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Задание на курсовой проект представляет собой кинематическую схему механического привода (включая схему редуктора) с исходными данными. Привод - устройство, состоящее из электродвигателя и редуктора, смонтированных на общей раме, и муфты, соединяющей валы двигателя и редуктора.
Для соединения быстроходных валов двигателя и редуктора обычно используется упругая втулочно-пальцевая муфта (МУВП), предназначенная для передачи относительно небольших вращающих моментов, а для соединения тихоходного вала с рабочей машиной – зубчатая муфта (МЗ), способная передавать большие моменты.
В процессе выполнения проекта студент, произведя расчёты, должен определить габариты одноступенчатого редуктора с косозубыми колёсами, сконструировать все его детали и узлы, разработать документацию (расчётно-пояснительную записку, чертежи общего вида редуктора и рабочие чертежи нескольких деталей), необходимую для изготовления редуктора.
Проектируемый редуктор следует считать редуктором специального назначения и поэтому расчётное значение его межосевого  расстояния можно не округлять до стандартного.
Алгоритм проектирования редуктора представлен в виде примера с конкретными исходными данными.
1. Выбор электродвигателя

Исходные данные (рис.1.1): 
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 (Н .м) - вращающий момент (момент сопротивления) на выходном (тихоходном) валу II; 
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 (об/мин)- синхронная частота вращения вала двигателя I; 
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 (об/мин) - частота вращения вала II; 
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 (годы) - требуемый срок службы редуктора; 
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коэффициент годового использования редуктора:
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где  
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 число рабочих дней редуктора в году;
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где 
[image: image10.wmf]B

-

 число рабочих часов редуктора в сутки;

режим работы – реверсивный или нереверсивный;  
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максимальная рабочая температура деталей и узлов редуктора; габариты и масса редуктора должны быть: минимальными или к ним особых требований не предъявляют; тип концевого участка входного вала (цилиндрический или конический).
	[image: image12.emf]A

B

1

2

C

I

II

A - электродвигатель; B - упругая втулочно-пальцевая

муфта (МУВП); C - полумуфта зубчатой муфты (МЗ);

I - быстоходный (входной) вал; II - тихоходный

(выходной) вал; 1 - шестерня; 2 - колесо

P

1

,n

1

,T

1

P

2

,n

2

,T

2



	Рис.1.1


Проектирование редуктора выполняем при следующих исходных данных: 
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 EMBED Equation.3  [image: image17.wmf] 
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(односменная работа); режим работы – реверсивный; 
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 к габаритам и массе редуктора особые требования не предъявляются; концевой участок входного вала цилиндрический.
Прежде всего определяем мощность
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 на тихоходном валу II и требуемую мощность двигателя
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Угловая скорость вала II
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Мощность
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КПД муфты 
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 зубчатой пары (с учётом потерь в подшипниках) 
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В рассматриваемом случае ориентировочное значение
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Общий КПД привода
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Требуемая мощность электродвигателя
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При выборе электродвигателя предпочтение следует отдавать двигателю, работающему с перегрузкой, не превышающей 
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Выбираем трёхфазный асинхронный обдуваемый двигатель 4A180S2У3 по ГОСТ 19523-81 [1,2,7], у которого мощность при номинальной нагрузке 
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Перегрузка
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 что допустимо.
Фактическая частота вращения ротора двигателя под нагрузкой
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Приближённое значение передаточного числа
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2. Выбор материалов зубчатых колёс и определение допускаемых напряжений
Рекомендуемые марки сталей, виды их термо- и химико-термической обработки и механические характеристики приведены в табл.2.1. 
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Материалы шестерни и колёса и их термическую (или химико-термическую) обработку целесообразно выбирать так, чтобы соотношение между твёрдостью 
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 зубьев шестерни и твёрдостью 
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 зубьев колеса удовлетворяло условию
:
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которое позволяет улучшить прирабатываемость зубьев, уменьшить опасность заедания и сблизить долговечность быстровращающейся шестерни и более медленно вращающегося колеса.
Таблица 2.1
	Марка

стали
	Термообработка

или химико-термическая

обработка
	Механические свойства

	
	
	Твёрдость
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	поверхности
	сердцевины
	
	

	45
	Нормализация
	(170…217)НВ
	-
	600
	340

	
	Улучшение
	(192…240)НВ
	-
	750
	450

	50
	Нормализация
	(179…228)НВ
	-
	640
	350

	
	Улучшение
	(228…255)НВ
	-
	700…800
	530

	40Х
	Улучшение
	(260…280)НВ
	
	950
	700

	
	Азотирование
	(50…59)HRC
	(26…30)HRC
	1000
	800

	40ХНМА
	Улучшение
	≥ 302НВ
	-
	1100
	900

	40ХН
	Закалка
	(48…54)HRC
	-
	1600
	1400

	20Х
	Цементация
	(56…63)HRC
	-
	650
	400

	П р и м е ч а н и е. При нормализации, улучшении и объёмной закалке твёрдости поверхности и сердцевины близки. Ориентировочно 
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В табл.2.2 даны значения длительных пределов контактной 
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 выносливости (рис.2.1) и коэффициентов запаса контактной 
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	Рис.2.1


Таблица 2.2
	Термо- или хи-

мико-

термическая обработка
	Твердость зубьев
	Стали
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	Нормализация,

улучшение
	(180…350)НВ
	45,50,

40Х,

40ХНМА
	2HB+

+70
	1,1
	1,8НВ
	1,75
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	(50…59)HRC
	(24…40)HRC
	40Х
	1050
	1,2
	12HRCсерд+

+300
	

	Закал-

ка

т.в.ч.
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	(45…55)HRC
	(25…45)HRC
	40ХН
	17HRCпов+

+200
	
	650
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	(45…55)HRC
	
	
	
	
	

	Цементация

и закалка
	(56…63)HRC
	(30…45)HRC
	20X
	23HRCпов
	
	750
	1,55


Поскольку особые требования к габаритам и массе редуктора не предъявляются, то, учитывая условие (2.1) и считая расчётным минимальное значение твёрдости из табл.2.1, в качестве материалов шестерни и колеса выбираем относительно дешевые марки сталей, обладающие хорошей прочностью: для шестерни – улучшенную сталь 40Х с расчётной твёрдостью 
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 (см. табл.2.1), для колеса – улучшенную сталь 45 с расчётной твёрдостью 
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Принятые минимальные расчётные значения твёрдостей, обеспечивающие дополнительный запас контактной выносливости зубьев, должны быть заданы в технических условиях на рабочих чертежах шестерни и колеса.
Руководствуясь табл.2.2, находим значения длительных пределов контактной и изгибной выносливости зубьев шестерни и колеса:
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На рис. 2.1 
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 временный (ограниченный) предел контактной (изгибной) выносливости, 
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Значение 
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 зависит от твёрдости рабочих поверхностей зубьев и может быть найдено при помощи рис.2.2, позволяющего определить 
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В рассматриваемом случае при 
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Из рис.2.1 следует, что с уменьшением числа циклов 
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, увеличивается напряжение, при котором происходит повреждение зуба и, следовательно, увеличивается значение предела выносливости, называемого временным (ограниченным).
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	Рис.2.2
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Связь между длительным и временным пределами выносливости выражается формулами:
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где коэффициент долговечности при действии контактных напряжений
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а при действии напряжений изгиба
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При любом 
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 (см. рис.2.1) значение предела выносливости постоянно и равно 
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 Поскольку при малых 
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 и, следовательно, возможно образование вмятин на поверхности зуба, расчётное максимальное значение 
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Базовое число циклов при испытаниях зубьев на изгибную выносливость для всех марок сталей 
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Значение показателя степени 
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 в формуле (2.5) и максимальное расчётное значение 
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Машинное время работы (ресурс) редуктора
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 ч.
Число циклов нагружения зубьев колеса (наработка) при расчёте их на контактную выносливость в случае нереверсивного режима работы 
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Если передача работает в реверсивном режиме, то считают, что продолжительность действия контактных напряжений на правой и левой поверхностях зуба  примерно одинаковы и поэтому наработку при расчётах на контактную выносливость уменьшают вдвое, т.е. принимают
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Поскольку проектируемый редуктор работает в реверсивном режиме, наработку определяем по формуле (2.7)
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При 
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 согласно вышеизложенному 
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Временные пределы контактной выносливости по формуле (2.2):
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Согласно табл.2.2 коэффициенты запаса контактной выносливости 
[image: image109.wmf]12
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Допускаемые контактные напряжения зубьев шестерни и колеса:


[image: image110.wmf][

]

lim1

1

1

()

590

536;

1,1

H

H

H

МПа

S

s

s

===



[image: image111.wmf][

]

lim2

2

2

()

454

413.

1,1

H

H

H

МПа

S

s

s

===


Расчётное допускаемое контактное напряжение зубчатой пары
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В качестве окончательного следует принять меньшее напряжение 
[image: image114.wmf][

]

475.

H

МПа

s

=


При твёрдости зубьев шестерни и колеса меньшей 350НВ согласно (2.6) 
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 Следовательно, временные пределы изгибной выносливости согласно (2.3) равны
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Допускаемое напряжение изгиба
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где 
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 коэффициент, учитывающий режим работы: при нереверсивном режиме 
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В рассматриваемом случае 
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 (см. табл.2.2), режим работы реверсивный, 
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 и допускаемые напряжения
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3. Проектирование зубчатой передачи
3.1 Проектный расчёт передачи

Целью расчёта является определение диаметров и ширины зубчатых венцов шестерни и колеса.
Вращающий момент на быстроходном валу
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Из рекомендуемого диапазона значений коэффициента ширины колёс
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где 
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 ширина зубчатого венца колеса, 
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 межосевое расстояние, выбираем 
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Отношение ширины 
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 к диаметру шестерни
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При симметричном расположении колёс относительно опор, 
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 и твёрдости зубьев колеса 
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 коэффициент концентрации нагрузки (или неравномерности распределения нагрузки по длине контактной линии) при расчётах зубьев на контактную выносливость 
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 а при расчётах на изгибную выносливость - 
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Для косозубых передач в диапазоне скоростей 
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 ориентировочное значение коэффициента динамической нагрузки можно принимать равным 
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Коэффициент нагрузки при расчётах на контактную выносливость
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Приближённое значение межосевого расстояния, при котором в течение заданного срока службы редуктора 
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 гарантируется отсутствие выкрашивания зубьев,
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Ширина зубчатого венца колеса
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а ширина шестерни b1 =kb2, где при b2 в мм
k=1,126 + 4,3·10-6(b2)2 – 1,39 ·10-3b2.             (3.1)
При b2>200 мм следует принимать k=1,02.
В рассматриваемом случае b2=76 мм и, следовательно,

k= 1,126 + 4,3·10-6 ·762 – 1,39 ·10-3 · 76=1,045;
b1=kb2=1,045· 76(80 мм.
Приближённое значение делительного диаметра шестерни
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Из рекомендуемого диапазона углов наклона зубьев (
[image: image151.wmf]0
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При выборе значения β следует учитывать, что увеличение β сопровождается уменьшением габаритов и массы передачи и увеличением осевой нагрузки на подшипники.

Для шестерен рекомендуют принимать направление зуба левое, а для колес – правое.
Учитывая, что минимальное допустимое число зубьев шестерни, при котором ещё нет подрезания,

[image: image153.wmf]33

min

17cos17(0,97)16,

z

b

==×@


а рекомендуемый диапазон 
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принимаем 
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 Тогда торцовый модуль
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Приближённое значение нормального модуля
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По ГОСТ 9563-80* [4,5,6] ближайшее стандартное значение

[image: image158.wmf]2.

n

m

мм

=


Значение 
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 для силовых передач применять не следует.
3.2 Проверочный расчёт зубьев на изгибную 
выносливость

Цель расчёта – убедиться в том, что принятый модуль 
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 обеспечивает необходимую изгибную выносливость зубьев.
Приближённое число зубьев колеса
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Эквивалентные числа зубьев шестерни и колеса:
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Коэффициенты формы зубьев при [image: image164.wmf]12
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 и коэффициенте смещения инструмента 
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Скорость вращения колёс передачи
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Руководствуясь табл.3.1, при найденной скорости выбираем степень точности 8-В (ГОСТ 1643-81), имеющую 8-ю степень по всем трём нормам точности (кинематической, плавности и контакта) и вид сопряжения В (нормальный боковой зазор).
Таблица 3.1

	Степень точности (не ниже)
	Окружная скорость 
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	Тихоходные передачи с пониженными требованиями к точности


Зная скорость и степень точности передачи, находим значение коэффициента динамической нагрузки 
[image: image171.wmf][
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 соответствующее твёрдости колеса 
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Используя ранее найденный коэффициент концентрации нагрузки 
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 (см. §3.1), определяем коэффициент нагрузки при расчёте зубьев на изгибную выносливость
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Коэффициент, учитывающий повышение изгибной прочности вследствие наклона контактной линии к основанию зуба и неравномерного распределения нагрузки,
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Коэффициент торцового перекрытия
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Коэффициенты, учитывающие неравномерность нагружения одновременно зацепляющихся пар зубьев, при 
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 и 8-ой степени точности [4]


[image: image178.wmf]1,1;

H

K

a

=

 
[image: image179.wmf]1,3.

F

K

a

=


Коэффициент повышения изгибной выносливости зубьев косозубой передачи
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Окружное усилие в зацеплении
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Поскольку отношение
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зубья колеса обладают меньшей прочностью, а потому на изгибную выносливость проверяем зубья колеса:
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Следовательно, критерием работоспособности рассчитываемой передачи является контактная выносливость зубьев, ибо действующее в них максимальное напряжение изгиба 
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 значительно меньше допускаемого напряжения 
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3.3 Определение основных геометрических параметров зубчатых колёс
Все геометрические параметры зубчатых колёс, влияющие на точность, а следовательно, и качество передачи, должны вычисляться с точностью до 1 мкм, а потому значения 
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 и 
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 должны приниматься с точностью не менее чем до пятого знака после запятой.
Торцовый модуль
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Диаметры делительных окружностей шестерни и колеса:
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Межосевое расстояние
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Чтобы приблизить конструктивное значение a к расчётному 
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 уменьшим число зубьев колеса до 
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 Тогда окончательные конструктивные значения:
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Окончательные значения: передаточного числа
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а частоты вращения тихоходного вала
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Погрешность
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не превышает допускаемое значение [(n2]= 4%. Если (n2>4%, следует подобрать числа зубьев z2 и z1 таким образом, чтобы было (n2≤4% и удовлетворялось условие, сформулированное в сноске на с. 16.
Высота головки и ножки зуба
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Высота зуба
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Диаметры окружностей вершин зубьев:
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Диаметры окружностей впадин:
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Нормальный, торцовый и осевой шаги зубьев:
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Номинальная толщина зубьев, измеряемая по дуге делительной окружности,
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Коэффициент осевого перекрытия
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Условие, 
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 гарантирующее одновременное зацепление не менее двух пар зубьев, выполняется.

3.4 Проверочный расчёт зубьев на контактную выносливость
При 8-ой степени точности, скорости 
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 уточнённое значение коэффициента динамической нагрузки 
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Условие контактной выносливости зубьев при 
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выполняется.
Фактическое напряжение 
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 не должно превышать 
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 более чем на 3%, ибо ресурс передачи уменьшается пропорционально шестой степени [см. рис.2.1 и формулы (2.2), (2.4)] относительного увеличения напряжения. Например, при превышении на 5% (т.е. в 1,05 раза) ресурс уменьшается в (1,05)6 =1,34 раза.
Если перенапряжение превышает 3%, следует откорректировать значения 
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 приняв новые окончательные значения
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3.5 Конструирование зубчатых колёс
При соотношении диаметров da1/dВ<2 (рис.3.1,а) шестерню обычно выполняют заодно с валом. Получающуюся конструкцию называют валом-шестернёй.
При больших передаточных числах 
[image: image232.wmf](7...9)
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 диаметр вершин зубьев шестерни, как правило, мало отличается от диаметра вала и валы-шестерни конструируют по рис.3.1,б, в. В этом случае зубья нарезают на поверхности вала. Выход фрезы (расстояние 
[image: image233.wmf]вых
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) определяют графически по её наружному диаметру Dф
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	Рис.3.1, а
	Рис.3.1, б
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	Рис.3.1, в


При диаметре вершин зубьев da2<80 мм колесо можно изготавливать в виде плоского диска (рис.3.2,а), а при da2=80…200 мм - плоским с выточками (рис.3.2,б), уменьшающими объём механической обработки торцев колеса.
Если da2>200 мм колесо выполняют в виде дисков со ступицами (рис.3.2,в).
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	Рис.3.2, а
	Рис.3.2, б


Ниже изложены рекомендации по выбору размеров конструктивных элементов колеса.
Толщина обода
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где 
[image: image242.wmf]2

f

d

-

 диаметр впадин зубьев колеса.
Диаметр ступицы
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	Рис.3.2, в


Если отношение da2/b2>6 то для повышения точности центровки и устойчивости колеса на валу следует увеличить длину ступицы, принимая её равной

lC(
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В случае da2/b2<6  следует принимать 
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В нашем случае da2/b2(303/76(4, а потому 
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При da2>300 мм  для удобства транспортировки и уменьшения массы колеса в дисках целесообразно выполнять 4…6 отверстий, имеющих параметры
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Фаски на торцах зубчатого венца
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Острые кромки на торцах ступицы и углах обода притупляют фасками, размеры (мм) которых принимают
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Определение фасок f (рис.3.2, а, б, в) см. в § 4.1.
Чтобы обеспечить свободную выемку заготовки колеса из штампа, предусматривают штамповочные уклоны 
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причём меньшие значения коэффициента – для крупных модулей 
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Предельные отклонения диаметра 
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 по Н7, диаметра 
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 по h12, других обрабатываемых поверхностей: отверстий – по Н14, валов – по h14, остальных - 
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 а необрабатываемых поверхностей - 
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4. Проектирование быстроходного вала
4.1 Конструирование вала
Зная диаметр вала двигателя 
[image: image261.wmf]в
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 и все геометрические параметры шестерни 
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 быстроходный вал можно сконструировать, не выполняя его проектный расчёт, а затем произвести проверочный расчёт.
Сконструированный вал представлен на рис.4.1, а.
Последовательность конструирования такова.
1. Учитывая, что диаметр вала двигателя [image: image263.wmf]48,
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 посадочной поверхности полумуфты МУВП (ГОСТ 21424-75), насаживаемой на концевой участок вала, должны быть близки друг к другу, из допускаемых ГОСТом 21424-75 (для муфты с номинальным вращающим моментом 
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) значений 
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мм [1, т.2, с.190; 7, с.463] в качестве конструктивного выбираем наименьший диаметр 
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 поскольку быстроходный вал передает небольшой вращающий момент и поэтому его прочность обеспечивается даже при значительно меньшем диаметре.

2. В соответствии с исходными данными в принятом масштабе изображаем цилиндрический концевой участок вала длиною 
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 (см. главу 1) и диаметром 
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3. Для обеспечения надежной осевой фиксации полумуфты диаметр соседнего участка вала, предназначенного для установки подшипника, принимаем равным 
[image: image270.wmf]20

50,

d

ммd

=>

 образуя таким образом на валу буртик (уступ) высотою (рис.4.1, б)
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до упора в который насаживают ступицу полумуфты. В рассматриваемом случае (рис.4.1, а) 
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	Рис.4.1, б


4. При принятой высоте буртика t (в частности, в месте перехода от концевого участка быстроходного или тихоходного вала к соседнему участку) размер фаски посадочной поверхности ступицы полумуфты выбирается из условия:

[image: image276.wmf]0,5.

ft

£


В нашем случае 
[image: image277.wmf]0,40,42,51.

ft

мм

==×=

 

	[image: image889.emf]Отверстие для

слива масла

Проушина

Окно (люк) для осмотра

зацеплений и заливки масла

Проушина

Фланцы

О

т

в

е

р

с

т

и

е

 

д

л

я

м

а

с

л

о

у

к

а

з

а

т

е

л

я

D

3

K

1

d

3

S

1

S





l



A

e







h

1

h

0

d

1

Бобышка



d

2

a

l

2

Г Г

Б

Б

В

A

h

2





l

3 B

0

l

3

l

2

Д Д

Е Е

Д

Д

Е Е

Координирующий

штифт

Д - Д

Е - Е

Отверстие для

отжимного винта



B

0

K

2

D

E

q









A - A

S

2





d

5

=

3

,

5



1

D

1

d

4

D

3

D

2





S

2

a

б

в



d

a2


	Рис.4.1, а


5. Для обеспечения свободного выхода шлифовального круга и плотного прилегания к упорной поверхности буртика торца ступицы полумуфты или зубчатого колеса, а также торца внутреннего кольца подшипника выполняют канавку (рис.4.1, б) с параметрами (мм):
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Размеры 
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 фасок подшипников легкой и средней серий в зависимости от диаметра 
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средней серии
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Высота буртика 
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Рекомендуемые размеры 
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 фасок посадочной поверхности ступицы зубчатого колеса (см. рис.3.2, а, б, в и 4.1, б) в зависимости от диаметра 
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и высота буртика на валу: [image: image296.wmf]2.
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Очевидно, что во всех случаях диаметр буртика (см. рис.4.1, б)
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На рис.4.1, а 
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Для проектируемого быстроходного вала в соответствии с вышеизложенным для канавки 1 при 
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Предполагая использовать подшипники легкой серии, при 
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Размер фасок на концевых участках валов можно назначать в пределах от 
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 (при d>60мм). У проектируемого вала при 
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Фаски дают возможность осуществлять посадку детали на вал, действительный диаметр которого при поле допуска, соответствующем наиболее часто применяемой напряженной посадкой k6, практически всегда больше диаметра отверстия насаживаемой детали. 

6. При посадочном диаметре подшипника 
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 его наружный диаметр 
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7. Принимаем расстояние между крышкой подшипника и уступом (заплечиком) на валу
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где 
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 толщина стенки основания корпуса редуктора:
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Если получается 
[image: image318.wmf]6,

С

мм

d

<

 следует принимать 
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 ибо получить качественную отливку корпуса с толщиной 
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 чрезвычайно трудно.
     8. При известном диаметре 
[image: image321.wmf]1

90

D

мм

=

 из табл.7.2 находим толщину крышки подшипника 
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     9. Определяем диаметр болтов (фундаментных) (см. рис.7.1 и табл.7.1), предназначенных для закрепления редуктора на раме,
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     10. В соответствии с ГОСТ 7808-70 выбираем болт с резьбой М14.

     11. Находим диаметр болтов (стяжных), соединяющих фланцы основания корпуса и крышки редуктора (см. табл.7.2),
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и выбираем болты М8.

     12. Находим ширину фланцев (см. табл.7.1)
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     13. Высоту части бобышки (см. рис.7.1, е), выступающей за фланцы, для редукторов любых размеров можно принимать равной 
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     14. Чтобы обеспечить осевую фиксацию вала, предусматриваем два буртика шириною
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до упора в которые насаживаются подшипники.
У конструкции вала – шестерни, представленной на рис.4.1, а, ширина зубчатого венца b1=80 мм равна расстоянию между осями фрезы, нарезающей зубья, в её крайних положениях.

Диаметр фрезы 
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 зависит от модуля:
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    15. Определяем расстояние между упорными поверхностями буртиков
 (см. рис. 4.1,а)
B0=b1+2lф,                                       (4.1)
где lф – длина участка выхода фрезы.
Минимальное допустимое значение lфmin можно определить графически как расстояние между прямой ОЕ, проходящей через центр окружности диаметром Dф, и точкой пересечения этой окружности с поверхностью вала диаметром d2.
Практически можно принимать

lфmin ≤ lф ≤1,3 lфmin.
Легко убедиться, что в рассматриваемом случае lфmin (18 мм. Учитывая что увеличение lф сопровождается увеличением расстояния А1С1между опорами вала и, следовательно, некоторым уменьшением реакций в опорах, в качестве конструктивного значения принимаем

lф =1,2 lфmin = 1,2·18 ( 22 мм,

и, следовательно, при b1=80 мм по формуле (4.1)

B0=80+2·22=124 мм.

Следует отметить, что уменьшение lф приводит к некоторому уменьшению габаритов и массы редуктора.

Обычно корпус редуктора конструируют так, чтобы внутренние поверхности его стенок совпадали с плоскостями торцовых (упорных) поверхностей внутренних колец подшипников. Поэтому размер 
[image: image331.wmf]0
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 определяет ширину внутренней полости редуктора (см. рис.7.1).
Указанный способ определения 
[image: image332.wmf]0
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 применяется всегда, когда диаметр впадин зубьев 
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 меньше диаметра вала 
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Если 
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 (рис.4.2), то

B0=b1+2(2 =80+2·4=88 мм,
где зазор между шестерней и стенкой корпуса редуктора
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	Рис.4.2


Конструктивная длина вала (см. рис.4.1, а)
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где bП - ширина внутреннего кольца подшипника, устанавливается после определения серии и размеров подшипника 
[image: image339.wmf]1
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, а также толщины крышки h1 (см. табл.7.2), ибо

B1= k1 + h2+ h1+ (C .

Для предотвращения вытекания масла из редуктора и попадания в него пыли и влаги рекомендуется использовать манжеты резиновые армированные с пружиной для уплотнения вала по ГОСТ 8752-70, наружный диаметр и ширина которых зависят от диаметра вала. Манжеты обычно устанавливают открытой стороной внутрь корпуса (см. рис.4.1, а). Условия, обеспечивающие минимальный износ рабочих кромок уплотнения и максимальный срок его службы, таковы: твёрдость рабочей поверхности вала не менее 50HRC, а шероховатость 
[image: image340.wmf]0,32
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 (вал должен быть шлифован и полирован). Чтобы не повредить поверхность вала при посадке подшипника, в месте установки уплотнения поле допуска вала должно соответствовать широкоходовой посадке d9.
Отверстие в крышке подшипника в месте установки уплотнения должно иметь следующие параметры: диаметр DH8, шероховатость 
[image: image341.wmf]2,5.
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4.2 Проверочный расчёт вала
Целью расчёта является определение запасов прочности в наиболее опасных сечениях вала.
Рассматриваем вал как балку на двух шарнирных опорах и, задавшись направлением вращения колёс, изображаем силы, действующие на зубья шестерни 1 и колеса 2 (рис.4.3), учитывая, что окружное усилие 
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 на ведомых звеньях (колёсах) всегда направлено в сторону вращения, а на ведущих (шестернях) – в сторону, противоположную направлению вращения, и считая, что нормальное усилие 
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 в зацеплении приложено посередине ширины зубчатого венца.
Представление о расположении сил в пространстве даёт рис.4.4.

На рис.4.3 и 4.4 
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 середины подшипников, 
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 и 
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 - середины зубчатых венцов колёс, 
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 и 
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 - точки приложения неуравновешенных радиальных сил 
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 и 
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, возникающих в муфтах из-за погрешностей монтажа и изготовления. Силы 
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 и 
[image: image352.wmf]2

M

F

 оказывают на вал самое негативное воздействие в тот момент работы, когда они расположены в одной плоскости (вертикальной) с окружными силами 
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 и направлены так, как показано на рис.4.4. В этом случае они «помогают» силам 
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 изгибать вал, в результате чего валы испытывают максимальные деформации и напряжения изгиба.

Определим силы, действующие в зацеплении, при угле наклона зубьев 
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 (см. §3.1).
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	Рис.4.3


Окружные усилия:
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Нормальные усилия при стандартном угле зацепления в нормальной плоскости 
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 Радиальные силы:
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Осевые силы:
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	Рис.4.4


Вращающий момент на быстроходном валу (без учёта потерь)
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Определим реакции в опорах и построим эпюры моментов.

      Схема нагружения вала в горизонтальной плоскости изображена на рис.4.5, а, где со​средоточенный момент
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Ширина подшипников лёгкой серии 
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 [1,2,3], а расстояние между опорами (см. рис.4.1 и 4.3) 
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Расстояние до точки 
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 (см. рис.4.1 ) приложения силы 
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Расстояние 
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 может быть определено либо аналитически (см. рис. 4.1):
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либо путём непосредственного измерения на чертеже вала.

Остальные расчётные расстояния:
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Из условия равновесия
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находим горизонтальную составляющую реакции опоры 
[image: image379.wmf]1

:

A



[image: image380.wmf]1111

13800,07218,9

558,

0,144

rO

A

Г

FBCM

RH

l

×-

×-

===


а уравнение 
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дает значение


[image: image382.wmf]1111

13800,07218,9

821.

0,144

rO

C

Г

FABM

RH

l

×+

×+

===


Условие равновесия
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выполняется.
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	Рис.4.5


  Эпюра изгибающих моментов, действующих в горизонтальной плоскости, представлена на рис.4.5, б, где
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Схема нагружения вала в вертикальной плоскости изображена на рис.4.5, в.

Из уравнения
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находим вертикальную составляющую реакции опоры 
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а из уравнения
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следует, что
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Реакции определены правильно, ибо 
-FM1 + RCB+ Ft1- RAB = - 1090+150+3680-2740=0.

Эпюра изгибающих моментов в вертикальной плоскости изображена на рис.4.5, г, где
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Эпюра полных изгибающих моментов представлена на рис.4.5, д, где
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Эпюра крутящих моментов 
[image: image397.wmf]1
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 изображена на рис.4.5,е.
Все эпюры следует изображать в одном масштабе.
Самым опасным является сечение (с наименьшим диаметром) ( - ( (см. рис.4.1), в ко​тором есть концентратор напряжений (зубья) и одновременно действуют крутящий мо​мент, максимальный изгибающий момент и сжимающая сила.
Напряжения изгиба в валах всегда изменяются по симметричному циклу (рис.4.6, а) и, следовательно, амплитуда цикла 
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Поскольку большинство рабочих машин работает с технологическими паузами, то считают, что напряжения кручения при постоянном передаваемом вращающем моменте изменяются по отнулевому циклу
 (рис.4.6, б) и, следовательно,
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Если вал, передающий постоянный вращающий момент, работает на растяжение или сжатие, то нормальные напряжения в нём изменяются по асимметричному циклу с амплитудой по формуле (4.2) и средним напряжением
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	Рис.4.6, а
	Рис.4.6, б


В сечении ( - ( 
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 и по формуле (4.2)
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В том же сечении при MK = T1 = 76 H·м по формуле (4.3) 
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На участке 
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 (см. рис.4.3 и 4.5, а) вал подвергается сжатию силой 
[image: image408.wmf]1

917

a

FH

=

 и формула (4.4) даёт:
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Для улучшенной стали 40Х, из которой изготовлен вал – шестерня, предел прочно​сти при растяжении 
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 (см. табл.2.1), а длительные пределы выносливости при изгибе и кручении
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Коэффициенты чувствительности материала к асимметрии цикла:
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Зубья шестерни подобны эвольвентным шлицам, а потому эффективные коэффи​циенты концентрации напряжений при
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Значение коэффициента влияния абсолютных размеров в случае легированной стали при 
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Поскольку шероховатость поверхностей фрезерованных зубьев 
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 коэффициент влияния шероховатости [5]
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Коэффициент запаса выносливости:
по нормальным напряжениям


[image: image423.wmf]1

380

3,14;

1,711,2

44,20,210,9

0,75

F

am

d

S

KK

K

s

s

s

s

sys

-

===

×

×+×

+


по касательным напряжениям                       
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Общий коэффициент запаса выносливости
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В любом другом сечении запас прочности заведомо больше, ибо на участке длиною 
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 в других сечениях меньше изгибающий момент, а на участке 
[image: image427.wmf]11
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 кроме того, больше диаметр вала.
Чаще, чем цилиндрическими, концевые участки выполняют коническими. Такая форма вала обеспечивает точное и надежное соединение, возможность легкого монтажа и снятия устанавливаемых на валу деталей.
Размеры конических концов регламентируются ГОСТом 12081 [1, т.2, с.11; 2, с.404].

Если конический конец вала снабжен наружной резьбой (тип I) рис.4.7
, то для осевой фиксации полумуфты МУВП целесообразно использовать шестигранную низкую гайку по ГОСТ 5916-70 исполнения 2 [1, т.1, с.545], самопроизвольное самоотвинчивание которой предотвращается стопорной шайбой с наружным носком по ГОСТ 3695-52. 
При сборке наружный носок входит в отверстие, просверленное в ступице полумуфты на расстоянии с от ее оси, а шайба отгибается на грань гайки.

Размеры стопорной шайбы и отверстия для носка, а также примеры применения приведены в [8, с.278].

Редуктор поставляется потребителю со всеми деталями, необходимыми для закрепления полумуфты МУВП на коническом конусе быстроходного вала. Поэтому на чертеже общего вида редуктора должны быть изображены и внесены в спецификацию все вышеупомянутые крепежные детали.
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	Рис.4.7


Цилиндрические концевые участки валов на чертеже общего вида редуктора можно изображать только с призматической врезной шпонкой (без других крепежных деталей).

5. Проектирование тихоходного вала

5.1. Проектный расчёт вала
Целью расчёта является определение диаметра вала в нескольких его сечениях.
Схема нагружения вала представлена на рис.4.3 и 4.4. Расстояние между опорами 
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 следует принимать таким же, как и в случае быстроходного вала, т.е. 
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Точку 
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 приложения силы
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можно считать расположенной посередине посадочной поверхности зубчатой полумуфты, длина которой 
[image: image433.wmf]2
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 зависит от диаметра рассчитываемого вала.
Предполагая, что диаметр вала в месте установки зубчатой полумуфты
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из ГОСТ 5006 – 83 [1,3] находим 
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Диаметр вала в месте установки подшипника
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а ориентировочная ширина подшипника лёгкой узкой серии с внутренним диаметром 
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Руководствуясь рис.4.1, находим
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Схемы нагружения вала в горизонтальной и вертикальной плоскостях представлены на рис.5.1, а, б, на которых 
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Из уравнения
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находим
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Уравнение
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Условие 
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 соблюдается.

Изгибающие моменты в горизонтальной плоскости
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Эпюра этих моментов изображена на рис.5.1, б.
Силы, действующие в вертикальной плоскости, представлены на рис.5.1, в.
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	Рис.5.1


Используя уравнение
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находим вертикальную составляющую реакции опоры 
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Из уравнения 
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получаем:
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Составляющие реакций опор найдены правильно, ибо
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Изгибающие моменты в вертикальной плоскости (рис.5.1, г):
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Полные изгибающие моменты (рис.5.1, д):
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Эпюра крутящих моментов приведена на рис.5.1, е, а эквивалентных моментов
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 - на рис.5.2, причём
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	Рис.5.2


В качестве материала вала выбираем нормализованную сталь 45
, у которой 
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Допускаемое напряжение
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Диаметр вала 
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 в сечении, в котором действует момент 
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где 
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Диаметры вала:

в сечении ( - ( (см. рис.5.2)
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в сечении (( - (( 
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в сечении ((( - (((
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в сечении (V - (V
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 в сечении V - V
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Теоретический контур вала, представляющий собой контур бруса равного сопротивления
, 1 изображён на рис.5.3, а тонкими линиями внутри поверхности ре​ального вала, очерченного жирными линиями.
Последовательность конструирования вала такова.
1. Диаметр концевого участка вала, предназначенного для посадки зубчатой полумуфты, принимаем равным 40 мм, т.е. несколько большим диаметра бруса равного сопротивления.

2. Из ГОСТ 5006 – 83 [3] выбираем муфту М3 – 40, у которой посадочный диаметр 
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Следует отметить, что при ранее принятом 
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 расчётные значения реакций опор оказались завышенными, а следовательно, расхождение между расчётным и конструктивным значением lM2=55мм увеличивает диаметры вала и запасы его  прочности.

3. Чтобы обеспечить осевую фиксацию полумуфты и удобство посадки подшипника 7, назначаем диаметр соседнего участка вала равным 45 мм, а длину равной
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где по-прежнему (см. рис.4.1, а)
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В случае использования закладных крышек 
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4. Откладываем найденное при конструировании быстроходного вала расстояние 
[image: image493.wmf]0
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 между внутренними поверхностями стенок корпуса редуктора.

5. Учитывая наличие шпоночного паза, уменьшающего прочность вала, принимаем по​садочный диаметр колеса равным 
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 где 
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максимальный диаметр бруса равного сопротивления.

6. Разделив расстояние 
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 пополам, определяем таким образом положение торцовой плоскости симметрии колеса 5 и, зная длину ступицы 
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 (см. § 3.5) изображаем осе​вое сечение колеса.

7. Чтобы обеспечить осевую фиксацию подшипника 7, в конце участка длиною 
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 увеличиваем диаметр вала до величины 
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 создавая таким    образом уступ, до упора в который насаживается подшипник.  

8. Для исключения возможности смещения колеса под действием осевой силы, справа предусматриваем буртик 6 шириною
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а слева – распорную втулку 4, длина которой равна 
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 Диаметр буртика (см. рис.4.1, б)
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где высота буртика 
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размер фаски ступицы колеса, соответствующий диаметру вала 
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 (см. рис.4.1)
Своим правым торцом втулка 4 упирается в ступицу колеса 5, а левым торцом – во внутреннее кольцо подшипника 3. Для гарантии контакта торцов втулки и колеса предусматривают зазор с1 между уступом вала и торцом колеса.

9. В соответствии с рис.4.1, б назначаем параметры канавок 
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 и 
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 (см. рис.5.3): ширина 
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 У всех подшипников лёгкой узкой серии с внутренним диаметром 
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 размер фаски 
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а поэтому у канавки “b” 
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При правильно выбранной (при сборке) толщине регулировочных прокладок 2,8 зазор между крышками 1,9 и наружными кольцами подшипников 3,7 равен нулю и, следовательно, благодаря наличию распорной втулки, буртика и уступа, до упора в  который насажен подшипник 7, надёжно исключена возможность осевого смещения вала.

Окончательная (конструктивная) длина вала 
[image: image514.wmf]L

 определяется так же, как и в случае быстроходного вала (см. § 4.1). 
Рекомендации по выбору типа и размеров уплотнения 10, а также полей допусков вала и отверстия в корпусе редуктора в месте установки уплотнения изложены в § 4.1. Там же сформулированы условия, обеспечивающие максимальный срок службы уплотнения.
Предельные отклонения диаметров быстроходного и тихоходного валов в местах установки полумуфт и посадки подшипников должны соответствовать напряжённой посадке к6; предельные отклонения размеров посадочных поверхностей крышек с манжетным уплотнением – скользящей посадке h8, а глухих крышек – широкоходовой посадке d11; предельные отклонения диаметра посадочной поверхности распорной втулки 4 (см. рис.5.3, а) – ходовой посадке F9 или широкоходовой D9. 

5.2. Проверочный расчёт вала
Одним из опасных является сечение вала плоскостью II – II (см. рис.5.2, рис.5.3, а), в котором есть концентратор напряжений (шпоночный паз) и одновременно действуют максимальный изгибающий момент 
[image: image515.wmf]2

273,

И

MH

м

=×

 крутящий момент MK=T2= 550H·м  и сжимающая сила 
[image: image516.wmf]2

917.

a

FH

=


Расчётное напряжение изгиба
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напряжения кручения
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напряжение сжатия
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Пределы выносливости нормализованной стали 45:
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Шпоночный паз при 
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 даёт следующие эффективные коэффициенты концентрации напряжений [2,4,5]:
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	Рис.5.3, а


Коэффициенты чувствительности материала к асимметрии цикла:
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Для шлифованного вала 
[image: image527.wmf](0,32...0,08)

a

R

мкм

=

 при 
[image: image528.wmf]600

В

МПа

s

=

 коэффициент влияния шероховатости 
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При одновременном действии изгиба и кручения и диаметре 
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Коэффициент запаса выносливости:

по нормальным напряжениям
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по касательным напряжениям 
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Общий запас выносливости
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Второе опасное сечение ((I - I(( (см. рис.5.3, а), имеющее диаметр 
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 отличается от сечения (I - (I только меньшим значением изгибающего момента 
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 (см. рис.5.1, д)
 и видом концентратора напряжений (канавка 
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Расчётное напряжение изгиба
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Значения (a, (m, (m, KF, Kd, (( и (( - те же, что и в сечении (I-I(.
Поскольку глубина канавки 
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 (см. § 5.1, п.9) мала по сравнению с высо​той буртика 
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 (см. § 5.1, п.8), то канавку можно считать галтелью, у которой радиус 
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 (см. § 5.1, п.9), а следовательно, 
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При ранее найденных значениях 
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 на​ходим запасы прочности:

по нормальным напряжениям
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по касательным напряжениям
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Общий коэффициент запаса прочности


[image: image552.wmf]min

22

4,54,8

3,3[]1,5.

(4,5)(4,8)

SS

×

==>=

+


В других сечениях, где действует крутящий момент, запасы прочности больше, ибо меньше изгибающие моменты.

5.3. Расчеты шпоночных и шлицевых соединений 
Чаще всего соединение детали (в частности полумуфты, зубчатого колеса) с валом осуществляется при помощи призматической врезной шпонки по ГОСТ 23360-78 [2, с.405; 7, с.302], имеющей прямоугольное сечение bxh.

Наиболее распространены шпоночные соединения, сочетающиеся с посадкой ступицы на вал с гарантированным натягом (например, H7/p6, H7/r6). При этом обеспечиваются хорошее центрирование и высокая надежность соединения.

По ГОСТ 23360-78 ширину b и высоту h шпонки выбирают в зависимости от диаметра вала d. Ширину b шпонки и паза в ступице выполняют с отклонениями соответственно h6, H7. Ширина b паза вала имеет поле допуска 
[image: image553.wmf]6.
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Критерием работоспособности соединения стального колеса с валом является сопротивление смятию рабочей поверхности детали (паза ступицы колеса, паза вала, шпонки), имеющей наименьшую прочность (предел текучести 
[image: image554.wmf]T

s

).

Минимальная необходимая рабочая длина шпонки (мм), при которой удовлетворяется условие прочности на смятие,
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где [image: image556.wmf]T

-

передаваемый вращающий момент,
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в МПа, а полная длина наиболее часто применяемой шпонки со скругленными концами
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Конструктивная полная длина шпонки 
[image: image562.wmf]K
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, указываемая на рабочем чертеже вала, должна быть выбрана из ряда чисел, рекомендуемых ГОСТом 23360-78 [2, с.405; 7, с.302].

Конструктивную длину шпонки быстроходного вала, передающего небольшой вращающий момент 
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 можно без расчета соединения на прочность принимать равной 
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Для шпонки проектируемого быстроходного вала при 
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 и в соответствии с ГОСТ 23360-78 окончательное значение 
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В формуле (5.1) допускаемое напряжение смятия
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где при нереверсивной работе передачи коэффициент запаса прочности 
[image: image569.wmf]1,9...2,3,
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Стандартные шпонки и тихоходный вал (см. § 5.1) изготавливаются из нормализованной стали 45, у которой 
[image: image571.wmf]340
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 (см. табл.2.1), а зубчатое колесо – из улучшенной стали 45 (см. главу 2), для которой 
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 (см. табл.2.1). Следовательно, наименьшую прочность имеют вал и шпонка и для них при реверсивной работе (см. исходные данные) 
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Тихоходный вал в месте посадки зубчатого колеса имеет диаметр 
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 (см. рис.5.3), а согласно ГОСТ 23360-78 
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 Тогда при передаваемом соединением вращающем моменте 
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а по формуле (5.2)
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Ближайшее значение из ГОСТ 23360-78
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Должно выполняться условие:
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где 
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 длина ступицы колеса (см. рис.3.2, а, б, в).

Поскольку 
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 (см. § 3.5), условие (5.4) соблюдается.

Материалом для зубчатых муфт служит нормализованная сталь 45 и, следовательно, по-прежнему 
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Соединение тихоходный вал – зубчатая муфта передает момент 
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 имеет посадочный диаметр 
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 (см. рис.5.3, а), 
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 и по формулам (5.1), (5.2) для него                              
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Из ГОСТ 23360-78 ближайшее значение 
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 (см. § 5.1).

Поскольку рекомендуемое соотношение
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не выполняется, выполним шлицевое соединение с прямобочными шлицами по ГОСТ 1139-80 [1, т.2, с.533] легкой серии с центрированием ступицы муфты на валу по наружному диаметру 
[image: image594.wmf]40.
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Условное обозначение прямобочного шлицевого соединения должно содержать: букву, обозначающую поверхность центрирования; число шлицев z и номинальные размеры d, D, b соединения, где d, D и b – соответственно внутренний, наружный диаметр и ширина шлицев; обозначения посадок диаметров и размера b, помещенные после соответствующих размеров. 

Рекомендуются следующие посадки для передачи нереверсивной: поверхностей центрирующих – H7/jS6 (плотная посадка), боковых поверхностей шлицев – D9/e8; для реверсивной – соответственно H7/n6 (посадка глухая) и F8/jS7.

В рассматриваемом случае при 
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 согласно ГОСТ 1139-80 
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 и на чертеже соединение реверсивной передачи (см. исходные данные) будет иметь следующее обозначение:
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  ГОСТ 1139-80.

Основным является проверочный расчет соединения на смятие:
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где рабочая высота шлицев (см. рис.5.3, б)    
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средний диаметр шлицев       
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допускаемое напряжение смятия 

[image: image603.wmf][

]

60...100.

СМ

МПа

s

=


При 
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условие прочности (5.5)
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выполняется, ибо 
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Если условие (5.5) не выполняется, следует перейти к средней серии, шлицы которой имеют большие размеры.

Условное изображение шлицев на валу, а также обозначение соединения и размеры его элементов показаны на рис.5.3, б.

Диаметр 
[image: image614.wmf](
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 шлицевой фрезы, используемой для нарезания прямобочных шлицев, принимают в зависимости от диаметра вала (мм):
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Длина 
[image: image617.wmf]вых
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 участка выхода фрезы зависит от диаметра 
[image: image618.wmf],
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 высоты t буртика и высоты h шлица.

Расстояние с между торцом А крышки 9 (рис.5.3, б) и упорным буртиком на валу высотою t зависит от расстояния 
[image: image619.wmf]вых
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 и может быть определено следующим образом.

1. Отмечаем точку Е пересечения внешнего торца манжеты с контуром вала.

2. Отложив высоту шлица h, проводим прямую I – I.
3. Через точку Е радиусом 
[image: image620.wmf]2
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 проводим окружность так, чтобы она коснулась прямой I – I.

4. Через точку касания К и центр окружности О проводим вертикальную линию ОК.

5. Замеряем расстояние 
[image: image621.wmf]вых
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 между точкой Е и прямой ОК.

6. Расстояние 
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)

00

,

вых

clh

d

=-+


где 
[image: image623.wmf]0
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 см. табл.7.2 и рис.5.3, б; 
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 (см. рис.5.3, а), 
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 в результате выполнения операций по п.п.1 – 5 находим 
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Наружному диаметру подшипника 7209 
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 (см. § 6.3) соответствует толщина крышки 
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 (см. рис.5.3, б и табл.7.2) и при 
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 формула (5.6) дает
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	Рис.5.3, б


Конструктивная длина вала  
[image: image635.wmf]210

.

M

П

LlcBBb

=++++


Подставляя 
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6. Проектирование подшипниковых узлов

6.1. Методика подбора подшипников

В качестве опор проектируемого редуктора с косозубыми колёсами целесообразно ис​пользовать роликовые радиально – упорные (конические) подшипники, которые при ус​ловии равенства ресурсов имеют меньшие габариты по сравнению с шарико​выми радиально-упорными подшипниками, воспринимающими те же нагрузки и работающими в тех же условиях. Поэтому ниже излагается алгоритм проектирования только опор с коническими подшипниками.

Основным критерием работоспособности любого подшипника качения, работающего при частоте вращения n ( 1 об/мин, является его динамическая грузоподъёмность.
Паспортная динамическая грузоподъёмность C стандартного подшипника – это такая постоянная радиальная нагрузка, которую подшипник может выдержать в течение одного миллиона оборотов без появления признаков усталости не менее, чем у 90( из опреде​лённого числа подшипников, подвергающихся испытаниям.

Правильно подобранный подшипник имеет такую паспортную динамическую грузо​подъёмность C(H), при которой его долговечность (ресурс)  (ч)
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где [image: image643.wmf]n
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 частота вращения, об/мин; [image: image644.wmf]P
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 эквивалентная нагрузка, H; [image: image645.wmf]min
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 требуемая мини​мальная долговечность, ч.
Эквивалентная нагрузка определяется по одной из формул:
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в которых 
[image: image647.wmf]r
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 и 
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 – радиальная и осевая нагрузки; 
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 и 
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 – коэффициенты, учитывающие разное повреждающее действие радиальной и осевой нагрузок (табл.6.1); 
[image: image651.wmf]V

 – коэффици​ент вращения: при вращении внутреннего кольца 
[image: image652.wmf]1,

V

=
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[image: image654.wmf]K
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 коэффициент безопасности, учитывающий динамические нагрузки (табл.6.2); 
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 при t ( 125(C; e – коэффициент осевого нагруже​ния. 

В радиально – упорном подшипнике при действии на него радиальной нагрузки 
[image: image657.wmf]r
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 возникают осевые составляющие 
[image: image658.wmf]S

 (рис.6.1), которые стремятся раздвинуть кольца под​шипника в осевом направлении. Сила 
[image: image659.wmf]S

 в коническом подшипнике определяется форму​лой:
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	Рис.6.1


Таблица 6.1
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[image: image665.wmf]ar
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 действие осевой нагрузки не учитывают, ибо эта нагрузка, уменьшая радиальный зазор в подшипнике, увеличивает число “работающих” роликов и таким образом способствует более равномерному распределению нагрузки между телами качения и повышению динамической грузоподъёмности подшипника.

2. α – угол контакта (см. рис.6.1, 6.3).


Таблица 6.2

	Вид нагружения
	       
[image: image666.wmf]K

s

               
	Область применения

	Умеренные толчки, вибрационная нагрузка, кратковременная пере​грузка до 150( от номинальной (расчётной) нагрузки


	1,3…1,5
	Зубчатые передачи 7-ой, 8-ой степе​ней точности, редукторы всех конст​рукций

	Нагрузки со значительными толч​ками и вибрацией


	1,8…2,5
	Зубчатые передачи 9-ой степени точности и редукторы


Для нормальной работы радиально – упорного подшипника необходимо, чтобы в каждой из опор ( и (( (рис.6.2) осевая сила 
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 нагружающая подшипник, была не меньше осевой составляющей S, т.е. чтобы было
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	Рис.6.2


Кроме того, должно соблюдаться условие равновесия вала

[image: image671.wmf]0,
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где FA – внешняя осевая сила (в частности, осевая сила в зацеплении косозубых колёс).
Таблица 6.3
	Условия нагружения
	Осевые нагрузки
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В табл.6.3 приведены формулы для определения сил 
[image: image682.wmf]aI
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 и 
[image: image683.wmf]aII
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 в отдельных частных случаях нагружения подшипников. Цифра (( соответствует опоре, подшипник которой силой 
[image: image684.wmf]A
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 нагружается. Следовательно, опорой (( является опора, в сторону которой на​правлена сила 
[image: image685.wmf]A
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 (см. рис.6.2).
Расчет подшипников ведут для обеих опор I, II до получения эквивалентных динамических нагрузок PI и PII, по которым определяют более нагруженную опору. Затем подбирают подшипник для наиболее нагруженной опоры и такой же подшипник устанавливают на второй опоре.
Если долговечность 
[image: image686.wmf]h
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 наиболее нагруженного подшипника, найденная по формуле (6.1), оказывается меньше машинного времени работы редуктора 
[image: image687.wmf]36524
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 часов, то в течение заданного срока службы редуктора (L лет) теоретически придется 
[image: image688.wmf]h
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 раз менять подшипники.
 Однако практически средний ресурс минимум в 3 раза превышает расчетный (гарантированный), определяемый формулой (6.1) [6]. Поэтому можно считать, что замена подшипника практически не потребуется, если


[image: image689.wmf].

3

h

t

L

å

³


Подберём подшипники быстроходного и тихоходного валов, руководствуясь выше​изложенной методикой.

6.2. Подбор подшипников быстроходного вала

Реакции опор быстроходного вала (см. § 4.2):
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Внешняя осевая нагрузка 
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 и направлена к опоре 
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 (см. рис.4.3). Сле​довательно, опорой ( является подшипник 
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 а радиальные на​грузки равны:
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Выбираем конический подшипник лёгкой серии 7210, у которого (см. рис.6.1) внутренний диаметр 
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Согласно табл.6.1 при 
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 коэффициент осевого нагружения
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Осевые составляющие от радиальных нагрузок находим по формуле (6.3):
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Поскольку 
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[image: image707.wmf]1

A

 и 
[image: image708.wmf]1

,

C

 равны:


[image: image709.wmf]868;

aII

FSH

==

     
[image: image710.wmf]8689171785.

aIIIA

FSFH

=+=+=


Для подшипника 
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и из табл.6.1  X = 1, Y = 0.

Из табл. 6.2 при степени точности 8-В (см. §3.2) K( (1,4. 

Поскольку рабочая температура подшипников t < 100(C (см. исходные данные), принимаем KT=1. Тогда эквивалентная нагрузка подшипника [image: image714.wmf]1
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 по второй формуле (6.2)


[image: image715.wmf]1127901,413910.

IrIT

PXVFKKH

s

==××××=


Для подшипника 
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и из табл.6.1
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По первой формуле (6.2)
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а следовательно, более нагруженным является подшипник 
[image: image722.wmf]1
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 и требуемая его долговечность по фор​муле (6.1)


[image: image723.wmf]10

10

66

3

3

1

101052900

21400.

606029404470

hII

II

C

L

ч

nP

æö

æö

==@

ç÷

ç÷

×

èø

èø


Поскольку 
[image: image724.wmf]20400
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 ч (см. главу 2), замена подшипников в течение 
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 лет не потребуется.

Выбранный подшипник 7210 имеет наружный диаметр 
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, монтажную высоту 
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 и ширину внутреннего кольца b = 21 мм (см. рис.6.1).

Следует отметить, что в рассматриваемом случае примерно такую же долговечность 
[image: image728.wmf]21000

h

L

=

 ч имеет шариковый радиальный подшипник тяжёлой серии 410, у которого габариты значительно больше: 
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Для вычерчивания конического подшипника на его контур (см. рис.6.1), определяемый габаритными размерами d, D, T, наносят вспомогательную вертикальную линию, делящую высоту Т пополам. Отрезок 
[image: image731.wmf]12
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 делят точками 1,2,3 на четыре равные части. Из точки 3 под углом 
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 проводят образую​щую конуса до её пересечения с осью вращения подшипника в точке 
[image: image733.wmf].
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 Из этой точки проводят линии 
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 и 
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 Затем из точки m, полученной пересечением линии 
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 с торцом наружного кольца km, проводят линию mf перпендикулярно образующей 
[image: image737.wmf]2.

О

 Отложив от​резок de, равный fk, проводят параллельно mf линию, оформляющую малый торец ролика. Для получения диаметра 
[image: image738.wmf]2

d

борта внутреннего кольца находят точку 
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l

 которая делит ра​диус большего торца ролика пополам.

Конструкция подшипникового узла с коническим подшипником представлена на рис.6.3.

6.3. Подбор подшипников тихоходного вала
Реакции опор тихоходного вала равны(см. § 5.1):
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	Рис.6.3


Внешняя осевая сила 
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 направлена к опоре 
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 а следовательно, опорой II является подшипник 
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 а опорой I – подшипник 
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Выбираем конический подшипник лёгкой узкой серии 7209, у которого 
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Поскольку 
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Для подшипника 
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а следовательно (см. табл.6.2), X = 1, Y = 0.

Эквивалентная нагрузка подшипника 
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Для подшипника 
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и из табл.6.1
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Эквивалентная нагрузка подшипника 
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      Долговечность наиболее нагруженного подшипника 
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Долговечность 
[image: image774.wmf]20400
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 ч и за весь срок службы редуктора (
[image: image775.wmf]10

L

=

 лет) замена подшипников не потребуется.

7. Конструирование корпусных деталей и крышек
К корпусным деталям относят детали, обеспечивающие взаимное расположение деталей узла и воспринимающие основные силы, действующие в редукторе. Их получают методом литья или сварки. Материалом литых деталей чаще всего являются чугуны СЧ15, СЧ18, реже стали 15Л, 20Л, 25Л.

Корпусная деталь состоит из стенок, рёбер, бобышек
, фланцев и других элементов, соединенных в единое целое.

Основными корпусными деталями редуктора являются корпус (нижняя часть) и крышка (верхняя часть). На рис.7.1 показаны корпус и крышка одноступенчатого редуктора в сборе, разъём которых выполнен в плоскости осей валов.

Габаритные размеры коробки редуктора определяются размерами расположенных в ней колёс и подшипников.

Ориентировочные соотношения размеров основных элементов литых корпуса и крышки редуктора приведены в табл.7.1.

Таблица 7.1
	Наименование
	Размеры, мм

	Толщина стенки
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	Рёбра корпуса и крышки
	толщина
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	Расстояние между стяжными болтами
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	Фланцы разъёма корпуса
	толщина
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	Фундаментные лапы
	толщина
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	Размеры гнёзд подшипников и крышек подшипников
	См. табл.7.2

	Зазоры
	между зубчатым колесом и стенкой корпуса или крышки
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	Расстояние до оси стяжного (или фундаментного) болта (см. сечение Б – Б на рис.7.1)
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	Диаметр углубления (зенковки) под торец гайки или винта
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	1) Момент 
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2) D1 – наружный диаметр подшипника.


Общие рекомендации по конструированию корпуса и крышки редуктора сформулированы ниже.

При конструировании литой детали стенки следует по возможности выполнять одинаковой толщины. Обрабатываемые поверхности рекомендуется располагать в доступных местах и чётко отделять от необрабатываемых (чёрных) с помощью приливов, бобышек и т.п. Плоские поверхности по возможности располагают на одном уровне [в частности, опорные поверхности стяжных болтов, имеющих диаметр 
[image: image805.wmf]2
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 (см. рис.7.1, а)].
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	Рис.7.1, г
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	Рис.7.1, д


При этом упрощается обработка, а болты имеют одинаковую длину.
Площадь обрабатываемых поверхностей должна быть минимальной.

Поверхности под головкой винта и гайкой должны быть перпендикулярны оси отверстия, для чего обычно производят их зенкование.
	[image: image808.emf]E

K

1

h

2

=

3

.

.

.

5

Бобышка

Фланец

Вид B

е



	Рис.7.1, е


Ширина фланцев 
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K

 (см. рис.7.1, а, д, е) крышки и корпуса должна быть достаточной для размещения головок винтов и гаек.

Высота бобышки (см. рис.7.1, в, е) должна быть достаточной для установки болтов 
[image: image810.wmf]2

(),

d

 стягивающих бобышку. Для того, чтобы фланцы плоскости разъёма не мешали обработке торца бобышки, она должна выступать за фланцы не менее чем на 3…5 мм (см. 
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h

 на рис. 7.1, е). Рекомендации по назначению наружного диаметра  бобышки 
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 (см. рис.7.1, в), диаметра 
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 диаметра 
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 и числа 
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 винтов крепления привёртной крышки подшипника даны в табл.7.2. Здесь же приведены зависимости, позволяющие сконструировать привёртную или закладную (см. рис.7.1, г) крышку подшипника.
Таблица 7.2

	C крышкой на винтах (см. рис.7.1, в)
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	П р и м е ч а н и я: 1. b – ширина канавки (см. рис.4.1, б).

2. 
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 и z – диаметр и число винтов крепления крышки  к корпусу.

	C врезной крышкой (см. рис.7.1, г)
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	Рис.7.2, а


Если привертная крышка имеет отверстие для выходного конца вала, применяют посадку в корпус – H7/h8, а в случае глухой крышки – H7/d11.
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	Рис.7.2, б


Наиболее часто в редукторах используется картерная смазка, при которой корпус редуктора является резервуаром для масла. Масло заливают через верхний люк (окно), конструкция которого представлена на рис.7.2, а, а размеры даны в табл.7.3.

Таблица 7.3
	А
	В
	А1
	В1
	С
	С1
	К
	R
	Размеры

винта
	Количество

винтов

	70
	55
	110
	70
	90
	-
	70
	8
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   При работе передачи масло загрязняется продуктами износа, с течением времени оно стареет, свойства его ухудшаются. Поэтому масло, налитое в корпус редуктора, периодически меняют. Для слива масла в корпусе редуктора предусматривают отверстие, закрываемое пробкой (см. рис.7.1, а), конструкция и размеры которой в мм представлены на рис.7.3. Под пробку ставят уплотняющую прокладку (из фибры, алюминия, паронита).
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Дно корпуса желательно делать с уклоном 1…1,5о в сторону сливного отверстия. Кроме того, у самого отверстия нужно делать местное углубление (см. рис.7.1, а). При таком исполнении масло почти без остатка может быть слито из корпуса.

Для наблюдения за уровнем масла можно использовать жезловый маслоуказатель, изображённый на рис.7.4. Взаимное расположение прилива с отверстием для маслоуказателя и фланцев корпуса должно обеспечивать беспрепятственный ввод маслоуказателя в отверстие.
Объём масляной ванны рекомендуется принимать таким, чтобы на 1 кВт передаваемой мощности приходилось (0,2…0,3) л масла (0,2 – при nдв= 3000 об/мин; 0,3 – при nдв= 1000 об/мин). Глубину погружения колеса в масло рекомендуется принимать равной двум – трем модулям (но не менее 10мм).
При длительной работе в связи с нагревом масла и воздуха повышается давление внутри редуктора, что приводит к просачиванию масла через уплотнения и стыки. Чтобы избежать этого, внутреннюю полость редуктора сообщают с внешней средой путём установки отдушины (см. рис.7.2, б), одновременно являющейся ручкой. Если смотровая крышка выполнена из тонкого листа, пробку-отдушину приваривают к ней или закрепляют развальцовкой. В чугунных крышках пробки закрепляют на резьбе.

Расточку отверстий под подшипникb в крышке и корпусе редуктора производят в сборе. Перед расточкой по диагонали фланца устанавливают два цилиндрических или конических координирующих штифта (см. рис.7.1, б, сечение Д – Д) на возможно большем расстоянии друг от друга. Диаметр штифта назначают на (20…30)% меньшим диаметра стяжного болта. Штифты устанавливают для совместной обработки корпуса и крышки (отверстий под подшипники, торцев бобышек, отверстий под стяжные болты) и при окончательной сборке редуктора.

Поверхности контакта корпуса и крышки для плотного их прилегания шабрят или шлифуют. При сборке эти поверхности для лучшего уплотнения смазывают герметиком, который склеивает крышку и корпус. Для того, чтобы облегчить из разъединение при разборке, рекомендуют применять отжимные винты (см. рис.7.1, б, сечение Е – Е). Так же как и штифты, отжимные винты ставят в двух противоположных местах. Обычно в качестве отжимных используют один из стяжных болтов, причём резьбовое отверстие для отжимного винта должно соответствовать этому болту. При небольших габаритах редуктора 
[image: image849.wmf](200)
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мм
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 отжимной винт можно не предусматривать.
Устройства, предназначенные для подъёма и транспортировки редуктора и называемые проушинами, изображены на рис.7.1, а, а рекомендации по их конструированию даны на рис.7.1, в (см. сечение А – А). 

Опорная плоскость (плоскость стыка) служит для установки и крепления редуктора на сопряжённых конструкциях – раме, станине, фундаменте и пр.

Рациональными являются не сплошные, а ленточные формы поверхностей стыка. Поверхности стыка следует располагать так, чтобы при сравнительно малой площади они имели большой момент сопротивления изгибу Wx относительно оси симметрии х, перпендикулярной к плоскости действия опрокидывающего момента М (рис.7.5). На практике учитывают также влияние формы опорной поверхности на жёсткость корпуса и технологичность конструкции. Опорную поверхность оформляют в виде замкнутого прямоугольного ленточного стыка (рис.7.5, а) или в виде прерывистого стыка (рис.7.5, б, в, г). 

	
	Рис.7.4


Максимальный момент сопротивления изгибу 
[image: image850.wmf]x

W

 имеет форма опорной поверхности по рис.7.5, г, наибольшую жёсткость корпуса – по рис.7.5, а, лучшей технологичностью обладает форма опорной поверхности по рис.7.5, г. 
В современных конструкциях форма по рис.7.5, г, всё более вытесняет распространённую ранее форму по рис.7.5, в, которая предпочтительна при сравнительно узких и длинных корпусах, получающихся при передаточных числах 
[image: image851.wmf]5.
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 Такие формы опорных поверхностей снижают расход металла, уменьшают время обработки и снижают нагрузки на фундаментные болты. 
На чертеже редуктора приводят следующие данные (рис.7.6):

а) габаритные размеры: длина L, ширина В, высота Н;

б) присоединительные размеры: диаметры 
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 и длины 
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 диаметры резьб 
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 и 
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 выступающих концов валов; размеры сечений шпонок bxh на них; расстояния 
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 и 
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 от торцов упорных буртиков (от начала конусной поверхности конических
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	Рис.7.5, а
	Рис.7.5, б
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	Рис.7.5, в
	Рис.7.5, г

	
	Рис.7.6


концов валов) до центров отверстий, предназначенных для крепления редуктора к плите или раме, диаметры 
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d

 и координаты 
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 и 
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 этих отверстий; размеры 
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 и 
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B

 базовых опорных плоскостей; расстояние
[image: image867.wmf]P

h

 осей валов до базовой опорной плоскости;

в) основные расчетные параметры передачи: межосевое расстояние 
[image: image868.wmf]a

 с предельными отклонениями, соответствующими принятой степени точности передачи; числа зубьев 
[image: image869.wmf]1
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 и 
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 нормальный модуль 
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 и угол наклона зубьев 
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г) сопряженные размеры: диаметр и посадка на валу зубчатого колеса, муфт, подшипников; посадка наружных колец подшипников и центрирующих буртиков крышек подшипников в корпус редуктора;

д) техническую характеристику редуктора: передаточное число 
[image: image873.wmf],

u

 вращающий момент на тихоходном валу 
[image: image874.wmf]2

,

T

 частоту вращения этого вала 
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,

n

 степень точности изготовления передачи.
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� Индекс «1» здесь и далее относится к шестерне, а индекс «2» - к колесу.


� Зубья, выдержавшие � EMBED Equation.DSMT4  ��� циклов без признаков разрушения, могут выдержать их неограниченно много.


� Желательно, чтобы было a/a*≤1,01.


� Определение � EMBED Equation.DSMT4  ��� см. в § 4.1


� Определение диаметра вала dB  см. в § 5.1.


� Упорная поверхность  - кольцевая поверхность вала, до упора в которую насаживается деталь (например, зубчатое колесо, полумуфта, подшипник и т.п.).


� Для обеих опор применяют подшипники одного типа и одного размера.


� На рис.4.6 � EMBED Equation.DSMT4  ��� время одного оборота вала, � EMBED Equation.DSMT4  ��� и � EMBED Equation.DSMT4  ��� продолжительность работы и паузы.


� Конусность �1:10  есть отношение разности диаметров двух поперечных сечений конуса к расстоянию между ними:


��


� � EMBED Equation.DSMT4  ��� посадочный диаметр полумуфты МУВП (см. § 4.1).


� Можно использовать также сталь 45 улучшенную, сталь 50 нормализованную и улучшенную.


� Брус равного сопротивления – тело вращения, во всех точках поверхности которого напряжения одинаковы и равны допускаемому напряжению [σ].


� В рассматриваемом случае сечение III – III находится примерно посередине участка � и поэтому


� EMBED Equation.DSMT4  ���


� k – ближайшее меньшее целое число. Т.е., например, если k=2, 3, то за время L придется дважды заменять подшипник на новый.


� Бобышка – прилив на литой детали в месте размещения других деталей (например, болтов, соединяющих крышку и корпус редуктора).
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