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Техническое задание на выполнение курсового проекта
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по дисциплине «Детали машин и основы конструирования»
Кинематическая схема №3 привода общего назначения                                           

Мощность на выходном валу привода:

РВВ  (кВт).

Частота вращения на выходном валу привода:  nВВ (об/мин).

Нагрузка постоянная.

Коэффициент перегрузки Кп

Срок службы привода t (час.)         

ЭД - электродвигатель       

1-цепная передача

2- цилиндрическая передача.

3- цилиндрическая передача. (2 и 3 цилиндрические передачи соосного редуктора)

	Исходные

данные
	Варианты

	
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10

	РВВ
	2.1
	3.2
	3.8
	4,2
	5.5
	7
	11
	15
	18
	23

	nВВ
	105
	100
	90
	57
	90
	75
	91
	60
	80
	90

	t *103
	25
	26
	27
	28
	29
	17
	31
	24
	23
	22

	Кп
	1.45
	1.5
	1.55
	1.0
	1.65
	1.7
	1.75
	1.8
	1.9
	1.4


Оглавление

Техническое задание

Введение

Выбор электродвигателя и энерго - кинематический расчет привода

Расчет закрытых передач привода
Расчет валов

Подбор и расчет подшипников

Подбор и расчет шпонок

Компоновка редуктора 

Подбор и расчет муфты
Выбор смазки и способ ее контроля

Выбор уплотнений

Выбор и обоснование шероховатости поверхности основных деталей привода

Выбор и обоснование основных посадок, отклонений размеров, 
погрешности формы и расположения

Порядок сборки редуктора

Заключение

Список литературы

Введение
Целью выполнения курсового проекта по курсу «Детали машин» является: 

 исходя из заданного технического задания на проектирование  усвоить методы, правила и нормы проектирования, обеспечивающие выбор наиболее рациональных материалов, форм, степени точности и шероховатостей поверхности, а также технических условий изготовления. 
Курс «Детали машин» завершает цикл общеинженерных дисциплин в высших учебных заведениях. Знание этого курса позволяет приступить к изучению цикла специальных дисциплин, в которых излагаются основы теории, расчета, конструирования и эксплуатации машин специального назначения.

       Основные требования, предъявляемые к создаваемой машине: высокая производительность, надежность, технологичность, ремонтопригодность, минимальные габариты и масса, удобство эксплуатации, экономичность, техническая эстетика. Все эти требования учитывают в процессе проектирования и конструирования.

Правила проектирования, и оформления конструкторской документации стандартизированы. ГОСТ 2.103-68 устанавливает стадии разработки конструкторской документации на изделия всех отраслей промышленности.

Энерго – кинематический  расчет привода

исходные данные для расчета:

Мощность на выходном валу привода РВВ=4,2 кВт.

Частота вращения  выходного вала привода nВВ=57 об/мин.

Передачи привода:

1-ременная передача

2- цилиндрическая косозубая передача

3- цилиндрическая прямозубая передача

ЭД - электродвигатель[image: image145.wmf][
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Выбор параметров передач и элементов привода

Назначаем КПД (() передач и элементов (подшипников) привода:

· ременная передача —
[image: image1.wmf]=
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· цилиндрическая передача — 
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· цилиндрическая передача — 
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· подшипники качения (три пары) — 
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Определяем ориентировочное (расчетное) значение КПД привода:
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где m — число пар подшипников в приводе.

В данной схеме m=3
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Задаемся передаточными числами (U) передач привода

· ременная передача — U1=2 

· быстроходная цилиндрическая передача  — U2=3

· тихоходная цилиндрическая передача  — U3=4

Определяем передаточное число привода
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Определяем расчетную мощность электродвигателя
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Определяем потребную частоту вращения вала электродвигателя
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Выбираем электродвигатель с учетом полученных данных 

марка электродвигателя —4А100L4
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Определяем фактическое передаточное число привода


[image: image13.wmf]25
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Разбиваем фактическое передаточное число привода на передаточные числа передач привода с учетом рекомендаций и стандартного ряда на передаточные числа

· примем передаточное число ременной передачи — U
[image: image14.wmf]СТ
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передаточное число на остальные передачи 
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Определим передаточные числа тихоходной и быстроходной ступени 
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· передаточное число зубчатой, быстроходной цилиндрической передачи Uст2=4

· передаточное число зубчатой, тихоходной цилиндрической передачи— Uст3=3,15

Определяем  фактическое передаточное число привода с учетом стандартных передаточных чисел 
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Определяем фактическую частоту вращения выходного вала привода
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Определим погрешность и сравним с допускаемой погрешностью в 4% 
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Условие выполняется, переходим к следующему этапу расчета.  

Определяем частоты вращения валов привода
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Определяем вращающие моменты на валах привода
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Сводная таблица вращающих моментов и частот вращения валов привода

	      вал
	1
	2
	3
	4

	n, об/мин.
	1430
	715
	178,75
	56,7

	T, Нм
	31,34
	59,57
	231,18
	706,53


Расчет клиноременной передачи

Исходные данные:

     Мощность на ведущем валу ременной передачи N=4,6 кВт.

Частота вращения ведущего вала n1=1430 об/мин.
Частота вращения ведомого вала n2 =715 об/мин.

Передаточное число ременной передачи U =2

Вращающий момент ведущего вала  Т1=31,3 Нм.

Определяем диаметр ведущего (меньшего) шкива по формуле Саверина:
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где N - мощность на ведущем шкиве  Вт., n1- частота вращения ведущего шкива  об/мин.
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  Выбираем стандартное ближайшее значение диаметра ведущего шкива d1ст=180 мм 

По номинальному  моменту ведущего шкива выбираем сечение ремня.

Обозначение сечения - А.  

Находим диаметр d2  ведомого шкива, с учетом относительного скольжение (:
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     принимаем тип ремня - корд шнуровой, где ( =0,01
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Выбираем стандартное ближайшее значение d2ст=355 мм 

Уточняем передаточное отношение U  с учетом (: 
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Определяем межосевое расстояние а: его выбираем в интервале:
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Принимаем близкое к среднему значению  
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Определяем расчетную длину ремня:
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          Выбираем ближайшую по стандарту  длину Lрст=2240 мм. 

Вычисляем среднее значение диаметра шкива:
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Определяем новое значение - а-  с учетом стандартной длины Lрст :
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Монтажное межосевое расстояние:
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Угол обхвата меньшего шкива: 
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условие выполняется

  Находим  окружную скорость:
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По таблице 2.3 
[image: image45.wmf][
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 находим окружное усилие:  р0 = 182,4  Н.

Допустимое окружное усилие на один ремень 
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где  С(  - коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата:
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        СL  - коэффициент, учитывающий влияние длины ремня:
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Сp  - коэффициент, учитывающий режим работы:

при спокойной нагрузке Сp=1
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Определяем  окружное усилие:
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Расчетное число ремней:
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Округляем полученное число до ближайшего целого: 
[image: image52.wmf]2
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   Напряжение от предварительного натяжения каждой ветви ремня (0=1,6 МПа.

Усилие в ременной передаче:
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Рабочее натяжение в ременной передачи, ведущей ветви:
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Рабочее натяжение в ременной передачи, ведомой ветви:
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Усилие на опору вала:
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Шкивы клиноременных передач.
Материал шкивов – чугун СЧ 15

Шероховатость рабочей поверхности Rа = 2,5 мкм

Стандартные диаметры шкивов: d1 = 180 мм d2  = 355мм

Шкивы выполняются дисковые, т.к. расчетный диаметр d2 =180 мм             

не превышает допустимое значение для ремней - А равное [d]=200 мм.

 Канавки шкивов

с=3,3мм     e=9мм       t=15мм     S=10мм     
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Расчет цилиндрических зубчатых передач редуктора

В соосных редукторах расчет цилиндрических зубчатых передач редуктора начинают с расчета тихоходной ступени.

Исходные данные:

t – срок службы передачи, в часах t = 28000 часов.
u = 3,15 – передаточное число.

n1 = 178,75  об/мин – частота вращения шестерни 

n2 = 56,7 об/мин- частота вращения колеса;

T1 = 231,18 Н∙м – вращающий момент на шестерне; 

T2 = 706,53 Н∙м вращающий момент на колесе.

Нагрузка постоянная, передача не реверсивная.

Коэффициент перегрузки при пуске двигателя Кпер = 1.

Дополнительно принятые исходные данные:

Материал шестерни – сталь 40Х;

Материал колеса – сталь 40Х;

Способ термической обработки:


шестерни – закалка (50HRC=480HB);


колеса – улучшение (285HB);

Примечание: в квадратных скобках стоит ссылка на:

[с. №] – на номер страницы №; [ф. №] – на номер формулы №; [т. №] – на номер таблицы №. При оформлении пояснительной записки к курсовому проекту, в квадратных скобках пишется только номер источника согласно списку используемой литературы.

 Проектировочный расчет

Выбираем коэффициент ширины зуба (ba с учетом того, что имеем не симметричное расположение колес относительно опор: (ba = 0,357 [с. 7].

Тогда коэффициент ширины зуба по диаметру (bd определяем по формуле [ф. 3.1]: (bd = 0,5((ba((u+1) = 0,5(0,357((3,15+1) = 0,74.
Проектный расчет заключается в определении межосевого расстояния проектируемой передачи [ф. 3.2]:
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где Ka – вспо​мо​гательный коэффициент; 

T2H – вращающий момент на валу колеса, Н(м;

KH( – коэффициент, учитывающий неравно​мерность распределения на​груз​​ки по длине контактных линий; 

σHP – допускаемое контактное напряжение, МПа.

Для прямозубой передачи вспомогательный коэффициент Ka = 495 [т. 3.1].

KH( = 1,17 – данный коэффициент принимают в зависимости от параметра (bd, схемы передачи и твердости активных поверхностей зубьев [р. 3.1].
Допускаемые контактные σHP напряжения определяют раздельно для шестерни и колеса по формуле [ф. 3.3]:
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где σHlimb – предел контактной выносливости, соответствующий базовому числу циклов напряжений, МПа;

SH – коэффициент запаса прочности;

ZN – коэффициент долговечности;

ZR – коэффициент, учитывающий шероховатость сопряженных поверх​нос​тей зубьев;

Z( – коэффициент, учитывающий окружную скорость;

ZL – коэффициент, учитывающий влияние вязкости масла;

ZX – коэффициент, учитывающий размер зубчатого колеса.

В проектировочном расчете ZR (Z( (ZL (ZX = 0,9.

Тогда: 
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Коэффициенты за​паса прочности: для шестерни и колеса из материала однородной структуры SH1 =1,1 и SH2 = 1,1 [с. 9].

Предел контактной выносливости (Hlimb, МПа [т. 3.2]: 
для закалённой шестерни (Hlimb1=17(НHRC+200=17(50+200=1050;

для колеса с ТО  улучшение (Hlimb2=2Ннв+70=2(285+70=640.

Суммарное число циклов перемены напряжений NК при постоянной нагрузке определяется следующим образом [ф. 3.4]: 

NK = 60(c(n(t,

где с – число зубчатых колес, сцепляющихся с рассчитываемым зубчатым колесом, n – частота вращения, рассчитываемого зубчатого колеса (шестерни), об/мин, t – срок службы передачи, в часах.

Таким образом: 

NK1 = 60(c(n1(t = 60∙1∙178,75∙28000 = 300300000 = 300∙106 циклов,
NK2 = 60(c(n2(t = 60∙1∙56,7∙28000 = 95256000 = 95∙106 циклов.
Базовые числа циклов напряжений, со​ответствующие пределу вынос​ли​вости, определяется по формуле [ф. 3.10]:

NHlim1 = 30(HHB12,4 = 30∙4802,4= 81,7∙106 ,

NHlim2 = 30(HHB22,4 = 30(2852,4 = 23,4(106.

Так как NK > NHlim определяем значение ZN по формуле [c. 10]:
ZN1 = 
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ZN2 = 
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Используя полученные данные, найдем допускаемые контактные напряжения σHP, МПа:
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∙0,932∙0,9 = 488.
   В качестве допускаемого контактного напряжения σHP для прямозубой передачи при проектировочном расчете принимают допускаемое напряжение того зубчатого колеса (шестерни или колеса), для которого оно меньше.

                 σHP=488 МПа


Полученные данные подставим в формулу по определению межосевого расстояния: 
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Полученное межосевое расстояние округляется до стандартного значения [c. 11]: aω = 200 мм.

Ориентировочно определяем значение модуля (мм) [ф. 3.19]:

m = (0,01…0,02)(aω = (0,01…0,02)(200 = 2…4 мм.
По ГОСТ 9563-80 принимаем стандартный нормальный модуль 

m = 2,5 мм.

Зададимся углом наклона ( = 0° и определим суммарное zC, число зубьев шестерни z1 и колеса z2 [ф. 3.20, ф. 3.21, ф. 3.22]:

zC = 2(aω(сos(/m = 2∙200∙сos(0°)/2,5 = 160   zC = 160.

Тогда: z1 = zC/(1+u) = 160/(1+3,15) = 39, z2 = zС – z1 = 160 – 39 = 121.


Действительное передаточное число и его погрешность определяется по формулам [ф. 3.23]:


[image: image67.wmf]%

3

5

,

1

%

100

15

,

3

103

,

3

15

,

3

%

100

103

,

3

39

121

1

2

£

=

-

=

-

=

D

=

=

=

Д

Д

Д

u

u

u

u

z

z

u

.
Основные размеры шестерни и колеса:
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Диаметры вершин зубьев 

da1 = d1 + 2(m= 97,5+ 2(2,5 = 102,5 мм

da2 = d2 + 2(m = 302,5 + 2(2,5 = 307,5 мм

Ширина колеса определяется по формуле [ф. 3.29]:

b2 = (ba(aω = 0,357∙200 = 71,4 мм.

Полученное значение ширины колеса округляем до нормального линейного размера: b2 = 80 мм. 
Ширина шестерни определяется по формуле [ф. 3.30], мм:

b1 = b2 + (5...10) = 80 + (5...10) = 85…90 мм.


Полученное значение ширины округляем до нормального линейного размера: b1 = 100 мм.
Определим окружную скорость зубчатых колес по формуле [ф. 3.31]:
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По окружной скорости колес назначаем 9-ю степень точности зубчатых колес [т. 3.4].

Проверочный расчет на контактную выносливость активных поверхностей зубьев

Определение расчетного контактного напряжения

Контактная выносливость устанавливается сопоставлением действующим в полосе зацепления расчетного и допускаемого контактного напряжений [ф. 4.1]:

σH = σH0(
[image: image70.wmf]H
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где KH – коэффициент нагрузки; σH0 – контактное напряжение в полюсе зацеп​ления при KH = 1.


Контактное напряжение в полюсе заце​пления при KH = 1 определяют следующим образом [ф. 4.2], МПа: 

σH0 = ZE(ZH(Z(
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где ZE – коэффициент, учитывающий механические свойства материалов сопряженных зубчатых колес;

ZH – коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхностей зубьев в полюсе зацепления;

Z( – коэффициент, учитывающий суммарную длину контактных линий;

FtH – окружная сила на делительном цилиндре, Н;

bω – рабочая ширина венца зубчатой передачи, мм;

d1 – делительный диаметр шестерни, мм.

Коэффициент, учи​тывающий форму сопря​женных поверхностей зубьев в полюсе зацеп​ления ZH =1,76 Таблица 4.1

Коэффициент, учи​тывающий механические свойства сопряженных зубчатых колес ZE [ф. 4.4]. Для стальных зубчатых ко​лес ZE = 190.
Коэффициент Z(, учитывающий суммарную длину контактных линий, определяется по формуле [ф. 4.5]: 
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где коэффициент тор​цового перекрытия: (( =(а1 + (а2,
составляющие ко​эффициента торцового перекрытия:
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где углы профиля зуба в точках на окружнос​тях вершин:
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Тогда (( =(а1 + (а2= 0,84 + 1,08 = 1,92.
Окружная сила на делительном цилиндре FtH определяется по формуле [ф. 4.6], Н:

FtH = 2000(T1H/d1 = 2000(231,18/97,5 = 4742.


Подставив полученные данные в формулу [ф. 4.2], получим:

σH0 = ZE(ZH(Z(
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Коэффициент нагрузки KH определяют по зависимости [ф. 4.7]:

 KH = KА(KH((KHβ(KH(,

где KА – коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку;

KH( – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями;

KHβ – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения на​груз​​ки по ширине зуба;

KH( – коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку.

Коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку [т. 4.2]:

KА = 1.

Коэффициент KH(, учитывающий распределение нагрузки между зубьями, выбирается по таблице в зависимости от окружной скорости и степени точности по нормам плавности [т. 4.5]:
KH( = 1,13.  KH( = 1,17.

Динамический коэффициент KH( определяется по формуле [ф. 4.8]:

KH( = 1 + ωH((bω /(FtH(KA) = 1 + 2,12(80 /(4742(1) = 1,04,

где 
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где (H( – удельная окружная динамическая сила, Н/мм; ( – окружная скорость на делительном цилиндре, м/с; (Н = 0,04 – коэффициент, учитывающий влияние зубчатой передачи и модификации профиля головок зубьев [т. 4.6]; g0 = 7,3 – коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления зубьев шестерни и колеса [т. 4.7].

Таким образом: 

KH = KA∙KH(∙KH(∙KH( = 1(1,04(1,17(1,13 = 1,38

Тогда: 

σH = σH0(
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Допускаемые контактные напряжения в проверочном расчете 

σHР =
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Значение коэффициентов ZN1 и ZN2 определены в проектировочном расчете.

Коэффициент ZL, учитывающий влияние смазки, при отсутствии экспе​риментальных данных принимаем ZL = 1. 

Коэффициент ZR, учитывающий влияние исходной шеро​ховатости сопря​жен​ных поверхностей зубьев, определяется по тому из сопряженных колес, зубья которого имеют более грубые поверхности, т.е. в зависимости от параметра шероховатости поверхности [с. 26]: ZR = 0,95.

Коэффициент Z(, учитывающий окружную скорость, определяют по формуле [ф. 4.10]: при H > 350 НV  Z(1= 0,925((0,05 = 0,925(0,910,05 =0,92, 

при  H ( 350HV, Z(2 = 0,85((0,1=0,85(0,910,1=0,84.
Коэффициент ZX, учи​тывающий размер зуб​чатого колеса [с. 26]:

Поскольку d1 < 700 и d2 < 700, то ZX1 =1 и ZX2 = 1.

Тогда допускаемые контактные напряжения, МПа: 
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В качестве допускаемого контактного напряжения передачи, которое сопоставляют с расчетным, принимают [ф. 4.13]: 

для прямозубых передач минимальное из них (НР1 и (НР2, т.е.

                                    (НР = min((НР1, (НР2);


(HP = 434

при этом должно выполняться условие:

(НР < 1,25(НРmin
434 < 543 – условие выполнено.

Сопоставим расчетное и допускаемое контактное напряжение:

σH ≤ σHP,

415 ≤ 434 – условие выполнено.

недогруз = 
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Расчет зубьев на выносливость при изгибе

Определение расчетного изгибного напряжения.

Расчетом определяют напряжение в опасном сечении на переходной по​верхности зуба для каждого зубчатого колеса.

Выносливость зубьев, необходимая для предотвращения усталостного из​лома зубьев, устанавливают сопоставлением расчетного местного напряжения от изгиба в опасном сечении на переходной поверхности и допускаемого на​пряжения по условию (F ( (FP.

(F = 
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где FtF – окружная сила на делительном цилиндре, Н;

bω – рабочая ширина венца зубчатой передачи, мм;

m – нормальный модуль, мм;

YFS – коэффициент, учитывающий форму зуба и концентрацию напряже​ний;

Yβ – коэффициент, учи​тывающий наклон зуба;

Yε – коэффициент, учи​тывающий перекрытие зубьев;

KF – коэффициент нагрузки.

Окружная сила на делительном цилиндре FtF определяется по формуле [ф. 5.3], Н:

 FtF = 2000(T1F/d1 = 2000∙231,18/97,5 = 4742,


где Т1F – вращающий момент на шестерне, Н(м; d1 – делительный диаметр шестерни, мм.

Коэффициент YFS, учи​тывающий форму зуба и концентрацию напряже​ний, определяется по формуле [ф. 3.17]:
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где x1 = x2 = 0 – коэффициенты смещения; z(1 = z1 / cos3β = 39/13 = 39 – эквивалентное число зубьев шестерни, z(2 = z2 / cos3β = 121/13 = 121 – эквивалентное число зубьев колеса. Тогда:
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Коэффициент Yβ, учитывающий влияние угла наклона зубьев, Yβ=1 т.к. передача прямозубая.

Коэффициент Yε, учи​тывающий перекрытие зубьев, определяют по формуле [ф. 5.5] с учетом того, что (( = 1 ( 1:
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где εα – коэффициент торцового перекрытия (определен при расчете расчетного контактного напряжения).

Коэффициент нагрузки КF принимают по формуле [ф. 5.6]:

 KF = KA(KF((KF((KF(,


где KA – коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку (не учтенную в циклограмме нагружения);

KF( – коэффициент, учи​тывающий динамичес​кую нагрузку, возни​кающую в зацеплении до зоны резонанса;

KF( – коэффициент, учи​тывающий неравномер​ность распределения на​грузки по длине контак​тных линий;

KF( – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями.

Динамический коэффициент KF( определяется по формуле [ф. 5.7]:

KF( = 1 + ωF((bω /(FtF(KA) = 1 + 2,12(80 /(4742(1) = 1,04,

где 
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где (F( – удельная окружная динамическая сила, Н/мм; ( – окружная скорость на делительном цилиндре, м/с; (F = 0,04 – коэффициент, учитывающий влияние зубчатой передачи и модификации профиля головок зубьев [с. 30]; g0 = 7,3 – коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления зубьев шестерни и колеса [т. 4.7].

Коэффициент KF(, учи​тывающий неравномер​ность распределения на​грузки по длине контак​тных линий, определяется по графику [р. 5.2], в зависимости от коэффициента KH( = 1,17 и отношения bω/m = 80/2,5 = 32  KF( = 1,17.

Коэффициент KF(, учитывающий неравномерность распределения нагрузки между зубьями
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Таким образом:

KF = KA(KF((KF((KF( = 1(1,04(1,17(1 = 1,22.

Тогда: (F1 = 
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Допускаемые напряжения в проверочном расчете на изгиб

Допускаемым напряжением (FP определяются по формуле [ф. 5.11]:

 (FP = 
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где (Flimb – предел выносливости зубьев при изгибе, соответствующий базовому числу циклов напряжений, МПа;

SF – коэффициент запаса прочности;

YN – коэффициент долговечности;

Yδ – коэффициент, учитывающий градиент напряжения и чувствительность материала к концентрации напряжений;

YR – коэффициент, учитывающий шероховатость переходной поверхнос​ти;

YX – коэффициент, учитывающий размеры зубчатого колеса.

Коэффициент запаса прочности SF определяется в зависимости от способа термической и химико-термической обработки [см. приложение 2]:

для шестерни из стали марки 40Х, закаленной SF1 =1,7; для колеса из стали марки 40Х, улучшенной  SF2 =1,7.

Коэффициент долговечности 
[image: image97.wmf]N
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 находится по формуле [ф. 3.14]:
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где qF – показатель степени [с. 14];

NFlim – базовое число циклов перемены напряжений, NFlim = 4(106 циклов;

NК – суммарное число циклов перемены напряжений, уже определены:

NK1 = 60(c(n1(t = 60∙1∙178,75∙28000 = 300300000 = 300∙106 циклов,
NK2 = 60(c(n2(t = 60∙1∙56,7∙28000 = 95256000 = 95∙106 циклов.
Так как NK1 > NFlim = 4(106 и NK2 > NFlim, то YN1 = YN2 =1.

Коэффициент Yδ, учитывающий градиент напряжения и чувствитель​ность материала к концентрации напряжений, находится в зависимости от значения модуля m по формуле [ф. 5.12]:

Yδ = 1,082 – 0,172∙lgm = 1,082 – 0,172∙lg2,5 = 1,01.

Коэффициент YR, учитывающий шероховатость переходной поверхнос​ти выбираем в зависимости от вида обработки [т. 5.4]:

для шестерни из закаленной стали YR1 = 1,2; 

для колеса, улучшенного YR2 = 1,2.

Коэффициент YX, учитывающий размер зубчатого колеса, определяется по формуле [ф. 5.13]:

YX1 = 1,2 – 0,000125∙d1 = 1,05 – 0,000125(97,5 = 1,04,
YX2 = 1,2 – 0,000125∙d2 = 1,05 – 0,000125(302,5= 1,01.

Предел выносливости зубьев при изгибе (Flimb, соответствующий базовому числу циклов напряжений, определяется по формуле [ф. 5.14]:

 (Flimb =(0Flimb(YT(Yz(Yg(Yd(YA ,
 

где (0Flimb – предел выносливости при отнулевом цикле изгиба; 

YT – коэффициент, учитывающий технологию изготовления;

Yz – коэффициент, учитывающий способ получения заготовки зубчатого колеса;

Yg – коэффициент, учитывающий влияние шлифования передней поверх​ности зуба;

Yd – коэффициент, учитывающий влияние деформационного упрочнения или электрохимической обработки переходной поверхности;

YA – коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки;

Предел выносливости при отнулевом цикле изгиба (0Flimb, выбирается в зависимости от способа термической или химико-термической обработки [приложение 2]:

для закаленной шестерни из стали марки 40Х (0Flimb1 = 580 МПа, для колеса из стали марки 40Х, улучшенного  (0Flimb2 = 500 МПа.
Коэффициент YT принимают YT1 = YT2 = 1, поскольку в технологии из​готовления шестерни и колеса нет от​ступ​​ле​ний от примеча​ний к соответствующим табличным приложения 2.

Коэффициент Yz, учитывающий способ получения заготовки зубчатого колеса [c. 34]: Для поковки Yz1 = 1 и Yz2 = 1.

Коэффициент, учитывающий влияние шлифования переходной поверх​ности зуба, Yg1 = Yg2 = 1, так как шлифование не используется [c. 34]. 

 Коэффициент, учитывающий влияние деформационного упрочнения или электрохимической обработки переходной кривой, Yd1 = Yd2 = 1, так как отсутствует деформационное упрочнение [c. 34]. 

Коэффициент, учитывающий влияние двустороннего приложения нагрузки, YA = 1, так как одностороннее приложение нагрузки [c. 34]. 

Тогда:

(Flimb1 =(0Flimb1(YT(Yz(Yg(Yd(YA = 580(1(1(1(1(1 = 580 МПа,

(Flimb2 =(0Flimb2(YT(Yz(Yg(Yd(YA = 500(1(1(1(1(1 = 500 МПа.

Таким образом:
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Сопоставим расчетные и допускаемые напряжения на изгиб:

(F1 = 57 < (FP1 = 430,

(F2 =54 < (FP2 = 360.

Следовательно, выносливость зубьев при изгибе гарантируется с вероятностью неразрушения 99 %.

Расчет цилиндрической зубчатой передачи быстроходной ступени

Исходные данные:

Срок службы зубчатой передачи 28000 час.

u = 4 – передаточное число.

n1 = 715 об/мин – частота вращения шестерни 

n2 = 178,75 об/мин- частота вращения колеса;

T1 = 59,57 Н∙м – вращающий момент на шестерне; 

T2 = 231,18 Н∙м вращающий момент на колесе.

1. Проектировочный расчет

Выбираем коэффициент ширины зуба (ba с учетом того, что имеем не симметричное расположение колес относительно опор (ba = 0,315 [с. 7].

Тогда коэффициент ширины зуба по диаметру (bd определяем по формуле [ф. 3.1]: (bd = 0,5((ba((u+1) = 0,5(0,315((4+1) = 0,79.

Материалы, термообработку, твердость и допускаемые напряжения примем, как и для тихоходной ступени редуктора.
   Принимаем межосевое расстояние равное aω = 200 мм. (как для тихоходной ступени, т.к. редуктор соосный)

определяем значение модуля (мм) [ф. 3.19]:

m = (0,01…0,02)(aω = (0,01…0,02)(200 = 2…4 мм.
По ГОСТ 9563-80 принимаем стандартный нормальный модуль [c. 17]: 

m = 3 мм.

Зададимся углом наклона ( = 16° и определим суммарное zC, число зубьев шестерни z1 и колеса z2 [ф. 3.20, ф. 3.21, ф. 3.22]:

zC = 2(aω(сos(/m = 2∙200∙сos(16°)/3 = 128,17,


Полученное значение округляем до целого числа: zC = 128.
Тогда:

z1 = zC/(1+u) = 128/(1+4) = 25,6, 

Полученное значение округляем до целого числа: z1 =26,

z2 = zС – z1 = 128 – 26 = 102,

Полученное значение округляем до целого числа: z2 =102.


Действительное передаточное число и его погрешность определяется по формулам [ф. 3.23]:
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Уточняем значение угла ( по формуле [ф. 3.24]:
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 тогда ( = 16°15′
Основные размеры шестерни и колеса:

Диаметры делительные шестерни и колеса определяются по формуле [ф. 3.25], мм:
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Проверим полученные диаметры по формуле [ф. 3.26]:

aω = (d1 + d2)/2 = (81,25+ 318,75)/2 = 200,

что совпадает с ранее найденным значением.

Диаметры вершин зубьев определяются по формуле [ф. 3.27] с учетом того, что зубья изготовлены без смещения (х = 0), мм:

da1 = d1 + 2(m= 81,25+ 2(3 = 87,25,

da2 = d2 + 2(m = 318,75 + 2(3 = 324,75;

диаметры впадин [ф. 3.28], мм:

df1=d1 – 2,5(m = 81,25 – 2,5(3 = 73,75,

df2=d2 – 2,5(m = 318,75 – 2,5(3 = 311,25;

Ширина колеса определяется по формуле [ф. 3.29]:

b2 = (ba(aω = 0,315∙200 = 63 мм.

Полученное значение ширины колеса округляем до нормального линейного размера: b2 = 63 мм. 
Ширина шестерни определяется по формуле [ф. 3.30], мм:

b1 = b2 + (5...10) = 63 + (5...10) = 68…73 мм.


Полученное значение ширины округляем до нормального линейного размера: b1 = 80 мм.
Определим окружную скорость зубчатых колес по формуле [ф. 3.31]:
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По окружной скорости колес назначаем 9-ю степень точности зубчатых колес [т. 3.4].

Проверочный расчет на контактную выносливость активных поверхностей зубьев быстроходной ступени в соосных редукторах можно не выполнять, т.к. загруженность передачи меньше, чем для тихоходной ступени, а межосевое расстояние такое же.

Расчет зубьев на выносливость при изгибе

Определение расчетного изгибного напряжения

(F = 
[image: image105.wmf]m
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Окружная сила на делительном цилиндре FtF определяется по формуле [ф. 5.3], Н:

 FtF = 2000(T1F/d1 = 2000∙59,57/81,25 = 1466,


где Т1F – вращающий момент на шестерне, Н(м; d1 – делительный диаметр шестерни, мм.

Коэффициент YFS, учи​тывающий форму зуба и концентрацию напряже​ний, определяется по формуле [ф. 3.17]:
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где x1 = x2 = 0 – коэффициенты смещения; z(1 = z1 / cos3β = 26/0,963 = 29,4 – эквивалентное число зубьев шестерни, z(2 = z2 / cos3β = 102/0,963 = 115,3 – эквивалентное число зубьев колеса. Тогда:
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Коэффициент Yβ, учитывающий влияние угла наклона зубьев, опреде​ляется по формуле [ф. 5.4]:
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Коэффициент Yε, учи​тывающий перекрытие зубьев, определяют по формуле [ф. 5.5] с учетом того, что (( = 2,4 ( 1:


[image: image110.wmf]61

,

0

65

,

1

1

1

=

=

=

a

e

e

Y

,

где εα – коэффициент торцового перекрытия (определен при расчете расчетного контактного напряжения).

Коэффициент нагрузки КF принимают по формуле [ф. 5.6]:

 KF = KA(KF((KF((KF(,


где KA – коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку (не учтенную в циклограмме нагружения);

KF( – коэффициент, учи​тывающий динамичес​кую нагрузку, возни​кающую в зацеплении до зоны резонанса;

KF( – коэффициент, учи​тывающий неравномер​ность распределения на​грузки по длине контак​тных линий;

KF( – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями.

     Коэффициент, учитывающий внешнюю динамическую нагрузку [т. 4.2]: KА = 1.

Динамический коэффициент KF( определяется по формуле [ф. 5.7]:

KF( = 1 + ωF((bω /(FtF(KA) = 1 + 6,2(63 /(1466(1) = 1,27,

где 
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где (F( – удельная окружная динамическая сила, Н/мм; ( – окружная скорость на делительном цилиндре, м/с; (F = 0,04 – коэффициент, учитывающий влияние зубчатой передачи и модификации профиля головок зубьев [с. 30]; g0 = 7,3 – коэффициент, учитывающий влияние разности шагов зацепления зубьев шестерни и колеса [т. 4.7].

Коэффициент KF(, учи​тывающий неравномер​ность распределения на​грузки по длине контак​тных линий, определяется по графику [р. 5.2], в зависимости от коэффициента KH( = 1,15 и отношения bω/m = 63/3 = 21:

KF( = 1,13.

Коэффициент KF(, учитывающий неравномерность распределения нагрузки между зубьями, определяется в зависимости от значения εβ [ф. 5.9]:
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так как εβ > 1, то KF( определяется по следующей формуле [ф. 5.10]: 
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где n – степень точности по нормам контакта (уже определен); (( – коэффициент торцового перекрытия. 


Таким образом:

KF = KA(KF((KF((KF( = 1(1,27(1,13(1 = 1,44.


Тогда:

(F1 = 
[image: image114.wmf]m
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Сопоставим расчетные и допускаемые напряжения на изгиб:

(F1 = 20 < (FP1 = 409,

(F2 =18 < (FP2 = 342.

Следовательно, выносливость зубьев при изгибе гарантиру​ется с вероятностью неразру​шения  99 %.

Расчет валов

Проектировочный расчет быстроходного вала.

   В качестве исходного расчетного сечения при конструировании быстроходного вала принимают сечение выходного конца. Диаметр этого сечения d1  , мм предварительно определяем из условного расчета вала на кручение по формуле:[image: image152.wmf]кНм
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 где Р - передаваемая мощность, кВт;

       n - частота вращения быстроходного вала, об/мин;

       U - передаточное число.

   Окончательные принимаем   d1  =36 мм. 

Диаметр  dn1  , следующего участка вала для посадки подшипника и размещения уплотнения, а также для образования упорного бурта, принимается равным dn1  = 45 мм.

Диаметр   d(n1   последующего участка вала определяется из условия получения достаточной высоты t  бурта для упора подшипника:

Принимаем    d(n1= 50мм.

Проектировочный расчет промежуточного вала

  Исходным расчетным сечением промежуточного вала является сечение диаметром   dк2  под колесом.

   Значение dк2  определяется по следующей формуле:

dк2 =(0,3…0,35)аwб
dк2 =(0,3…0,35)200=65мм

  По ГОСТ 6636-69 принимаем   dк2 = 65 мм.

    Диаметры посадочных поверхностей для подшипников принимают в зависимости от   dк2   по соотношению:

dn2 =(0,9…1,0) dк2  

dn2 =(0,9…1,0) 65=61,7

   Принимаем   dn2 =60мм.

   Диаметр  d(к2  участка вала, необходимо для образования упорного бурта колеса, определяется по соотношению:

d(к2= dк2 +4f
где  f - размер фаски в отверстиях ступицы колеса.

d(к2= 65 + 8 =73мм

Принимаем d(к2= 70мм.

Проектировочный расчет тихоходного вала

     Исходным расчетным сечением для тихоходного вала, как и для быстроходного, является сечение выходного конца диаметром d3 .
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  Принимаем  по ГОСТ 12080-66 диаметр d3 = 55мм.

    Выбор диаметра  dn3   участков вала для посадки подшипников и размещения уплотнений. Принимаем   dn3=60мм.
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Выбор диаметра  dк3   участков  вала для посадки колеса производится по соотношению:

   Принимаем  dк3  =65 мм.

Проверочный расчет тихоходного вала
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   Наметив конструкцию вала, установив основные размеры его, выполняют уточненный расчет, заключающийся в определении коэффициентов запаса прочности   s   в опасных сечениях:

[image: image156.wmf]  Коэффициент запаса прочности по нормальным напряжениям:

    где  (-1 - предел выносливости стали при симметричном цикле изгиба; 

для углеродистых конструкционных сталей   (-1 =0,43(в, в нашем случае для стали 45,  (в =780 МПа,  следовательно   (-1 =780*0,43 = 335МПа;

k( - эффективный коэффициент концентрации нормальных напряжений, в нашем случае он равен 1,77 (при диаметре заготовки  65мм);

(( - масштабный фактор для нормальных в нашем случае он равен 0,77 (при диаметре заготовки  65мм); ( - коэффициент, учитывающий влияние шероховатости поверхности: при Ra = 0,32-2,5мкм  принимаем 0,96;
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(v - амплитуда цикла нормальных напряжений, равная наибольшему напряжению изгиба в рассматриваемом сечении; (m - среднее напряжение цикла нормальных напряжений, в нашем случае осевая нагрузка  Fa на вал отсутствует или пренебрежительно мала, то принимают  (m =0; 

 где W - момент сопротивления изгибу,

     а  МА-А - момент в опасном сечении,
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[image: image159.wmf]мм
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 где   М/  в плоскости XZ  с эпюры =131,7кНм
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          М//  в плоскости YZ  с эпюры =47,95кНм.

  Коэффициент запаса прочности по касательным напряжениям равен:

   Здесь  (-1 - предел выносливости стали; для конструкционных сталей  (-1 =0,58(-1 =0,58*335 =194,3МПа, (( = 0,66, k( = 1,68.

 Значения   ((  и (m  определяются в предположении, что вследствии колебания крутящего момента Т  напряжения  кручения изменяются по отнулевому циклу:
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где   Wk - момент сопротивления кручению,

          Т- момент, передаваемый валом.

Подбор и расчет подшипников 

Задачей раздела является выбор и проверочный расчет стандартных подшипников качения.

Поскольку опоры валов подвергается действию радиальных усилий и незначительных осевых выбираем радиальные однорядные шарикоподшипники.

 На входном валу (быстроходном):

   Подбираем подшипники средней серии.

   Диаметр вала  dВ (рассчитанный ранее), равен  45мм.

 выбираем подшипник  № 309 ГОСТ 8338-75.

 На промежуточном валу:

   Подбираем подшипник средней серии.

   Диаметр вала  dВ (рассчитанный ранее), равен  60мм.

 выбираем подшипник  № 312 ГОСТ 8338-75.

На выходном валу (тихоходном):

   Подбираем подшипник особолегкой серии.

   Диаметр вала  dВ (рассчитанный ранее), равен  60мм.

 выбираем подшипник  № 112 ГОСТ 8338-75.

Проверим на долговечность подшипник выходного вала.

Для расчета на долговечность необходимо найти силы, действующие на этот подшипник. 

Окружная и радиальная силы (определенные ранее), равны соответственно: Ft=4671,3Н , Fr=1700,2Н.

Плоскость XOZ:
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Плоскость YOZ:
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Суммарные реакции в опорах 
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[image: image127.wmf]2
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Намечаем шарикоподшипники радиальные однорядные, особолегкой серии: d= 60мм,D= 95мм,С= 29600Н,С0= 18300Н.

Расчетный ресурс в часах может быть определен по формуле
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где Lh - расчетный ресурс, час; C – динамическая грузоподъемность, Н; RE – эквивалентная нагрузка, Н; m – показатель кривой выносливости (m=3 для шариковых подшипников [9, с. 6]).

Формула для эквивалентной нагрузки имеет вид
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где x и y – коэффициенты радиальной и осевой нагрузок соответственно; Rr  и Ra – радиальная и осевая нагрузки подшипника, Н; V – коэффициент вращения; Kб – коэффициент безопасности;    KT – температурный коэффициент.

Так как в данной конструкции кольцо запрессовано на вал и вращаетсявнутренне кольцо , то V = 1.

Принимаем Kб = 1.

Из практики эксплуатации цилиндрических редукторов известно, что рабочая температура таких редукторов не превышает 80 С0, поэтому KТ = 1,0 [9, с. 9].

Подсчет эквивалентной нагрузки :
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Радиальных нагрузок нет, следовательно, Ра=0.
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Считаем ресурс подшипника:
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Подбор и расчет шпонок

Для проектировочного расчета шпоночного соединения по критерию смятия справедлива формула: 
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где b – ширина шпонки, мм h -  высота шпонки, мм; 
[image: image134.wmf]1

t

 - высота шпоночного паза, мм; lр – расчетная длина шпонки, мм; d – диаметр вала, мм.

Величина допускаемого напряжения смятия равна 
[image: image135.wmf][
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s

=100…150 МПа. 

Подбираем шпонки призматические, материал-ст.45

Ведущий вал:

lр = 63 мм, при d= 36 мм, b ( h=10 ( 8, 
[image: image136.wmf]1

t

 =5,0.

Момент на этом валу равен Т=59,57 Нм.
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Условие прочности шпонки на смятие выполняется.

Промежуточный вал:

lр = 56 мм, при d= 65 мм, b ( h=18 ( 11, 
[image: image138.wmf]1

t

 =7,0.

Момент на этом валу равен Т=231,18 Нм.
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Условие прочности шпонки на смятие выполняется.

Выходной вал (шпонка под муфту):

lр = 80 мм, при d= 55 мм, b ( h=16 ( 10, 
[image: image140.wmf]1

t

 =6,0.

Момент на этом валу равен Т=706,53 Нм.
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Условие прочности шпонки на смятие выполняется.

Выходной вал (шпонка под звездочку):

lр = 70 мм, при d= 65 мм, b ( h=18 ( 11, 
[image: image142.wmf]1

t

 =7,0.

Момент на этом валу равен Т=706,53 Нм.
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Условие прочности шпонки на смятие выполняется.

Подбор муфты

   Для соединения выходного вала редуктора, для соединения приводного вала конвейера предусмотрена  муфта (МУВП) общего назначения, которая применяется для передачи вращающих моментов со смягчением ударов с помощью упругих резиновых втулок, надеваемых на пальцы.

Муфта выбирается исходя из диаметров соединяемых валов и расчетного 

крутящего момента, передаваемого через муфту. 

По ГОСТ 21424-75 выбираем муфту упругую втулочно-пальцевую,

 тип 1 (с цилиндрическими отверстиями), исполнение 2, D = 220 мм, 

 l =170мм, L=85 мм.


Выбор смазки и способ ее контроля

Смазывание зубчатого зацепления производится окунанием зубчатого колеса в масло, заливаемого внутрь корпуса. 

По таблицам устанавливаем вязкость масла. 

Принимаем масло индустриальное И-30А по ГОСТ 20799-75. Подшипники смазываем за счет разбрызгивания масла зубчатыми колесами, погруженными в масло.  Для контроля уровня смазки - жезловый маслоуказатель, установленный в нижней части корпуса редуктора.

Выбор уплотнений

   Уплотнения подбираем для быстроходного и тихоходного вала. Для этого воспользуемся рекомендациями [3].

   Уплотняющие устройства по принципу действия разделяют на контактные, лабиринтные и щелевые, центробежные и комбинированные.

   Мы выбираем контактные  (манжетные) уплотнения тип 1, т.к. они применяются при скорости ≤ 20 м/с.

   По ГОСТ 8752-79 и по диаметрам подбираем уплотнения.

Выбор и обоснование шероховатостей поверхности основных деталей редуктора

Посадки назначаем в соответствии с указаниями, данными в методике [3].

Посадка зубчатых колес на валы Н7/s6. Посадка звездочки цепной передачи на вал редуктора Н7/к6.

Посадка муфты на вал H7/к6. Шейки валов под подшипники выполняем с отклонением вала k6. Отклонения отверстий в корпусе под наружные кольца  подшипников по Н7. Посадка стакана под подшипник в корпус выполняется по Н7/h6. 

Назначим шероховатости основных поверхностей, исходя из технологичности и  рекомендаций. 

Шероховатость вала под зубчатые колеса назначаем по Ra = 2,5 мкм. 

Шероховатость вала под звездочку, назначаем  Ra = 2,5 мкм. 

Шероховатость вала под муфту, назначаем исходя из условия, точности сопряжения и плавности передаваемого усилия Rа =2,5 мкм. 

Шероховатость вала под посадку подшипников, определяет точность передачи, и шумность работы редуктора, назначаем Ra = 0,63 мкм. 

Шероховатость стакана под подшипник, назначаем исходя из точности передачи и точности подшипников  Ra = 2.5 мкм. 

Порядок сборки редуктора

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

   Сборку производят в соответствии со сборочным чертежом редуктора, начиная с узлов валов:

   на ведущий вал (входной) насаживают шарикоподшипники, предварительно нагретые в масле до 80-100 С0;

   в ведомый (промежуточный) и выходной валы  закладывают шпонки и напрессовывают зубчатые колеса до упора в бурт вала; затем устанавливают шарикоподшипники, нагретые в масле.

    Собранные валы укладывают в основание корпуса редуктора и надевают крышку на корпус. Центрирование осуществляется с помощью двух конических штифтов; затягивают болты, крепящие крышку к корпусу.

Затем ввертывают пробку маслоспускного отверстия с прокладкой и жезловый маслоуказатель.

     Заливают в корпус масло и закрепляют крышку болтами.

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

Заключение.

   Результатом данного курсового проекта является привод, полностью спроектированный за счет расчетов.

   В ходе проекта были произведены проверочные и проектировочные расчеты, расчет элементов корпуса, компоновка и т.д. В ходе проекта мы расширили свои навыки практических расчетов, приучились пользоваться ГОСТами, освоили основные, конструктивные формы деталей и узлов, научились анализировать расчет и конструирование деталей.
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