 3 и 1,5 см. Абзационный отступ составляет 1,25 см. Заглавия разделов форматируются жирным шрифтом прямым посередине страницы, текст выравнивается прямым шрифтом по ширине страницы. Выделения жирным шрифтом или курсивом в тесте разделов допускаются только в случае исключительной важности выделения данного фрагмента текста. Рисунки и таблицы выполняются 14-м шрифтом, заглавия их располагаются посередине страницы – до таблицы и после рисунка.
Основные чертежи графической части выполняются в CAD-среде «Компас», версия программы не ниже 7-ой. 

Чертеж первичной компоновки редуктора выполняется на миллиметровой бумаге тонкими и мягкими типами карандашей. Тонкими линиями показываются основные контуры, разделительные и осевые линии, мягким карандашом очерчиваются корпусы деталей и стенок редуктора, валов и подшипниковых опор.
1 Выбор исходных данных: электродвигателя, передаточных чисел, КПД привода и его кинематический расчет

Кинематическая схема привода толкающего конвейера представлена на рисунке 1.1. Данная схема приводится в задании на проектировании с указанием номеров валов привода. В исходных данных указывается частота вращения ni, об/мин и мощность на выходе из привода Рi. Число валов i, равно номеру выходного вала определяется заданием на проектирование. 
[image: image1.png]



Рисунок 1.1 – Кинематическая схема привода толкающего конвейера

Выходной вал привода находится после зубчатой передачи и имеет выходную частоту вращения n3=100 об/мин при мощности толкающего конвейера Р3=5 кВт. Нумерация валов привода представлена в таблице 1.1.

Таблица 1.1 – Нумерация валов привода 

	№ вала
	Расположение вала

	1
	Вал электродвигателя на входе в клиноременную передачу

	2
	Выходной вал клиноременной передачи, входной вал зубчатого редуктора

	3
	Выходной вал зубчатого редуктора, приводящий в движение толкающий конвейер 


Общий к.п.д. привода рассчитывается по следующему выражению:

ηобщ=ηкр·ηзр·ηппi=0,93·0,95·0,992=0,866                          (1.1)

где ηкр=0,93, ηзр=0,95, ηпп=0,99 – к.п.д. соответственно клиноременной передачи, цилиндрического зубчатого редуктора закрытого типа, пары подшипников качения [1], i=2 – количество подшипниковых пар в зубчатом редукторе. 

Требуемая мощность электродвигателя рассчитывается как:

Ртр=Р1=Р3/ηобщ=5,0/0,866=5,77 кВт                                   (1.2)

где Р3 – выходная мощность привода, кВт, ηобщ – общий к.п.д. привода по (1.1). 

Рассчитанному значению требуемой мощности Ртр≥5,77 кВт соответствуют четыре асинхронных электродвигателя [1] (таблица 1.2).

Общее передаточное отношение привода рассчитывается как (таблица 1.2):

uобщ=n1/n3                                                        (1.3)

где n1 и n3 – соответственно асинхронная частота вращения электродвигателя и выходная частота вращения привода, об/мин.
Таблица 1.2 – Параметры электродвигателей серии 4А

	№
	Наименование электродвигателя 
	Мощность Рэ/д, кВт
	Асинхронная частота вращения n1, об/мин
	Передаточное отношение привода uобщ

	1
	4А112М2У3
	7,5
	2920
	29,2

	2
	4А132SУ3
	
	1450
	14,5

	3
	4А132М6У3
	
	960
	9,6

	4
	4А160S8У3
	
	705
	7,05


Таблица 1.3 – Рекомендуемые передаточные отношения 
для приводных передач

	Приводная передача
	Диапазон передаточных чисел привода

	Клиноременная
	uк/р=2,0…4,0

	Зубчатый цилиндрический редуктор (косозубый)
	uзр=2,0…5,0


С учетом значений, указанных в таблице 1.3, диапазон передаточных отношений привода (клиноременной и зубчатой передачи) составляет uобщ=uк/р·uзр=(2…4)·(2…5)=4…20.

Окончательно выбираем приводной электродвигатель 4А132М6У3 с nэ/д=960 об/мин, Рэ/д=7,5 кВт. 

Принимаем для зубчатого редуктора uзр=4,0 по ГОСТ 2185-60 тогда для клиноременной передачи:

uк/р=uобщ/uзр=9,6/4,0=2,4                                         (1.4)

где uобщ и uзр – передаточное число общее и для зубчатого цилиндрического редуктора.

Определяем частоты вращения и угловые скорости валов привода, устанавливая их нумерацию по таблице 1.1. 

Частота вращения и угловая скорость выходного вала 1 электродвигателя:

n1=nэ/д=960 об/мин                                           (1.5)

ω1=π·n1/30=3,14·960/30=100,48 рад/с                           (1.6)

Частота вращения и угловая скорость выходного вала 2 клиноременной передачи:

n2=n1/uк/р=960/2,4=400 об/мин                                   (1.7)

ω2=π·n2/30=3,14·400/30=41,87 рад/с                             (1.8)

Частота вращения и угловая скорость выходного вала 3 цилиндрического зубчатого редуктора:

n3=n2/uзр=400/4=100 об/мин                                   (1.9)

ω3=π·n3/30=3,14·100/30=10,47 рад/с                         (1.10)

В выражениях (1.7) и (1.9) uк/р и uзр – принятые в расчете передаточные числа соответственно клиноременной передачи и зубчатого цилиндрического редуктора.

Мощность Рi и вращающий момент Ti на валах привода рассчитывается следующим образом.

Вал 1 электродвигателя развивает мощность:

Р1= 5,77 кВт                                             (1.11)

Вращающий момент на валу 1:
Т1=Р1·103/ω1=5,77·103/100,48=57,47 Н·м                   (1.12)

Выходной вал 2 клиноременной передачи развивает мощность:

Р2=Р1·ηкр·ηпп=5,77·0,93·0,99=5,43 кВт                      (1.13)
Вращающий момент на валу 2:
Т2=Р2·103/ω2=5,43·103/41,87=129,71 Н·м                     (1.14)

Выходной вал 3 цилиндрического косозубого редуктора развивает мощность:

Р3= 5,0 кВт                                         (1.15)

Вращающий момент на валу 3:
Т3=Р3·103/ω3=5,0·103/10,47=477,71 Н·м                    (1.16)

Результаты расчета (1.5-1.16) для валов привода по их нумерации приведены в таблице 1.4. 
Таблица 1.4 – Общие результаты кинематического расчета 

привода толкающего конвейера

	№ вала
	Расположение вала
	Частота вращения

ni, об/мин
	Угловая скорость ωi, рад/с
	Мощность Pi, кВт
	Вращающий момент Ti, Н·м
	Передаточное число u

	1
	Вал электродвигателя на входе в клиноременную передачу
	960
	100,48
	5,77
	57,47
	uк/р=2,4

	2
	Выходной вал клиноременной передачи (входной вал зубчатого редуктора)
	400
	41,87
	5,43
	129,71
	

	
	
	
	
	
	
	uзр=4,0

	3
	Выходной вал зубчатого редуктора, приводящий в движение толкающий конвейер 
	100
	10,47
	5,0
	477,71
	


2 Расчет передач с гибкой связью

2.1 Расчет клиноременной передачи

Выполняется расчет клиноременной передачи привода толкающего конвейера.

Исходные данные – таблица 2.1.

Таблица 2.1 – Исходные данные к расчету клиноременной передачи

	Наименование
	Значение

	Мощность на ведущем шкиве Р1, кВт
	5,77

	Мощность на ведомом шкиве Р2, кВт
	5,43

	Передаточное отношение передачи
	2,4

	Частота вращения ведущего шкива n1, об/мин
	960

	Частота вращения ведомого шкива n2, об/мин
	400

	Угловая скорость ведущего шкива ω1, рад/с
	100,48

	Угловая скорость ведомого шкива ω2, рад/с
	41,78

	Крутящий момент на ведущем шкиве Т1, Н·м
	57,47

	Крутящий момент на ведомом шкиве Т2, Н·м
	129,71

	Режим работы клиноременной передачи 
	Средний

	Нормативный срок службы ремня [Н0], ч
	2000


По номограмме [1] в зависимости от частоты вращения меньшего шкива n1=960 об/мин и мощности Р1=5,77 кВт принимаем сечение клинового ремня B(Б).

Основные данные по сечению клинового ремня В(Б) приведены в таблице 2.2.

Таблица 2.2 – Основные данные по сечению В(Б) клинового ремня

	Наименьший диаметр шкива d1, мм, не менее
	Размеры поперечного сечения
	Площ. попер. сечения А, мм2
	Длина ремня LP, мм
	Масса погон. метра mn, кг/м

	
	WP, мм
	W, мм
	Т, мм
	
	
	

	
	Номин.
	Откл.
	
	Номин.
	Откл.
	
	
	

	125
	14
	+0,7

-0,5
	17
	11
	±0,5
	133
	800…6300
	0,18


Диаметр меньшего шкива:
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где Т1 – крутящий момент на ведущем шкиве, Н·м.
Диаметр шкива для ремней сечения В(Б) должен быть не менее 125 мм
[1]. Принимаем d1=150мм по стандартному ряду диаметров ГОСТ 20889-88.

Диаметр большего шкива:
d1=i·d1·(1-ε)=2,4·150·(1-0,015)=354,6 мм                       (2.2)

где ε – скольжение ремня, %·10-2. 
Принимаем d2= 355 мм по стандартному ряду диаметров ГОСТ 20889-88.
Уточняем передаточное отношение.

Фактическое значение передаточного отношения:
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Расхождение с заданным передаточным отношением:
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что менее допускаемых ±3%. Следовательно, окончательно принимаем диаметры шкивов d1=150мм и d2= 355 мм.

Межосевое расстояние ap следует принять в интервале между amin и amax:
amin=0,7·(d1+d2)=0,7·(150+355)=353,5 мм                         (2.5)
amax =2·(d1+d2)=2·(150+355)=1010 мм                            (2.6)

где d1=150мм и d2= 355 мм – диаметры ведущего и ведомого шкивов. 
Принимаем предварительно значение ap =850 мм.

Расчетная длина ремня:
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Ближайшее значение по стандарту длина ремня Lp=2500 мм [2].

Уточненное значение межосевого расстояния ap с учетом стандартной длины ремня Lp:
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где 


[image: image8.wmf]9

,

729

)

355

150

(

14

,

3

5

,

0

)

(

5

,

0

2

1

=

+

×

×

=

+

×

×

=

d

d

w

p

 мм                  (2.9)


[image: image9.wmf]42025

)

150

355

(

)

(

2

2

1

2

=

-

=

-

=

d

d

y

 мм2                           (2.10)

[image: image10.wmf][

]

5

,

847

)

42025

2

)

9

,

729

2500

((

)

9

,

729

2500

(

25

,

0

2

=

×

-

-

+

-

×

=

p

a

 мм
При монтаже передачи необходимо обеспечить возможность уменьшения межосевого расстояния на 0,01Lp=0,01·2500=25 мм для облегчения надевания ремней на шкивы и возможность увеличения его на 0,025Lp=0,025·2500=62,5 мм для натяжения ремней.

Угол обхвата меньшего шкива:
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Коэффициент режима работы для привода к толкающему конвейеру при односменной работе и средних условиях Ср=1,0 [2].

При длине Lp=2500 мм коэффициент, учитывающий влияние длины ремня, для ремня сечения B(Б) СL=1,02 [2].

При α1=166,20 коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата, Сα=0,96 [2].

Предполагая, что число ремней в передаче будет не менее z=3, примем коэффициент, учитывающий число ремней в передаче,  Сz= 0,8 [2].

Число ремней в передаче:
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где Р1 – мощность ведущего шкива, кВт, Р0, кВт – мощность передаваемая одним ремнем сечения В(Б) при n1=960 об/мин, d1=150 мм, i=2,4 [2]. 
Принимается z=3. 

Натяжение ветви клинового ремня:
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где ω1 – угловая скорость ведущего шкива, рад/с, mn – погонная масса ремня сечения В(Б), кг/м [2] – таблица 2.2. 
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Определяется ресурс работы передачи: 
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где σ-1=9 МПа – предел выносливости материала ремня, σ1=(F0+0,5Ft)/A – напряжение от силы F1, МПа, σи=Еи·Т/d1 – напряжения изгиба ремня, МПа, σv=ρ·(d1·ω1·0,5)2·10-6, МПа, N0Ц=4,7·106 – базовое число циклов для клинового ремня сечения В(Б) [2], Ci – коэффициент учитывающий передаточное отношение, СН=1,0 – коэффициент учитывающий характер постоянной нагрузки на ременную передачу [2]. 
Окружная сила, действующая на один ремень:
Ft=P1·103/(z·d1·ω1·0,5)=5,77·103/(3·150·100,48·0,5)=255,2 Н      (2.15)

Напряжение от силы F1:
σ1=(F0+0,5Ft)/A=(214,9+0,5·255,2)/133=2,58 МПа            (2.16)

где А=133мм2 – площадь поперечного сечения ремня сечения В(Б) (таблица 2) [2].
Напряжение изгиба при Eи=50 МПа и T=11 мм (таблица 2) [2]:
σи=Еи·Т/d1=50·11/150=3,67 МПа                               (2.17)

Напряжение от центробежной силы:
σv=ρ·(d1·ω1·0,5)2·10-6=1100·(150·100,48·0,5)2·10-6=0,062 МПа       (2.18)

где ρ – плотность материала ремня, кг/м3 [2].
Коэффициент, учитывающий влияние передаточного отношения:
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что больше требуемой долговечности [Н0]=2000 ч для передачи, работающей в среднем режиме [2].

Сила, нагружающая валы передачи:
FB=2F0·z·sinα/2=2·214,9·3·sin166,20/2=1280,06 Н                      (2.20)

Ширина шкивов: 
Bш=(z-1)e+2f=(3-1)·19+2·12,5=63 мм                            (2.21)

где e=19 мм, f=12,5 мм для клинового ремня с сечением В(Б).
2.2 Расчет цепной роликовой передачи

Исходные данные к проектированию приведены в таблице 2.3. Расположим дополнительную цепную передачу за зубчатым редуктором, передаточное отношение примем произвольно для примера расчета передачи, так как основной гибкой передачей привода толкающего конвейера является клиноременная.

Таблица 2.3 – Исходные данные к расчету цепной передачи привода

	Наименование
	Значение

	Передаточное отношение передачи u
	2,4

	Частота вращения ведущего вала передачи n1, об/мин
	100

	Угловая скорость ведущего вала передачи 
	10,47

	Крутящий момент на ведущем валу передачи Т1, Н·м
	477,71


Рассчитываются числа зубьев звездочек цепной передачи:

- ведущей:

z1=31-2u=31-2·2,4=26,2                                   (2.22)

Принимается z1=27.

- ведомой:

z2=z1·u=27·2,4=64,8                                     (2.23)

Принимается z2=65.

Действительное передаточное отношение равняется:

uд=z2/z1=65/27=2,41                                    (2.24)

Отклонение передаточного отношения:
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Данное отклонение допустимо, но больше чем для случая клиноременной передачи в п. 2.1. 

Расчетный коэффициент нагрузки для передачи [3]:

КЭ=kдkakнkpkсмkп=1,25·1·1·1·1,4·1=1,75                    (2.26)

где kд – коэффициент динамичности при малой нагрузке передачи, ka – коэффициент учета межосевого расстояния при a=(30…50)t, kн – коэффициент учета угла наклона цепи при β=00,  kp – коэффициент учета способа регулирования натяжения цепи при автоматическом регулировании, kсм – коэффициент учета способа смазывания при периодической смазке,  kп – коэффициент периодичности работы передачи при односменном режиме работы, а – межосевое расстояние передачи, t – шаг роликовой цепи, β – угол наклона цепи. 
Шаг цепи при числе рядов m=1:
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При n1=100 об/мин минимально допустимое давление в шарнирах цепи равно [p]=15 МПа для цепи с шагом t=38,1 мм [3].

Окончательное значение шага цепи:
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Принимается однорядная роликовая цепь с шагом t=38,1 мм (таблица 2.4).

Таблица 2.4 – Основные характеристики цепи ПР с шагом t=38,1 мм [3]

	Наименование
	Значение

	Шаг цепи t, мм
	38,1

	Разрушающая нагрузка Q, кН
	127

	Погонная масса q, кг/м
	5,5

	Опорная площадь шарнира Аоп, мм2
	394

	Диаметр ролика шарнира d1, мм
	22,23


Скорость цепи:


[image: image21.wmf]72

,

1

60000

1

,

38

100

27

60000

1

1

=

×

×

=

×

×

=

t

n

z

v

 м/с                                (2.28)

Окружная сила:
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Давление в опорных шарнирах:
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Межосевое расстояние цепи равно:

а=50t=50·38,1=1905 мм                                     (2.31)
Число звеньев цепи:
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Принимается Lt=146, как ближайшее четное число.

Уточненное межосевое расстояние:
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Для свободного провисания цепи предусматривается возможность уменьшения межосевого расстояния на 0,4%: Δa=a·0,4/100= 1891·0,4/100=7,6 мм.

Диаметры делительных окружностей звездочек:

- ведущей:
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- ведомой:
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Диаметры наружных окружностей звездочек:

- ведущей:
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- ведомой:
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Силы действующие на цепь:

- окружная:

Ftц=2916,4 Н                                                (2.38)
- центробежная:

Fv=qv2=5,5·1,722=16,27 Н                                     (2.39)
где v – скорость цепи, м/с, q – погонная масса цепи, кг/м.
- провисания цепи:

Ff=9,81·kfq·a=9,81·6·5,5·1891=612,17 Н                        (2.40)
где kf=6 – коэффициент наклона цепи при ее горизонтальном расположении, q – погонная масса цепи, кг/м, а – межосевое расстояние, м. 
Расчетная нагрузка на валы:

FB=Ftц+2Ff=2916,4+2·612,17=4140,74 Н                       (2.41)
Расчетный коэффициент запаса прочности цепи: 
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Расчетный коэффициент запаса прочности цепи выше нормативного для цепи с шагом t=38,1 мм при n1=100 об/мин [3], поэтому цепь окончательно принимается для передачи. 
3 Расчет цилиндрического косозубого редуктора

Исходные данные к расчету приведены в таблице 3.1

Таблица 3.1 – Исходные данные к расчету 

цилиндрического косозубого редуктора

	Наименование
	Значение

	Расчетное передаточное отношение uр
	4

	Крутящий момент на ведомом зубчатом колесе Т2, Н·м
	477,71

	Угловая скорость зубчатых колес ω1, рад/с
	40,76

	Расположение зубчатого колеса относительно опор
	Симметричное

	Способ изготовления зубчатых колес
	Штамповка

	Вид зацепления зубчатых колес
	Внешний


Выбираются материалы для зубчатых колес:

1. Шестерня – сталь 45 (термообработка – улучшение, твердость HB 230);

2. Зубчатое колесо – сталь 45 (термообработка – улучшение, твердость НВ 200).

В дальнейшем, присваиваем в расчетах: шестерне – индекс «1», зубчатому колесу – индекс «2».

Допускаемые контактные напряжения:

[σH1,2]=σHlimb1,2KHL/[SH], МПа                                     (3.1)

где σHlimb1,2=2НВ1,2+70 – предел контактной выносливости при базовом числе циклов, МПа [3], KHL=1 – коэффициент долговечности при числе циклов большем базового, [SH]=1,2 – коэффициент безопасности для стальных поверхностей, обработанных улучшением [3]. 

Для шестерни:

[σH1]=σHlimb1KHL/[SH]=(2НВ1+70)·KHL/[SH]=2·230·1/1,2=441,7 МПа     (3.2)

Для зубчатого колеса:

[σH2]=σHlimb2KHL/[SH]=(2НВ2+70)·KHL/[SH]=2·200·1/1,2=391,7 МПа     (3.3)

где НВ1 и НВ2 – твердости активных поверхностей зубьев.

Расчетное допускаемое напряжение:

[σH]=0,45·([σH1]+[σH2])=0,45·(441,7+391,7)=375 МПа               (3.4)

Условие [σH]=375≤1,23[σH2]=481,79 МПа для указанных зубчатых колес выполняется.
Принимается для косозубых колес коэффициент ширины венца по межосевому расстоянию ψba=b/aw=0,4.

Межосевое расстояние из условия контактной выносливости активных поверхностей зубьев:
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где Ка=43 – коэффициент для цилиндрических косозубых колес [3], Т2 – крутящий момент на ведомом зубчатом колесе, Н·м, КНβ=1,25 при симметричном расположении зубчатых колес между опорами при изгибе вала [3], [σH] – расчетное допускаемое контактное напряжение по (3.4), МПа, uр – расчетное передаточное отношение зубчатой передачи, ψba=0,4 – принятый коэффициент ширины венца зубчатого косозубого колеса. 

Ближайшее большее значение межосевого расстояния aw=200 мм из стандартного ряда (между aw=180 и aw=200) по ГОСТ 2185-66 (с изменениями от декабря 1991). 

Нормальный модуль зубчатого зацепления:

mn=(0,01…0,02)aw=(0,01…0,02)·200=2,0…4,0 мм                   (3.6)

Принимается по ГОСТ 9563-80 mn=3,0 мм из стандартного ряда модулей. 

Предварительно принимается угол наклона зубьев β=120. Определяется число зубьев шестерни:
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Принимается z1=26 для шестерни, для зубчатого колеса число зубьев:

z2=z1·u=26·4=104                                                 (3.8)

Фактическое значение передаточного числа:

u=z2/z1=104/26=4,0                                               (3.9)

Отклонение от заданного передаточного отношения uр (вычисленного в разделе 1 по кинематическому расчету):

Δu=(|up-u|/up)·100%=(|4,0-4,0|/4,0)·100%=0%                    (3.10)

Откуда Δu<3%.

Уточненное значение угла наклона зубьев β (считается и округляется до пятого знака после запятой):

cosβ=(z1+z2)mn/2aw=(26+104)·3,0/2·200=0,9751                    (3.11)
Откуда угол наклона зубьев β=12,80 или 120 48/. 

Основные размеры шестерни и зубчатого колеса.

Делительный диаметр:

1. Шестерня

d1=mnz1/cosβ=3,0·26/0,9751=80 мм                            (3.12)

2. Зубчатое колесо

d2=mnz2/cosβ=3,0·104/0,9751=320 мм                          (3.13)

Проверка по межосевому расстоянию:

aw=(d1+d2)/2=(80+320)/2=200 мм                              (3.14)

Диаметры вершин зубьев: 

1. Шестерня

da1=d1+2mn=80+2·3,0=86 мм                                 (3.15)

2. Зубчатое колесо

da2=d2+2mn=320+2·3,0=326 мм                               (3.16)
Диаметры впадин зубьев: 

1. Шестерня

df1=d1-2,5mn=80-2·3,0=72,5 мм                                (3.17)

2. Зубчатое колесо

df2=d2-2,5mn=320-2·3,0=312,5 мм                              (3.18)
Ширина зубчатого венца:

1. Зубчатое колесо 

b2=ψbaaw=0,4·200=80 мм                                   (3.19)

где ψba=0,4 – принятый коэффициент ширины венца зубчатого косозубого колеса. 

2. Шестерня

b1=b2+5=80+5=85 мм                                      (3.20)

Окружная скорость зубчатых колес:

v=ω1·d1/2=40,76·80/2=1,675 м/с                              (3.21)

где ω1 – угловая скорость ведущей шестерни, рад/с.

При данной скорости принимается 8-я степень точности изготовления зубчатых колес.

Определяется коэффициент ширины шестерни по диаметру:

ψbd=0,5ψba(u+1)=0,5·0,4·(4+1)=1,063                          (3.22)
где ψba=0,4 – принятый коэффициент ширины венца зубчатого косозубого колеса. 

Проверка значения контактных напряжений:
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 МПа (3.23)                                                  

где aw – межосевое расстояние передачи, мм, Т2 – крутящий момент на ведомом зубчатом колесе, Н·м, u – расчетное передаточное отношение зубчатой передачи, КН – коэффициент нагрузки передачи. 

Коэффициент нагрузки определяется как:

КН=КНβ·КНα·КНv=1,12·1,07·1=1,198                            (3.24)

где КНβ – коэффициент для косозубых колес при твердости НВ≤350 и при симметричном расположении колес относительно опор вала [3], КНα и КНv – коэффициенты для косозубых колес при 8-й степени точности и v=1…5 м/с [3].

σH=319,2 МПа < [σH]=375 МПа                                  (3.25)
Силы, действующие в зацеплении косозубой зубчатой передачи.

1. Окружная: 

Ft=2T2·103/d2=2·477,71·103/320=3242,75 Н                        (3.26)

2. Радиальная:

Fr=Ft·tgα/cosβ=3242,75·tg200/cos12,80=1210,63 Н               (3.27)

где α=200 – стандартный угол зацепления зубьев [3].

3. Осевая:

Fa=Ft·tgβ=3242,75·tg12,80=736,75 Н                           (3.28)

Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба:
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где KFβ=1,25 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по длине зубьев при HB≤350 и ψbd=1,07 при симметричном расположении зубчатого колеса относительно опор вала [3], КFv=1,1 – коэффициент динамического воздействия нагрузки при HB≤350, v1≤3 м/с и 8-й степени точности изготовления зубчатых колес [3], YF – коэффициент формы зуба [3] при эквивалентном числе зубьев zv, Yβ – коэффициент компенсации погрешности расчета для косых зубьев, КFα – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки между зубьями колеса. 

Эквивалентное число зубьев вычисляется по следующему выражению:

zv1,2=z1,2/cos3β                                               (3.30)

где z1 и z2 – числа зубьев шестерни и зубчатого колеса.

По значению zv определяется значение коэффициента YF. Результаты расчета (3.30) и выбора YF по [3] приведены в таблице 3.2.

Коэффициенты Yβ и КFα определяются в зависимости от угла наклона зубьев β=12,80, коэффициента торцового перекрытия εα=1,5 [3] и степени точности изготовления зубчатого колеса n=8:

Yβ=1-(β/140)=1-(12,80/140)=0,909                           (3.31)

КFα=4+(εα-1)(n-5)/4εα=4+(1,5-1)(8-5)/4·1,5=0,92               (3.32)

Допускаемое напряжение изгиба зубьев:

[σF]=σF0limb/([SF]/[SF]//), МПа                                (3.33)
где σF0limb=1,8·НВ – для стали 45 с улучшением при твердости НВ≤350 [3], для стали 45 с улучшением при твердости НВ≤350 [SF]/=1,75, для зубчатых колес, получаемых ковкой [SF]//=1,0 [3]. 

Результаты расчета (3.33), а также σF0limb для шестерни и зубчатого колеса приведены таблице 3.2. 

Из отношений [σF]/YF для шестерни и зубчатого колеса (таблица 3.2) выбирается для дальнейшего расчета σF выходное зубчатое колесо с наименьшим соотношением [σF2]/YF2=57,14 МПа.
Таблица 3.2 – Значения эквивалентных чисел зубьев и 

коэффициентов формы зубьев

	Обозначение зубчатого колеса
	1
	2

	Наименование
	Шестерня 
	Зубчатое колесо

	Число зубьев z
	26
	104

	Угол наклона зубьев β0
	12,80

	Эквивалентное число зубьев zv
	28,3
	113,18

	Коэффициент формы YF
	3,83
	3,6

	Твердость поверхности зубьев НВ
	230
	200

	Предел выносливости σF0limb
	414
	360

	Допускаемое напряжение [σF], МПа
	236,57
	205,71

	Отношение [σF]/YF, МПа
	61,77
	57,14


Прочность зуба выходного колеса на изгиб:
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σF2 = 55,7 < [σF2] = 205,71 МПа, что обеспечивает условие прочности на изгиб зубьев.

4 Предварительный расчет валов привода толкающего конвейера

Исходными данными к расчету диаметров валов привода являются постоянные по значению крутящие моменты в поперечных сечениях валов (таблица 4.1). 

Таблица 4.1 – Крутящие моменты в поперечных сечениях валов

	№ вала
	Расположение вала
	Крутящий момент в поперечном сечении вала Тi, Н·м

	1
	Вал электродвигателя на входе в клиноременную передачу
	57,74

	2
	Выходной вал клиноременной передачи на входе в зубчатый редуктор
	129,71

	3
	Выходной вал зубчатого редуктора, приводящий в движение толкающий конвейер 
	477,71


Выполняется расчет выходного конца каждого вала привода с учетом максимальных допустимых касательных напряжений, вызывающих закручивание поперечного сечения вала. Для стали 45, из которой изготавливаются быстроходный и тихоходный вал привода, данное напряжение составляет [τ]=20 МПа [3]. Вал № 1 в расчете выходного конца не нуждается, так как прочность на кручение по значению выходного крутящего момента Т1=54,74 Н·м обеспечивается конструктивным диаметром d1=38 мм выходного конца ротора серийного электродвигателя 4А132М6У3, выбранного приводным в разделе 1. 

Таким образом, принимаем для выходного конца вала № 1 привода, который является посадочным местом для ведущего шкива клиноременной передачи диаметр dвi=38 мм при длине посадочного места l=80 мм. 
Вал № 2 привода является быстроходным для зубчатого цилиндрического редуктора, вал № 3 является тихоходным для того же редуктора. Общее расчетное выражение для нахождения диаметров выходных концов валов № 2 и 3 привода выглядит следующим образом [3]:
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где Тi – крутящий момент в поперечном сечении вала, Н·м, [τ]=20 МПа – допускаемое касательное напряжение кручения [3] для вала из стали 45.

Рассчитанные диаметры выходных концов валов приведены в таблице 3.2, где приведены также принятые значения dвi, из стандартного ряда диаметров. В таблице 3.2 для валов № 2 и 3 приводятся также принятые диаметры dпi посадки внутреннего кольца подшипников на вал и диаметры посадки зубчатых колес на валы dкi. Для быстроходного вала шестерня планируется к изготовлению заодно с валом (вал-шестерня), а для тихоходного вала зубчатого редуктора зубчатое колесо выполняется съемным с вала. 

Переход значений диаметров dпi и dкi от принятого для проектирования значения диаметра dвi выполняется с разницей в 5 и 10 мм соответственно.

Таблица 3.2 – Расчетные значения диаметров выходных концов валов привода и принятые размеры поперечного сечения валов

	№ вала в приводе
	Расположение валов в зубчатом редукторе
	Диаметры посадочных мест валов

	
	
	Расчетный выходной dвi
	Принятый выходной

dвi 
	Принятый для подшипника

dпi
	Принятый для зубчатого колеса

dкi

	2
	Быстроходный
	31,89
	35
	40
	45

	3
	Тихоходный
	49,25
	50
	55
	60


5 Конструктивные размеры шкивов и шестерен привода 

1. Ведущий шкив. Эскиз шкива с постановкой основных размеров на рисунке 5.1. Конструкция шкива при d1=160 мм дисковая. Типоразмер применяемого ремня Б (В). Число канавок для ремней z=4. Размеры сечения канавок ведущего шкива на рисунке 5.2. 
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Рисунок 5.1 – Эскиз ведущего клинового шкива

Численные размеры профиля канавок ведущего шкива в поперечном сечении приведены таблице 5.1 [4]:

Таблица 5.1 – Размеры канавок шкива в поперечном сечении Б (В) –нормальная серия ремней

	Наименование
	Значение

	Высота вершины канавки b, мм
	5

	Глубина канавки h, мм
	11

	Ширина канавки по нулевому сечению Вр, мм
	14

	Расстояние между центрами канавок по ширине шкива e, мм
	19

	Расстояние от наружного торца шкива до середины канавки f, мм
	12,5

	Толщина обода шкива h1, мм
	8

	Радиусы скруглений r, мм
	1

	Угол охвата ремня канавкой α0
	38
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Рисунок 5.2 – Профиль канавок шкивов

Основные геометрические размеры ведущего шкива вычисляются следующим образом.

Диаметр ступицы шкива:

Dст=1,6·dв1=1,6·38=60,8 мм                                      (5.1)

где dв1 – диаметр выходного конца вала электродвигателя.

Принимается Dст=62 мм.

Длина ступицы шкива:

Lст=1,5·dв1=1,5·38=57 мм                                       (5.2)

где dв1 – диаметр выходного конца вала электродвигателя.

Принимается Lст=90 мм.

Ширина венца шкива:

М=(z-1)e+2f=(3-1)·19+2·12,5=63 мм                             (5.3)

Толщина диска шкива:

δ=0,6·(Dст - dв1) = 0,6·(62 - 38)=14,4 мм                           (5.4)

Принимается δ=15 мм. 

Внешний диаметр шкива: 

de=d+2b=160+2·5=170 мм                                        (5.5)

где d – диаметр шкива (по нулевой линии), мм. 

Диаметр расположения технологических отверстий шкива:

Dотв=0,5(d-2h-2e+Dст)=0,5(170-2·11-2·19+62)=86 мм               (5.6)

Диаметр технологических отверстий шкива:

dотв=0,4(d-2h-2e-Dст)=0,4(170-2·11-2·19-62)=19,2 мм              (5.7)

По итогу определения размеров ведущего шкива принимается его дисковая конструкция (ГОСТ 20889-88) типа 4 – ступицей, выступающей с одной стороны торца обода. 

2. Ведомый шкив. Эскиз шкива с постановкой основных размеров на рисунке 5.3. 
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Рисунок 5.3 – Эскиз ведомого клинового шкива

Конструкция шкива при d1=355 мм спицевая. Типоразмер применяемого ремня Б (В). Число канавок для ремней z=4. 

Численные размеры профиля канавок ведомого шкива в поперечном сечении аналогичны приведенным таблице 5.1 для ведущего [4].

Основные геометрические размеры ведущего шкива вычисляются следующим образом.

Диаметр ступицы шкива:

Dст=1,6·dв1=1,6·35=56 мм                                      (5.8)

где dв1 – диаметр выходного конца вала электродвигателя.

Принимается Dст=58 мм.

Длина ступицы шкива:

Lст=1,5·dв1=1,5·35=52,5 мм                                    (5.9)

где dв1 – диаметр выходного конца вала электродвигателя.

Принимается Lст=72,5 мм.

Ширина венца шкива:

М=(z-1)e+2f=(3-1)·19+2·12,5=63 мм                           (5.10)

Внешний диаметр шкива: 

de=d+2b=355+2·5=365 мм                                      (5.11)

где d – диаметр шкива (по нулевой линии), мм. 

Число спиц обода шкива:
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Принимаем nсп=4. 

Ширина спицы у основания:
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где Т2 – крутящий момент на валу привода № 2, содержащем ведомый шкив, Н·м, [σ]и – допускаемый напряжения изгиба спиц шкива [4]. 

Принимается с1=45 мм. С учетом того, что с1 является большей стороной овального поперечного сечения спицы, меньший перпендикулярный размер а1 у основания спицы рассчитывается как а1=0,4с1=0,4·45=18 мм. 

Ширина спицы у вершины (обода шкива) рассчитывается как с2=0,8с1=0,8·45=36 мм, а поперечный размер спицы в данном сечении а2=0,8а1=0,8·18=14,4. Принимается а2=15 мм.

Высота ребра ступицы принимается равной толщине обода шкива S=h1=8 мм. 

По итогу определения размеров ведущего шкива принимается его спицевая конструкция (ГОСТ 20889-88) типа 7 – ступицей, выступающей с одной стороны торца обода. 

3. Ведущая шестерня. Эскиз зубчатого венца шестерни на рисунке 5.4 с постановкой основных размеров. Конструкция шестерни при диаметре вершин зубьев da>2dв2=70 мм  и диаметре впадин зубьев df1>dп2=40 мм выбрана отдельная от вала (вал-шестерня) [4]. 
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Рисунок 5.4 – Эскиз зубчатого венца ведущей шестерни

Основные размеры шестерни следующие:

- делительный диаметр de1=80 мм;

- диаметр вершин зубьев da1=86 мм;

- диаметр впадин зубьев df1=72,5 мм;

- ширина зубчатого венца b1=85 мм.

Дополнительные размеры шестерни:

- фаска зубчатого венца n=0,5mn·450=0,5·3·450=1,5 мм×450. 

4. Ведомое зубчатое колесо. Эскиз зубчатого колеса на рисунке 5.5 с постановкой основных размеров. Конструкция зубчатого колеса выбрана диском и ободом при диаметре вершин зубьев da<500 мм [4]. Диаметр посадочного места под зубчатое колесо на валу dк2=65 мм. 

Основные размеры шестерни следующие:

- делительный диаметр de2=320 мм;

- диаметр вершин зубьев da2=326 мм;

- диаметр впадин зубьев df2=312,5 мм;

- ширина зубчатого венца b2=80 мм.

Дополнительные размеры шестерни:

- фаска зубчатого венца n=0,5mn·450=0,5·3·450=1,5 мм·450;

- толщина венца g=4mn=4·3=12 мм;

- толщина ступицы gст=0,3dk2=0,3·60=18 мм;
- диаметр ступицы dст=dк2+2gст=60+2·18=96 мм;

- толщина диска с=0,4b=0,4·80=32 мм, принимается с=32 мм;

- длина ступицы Lст=1,6dk2=1,6·60=96 мм;

- диаметр расположения технологических отверстий: 

Dотв=0,5(da-4,5mn-2g+dст)= 0,5(326-4,5·3-2·10+96)=194,25 мм     (5.14)

Округляется Dотв=195 мм.

- диаметр технологических отверстий в диске:

dотв=0,5(da-4,5mn-2g-dст)= 0,5(326-4,5·3-2·10-96)=98,25 мм        (5.15)

Округляется dотв=99 мм. 
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Рисунок 5.5 – Эскиз ведомого зубчатого колеса
6 Конструктивные размеры корпуса зубчатого цилиндрического редуктора

Расчет основных размеров корпусных деталей редуктора производится по [3].
1. Толщина стенки корпуса редуктора:

δкорп=0,025aw+1=0,025·200+1=6 мм                                (6.1)

где aw – межосевое расстояние зубчатого редуктора, мм. 

Принимается δкорп=8 мм.

2. Толщина стенки крышки редуктора:

δкрыш=0,02aw+1=0,02·200+1=5 мм                                 (6.2)

где aw – межосевое расстояние зубчатого редуктора, мм. 

Принимается δкрыш=8 мм.

3. Толщина верхнего фланцевого пояса корпуса:

bкорп=1,5δкорп=1,5·8=12 мм                                       (6.3)

Принимается bкорп=12 мм.

4. Толщина нижнего фланцевого пояса крышки:

bкрыш=1,5δкрыш=1,5·8=12 мм                                       (6.4)

Принимается bкрыш=12 мм.

5. Толщина нижнего пояса корпуса:

р=2,35δкорп=2,35·8=18,8 мм                                       (6.5)

Принимается р=19 мм. 

Толщина ребер основания корпуса редуктора принимается равной m=7 мм.

Толщина ребер крышки редуктора принимается равной m1=7 мм.

Диаметр фундаментных болтов редуктора:

d1=(0,03…0,036)aw+12=(0,03…0,036)·180+12=17,4…18,48 мм         (6.6)

Принимается d1=20 мм. 

Диаметр болтов у крышек подшипников качения:

d2=(0,7…0,75)d1=(0,7…0,75)·20=14…15 мм                       (6.7)

Принимается d2=14 мм.

Диаметр болтов, соединяющих основание корпуса редуктора с крышкой:

d3=(0,5…0,6)d1=(0,5…0,6)·20=10…12 мм                         (6.8)

Принимаем d3=12 мм. 

7 Первый этап компоновки зубчатого цилиндрического редуктора

Первый этап компоновки служит для приближенного определения положения зубчатых колес и шкива клиноременной передачи, посаженного на входной вал редуктора, относительно опор качения для последующего определения опорных реакций и подбора подшипников.

Компоновочный чертеж выполняется на миллиметровой бумаге в одной проекции – разрез по осям валов при снятой крышке редуктора, принимаемый масштаб – 1:1, чертеж выполняется тонкими линиями.

Примерно посередине листа параллельно его длинной стороне проводим горизонтальную осевую линию; затем две вертикальный линии – оси валов на расстоянии aw=200 мм. 

Вычерчиваем упрощенно шестерню и зубчатое колесо в виде прямоугольников; шестерня выполнена отдельно от вала; длина ступицы зубчатого колеса равна ширине его зубчатого венца и не выступает за пределы прямоугольника. 

Очерчиваем внутреннюю стенку корпуса, для чего принимаем следующие размеры:

1. Принимаем зазор между торцом ступицы большого зубчатого колеса и внутренней стенкой корпуса А1=1,2δкорп=1,25·8=10 мм, где δкорп – принятая толщина стенки корпуса редуктора, мм. 

2. Принимаем зазор от окружности вершин зубьев колеса до внутренней стенки корпуса А=δкорп=8 мм.

3. Принимаем расстояние между наружным кольцом подшипника (при D>da1) ведущего вала и внутренней стенкой корпуса А=δкорп=8 мм.

Предварительно намечаются радиальные шарикоподшипники средней серии; габариты подшипников выбираются по диаметру вала в месте посадки подшипников dп1=40 мм, dп2=55 мм. Габаритные размеры и характеристики грузоподъемности подшипников приведены в таблице 7.1.

Таблица 7.1 – Габаритные размеры и грузоподъемность выбранных для зубчатого редуктора подшипников 

	Обозначение подшипника качения 
	Габаритные размеры, мм
	Грузоподъемность, кН

	
	d
	D
	B
	C
	C0

	308
	40
	90
	23
	41,0
	22,4

	311
	55
	120
	29
	71,5
	41,5


Решается вопрос о смазывании выбранных подшипников. Принимается пластичный смазочный материал. Для предотвращения вытекания данной смазки внутрь корпуса и ее вымывания жидким маслом редуктора, устанавливаются мазеудерживающие кольца, ширина которых составляет у=8…12 мм. 

Измерением находятся расстояния на ведущем валу l1=77,5 мм и на ведомом l2=80,5 мм. 

Глубина гнезда подшипника (большего) lг=1,5В=1,5·29=43,5 мм, принимается lг=44 мм.

Толщина фланца h1 крышки большего подшипника принимается равной диаметру отверстия болта ее крепления h1=d0=10 мм. Высота головки болта принимается hг=0,7d0=0,7·10=7 мм. Устанавливается зазор между головкой болта и задним торцом клиноременного шкива s=6 мм. Ширина шкива для трех клиновых ремней принимается равной М=63 мм. 

Измерением устанавливается расстояние f1=87 мм, определяющее положение центра шкива относительно центра опоры ведущего вала.  

Длину выходного конца ведомого вала после торца крышки подшипника устанавливаем равной lв2=110 мм исходя из требований к длине l полумуфты фланцевой муфты исполнения 1 ГОСТ 20761-80 по [3]. 

Графические результаты первого этапа компоновки приведены на рисунке 7.1 с указанием основных линейных и диаметральных размеров ведущего (быстроходного) и ведомого (тихоходного) валов зубчатого редуктора.

[image: image45.jpg]WW 9=\

< wn G0g=" B wn G0g=" -
= s
i =
L) (00
4 Il
~)
|
I - - -
wng=0 |||
| | mwg=0
_
- i
s\fs\ pr=" WWQoL="y
=
S
O
]
| k
= - W =¢ - N
S s S i 3 3
- 3 3 S - —= = =T
" I I - Y I I
= o <> WIW 96=""T S| o ;
| 1 |
WA QL L="] B}
o=y Tr—
W=y
| wwg=ty
4 SN e —
| |
= =
S S S S =
() = = = {p] O () = e
< < o < ™
__1 __1 __1 __1 __1
S S S dn4 =
|
|4 _ _ _
_\ 4
s
S i
% <
e B W Gg="q B
. nwwgz=g
- W G'J)=Y o W G'y/)=" o W /8=

d,=365 mm





Рисунок 7.1 – Первый этап компоновки зубчатого редуктора с указанием основных размеров валов, зубчатых колес, корпуса и приводного клиноременного шкива
8 Проверочный расчет валов на статическую прочность 

Исходные данные для расчета представлены в таблице 8.1.

Таблица 8.1 – Исходные данные для статического расчета валов редуктора

	Обозначение
	Значение

	Сила давления на быстроходный вал от ременного шкива FB, Н
	1820,6

	Окружная сила зубчатой передачи Ft, Н
	3242,75

	Радиальная сила зубчатой передачи Fr, Н
	1210,63

	Осевая сила зубчатой передачи Fa, Н
	736,75

	Длина между опорой быстроходного вала и центром шестерни l1, м
	0,0775

	Длина между опорой тихоходного вала и центром зубчатого колеса l2, м
	0,0805

	Длина консольного конца вала от опоры до центра ременного шкива f1, м
	0,087

	Делительный диаметр шестерни d1, м
	0,08

	Делительный диаметр зубчатого колеса d2, м
	0,32

	Крутящий момент на быстроходном валу зубчатого редуктора Т2, Н·м
	129,71

	Крутящий момент на тихоходном валу зубчатого редуктора Т3, Н·м
	477,71

	Допустимые напряжения изгиба, принятые для валов из стали 40 [σи], МПа
	60


1. Быстроходный вал зубчатого редуктора.

Расчетная схема вала изображена на рисунке 8.1. 
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Рисунок 8.1 – Расчетная схема и изгибающие моменты быстроходного вала
Расчетная плоскость y0z:
Сумма изгибающих моментов в точке 1 вала 
[image: image47.wmf]å

=

0

1

М

. 


[image: image48.wmf]0

)

2

(

2

2

1

1

1

1

1

2

=

+

×

+

×

-

×

-

×

-

f

l

F

d

F

l

F

l

R

B

a

r

y

                            (8.1)
Опорная реакция в точке 2:
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Сумма изгибающих моментов в точке 2 вала 
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Опорная реакция в точке 1:


[image: image52.wmf]07

,

1437

0775

,

0

2

2

08

,

0

75

,

736

087

,

0

6

,

1820

0775

,

0

63

,

1210

2

2

1

1

1

1

1

=

×

×

-

×

+

×

=

×

-

×

+

×

=

l

d

F

f

F

l

F

R

a

B

r

y

Н (8.4)
Проверка правильности нахождения опорных реакций в плоскости y0z быстроходного вала:

Ry1-Ry2-Fr+FB=1437,07-2047,04-1210,63+1820,6=0 Н               (8.5)

Реакции определены верно.

Расчетная плоскость х0z:
Сумма изгибающих моментов в точке 1 вала 
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Опорная реакция в точке 2:
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Сумма изгибающих моментов в точке 2 вала 
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Опорная реакция в точке 1:
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Проверка правильности нахождения опорных реакций в плоскости х0z быстроходного вала:

Ft-Rx1-Rx2=3242,75-1621,38-1621,38=0 Н                        (8.9)

Реакции определены верно.

Изгибающие моменты в сечении А-А (переход диаметров шеек вала – рисунок 8.1):

МХА-А=FB·f1=1820,6·0,087=158,39 Н·м                          (8.10)

МYА-А=0 Н·м                                              (8.11)

Изгибающие моменты в сечении Б-Б (шейка вала под делительным диаметром вала-шестерни – рисунок 8.1):

МХ1Б-Б=Ry2·l1=2047,04·0,0775=158,65 Н·м                       (8.12)

МХ2Б-Б=Ry2·l1+Fa·d1/2=2047,04·0,0775+736,75·0,08/2=188,12 Н·м     (8.13)

МYБ-Б=Rx1·l1=1621,38·0,0775=125,66 Н·м                     (8.14)

Эквивалентный момент в сечении А-А:
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Расчетный диаметр вала в сечении А-А:
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Найденное значение dп1 менее принятого ранее dп1=40 мм, что подтверждает выполнение условий прочности вала в указанном сечении.

Эквивалентный момент в сечении Б-Б:
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Расчетный диаметр вала в сечении Б-Б:
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Найденное значение dк1 менее принятого ранее диаметра впадин dк=45 мм для вала-шестерни, что подтверждает выполнение условий прочности вала в указанном сечении.

2. Тихоходный вал зубчатого редуктора.

Расчетная схема вала изображена на рисунке 8.2. 

Расчетная плоскость y0z:
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Рисунок 8.2 – Расчетная схема и изгибающие моменты тихоходного вала 
Сумма изгибающих моментов в точке 1 вала 
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Опорная реакция в точке 2:
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Сумма изгибающих моментов в точке 2 вала 
[image: image67.wmf]å

=

0

2

М

.


[image: image68.wmf]0

2

2

2

2

1

1

=

×

-

×

-

×

d

F

l

F

l

R

a

r

y

                                        (8.21)

Опорная реакция в точке 1:
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Проверка правильности нахождения опорных реакций в плоскости y0z тихоходного вала:

-Ry1-Ry2+Fr=-1337,49+126,86+1210,63=0 Н                      (8.23)

Реакции определены верно.

Расчетная плоскость х0z:
Сумма изгибающих моментов в точке 1 вала 
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Опорная реакция в точке 2:
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Сумма изгибающих моментов в точке 2 вала 
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Опорная реакция в точке 1:
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Проверка правильности нахождения опорных реакций в плоскости х0z тихоходного вала:

Rx1+Rx2-Ft=1621,38+1621,38-3242,75=0 Н                       (8.27)

Реакции определены верно.

Изгибающие моменты в сечении А-А (шейка вала под делительным диаметром тихоходного вала – рисунок 8.2):

МХ1А-А=Ry1·l2=1337,49·0,0805=115,68 Н·м                       (8.28)

МХ2А-А=Ry1·l2+Fa·d2/2=1337,49·0,0805+736,75·0,32/2=233,56 Н·м     (8.29)

МYА-А=Rx1·l2=1621,38·0,0805=130,52 Н·м                     (8.30)

Эквивалентный момент в сечении А-А:
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Расчетный диаметр вала в сечении А-А:
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Найденное значение dк1 менее принятого ранее dк1=50 мм, что подтверждает выполнение условий прочности вала в указанном сечении.

9 Проверка долговечности подшипников
1. Быстроходный вал.

Суммарные реакции:
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Для опоры №2 реакция Pr2 имеет большее значение, дальнейшие расчеты ведутся с его использованием.

Предварительно по результатам первичной компоновки выбираются подшипники 308 радиального шарикового типа средней серии.

Характеристики данных подшипников приведены в таблице 9.1.

Таблица 9.1 – Характеристики радиальных подшипников 308

	Внутренний диаметр d, мм
	40

	Наружный диаметр D, мм
	90

	Ширина В, мм
	23

	Статическая грузоподъемность С, кН
	41

	Динамическая грузоподъемность С0, кН
	22,4


Отношение Fa/C0=736,75/22400=0,033 по [3] выбираем параметр е=0,227 для радиального подшипника. Для условий работы подшипника на быстроходном валу Fa/Pr2=736,75/2611,37=0,282>e=0,227. Отсюда расчетным соотношением для вычисления эквивалентной нагрузки для наиболее нагруженной опоры №2 быстроходного вала является выражение:

Рэ=(X·V·Pr2+Y·Pa)·Kб·Кт=(0,56·1·2611,37+2,25·736,75)·1,5·1=4680,08 Н   (9.3)

где Х и Y – параметры для радиального подшипника при Fa/Pr2>e [3], Pa=Fa, Н осевое усилие для зубчатой передачи, Kб – коэффициент безопасности для средних и тяжелых условий работы толкающего конвейера, Кт – температурный коэффициент для условий работы подшипника при рабочей температуре менее 1000С, V – коэффициент показывающий вращение внутреннего кольца подшипника [3]. 

Расчетная долговечность подшипника:
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Расчетная временная долговечность:
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где n – частота вращения быстроходного вала, об/мин. 

Найденное значение долговечности выше нормативного Lh>[Lh]=10000 ч.

2. Тихоходный вал.

Суммарные реакции:
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Для опоры №1 реакция Pr1 имеет большее значение, дальнейшие расчеты ведутся с его использованием.

Предварительно по результатам первичной компоновки выбираются подшипники 312 радиального шарикового типа средней серии.

Характеристики данных подшипников приведены в таблице 9.2.

Таблица 9.2 – Характеристики радиальных подшипников 312

	Внутренний диаметр d, мм
	55

	Наружный диаметр D, мм
	120

	Ширина В, мм
	29

	Статическая грузоподъемность С, кН
	41

	Динамическая грузоподъемность С0, кН
	71,5


Отношение Fa/C0=736,75/71500=0,018 по [3] выбираем параметр е=0,199 для радиального подшипника. Для условий работы подшипника на тихоходном валу Fa/Pr1=796,45/2101,85=0,351>e=0,199. Отсюда расчетным соотношением для вычисления эквивалентной нагрузки для наиболее нагруженной опоры №1 тихоходного вала является выражение:

Рэ=(X·V·Pr2+Y·Pa)·Kб·Кт=(0,56·1·2101,85+1,9·736,75)·1,5·1=3865,29 Н   (9.8)

где Х и Y – параметры для радиального подшипника при Fa/Pr2>e [3], Pa=Fa, Н осевое усилие для зубчатой передачи, Kб – коэффициент безопасности для средних и тяжелых условий работы толкающего конвейера, Кт – температурный коэффициент для условий работы подшипника при рабочей температуре менее 1000С, V – коэффициент показывающий вращение внутреннего кольца подшипника [3]. 

Расчетная долговечность подшипника:


[image: image84.wmf]6

6

3

3

10

55

,

6329

10

29

,

3865

71500

×

=

×

÷

ø

ö

ç

è

æ

=

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

=

Э

P

C

L

 оборот                      (9.9)

Расчетная временная долговечность:
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где n – частота вращения тихоходного вала, об/мин. 

Найденное значение долговечности выше нормативного Lh>[Lh]=10000 ч.

10 Проверка прочности шпоночных соединений

Шпонками на валах закрепляются следующие детали:

1. Быстроходный вал – ведомый шкив клиноременной передачи, ведущая шестерня зубчатого редуктора;

2. Тихоходный вал – ведомое зубчатое колесо, выходной конец вала.

Используемый вид шпонок во всех случаях – призматический, исполнения 1 с закругленными краями с обеих сторон шпонки по ее длине [4]. 
Исходные данные для расчета и выбираемые размеры b×h×l проектируемой шпонки по [4] приведены в таблице 10.1.

Таблица 10.1 – Исходные данные для расчета 

шпоночных соединений на прочность

	Вал привода
	Закрепляемая деталь
	Крутящий момент вала Т, Н·м
	Диаметр вала dв, мм
	Длина посадки lв, мм
	Размеры выбираемой шпонки (ширина×

высота× длина) 

b×h×l, мм
	Глубина посадки t1, мм

	Быстроходный
	Шкив клиноременной передачи
	129,71
	35
	72
	10×8×62
	5

	
	Ведущая шестерня
	
	45
	85
	14×9×75
	5,5

	Тихоходный
	Ведомое зубчатое колесо
	477,71
	60
	96
	18×11×86
	7

	
	Фланцевая полумуфта (выходной конец вала)
	
	50
	110
	18×11×100
	7


Допускаемые напряжения для призматических стальных шпонок принимаются по [3]:

- напряжения смятия: [σсм]=100 МПа;

- напряжения среза: [τср]=[σсм]·0,6=100·0,6=60 МПа. 

Напряжения среза, рассчитываемые для шпонок:

1. Соединение быстроходного вала с клиноременным шкивом:

τср=2Т·103/(d·b·(l-b))=2·129,71·103/(35·10·(62-10))=14,25 МПа≤[τср]=60 МПа   (10.1)

2. Соединение быстроходного вала с ведущей шестерней:

τср=2Т·103/(d·b·(l-b))=2·129,71·103/(45·14·(70-14))=7,35 МПа≤[τср]=60 МПа   (10.2)

3. Соединение тихоходного вала с зубчатым колесом:

τср=2Т·103/(d·b·(l-b))=2·477,71·103/(60·18·(86-18))=13,01 МПа≤[τср]=60 МПа  (10.3)
4. Выходной конец тихоходного вала:

τср=2Т·103/(d·b·(l-b))=2·477,71·103/(50·18·(100-18))=12,95 МПа≤[τср]=60 МПа  (10.4)

Напряжения смятия, рассчитываемые для шпонок:

1. Соединение быстроходного вала с клиноременным шкивом:

σсм=2Т·103/(d·(h-t1)·(l-b))=
=2·129,71·103/(35·(8-5)·(62-10))=47,51 МПа≤[σсм]=100 МПа    (10.5)

2. Соединение быстроходного вала с ведущей шестерней:

σсм=2Т·103/(d·(h-t1)·(l-b))=
=2·129,71·103/(45·(9-5,5)·(75-14))=27 МПа≤[σсм]=100 МПа    (10.6)
3. Соединение тихоходного вала с зубчатым колесом:

σсм=2Т·103/(d·(h-t1)·(l-b))=
=2·477,71·103/(60·(11-7)·(86-18))=58,54 МПа≤[σсм]=100 МПа (10.7)

4. Выходной конец тихоходного вала:

σсм=2Т·103/(d·(h-t1)·(l-b))=
=2·477,71·103/(50·(11-7)·(100-18))=58,26 МПа≤[σсм]=100 МПа (10.8)

Условия прочности шпоночных соединений с выбранными размерами на срез и смятие во всех рассматриваемых случаях выполнены. 

11 Уточненный расчет валов

Считаем нормальные напряжения от изгиба вала изменяемыми по симметричному циклу, а касательные от кручения – по отнулевому (пульсирующему) циклу.

Материалом валов принимаем сталь 45 улучшенную. Временный предел выносливости σв=780 МПа.

Пределы выносливости данной марки стали:

- нормальных напряжений: σ-1=0,43·σв=0,43·780=335,4 МПа;

- касательных напряжений: τ-1=0,58·σ-1=0,58·335,4=194,53 МПа.

Коэффициент запаса прочности в опасном сечении определяется по формуле:
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Расчетное значение s не должно быть ниже допускаемого [s]=2,5 [3].

В выражении (11.1) коэффициенты запаса прочности по нормальным напряжениям равны:
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где kσ, kτ – эффективные коэффициенты концентрации нормальных и касательных напряжений, εσ, ετ – масштабные факторы для нормальных и касательных напряжений, β – коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверхности, σv, τv – амплитуды цикла нормальных и касательных напряжений, σm, τm – средние напряжения цикла нормальных и касательных напряжений. 

1. Быстроходный вал редуктора.

Определяем коэффициент запаса прочности в сечении А-А.

Диаметр вала в сечении А-А d=40 мм. 

Действующие моменты:

Мх=158,39 Н·м 

Му=0 Н·м

Т=129,71 Н·м

Концентрация напряжений в сечении А-А вызвана напрессовкой внутреннего кольца подшипника на вал, отсюда действующие силовые факторы:
kσ/εσ=2,7; kτ/ετ=2,02; β=0,95; ψσ=0,15, ψτ=0,1, σm=0.
Суммарный изгибающий момент:
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Осевой момент сопротивления:
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Амплитуда нормальных напряжений:
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Полярный момент сопротивления:
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Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений:
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Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям:
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Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям:
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Результирующий коэффициент запаса прочности сечения А-А быстроходного вала:
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Условие прочности для сечения А-А быстроходного вала выполняется.

Определяем коэффициент прочности в сечении Б-Б.

Диаметр вала в сечении Б-Б d=45 мм. 

Действующие моменты:

Мх=188,12 Н·м 

Му=125,66 Н·м

Т=129,71 Н·м

Концентрация напряжений в сечении Б-Б вызвана наличием шпоночной канавки с размерами b=14 мм, t1=5,5  мм, отсюда действующие силовые факторы:
kσ=1,79 εσ=0,78; kτ=1,69; ετ=0,66; β=1; ψσ=0,15, ψτ=0,1, σm=0.
Суммарный изгибающий момент:
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Осевой момент сопротивления:
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Амплитуда нормальных напряжений:
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Полярный момент сопротивления:
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Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений:
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Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям:
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Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям:
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Результирующий коэффициент запаса прочности сечения Б-Б быстроходного вала:
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Условие прочности для сечения Б-Б быстроходного вала выполняется.

2. Тихоходный вал.

Определяем коэффициент запаса прочности в сечении А-А.

Диаметр вала в сечении А-А d=60 мм. 

Действующие моменты:

Мх=233,56 Н·м 

Му=130,52 Н·м

Т=477,71 Н·м

Концентрация напряжений в сечении Б-Б вызвана наличием шпоночной канавки с размерами b=18 мм, t1=7  мм, отсюда действующие силовые факторы:
kσ=1,79 εσ=0,8; kτ=1,69; ετ=0,67; β=1; ψσ=0,15, ψτ=0,1, σm=0.
Суммарный изгибающий момент:
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Осевой момент сопротивления:
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Амплитуда нормальных напряжений:
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Полярный момент сопротивления:
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Амплитуда и среднее напряжение цикла касательных напряжений:
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Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям:
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Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям:
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Результирующий коэффициент запаса прочности сечения Б-Б тихоходного вала:


[image: image112.wmf]85

,

7

24

,

12

23

,

10

24

,

12

23

,

10

2

2

2

2

=

+

×

=

+

=

t

s

t

s

s

s

s

s

s

 > [s]=2,5                    (11.27)

Условие прочности для сечения Б-Б тихоходного вала выполняется.

12 Выбор смазочного материала и 
условий смазывания зубчатого редуктора

Смазывание зубчатого зацепления в редукторе при окружной скорости зубчатых колес v=1,51 м/с производится погружением в масляную ванну ведомого зубчатого колеса с делительным диаметром d2=320 мм при глубине погружения зуба не менее h=10 мм. Объем масляной ванны рассчитывается исходя из следующего выражения [3]:

V=q·P=0,25·5=1,25 дм3 = 1,25 л                            (12.1)

где q – примерный объем смазочного масла на единицу передаваемой мощности редуктором, дм3/кВт, P – мощность на выходе из редуктора, кВт.

Кинематическая вязкость масла устанавливается по [3] при v=1,675 м/с и контактных напряжениях зубчатых колес σН=319,2 МПа примерно равной η=34 м2/с. На основании этого принимается смазочное масло И-40А по ГОСТ 20799-75. 

При окружной скорости v=1,675 м/с зубчатых колес редуктора камеры подшипников заполняются пластичным смазочным материалом УТ-1 с его периодической заменой. 
Список литературных источников:
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Перечень тем курсовых проектов:

1. Проектирование привода толкающего конвейера (мощность двигателя N=10 кВт, цилиндрический прямозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная роликовая передача)

2. Проектирование привода ленточного конвейера (мощность двигателя N=8 кВт, цилиндрический косозубый двухступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная втулочная передача)

3. Проектирование привода экструдера (мощность двигателя N=5 кВт, конический прямозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная втулочная передача)

4. Проектирование привода лопастного осевого вентилятора (мощность двигателя N=9 кВт, конический косозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

5. Проектирование привода поршневого насоса (мощность двигателя N=3 кВт, конический косозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная роликовая передача)

6. Проектирование привода поршневого двухцилиндрового компрессора (мощность двигателя N=7 кВт, цилиндрический косозубый двухступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная втулочная передача)

7. Проектирование привода винтового компрессора (мощность двигателя N=4 кВт, цилиндрический прямозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная зубчатая передача)

8. Проектирование привода винтового опрокидывателя (мощность двигателя N=8 кВт, конический косозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная роликовая передача)

9. Проектирование привода механической мешалки (мощность двигателя N=6 кВт, цилиндрический прямозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

10. Проектирование привода вибрационного стенда (мощность двигателя N=4 кВт, цилиндрический прямозубый двухступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

11. Проектирование привода толкающего конвейера (мощность двигателя N=5 кВт, цилиндрический косозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная зубчатая передача)

12. Проектирование привода ленточного конвейера (мощность двигателя N=6 кВт, цилиндрический прямозубый двухступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная роликовая передача)

13. Проектирование привода экструдера (мощность двигателя N=9 кВт, конический косозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

14. Проектирование привода лопастного осевого вентилятора (мощность двигателя N=12 кВт, конический прямозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная роликовая передача)

15. Проектирование привода поршневого насоса (мощность двигателя N=6 кВт, конический прямозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

16. Проектирование привода поршневого двухцилиндрового компрессора (мощность двигателя N=5 кВт, цилиндрический прямозубый двухступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная роликовая передача)

17. Проектирование привода винтового компрессора (мощность двигателя N=7 кВт, цилиндрический косозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная втулочная передача)

18. Проектирование привода винтового опрокидывателя (мощность двигателя N=6 кВт, конический прямозубый одноступенчатый редуктор, плоскоременная передача, цепная зубчатая передача)

19. Проектирование привода механической мешалки (мощность двигателя N=8 кВт, цилиндрический косозубый одноступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная роликовая передача)

20. Проектирование привода вибрационного стенда (мощность двигателя N=9 кВт, цилиндрический косозубый двухступенчатый редуктор, клиноременная передача, цепная втулочная передача)

Примерная структура курсового проекта:

Введение

1. Выбор основной компоновки привода, порядок размещения его механических передач и редукторов;

2. Расчет основных кинематических и силовых соотношений привода, выбор коэффициента динамического нагружения;

3. Расчет механических передач привода;

4. Компоновка и конструирование редуктора в приводе;

5. Расчет на статическую и динамическую прочность валов привода;

6. Конструирование и расчет на долговечность опор качения редуктора;

7. Конструирование и расчет на прочность муфт привода и смазочных устройств редуктора;

Заключение

Список литературы 

Приложения к курсовой работе (спецификации, графики, первичная компоновка – при наличии таковых)
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