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ВВЕДЕНИЕ

Основными объектами проектирования по курсу "Детали машин" являются 
механические передачи для преобразования вращательных движений или
 вращательного движения в поступательное.

Целью данного курсового проекта является выработка у студентов 
навыков в проектировании механических агрегатов, оценки методов 
проектирования, разработки муфт, передач и других узлов.

Данная работа состоит из нескольких частей, а именно из расчетно-
пояснительной записки и графической части. Расчетно-пояснительная 
записка состоит из нескольких этапов, таких как пояснительная записка,
где представлен предварительный расчет параметров редуктора,
проверочный расчет, где проводится расчет, а также проверка данных,
вычисленных на первом этапе курсового проекта. Также данная работа 
включает подбор электродвигателя по параметрам редуктора, расчет
 плиты основания и проектирование соединяющей муфты.

Графическая часть задания представляет собой чертеж вида редуктора, 
общий вид редуктора в сборе с электродвигателем. К графической работе

прилагается спецификация на редуктор.

1. ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ И КОМПОНОВОЧНАЯ СХЕМА РЕДУКТОРА

Схема   
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	Максимальный момент на тихоходном валу, Тт
	3000 Нм

	Частота вращения ,    nт
	45 об/ мин

	Общее передаточное число,  iобщ
	32

	Режим нагрузки
	IV

	Долговечность,  t(
	7000

	Параметр, p1
	3.8

	Марка стали колес  za и zg  
	12ХH2

	Термообработка активных поверхностей зубьев
	цементация


Гистограмма изменения нагрузки
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Схема редуктора


                                                                1 – тихоходная ступень;

                                                                2 – быстроходная ступень;

2. КИНЕМАТИЧЕСКИЙ И СИЛОВОЙ РАСЧЕТ

Целью кинематического расчета является определение абсолютных и относительных скоростей центральных колес, сателлитов, водила. Силовой расчет необходим для нахождения моментов, действующих на элементы планетарной передачи.

Тихоходная ступень

Определение абсолютных частот вращения основных звеньев


na1=nт((р1+1)  —для колеса а1


nh1=nт

 —для водила h1

nb1=0              —для колеса b1 (оно неподвижно)


где nт—частота вращения входного звена;



р1—кинематический параметр тихоходной ступени


na1=45((3,8+1)=216 об/мин


nh1=45 об/мин


nb1=0 об/мин

Определение относительных частот вращения основных звеньев
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Определение крутящих моментов на звеньях

Тh1=TT=3000 Н(м  - момент на водиле h1.

Ta1= -Th1/(p1+1)=-3000/(3.8+1)= - 625 Н(м —момент на колесе а1
Tb1=Тa1(p1= - 625(3.8= -2375 Н(м —момент на колесе b1
Быстроходная ступень

Определение  кинематического параметра р2 быстроходной ступени
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          где  
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- общее передаточное отношение

 p1 - параметр тихоходной ступени

 Определение абсолютных частот вращения основных звеньев

  na2=nт(ia2h1 
—для колеса а2

nh2=nа2/(р2+1)
—для водила h2
nb2=0                         —для колеса b2 (оно неподвижно)
na2=45(32=1440 об/мин


nh2=1440/(5.667+1)=216 об/мин


nb2=0 об/мин

Определение относительных частот вращения основных звеньев
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Определение крутящих моментов на звеньях

Ta2=-Th1/ia2h1=-3000/3.8= - 93.75 Н(м  - момент на колесе а2.

Tb2=Ta2(p2= - 93.75(5.667= - 531.281 Н(м—момент на колесе b2
  Th2= -Ta2( (р2+1)= 93.75((5.667+1)= 625 Н(м—момент на водиле h2
Результаты силового и кинематического расчетов

	параметр
	разм.
	ТИХОХОДНАЯ СТУПЕНЬ
	БЫСТРОХОДНАЯ СТУПЕНЬ

	p
	-
	3,800
	5,667

	na
	об/мин
	216,0
	1440

	nb
	об/мин
	0,000
	0,000

	nh
	об/мин
	45,00
	216,0

	nah
	об/мин
	171,0
	1224

	nbh
	об/мин
	-45,00
	-216,0

	ngh
	об/мин
	-122,1
	-524,5

	Та
	Н(м
	-625,0
	-93,75

	Тb
	Н(м
	-2375
	-531,281

	Тh
	Н(м
	3000
	625,0


2. РАСЧЕТ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ ДЛЯ ЗАЦЕПЛЕНИЯ a-g
Контактные напряжения

Расчет эквивалентного времени
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где Тi—крутящий момент

Трасч—расчетный крутящий момент

k—количество ступеней нагрузки

ti—продолжительность нагрузки
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  (thE)H=1(0.15(7000+0.93(0.25(7000+0.73(0.6(7000=3766 ч

Расчет эквивалентного числа циклов

   NHE a1=60|na1-nh1|nw((thE)H=60(171(3(3766 = 11.59(107 циклов
   NHE g1=60|ng1-nh1| (thE)H=60((-122.1)(3766 = 2.760(107 циклов
   NHE b1=60|nb1-nh1|nw((thE)H=60((-45)(3(3766= 3.051(107 циклов
 NHE a2=60|na2-nh2|nw((thE)H=60(1224(3(3766 = 8.298(108 циклов
   NHE g2=60|ng2-nh2| (thE)H=60((-524.5)(3766   = 1.185(108 циклов
   NHE b2=60|nb2-nh2|nw((thE)H=60((-216)(3(3766= 1.464(108 циклов
   nw—количество сателлитов (3 шт.)

Расчет коэффициента долговечности
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где NH0 - базовое число циклов; для зубчатых колес а и g с твердостью 
поверхностей зубьев 
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  следует принять NH0=120(106 циклов. 
(NH0)b - при твердости колеса 
[image: image16.wmf]HB

300

b

£
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      Тихоходная ступень
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       Быстроходная ступень

Расчет допускаемых напряжений
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где  
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 -  предел контактной выносливости шестерни а и колеса g.
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, где HHRC     - твердость активной поверхности зубьев.
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 [SH]=1.2   - допускаемый коэффициент безопасности при центрировании.
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Выбираем минимальное в каждой ступени:
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Изгибные напряжения

Расчет эквивалентного времени
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[image: image27.wmf]где m – показатель степени кривой выносливости

         m=9 при   
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Расчет эквивалентного числа циклов

   NFE a1=60|na1-nh1|nw((tLFE )a=60(171(3(1897 = 5.840(107 циклов
   NFE g1=60|ng1-nh1| (tLFE)g=60(122.1(1897     = 1.391(107 циклов
   NFE b1=60|nb1-nh1|nw((tLFE)b=60((-45)(3(2474= 2.004(107 циклов

  NFE a2=60|na2-nh2|nw((tLFE)a=60(1224(3(1897 = 4.181(108 циклов
  NFE g2=60|ng2-nh2| (tLFE)g=60((-524.5)(1897   = 5.972(107 циклов
  NFE b2=60|nb2-nh2|nw((tLFE)b=60((-216)(3(2474= 9.619(107 циклов
Расчет коэффициента долговечности
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           где NF0–  базовое число циклов при расчете изгибной выносливости
           зубьев      (NF0=4(106)

           NFE—эквивалентное число циклов при расчете изгибной выносливости    

           зубьев.
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  Тихоходная ступень
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   Быстроходная ступень

Расчет допускаемых напряжений
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         где 
[image: image35.wmf]o
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—предел выносливости зубьев (МПа), зубчатых  колес при нулевом цикле (R=0) изменения напряжений. 
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=950МПа для стали 12ХН2.

         KFL—коэффициент долговечности.

         KFС—коэффициент, учитывающий  реверсивность приложения нагрузки к зубу. 
Т.к. внешняя нагрузка на колесах a,b не реверсивная, то (KFC)a=(KFC)b=1. 
         На сателлите нагрузка всегда реверсивная, поэтому (KFC)g=0.75. 

         [SF]=1.7- допускаемое значение коэффициента долговечности
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3. ПРЕДВАРИТЕЛЬНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАЗМЕРОВ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС а1 И а2
Предварительный расчет размеров колес

Примем za1=20, а za2=17

Тогда:

	A1=za1(1+p1)/nw=20(1+3.8)/3=34 (N1=32

zb1=N1(nw-za1=32(3-20=76

zg1=(zb1-za1)/2=(76-20)/2=28

pфакт1=zb1/za1=76/20=3.8
	A2=za2(1+p2)/nw=17(1+5.667)/3=37.78 (N1=38

zb2=N2(nw-za2=38(3-17=97

zg2=(zb2-za2)/2=(97-17)/2=40

pфакт2=zb2/za2=97/17=5.706


 (ia2h1)факт=(рфакт1+1)(рфакт2+1)=32,19
(ia2h1)факт-ia2h1)/ia2h1=(32.19 - 32)/32(100%=0.588%—погрешность <5%

Расчет диаметров колес из условия обеспечения контактной прочности

Расчетный момент на шестерне

TH1=Ta1/nw=625/3=208.4    Н(м—расчетный момент на шестерне a1

TH2=Ta2/nw=93.75/3=31.25 Н(м—расчетный момент на шестерне a2
Передаточное число в зацеплении а-g

u1=(p1-1)/2=(3.8-1)/2=1.4

u2=(p2-1)/2=(5.667-1)/2=2.334

Определение относительной ширины шестерни   
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Расчет коэффициента неравномерности распределения нагрузки в зацеплении
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 где 
[image: image40.wmf]W

- коэффициент неравномерности распределения нагрузки между   

 сателлитами. Принимаем:(1=1,03—т.к. колесо а1—плавающее, 
 (2=1,05—плавающее водило h2,

 
[image: image41.wmf]o

b

H

K

- коэффициент, учитывающий неравномерное распределение 
          нагрузки по ширине зубчатого колеса до приработки зубьев.
По графику: 
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         KHW=1—коэффициент, учитывающий приработку зубьев.

KH1=1.03+(1.15-1)(1=1.18

KH2=1.05+(1.15-1)(1=1.2

Расчет начального диаметра шестерни

KHV=1,1—коэффициент, учитывающий динамические нагрузки.
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Расчет диаметров колес из условия обеспечения изгибной прочности

Определение величины коэффициентов формы зубьев колес

Коэффициент смещения 
[image: image46.wmf]0
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, число зубьев долбяка для
нарезания колеса b принять равным z0=20. Коэффициенты смещения 
определяем по рис. 2.23, 2.24 (“Курсовое проектирование деталей машин”, 
стр. 41-42).

	YFa1
	4,100
	YFa2
	4,240

	YFb1
	3,600
	YFb2
	3,600

	YFg1
	3,820
	YFg2
	3,700

	YFa1/[F]a1
	0,007
	YFa1/[F]a2
	0,008

	YFg1/[F]g1
	0,009
	YFg1/[F]g2
	0,009

	YF1/[F]1
	0,009
	YF2/[F]
	0,009


Расчетный момент на шестерне

TF1=Ta1/nw=625/3=208.3 Н(м— расчетный момент на шестерне a1

TF2=Ta2/nw=93.75/3=31.25 Н(м— расчетный момент на шестерне a2
Определение относительной ширины шестерни 
Оставим такой же, как и при расчете на контактную прочность.
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Определение коэффициента неравномерности распределения нагрузки
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Делительный диаметр шестерни

 KFV1=1.1  —коэффициент, учитывающий динамические нагрузки

 KFV2=1.12—коэффициент, учитывающий динамические нагрузки
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Предварительное значение модуля

m'=d'aF/za
m'1=52.43/20=2.622 мм ( m1=2.5 мм

m'2=26.46/17=1.557 мм ( m2=1.5 мм

Пересчет числа зубьев

Т.к.  daH>daF для обеих ступеней, то необходим пересчет размеров колес, 
тогда:    za=daH/m

Тогда:

	za1=59.055/2.5=23.622    ( za1=24
A1=za1(1+p1)/nw=24(1+3.8)/3=38,4 (N1=38
zb1=N1(nw-za1=38(3-24=90
zg1=(zb1-za1)/2=(90-24)/2=33
pфакт1=zb1/za1=90/24=3.75
u1=zg1/za1=33/24=1.375
	za2=29.87/1.5=19.913  ( za2=20

A2=za2(1+p2)/nw=20(1+5.667)/3=44.45(N2=44

zb2=N2(nw-za2=44(3-20=112

zg2=(zb2-za2)/2=(112-20)/2=46

pфакт2=zb2/za2=112/20=5.6
u1=zg1/za1=46/20=2.3


 (ia2h1)факт=(рфакт1+1)(рфакт2+1)=31.35
(ia2h1)факт-ia2h1)/ia2h1=(31.35 - 32)/32(100%= -2.03%—погрешность <5%

Определение размеров колес

	da1=m1(za1=2.5(24=60 мм

db1=m1(zb1=2.5(90=225 мм

dg1=m1(zg1=2.5(33=82.5 мм
	da2=m2(za2=1.5(20 =30 мм

db2=m2(zb2=1.5(112=168 мм

dg2=m2(zg2=1.5(46 =69 мм


Т.к.  daH> daF для обеих ступеней, то bw рассчитываем по формуле:
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bw1=7163(208.4(1.18(1.1((1.375+1)/(602(1.375(10992)=38.427 (bw=38 мм

bw2=7163(31.25(1.2(1.1((2.3+1)/(302(2.3(1092.52)=20.224 (bw=20 мм

Расчет диаметров колес из условия обеспечения работоспособности   

        подшипников сателлитов

Эквивалентное число миллионов оборотов

LE=(NHE)g(10-6,

где (NHE)g—эквивалентное число циклов перемены контактных напряжений

LE1=27.6(106(10-6=27.6 млн. оборотов

LE2=11.85(107(10-6=118,5 млн. оборотов

p1=pфакт1=3,75
p2= pфакт2=5,6
Начальный диаметр сателлита
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Корректировка чисел зубьев и рабочей ширины зубчатых колес

(dw)'g1пк>dg1=82.5—корректировка нужна
(dw)'g2пк<dg2=69   —корректировка не нужна

(d)'a1пк=2(dw)'g1пк/(p1-1)=2(95.84/(3.75 -1) = 69.70 мм—диаметр колеса а1
(d)'a2пк=2(dw)'g2пк/(p2-1)=2(68.38/(5.6-1) = 29.73 мм—диаметр колеса а2

Корректировка тихоходной ступени

za1'=(d)'a1пк/m=69.70/2.5=27.881    ( za1'=28
A1=za1' (1+p1)/nw=28(1+3.75)/3=44.33 (N1'=44
zb1'=N1(nw-za1'=44(3-28=104
zg1'=(zb1'-za1')/2=(104-28)/2=38
pфакт1'=zb1'/za1'=104/28=3.714

u1'=zg1'/za1'=38/28=1.357
(ia2h1)'факт=(рфакт1'+1)(рфакт2+1)=31,11
(ia2h1)'факт-ia2h1)/ia2h1=(31.11 - 32)/32(100%= -2.76%—погрешность <5%

Так как  daH>daF , то bw пересчитываем по формуле:
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b'w=38((1.357+1)(1.375(242/((1.375+1)(1.357(282)=26.6 мм >0.08(m(z'b=20.8 мм

В итоге b'w=26 мм.
4. РЕЗУЛЬТАТЫ РАСЧЕТА РАЗМЕРОВ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС

	Величина
	Размерность
	Тихоходная ступень
	Быстроходная ступень

	p
	
	3,714
	5,6

	za
	
	28
	20

	zb
	
	104
	112

	zg
	
	38
	46

	m
	мм
	2,500
	1,500

	(d)aH
	мм
	59,055
	29,87

	(d)aF
	мм
	52,43
	26,46

	(d)'aпк
	мм
	69,70
	29,70

	(d)a=m(za
	мм
	70,00
	30,00

	(d)b=m(zb
	мм
	260,0
	168,0

	(d)g=m(zg
	мм
	95,0
	69,00

	(da)a=(d)a+2m
	мм
	75,00
	33,00

	(da)b=(d)b-1.75m
	мм
	255,625
	165,375

	(da)g=(d)g+2m
	мм
	100,0
	72,00

	(df)a=(d)a –2.5m
	мм
	63,75
	26,25

	(df)b=(d)b+2.5m
	мм
	266,25
	171,75

	(df)g=(d)g –2.5m
	мм
	88,75
	65,25

	aw=0.5[(d)b+(d)g]
	мм
	82,50
	49,50

	bw
	мм
	26
	20

	((bd)a=bw/da
	
	0,371
	0,667

	bg=bw+2m
	мм
	31
	23

	ba=bg+2m
	мм
	36
	26


Вывод: При расчете размеров зубчатых колес основным критерием  

выбора было:

· для тихоходной ступени—условие работоспособности узла сателлитов

· для быстроходной—условие соблюдения контактной прочности

6. ВЫБОР МАРКИ СТАЛИ И УПРОЧНЯЮЩЕЙ ОБРАБОТКИ ДЛЯ КОЛЕС b1 И b2
Определение величины контактных напряжений в зацеплении b-g
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Требуемая  твердость поверхностей зубьев колеса в единицах HB
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Действующие максимальные напряжения изгибав зубьях колеса b


[image: image59.wmf](

)

(

)

(

)

(

)

(

)

МПа

МПа

m

d

b

Y

K

K

T

b

F

b

F

a

w

b

F

F

F

F

b

F

V

7

.

327

5

.

1

30

20

55

.

3

12

.

1

2

.

1

25

.

31

10

2

6

.

324

5

.

2

70

26

55

.

3

1

.

1

18

.

1

3

.

208

10

2

10

2

3

2

3

1

3

=

×

×

×

×

×

×

×

=

=

×

×

×

×

×

×

×

=

×

=

å

s

s

s


Необходимая твердость сердцевины зубьев в единицах HB
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          Выбираем сталь 40Х ГОСТ4543-75. 

· тихоходная ступень—термообработка улучшение 270-330 HB. 

· быстроходная ступень—термообработка улучшение 210-330 HB.

7. КОНСТРУИРОВАНИЕ УЗЛА САТЕЛЛИТОВ

Расчет и выбор подшипников сателлитов

Минимальная толщина обода, обеспечивающая изгибную прочность

hg= 0.5(m(
[image: image61.wmf]g

z


hg1= 0.5(m1(
[image: image62.wmf]1

g

z

= 0.5(2.5(
[image: image63.wmf]38

= 7.706 мм

hg2= 0.5(m2(
[image: image64.wmf]2

g

z
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[image: image65.wmf]46

= 5.087 мм

Максимальный диаметр отверстия под подшипник

D'= (df)g- 2(hg
D'1=88.75-2(7.706=73.34 мм

D'2=65.25-2(5.087=55.08 мм

Радиальная нагрузка, воспринимаемая наиболее нагруженной опорой сателлита
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Приведенная радиальная нагрузка

P=V(Fr(Kб(Kт,

где  V—коэффициент вращения кольца подшипника относительно вектора 
нагрузки (V=1.2) при вращении наружного кольца;

Кб—коэффициент безопасности (Кб=1,3);

Кт—температурный коэффициент (Кт=1).

P1=1.2(6130(1.3(1   = 9564 Н

P2=1.2(2187.5(1.3(1= 3412 Н

Расчетное значение динамической грузоподъемности

Срасч=Р[LE/(nзам+1)]1/m'/Kкач,

где  nзам—планируемое количество замен подшипников (nзам=0);

m'—коэффициент типа подшипников (m'=3,3 для роликовых подшипников);

Ккач—коэффициент качества подшипников (Ккач=1).

Срасч1=9564([27.6/(0+1)]1/3.33/1 = 25904 Н

Срасч2=3412([118.5/(0+1)]1/3.33/1=14316 Н

Выбор подшипников

Выберем подшипники, исходя из условий:

D<D'

C>Cрасч
n>|ng-nh|

	Величина
	Тихоходная ступень
	Быстроходная ступень

	тип подшипника
	7108
	Роликовый радиально-упорный подшипник особолегкой серии
	7204
	Роликовый радиально-упорный подшипник легкой серии

	Размеры d(D(B
	40(68(18
	20(47(15.25

	
	Расчетное значение
	Реальное значение
	Расчетное значение
	Реальное значение

	С
	25904 Н
	31200 Н
	14317 Н
	18700 Н

	D
	73,3 мм
	68 мм
	55,08 мм
	47 мм

	n
	122.1 об-1
	8000 об-1
	524,5 об-1
	12500 об-1


Основные геометрические размеры щек водила

Для тихоходной ступени:

Dh1=m1(za1+zg1)+d+30=2.5((28+38)+40+30=235 мм—диаметр щеки водила h1

th1=0.065((d)b1=0.065(260.0=16.90 мм—толщина щеки водила h1

tn1=2(th1=2(16.90=33.80 мм—толщина перемычки водила h1
Для быстроходной ступени:

Dh2=m2(za2+zg2)+d+20=1.5((20+46)+20+20=139.0 мм—диаметр

щеки водила h2

th2=0.065((d)b2=0.065(168.0=9.24 мм—толщина щеки водила h2

tn2=2(th2=2(9.24=13.86 мм—толщина перемычки водила h2
Округлим полученные значения до стандартного ряда Ra40:

	Dh1=240 мм
th1=17 мм
tn1=34 мм
	Dh2=140 мм
th2=10 мм
tn2=14 мм


Выбор материала и проверка на прочность осей  сателлитов.

Оси сателлитов выполним из стали 40ХН.

	материал
	обработка
	в, МПа
	т, МПа

	40ХН
	улучшение
	850
	600


[image: image69.png]& § v





        Коэффициент асимметрии цикла для нормальных напряжений R= 0.

m=a=M/2W=2Ft(L/2((d3/32),

где  Ft=Fr подш.—радиальная нагрузка на подшипниках;

L—половина длины оси;

M—изгибающий момент на оси;

W—момент сопротивления кручению;

d—диаметр оси.
	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	Ft, H
	6130
	2187.5

	L, мм
	40
	30

	d, мм
	40
	20


a1=2(6130(0.040/(2(((0.0403/32)=39.04 МПа

a2=2(2187.5(0.030/(2(((0.0253/32)=42.80 МПа

-1=0.3(в=0.4(850=340 МПа; 
0=1.6(-1=1.6(340=544 МПа;

0  - предел выносливости на изгиб

Из всех концентраторов напряжений выбираем посадку с  

гарантированным натягом, как наихудший вариант.
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где К(—эффективный коэффициент концентрации нормальных
напряжений;

((—коэффициент влияния абсолютных размеров;
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—коэффициенты шероховатости;

Ку=1—коэффициент упрочнения.

Из таблицы 4.2 [3] находим отношение 
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Из таблицы 4.3 [3] находим для Ra=1.5 и (в=850 МПа  
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Коэффициенты запаса по нормальным и по касательным напряжениям 
ищутся по следующим формулам:
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где  (( и ((— коэффициенты материала и термообработки;

Kc= Kc=1— коэффициенты эквивалентного числа циклов.

В соответствии с рекомендациями ([3] стр.77) для деталей подвергнутых 
улучшению ((=0.4.
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Следовательно, оси выдерживают нагрузки.

8. КОНСТРУИРОВАНИЕ УЗЛА ВАЛ-ШЕСТЕРНИ БЫСТРОХОДНОЙ СТУПЕНИ

Основание для прорисовки вала является геометрия колеса а2 и 
геометрия выходного участка вала, на который устанавливается 
стандартная соединительная муфта.

В качестве соединительной муфты между редуктором и 
электродвигателем используется упругая втулочно-пальцевая муфта 
ГОСТ 12080-66.

Выбор материала и расчетная схема

Так как вал выполняется за одно целое с колесом а2, то он 
изготавливается из того же материала (сталь 12ХH2, обработка—
цементация).

	материал
	обработка
	в, МПа
	т, МПа

	Cталь 12ХН2
	цементация
	1000,000
	800,000


Определение диаметра консольной части вала. 
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Отсюда получаем, что ближайший стандартный диаметр вала под муфту 
равен 26 мм.  Диаметр под пальцы — D1=84 мм.

Построение расчетной схемы вала

Расчетная схема представляет собой условное изображение вала (в виде
линии) с опорами с учетом внешних силовых факторов (в качестве опор 
берутся подшипники).

Под внешними силовыми факторами понимаются:

· сосредоточенная нагрузка (поперечная и осевая)

· распределенная нагрузка

· изгибающий момент

· крутящий момент

В случае рассматриваемого вала на него действуют: поперечная 
сосредоточенная нагрузка, изгибающий и крутящий мометны.

Со стороны муфты на вал действует радиальная сила Fr2, вызванная 
рассогласованием осей соединяемых валов 

Fr2=0.2(Ft2,
где Ft2=2Ta2/D1=2(93.75/0.084=2232 Н — окружное усилие, дейст​вующее на
 пальцы муфты.

Fr2=0.2(2232=446.4 Н 
В зацеплении действует сила, вызванная неравномерностью 
распределения нагрузки между сателлитами Fоп а2.
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В расчетной схеме направление действия внешних силовых факторов

выбирается таким, чтобы реакции от них в наиболее нагруженной опоре 
(подшипник В) суммировались.

Размеры OA1, AB, BO2 определяются из проектирования и равны:

O1A=84.5 мм
AB=45 мм
BO2=26.5 мм
Определение реакций в опорах и построение эпюр изгибающего и крутящего моментов

Определение реакций в опорах

(Мb=0—условие равновесия в опоре B.
Fr2((O1A+AB)+Fоп а2(BO2-Ra(AB=0

Отсюда,  
Ra=( Fr2((O1A+AB)+Fоп а2(BO2)/AB=(446.4((0.0845+0.045)+133.0(0.0265)/0.045=1363 Н

(Мa=0—условие равновесия в опоре A.
Fr2(O1A-Rb(AB+Fоп а2((AB+BO2)=0

Отсюда,  
Rb=(Fr2(O1A+Fоп а2((AB+BO2))/AB=(446.4(0.0845+133.0((0.045+0.0265))/0.045=1049.6 Н
Определение моментов

Изгибающие моменты:

Ma= Fr2(O1A=446.4(0.0845=37.723 Н(м

Mb= Fоп а2(BO2=133.0(0.0265=3.525 Н(м

Крутящие моменты:

На всем валу действует постоянный крутящий момент Ta2=93.75 Н(м

	Fr2
	Н
	446,4

	Fоп а2
	Н
	133,0

	Ra
	Н
	1363

	Rb
	Н
	1049,6

	Ma
	Н(м
	37,72

	Mb
	Н(м
	3,525

	Ta2
	Н(м
	93,75


Проверка вала на прочность
Из приведённой схемы видно, что наиболее опасным является сечение 
вала, соответствующее подшипнику в опоре А.

	материал
	обработка
	в, МПа
	т, МПа

	12ХН2
	цементация
	1000
	800.0


Cилы, действующие на вал

	Fr2
	Н
	446.4

	Fоп а2
	Н
	133.0

	Ra
	Н
	1363

	Rb
	Н
	1049.6

	Ma
	Н(м
	37.7

	Mb
	Н(м
	3.525

	Ta2
	Н(м
	93.75
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Коэффициент асимметрии цикла для нормальных напряжений R=-1. 
Предполагая, частые пуски и остановами коэффициент асимметрии цикла 
для касательных напряжений примем R=0.

m=0;



a=MA/W= MA/((d3/32)=37.7/(((0.0303/32)=14.22 МПа;

m=a=TA/2Wp= TA/(2(d3/16)=93.75/(2(((0.0303/16)=8.846 МПа;

В соответствии с рекомендациями ([3] стр.77):

-1=0.4(в=0.4(1000=400 МПа; 
0=1.6(-1=1.6(400=640 МПа;

-1=0.6-1=0.6(400=240 МПа; 
 0=1.9( -1=1.9(240=456 МПа.

Эквивалентное число циклов для заданного режима нагрузки было 
найдено при расчёте допускаемых изгибных напряжений 

  NE=4.181(108
    т.к. NE > 4(106, то следует принять коэффициенты Kc= Kc=1.

    Из всех концентраторов напряжений выбираем посадку с
    гарантированным натягом, как наихудший.
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 где К(—эффективный коэффициент концентрации нормальных
 напряжений;

 К(—эффективный коэффициент концентрации касательных напряжений;

 ((—коэффициент влияния абсолютных размеров;
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 Ку=1—коэффициент упрочнения.
 Из таблицы 4.2 [3] находим

 изгиб:  
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         Из таблицы 4.3 [3] находим для Ra=1.25 и (в=1000 МПа
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 Коэффициенты запаса по нормальным и по касательным напряжениям
 ищутся по следующим формулам:
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где (( и ((—коэффициенты материала и термообработки.

В соответствии с рекомендациями ([3] стр.77) для деталей подвергнутых 
цементации ((=0.6  ((=0.4
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Следовательно, вал выдерживает нагрузки.

Расчет и выбор подшипников вала

Так опора  А является самой нагруженной, то выбор подшипников
 произведем из условий максимального нагружения, т.е. под действием 
реакции Ra.

Приведенная радиальная нагрузка

Pa=V(Ra(Kб(Kт,

где V— коэффициент вращения кольца подшипника относительно вектора
 нагрузки (V=1) при вращении внутреннего кольца;

Кб— коэффициент безопасности (Кб=1,3);

Кт— температурный коэффициент (Кт=1).

PA=1(1363(1.3(1=1772 Н

Расчетное значение динамической грузоподъемности

Срасч=Р(LE1/m'/Kкач,

где m'— коэффициент типа подшипников ( m'=3 для шариковых 
подшипников);

Ккач— коэффициент качества подшипников (Ккач=1).

LE=60(10-6(na2((thE)H/(nзам+1)— эквивалентное число миллионов циклов

нагружения подшипников 
(nзам=0—планируемое количество замен подшипников);

LE=60(10-6(1440(3766/(0+1)=325.4 млн. циклов

Срасч=1772(325.41/3/1=12188 Н

Выбор подшипников

Подшипники выбираются, исходя из условий:

C>Cрасч
d(dпроект=30 мм

n>|na|

	тип подшипника
	106
	радиальный шариковый подшипник особолегкой серии

	Размеры, d(D(B
	30(55(13

	
	Расчетное значение
	Реальное значение

	С
	12188 Н
	13300 Н

	d
	30 мм
	30 мм

	n
	1440 мин-1
	12500 мин-1


9.КОНСТРУИРОВАНИЕ УЗЛА СОЕДИНИТЕЛЬНОЙ МУФТЫ МЕЖДУ БЫСТРОХОДНОЙ И ТИХОХОДНОЙ СТУПЕНЯМИ 

Узел соединительной муфты представляет собой соединение трех 
звеньев: водила быстроходной ступени h2, нестандартной соединительной 
         муфты, центрального колеса тихоходной ступени a1. Муфта (как водило и
колесо) является плавающим в радиальном направлении звеном, что 
позволило водилу h1 самоцентрироваться в колесе b1, а колесу а2—между 
сателлитами в водиле h2. Тем самым компенсируется погрешность сборки
и изготовления, приводящие к несоосности элементов редуктора. В 
осевом направлении предусмотрены элементы осевой фиксации 
трехзвенника с целью совпадения зубчатых венцов по ширине.

Конструирование плавающего колеса а1.

Колесо а1 изготовляется из стали 12ХН2, прошедшей цементацию.

	материал
	в, МПа
	т, МПа

	12ХН2
	1000.000
	800.000


Расчет ширины зубчатого венца под соединительную муфту
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—диаметр зубчатого венца (dм=da1),

где  T=Ta1=625 Н(м—крутящий момент на колесе

kм=12—коэффициент материала;
qм=bм/dм—коэффициент ширины.

Отсюда, 

qм=Ta1/(kм(dм3)=625/(12(703)=0.152

Тогда 

bм=qм(dм=0.152(70=10.64 мм ( bм=11 мм

Расчет толщины стенки колеса а1

Т.к. колесо а1 плавающее, то на него действует только крутящий момент. 
Реакцией в виде изгибающего момента со стороны муфты можно
пренебречь.

Для расчета толщины стенки воспользуемся формулами расчета 
тонкостенной трубы круглого сечения:
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—напряжение кручения,

где  [(]=0.025((вр=0.025(1000=25 МПа—предельно допустимое напряжение
 кручения

Т=Та1=625—крутящий момент на колесе

Wкр—момент сопротивления кручению

Wкр=(d3((1-(d0/d)4)/16, 

Где d0—внутренний диаметр трубы (колеса)

d=59.75 мм—наружный диаметр трубы (возьмем по наименьшему 
наружному диаметру в проточке колеса)

Тогда,
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Отсюда d0=48 мм

	dм=70 мм
	bм=11 мм

	d0=48 мм
	bа1= 34 мм

	d=59.75 мм
	qм= 0.157


Конструирование соединительной муфты

Нестандартная соединительная муфта изготовляется из стали 12ХН2, 
прошедшая цементацию.
	сталь
	в, МПа
	т, МПа

	12ХН2
	1000
	800


Ширина зубчатых венцов полумуфт выбирается  такой же, как и у колеса 

         a1 (bм=11мм).

        В качестве внутреннего и внешнего диаметров выберем (конструктивно):
        d0=79 мм, d=87 мм
Проверка толщины стенок внешней полумуфты на кручение
Т.к. соединительная муфта плавающая, то на нее действует только
 крутящий момент. Для расчета толщины стенки воспользуемся 
формулами расчета тонкостенной трубы круглого сечения:
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—напряжение кручения,
 где  [(]=0.025((вр=0.025(1000=25 МПа—предельно допустимое напряжение
 кручения

Т=Та1=625—крутящий момент на муфте

Wкр—момент сопротивления кручению

Wкр=(d3((1-(d0/d)4)/16, 

Тогда,
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Таким образом, выбранные размеры можно считать удовлетворяющими
 требованиям прочности.

Выбор крепежных болтов для внутренней полумуфты

Для крепления внутренней полумуфты к водилу h2  воспользуемся 3
         болтами из стали 40Х, установленными на диаметре 40 мм.

	деталь
	длина сопряж. части, мм
	материал
	в, МПа
	т, МПа

	болт
	-
	40Х
	1000
	900

	водило
	11
	40ХН
	850
	600

	внутр. полумуфта
	8
	12ХН2
	1000
	800


 [(]=0.2((т болта=0.25(900=180 МПа—допускаемое напряжение кручения.

Условие прочности на срез:
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где  Aср=(d2/4—площадь поперечного сечения болта;

Ft=2(Tа/(D(z)—радиальное усилие (z—количество болтов; D—диаметр

установки болтов).

Отсюда, минимально необходимый диаметр болтов находится по
 формуле:

d=(8(Tа/(D(z((([(]))0.5=(8(625/(0.040(3(((180))0.5=8.586 мм ( d=10 мм

Т.к. сопряженные детали выполняются из разных материалов, то проверка
на смятие проводится для менее прочного материала (т.е. проверяется 
водило):

[(см]=0.8((т водило=0.8(600=480 МПа—допускаемое напряжение смятия

Условие прочности смятия:
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где  l—длина сопряжения

Таким образом,
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(см1=8(625/(40(3(((10(11)=120.6 МПа 

(см2=8(625/(40(3(((10(8)=165.7 МПа 

(сммакс=165.7Мпа < 480МПа  

Следовательно, выбранные болты удовлетворяют условиям прочности.

5. КОНСТРУИРОВАНИЕ УЗЛА ВАЛ-ВОДИЛА ТИХОХОДНОЙ СТУПЕНИ

Вал тихоходной ступени выполняется за одно целое с водилом h1
тихоходной ступени. Это позволяет достигнуть соосности в обработке этих
деталей, уменьшить количество сборочных единиц.

Выбор материала и расчетная схема

Так как вал выполняется за одно целое с водилом h2, то он изготовляется
 из того же материала, что и водило (сталь 40ХН).

	материал
	в, МПа
	т, МПа

	40ХН
	850
	600


Определение диаметра консольной части вала. 
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где []—предельное напряжение кручения на вале []=0,03(в
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Отсюда, получаем, что ближайший больший стандартный диаметр вала
под соединительную зубчатую муфту равен 90 мм (остальные размеры по
ГОСТ 5006-55).

Построение расчетной схемы вала

Расчетная схема представляет собой условное изображение вала (в виде
линии) с опорами с учетом внешних силовых факторов (в качестве опор
берутся подшипники).

Под внешними силовыми факторами понимаются:

· сосредоточенная нагрузка (поперечная и осевая)

· распределенная нагрузка

· изгибающий момент

· крутящий момент

В случае рассматриваемого вала на него действуют: поперечная
сосредоточенная нагрузка, изгибающий и крутящий моменты.

Со стороны муфты на вал действует радиальная сила Fr1, вызванная
 рассогласованием осей соединяемых валов 
Fr1=0.3(Ft1, 
где Ft1=2TT/dм=2(3000/0.168=35714 Н— окружное усилие, дейст​вующее на
зубчатый венец муфты. (dм=mz=3(56=168 мм)

Fr1=0.3(35714=10714.4 Н 
Также со стороны муфты действует изгибающий момент
 Ми=0.1(TТ=0.1(3000=300 Н(м

В зацеплении действует сила, вызванная неравномерностью
 распределения нагрузки между сателлитами Fоп h1.
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, где (=0,8—вероятностный коэффициент
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В расчетной схеме направление действия внешних силовых факторов
выбирается таким, чтобы реакции от них в наиболее нагруженной опоре
(подшипник C) суммировались.

Размеры AB, BC, CD определяются из проектирования и равны:

AB=60 мм, BC=60 мм, CD=102.5 мм

Определение реакций в опорах и построение эпюр изгибающего и крутящего моментов

Определение реакций в опорах

(Мa=0—условие равновесия в опоре A.
Fоп h1(AB-Rc((AB+BC)+Fr1((AB+BC+CD)+Ми=0

Отсюда,  
Rc= ( Fоп h1(AB+Fr1((AB+BC+CD)+Ми)/(AB+BC)=

        =(872.7(0.060+10714.2((0.060+0.060+0.1025)+300)/(0.060+0.060)=22802.4 Н

(МC=0—условие равновесия в опоре C.
-Ra((AB+BC)-Fоп h1(BC+Fr1(CD+Ми=0

Отсюда,  
Ra=(Fr1(CD+Ми-Fоп h1(BC)/(AB+BC)=

=(10714.2(0.1025+300-872.7(0.060)/(0.060+0.060)=11215.4 Н

Определение моментов

Изгибающие моменты:

Ми=300 Н(м

Mb=Ra(AB=11215.4(0.060=672.9 Н(м

Mс=Fr1(CD+Ми=10714.2(0.1025+300=1398.2 Н(м

Крутящие моменты:

На участке вала ВD действует постоянный крутящий момент Tт=3000 Н(м

	Fr1
	Н
	10714,2

	Fоп h1
	Н
	872,7

	Ra
	Н
	11215,4

	Rc
	Н
	22802,4

	Mи
	Н(м
	300

	Mb
	Н(м
	672,9

	Mc
	Н(м
	1398,2

	Th1
	Н(м
	3000


Проверка вала на прочность 

Из приведённой расчетной схемы видно, что наиболее опасным является
сечение вала, соответствующее подшипнику в опоре С.

	материал
	обработка
	в, МПа
	т, МПа

	40ХН
	улучшение
	850
	600
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Коэффициент асимметрии цикла для нормальных напряжений R= -1.

Предполагая частые пуски и остановами коэффициент асимметрии цикла
 для касательных напряжений примем R=0.

m=0;



a=MC/W=MC/((d3(1-(d0/d)4)/32)=

=1398.2/(((0.1103(1-(0.060/0.110)4)/32)=11.75 МПа;

m=a=TC/2Wp=TC/(2(d3(1-(d0/d)4)/16)=

3000/(2(((0.1103(1-(0.040/0.110)4)/16)=5.844 МПа;

В соответствии с рекомендациями ([3] стр.77):

-1=0.43(в=0.43(850=365.5 МПа; 
0=1.6(-1=1.6(365.5=584.80 МПа;

-1=0.6(-1=0.6(365.5=219.3 МПа; 
 0=1.9( -1=1.9(219.3=416.67 МПа.

Из всех концентраторов напряжений выбираем посадку с
гарантированным натягом, как наихудший.
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где К(—эффективный коэффициент концентрации нормальных
напряжений;

К(—эффективный коэффициент концентрации касательных напряжений;

((—коэффициент влияния абсолютных размеров;
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Ку=1—коэффициент упрочнения.

Из таблицы 4.2 [3] находим отношение 
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Из таблицы 4.3 [3] находим для Ra=1.25 и (в=850 МПа  
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Коэффициенты запаса по нормальным и по касательным напряжениям 
ищутся по следующим формулам:
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где (( и ((—коэффициенты материала и термообработки;

Kc= Kc=1—коэфиициенты эквивалентного числа циклов.

В соответствии с рекомендациями ([3] стр.77) для деталей подвергнутых
улучшению ((=0.4  ((=0.2
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Следовательно, вал выдерживает нагрузки.

Расчет и выбор подшипников вала

Т.к. опора С является самой нагруженной, то выбор подшипников
произведем из условий максимального нагружения, т.е. под действием
реакции Rc.

Приведенная радиальная нагрузка

Pc=V(Rc(Kб(Kт, 
где V—коэффициент вращения кольца подшипника относительно вектора
нагрузки (V=1) при вращении внутреннего кольца;

Кб—коэффициент безопасности (Кб=1,3);

Кт—температурный коэффициент (Кт=1).

Pc=1(22802.4(1.3(1=29643 Н

Расчетное значение динамической грузоподъемности

Срасч=Р(LE1/m'/Kкач, 
где m'—коэффициент типа подшипников (m'=3 для шариковых 
подшипников);

Ккач—коэффициент качества подшипников (Ккач=1).

LE=60(10-6(nh1((thE)H/(nзам+1)—эквивалентное число миллионов циклов

нагружения подшипников (nзам=0—планируемое количество замен
подшипников);

LE=60(10-6(45(3766/(0+1)=10.17 млн. циклов

Срасч=29643(10.171/3/1=64222 Н

Выбор подшипников

Подшипники выбираются, исходя из условий:

C>Cрасч
d(dпроект=105 мм

n>|nh|

	тип подшипника
	122
	радиальный шариковый подшипник особолегкой серии

	Размеры, d(D(B
	110(170(28

	
	Расчетное значение
	Реальное значение

	С
	64222 Н
	64300 Н

	d
	105 мм
	110 мм

	n
	45 мин-1
	4000 мин-1


11. РАСЧЕТ ШПОНОЧНЫХ СОЕДИНЕНИЙ

Призматические шпонки на входном и выходном валах

Для передачи крутящего момента на входном и выходном валах для
крепления с полумуфтами используются призматические шпонки,
изготовленные из стали 45

(т=350 Мпа—предел текучести стали 45 (стр.173 КП)

Расчет длины шпонки производиться на основании диаметра вала,
размеров сечения шпонки, крутящего момента.

L (2(T(103/{d((h-t1)[(см]}+b, —минимальная длина призматической шпонки
 со скругленными торцами

где  Т—максимальный крутящий момент на валу;

d—диаметр вала;

h—высота шпонки;

t1—глубина шпоночного паза на валу;

b—ширина шпонки 

[(см]= (т /[s]=350/1.9=184.2 МПа—допускаемое напряжение смятия;

	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	T, Н(м
	3000
	93.75

	d, мм
	90
	26

	h, мм
	14
	7

	t1, мм
	9
	4

	b, мм
	25
	8


l1=2(3000(103/(90((14-9)(184.2)+25=97.38 мм

l2=2(93.75(103/(26((7-4)(184.2)+8=21.05 мм

Тогда выберем:

l1=100 мм—для тихоходной ступени

l2=22 мм—для быстроходной ступени

Цилиндрические шпонки крепления центральных колес b1 и b2.

Для предохранения от проворачивания колеса b1 и b2 относительно
корпуса устанавливаются круглые штифты (выполняющие роль шпонок).
Количество шпонок определяется по напряжениям среза. Затем шпонки и
отверстия проверяются на напряжения смятия.

Выбор материала

Шпонки и корпус выполняются из стали 40Х

	материал
	в, МПа
	т, МПа

	Сталь 40Х
	1000
	800


Расчет необходимого числа шпонок

	обозначение
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	T, Н(м
	крутящий момент на колесе b
	2375
	531.281

	D, мм
	осевой диаметр под шпонки
	310
	205

	d, мм
	диаметр шпонки
	10
	8

	l, мм
	длина шпонки 
	30
	20

	l1, мм
	длина шпонки под фланец колеса
	11
	8

	l2, мм
	длина шпонки в корпусе
	19
	12


Проверка на срез
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где  Aср=((d2/4 - ((d')2/4) —площадь поперечного сечения шпонки

Ft=2(T/(D(z)—радиальное усилие (z—количество шпонок)

[(]—допускаемое напряжение.

[(]=0.25(т =200 МПа

Отсюда, минимально необходимое число шпонок находится по формуле:

z=8T/(([d2 - (d')2](D([(])

z1=8(2375/((([0.0102 - 0.0052](0.310(200(106)=1.29 
[image: image113.wmf]Þ

 z1=2

z2=8(531.281/((([0.0082 - 0.0042](0.205(200(106))=0.68 
[image: image114.wmf]Þ

 z2=1, 

но для симметричности возьмем z2=2

Проверка на смятие

Т.к. корпус и шпонки выполняются из разных материалов, то проверка на
смятие проводится для менее прочного материала:

[(см]шп=[(см]1 =0.8((т=0.8(800=640 МПа

[(см]корп=[(см]2 =0.8((в.р.=0.8(130=104 МПа
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где l—длина сопряжения (ширина фланцев колеса и корпуса)

[(см]—допускаемое напряжение смятия

Таким образом,
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Тихоходная ступень

(см1=8(2375/(0.310(2(((0.010(0.011)= 88.72 Мпа  < 640 МПа

(см2=8(2375/(0.310(2(((0.010(0.019)= 51.37 Мпа  < 104 МПа

Быстроходная ступень

(см1=8(531.281/(0.205(2(((0.008(0.008)= 51.6 Мпа  < 640 МПа

         (см2=8(531.281/(0.205(2(((0.008(0.012)= 34.39 Мпа < 104 МПа

Следовательно, выбранные шпонки удовлетворяют условиям прочности.

6. РАСЧЕТ КРЕПЛЕНИЯ РЕДУКТОРА К РАМЕ

Расчетная схема

Расчетная схема стыка представляет собой условное изображение
плоскости стыка редуктора с рамой и внешних силовых факторов,
действующих на редуктор. Под внешними силовыми факторами
понимаются:

· сосредоточенная нагрузка

· распределенная нагрузка

· изгибающий момент

· крутящий момент

Со стороны полумуфт на редуктор действует радиальные силы Fr1 и Fr2 (их

значения найдены в разделе 8.1 и 10.1), вызванные рассогласованием

осей соединяемых валов. Направление действия сил выбираем таким,

чтобы в сумме они увеличивали отрывающую силу.

Также со стороны полумуфты на тихоходном валу действует изгибающий

момент Ми. Т.к. Fr1>>Fr2, то Ми выбираем таким, чтобы оно дополняло

действие Fr1 , как отрывающее усилие.

В качестве крутящих моментов на оси Х выступают момент Th1=TT (на

тихоходной ступени) и Ta2 (на быстроходной ступени). Их направления

выбирается согласно условию сонаправленного движения входного и

выходного валов и принципа ведущего, ведомого вала:

Ведущий вал— (а2((Та2
Ведомый вал— (h1((Тт

(а2(((h1
[image: image117.png]



Таким образом, наиболее разгруженной опорой является правая нижняя
опора редуктора (на схеме выделена цветом).

	Fr1
	Н
	10714.2

	Fr2
	Н
	446.4

	Th1
	Н(м
	3000

	Ta2
	Н(м
	93.75

	Mи
	Н(м
	300


    Геометрические размеры стыка

	L1
	мм
	162.5

	L2
	мм
	156

	Lx
	мм
	140

	Ly
	мм
	185

	lx
	мм
	100

	ly
	мм
	130

	a
	мм
	95

	b
	мм
	110


Fz — результирующая сил от муфт

Fz=Fr2+Fr1=446.4+10714.2=11160.6 H
Мх — результирующий момент вокруг оси ОХ

Мх=Th1-Ta2=3000-93.75=2906.25 Н(м

Му — результирующий мо​мент вокруг оси ОY
Му=Fr1(L1-Fr2(L2+Mи=10714.2(0.1625-446.4(0.156+300=1971 Н(м

        Тогда внешняя нагрузка равна:
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Расчет коэффициента внешней нагрузки

Основной физико-геометрической характеристикой крепежного
соединения является коэффициент внешней нагрузки (, который
характеризует долю внешней нагрузки, приходящейся на болт
.
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где  (— податливость деталей, входящих в соединение.

         К деталям системы фланца относятся детали, деформация которых при
приложении внешней нагрузки меняет свой знак на противоположный
(фланцы, прокладка).

К деталям системы болта относятся детали, деформация которых
увеличивается с увеличением затяжки (болт, шайба, гайка).

Согласно рекомендациям, в качестве крепежных болтов для редуктора с
ТТ=3000 Н(м были выбраны болты М24.


	Еб
	ГПа
	2.2

	Еф
	ГПа
	1.5

	d
	мм
	24

	d0
	мм
	26

	d1
	мм
	20.752

	а=1.6d
	мм
	38.4

	tg
	
	0.45

	h
	мм
	37.5

	2l(1.6h
	мм
	60

	l
	мм
	30

	l'=2l+5
	мм
	65


Податливости системы болта

(б =1/Еб (4l'/((d2)+0.9/d)=1/Еб (4(65/(((242)+0.9/24)=0.181/Еб мм/Н

Податливость фланцев
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Коэффициент нагрузки

(=1/(1+(0.181/2.2)/(0.122/1.5)=0.497
Проверка раскрытия стыка

Сила затяжки

Fзат=((1-()(Fвн,

где  (—коэффициент затяжки ((=3—без герметизации Fвн(const)

         Fзат=3(1-0.497)(17642=26622 Н

Условие нераскрытия стыка

(ст min=z(Fзат/Аст-(1-()(Fz/Aст+Mx(Ly/Jст х+ My(Lx/Jст у)([ (ст min]=1.25 МПа,

где  Аст= 4(a(b= 4(95(110= 0.0418 мм2—площадь поверхности стыка;

Jстх=4(ab3/12+ab(Ly-0.5b))=

=4(0.095(0.1103/12+0.095(0.110((0.185+0.5(0.110))= 0.010074 м4

—момент инерции площади стыка, относительно оси ОХ;

Jст y=4(ba3/12+ab(Lx-0.5a))=

=4(0.110(0.0953/12+0.095(0.110((0.140+0.5(0.095))= 0.078400 м4

—момент инерции площади стыка, относительно оси ОY.

Отсюда,

(ст min=4(26622/0.0418-(1-0.497)((11160.6/0.0418+2906.25(0.185/0.010074+

+1811(0.140/0.078400) = 2.38 МПа([ (ст min]= 1.25 МПа

Следовательно, рассчитанная затяжка обеспечивает нераскрытие стыка.

Проверка фундаментных болтов на прочность

Для обеспечения надежности работа механизма необходимо проверить
крепежные болты на прочность. Критерием прочности является
коэффициент запаса прочности sa:

sa=(a lim/(a([sa],

где  [sa]=2.5(4—коэффициент запаса прочности;
(a—амплитудное напряжение;

(a=2((Fвн/(((d12) —для отнулевого цикла
(a=2(0.497(17642/(((20.7522)=12.97 МПа

(a lim—предел выносливости болта;

(a lim=((((-1 р.с.(Ку((/К(, 

где ((=0.66 (для резьбы М24)—коэффициент влияния размеров;

(-1 р.с.=320 МПа (для стали 40Х)— предел выносливости при растяжении;

Ky= 1 (нарезная резьба)—коэффициент технологического упрочнения;

(= 1— коэффициент конструктивного упрочнения (гайка работает на
 деформацию сжатия);

К(=1+q((((-1)—эффективный коэффициент концентрации:
q(=0.55 (для углеродистых сталей)--коэффициент чувстви​тельности
материала к концентрации;

((=8—теоретический коэффициент концентрации напряжений.

К(=1+0.55(8-1)= 5.2

(a lim=0.66(320(1(1/5.2= 40.61 МПа.

Тогда

sa= 40.61/12.97= 3.13  ( 2.5(4

Таким образом, установленные болты выдерживают рассчитанную
нагрузку.

7. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ПОТЕРЬ НА ТРЕНИЕ И КПД РЕДУКТОРА

Определение потерь на трение в зацеплении

Расчет ведется по каждой ступени в отдельности, по двум зацеплениям в
каждой ступени.

(hз= 2.3fз((1/z1(1/z2)—коэффициент потерь на трение в зацеплении, 

где fз— коэффициент трения в зацеплении;

z1, z2—  числа зубьев колес в зацеплении.

fз=1.25(f, где f определяется из зависимости f(v().

v(=2(v(sin(tw—сумма скоростей контактирующих точек относительно зоны
 контакта

v— окружная скорость зубчатых колес

(tw— угол зацепления в торцевом сечении (tw=(t=20(
Зацепление колес a-g

	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	Za
	28
	20

	Zg
	38
	46

	da
	70
	30

	nah
	171
	1224


v(= 2((((nah/60(da)(sin20(
v(a-g)1=2((((171/60(0.070)(sin20(=0.429 м/с (f=0.079  ( fз=1.25(0.079=0.09875

v(a-g)2=2((((1224/60(0.030)(sin20(=1.315м/c(f=0.077  ( fз=1.25(0.077=0.09625

(h1(a-g)1= 2.3(0.09875((1/28+1/38)= 0.0141

(h2(a-g)2= 2.3(0.09625((1/20+1/46)= 0.0158

Зацепление колес b-g

	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	Zb
	104
	112

	Zg
	38
	46

	db
	260
	168

	nbh
	45
	216


v=2((((nbh/60(db)(sin20(
v(b-g)1=2((((45/60(0.260)(sin20(=0.419 м/с  ( f=0.079  ( fз=1.25(0.079=0.09875

v(b-g)2=2((((216/60(0.168)(sin20(=1.299 м/с( f=0.077  ( fз=1.25(0.077=0.09625

(h1(b-g)1= 2.3(0.09875((1/38-1/104)= 0.0038

(h2(b-g)2= 2.3(0.09625((1/46-1/112)= 0.0028

Суммарный коэффициент потерь в зацеплении

(h1з1=(h1(b-g)1+(h1(a-g)1=0.0038+0.0141=0.0179
(h2з2=(h2(b-g)2+(h2(a-g)2=0.0028+0.0158=0.0186
Определение потерь на трение в подшипниках

Расчет ведется по каждой ступени в отдельности, по 6 подшипников в
сателлитах и по 2 подшипниках на валах.

(п=(Ттрj(nj/(Tn)р.о.—коэффициент потерь на трение в подшипниках,

где  Ттрj—момент трения j-го подшипника;

nj—частота вращения j-го подшипника;

(Tn)р.о.=Тт(nт=3000(45=135000 Н(м(об/мин — произведение момента и
частоты вращения рабочего органа.

Tтр=0.5(f(Fr(d, 

где f—коэффициент трения в подшипнике

f=0.0015—шариковый подшипник,

         f=0.0018—роликовый-упорный подшипник

Fr—радиальная нагрузка на подшипник

d—внутренний диаметр подшипника

Расчет подшипников на валах

	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	
	левый
	правый
	левый
	правый

	f
	0.0015
	0.0015
	0.0015
	0.0015

	Fr, Н
	Ra=11215.4
	Rb=22802.4
	Ra=1363
	Rc=1049.6

	d, мм
	110
	110
	30
	30

	n, об/мин
	nh1=45
	nh1=45
	na2=1440
	na2=1440

	

	Tтр, Н(м
	0.925
	1.881
	0.0306
	0.0236

	(п
	0.000308
	0.000627
	0.000326
	0.000251


Расчет подшипников в сателлитах

	
	тихоходная ступень
	быстроходная ступень

	f
	0.0018
	0.0018

	Fr, Н
	Frп1=6130
	Frп2=2187.5

	d, мм
	40
	20

	n, об/мин
	ng(-h1=122.1
	ng-h2=524.5

	

	Tтр, Н(м
	0.220680
	0.039375

	(п (для 1 подш.)
	0.000199
	0.000153


Суммарный коэффициент потерь в подшипниках

Для тихоходной ступени:

(1=(вал л.2+ (вал пр.2+ 6((сат2=0.000308+0.000627+6(0.000199=0.002129

Для быстроходной ступени:

(2=(вал л.2+ (вал пр.2+ 6((сат2=0.000326+0.000251+6(0.000153=0.001495

Суммарный коэффициент потерь и КПД редуктора

(h=(hзац+(под+(п.м.—суммарный коэффициент потерь в ступени,
где (hзац—коэффициент потерь в зацеплении

(под—коэффициент потерь в подшипниках

(п.м.—коэффициент потерь на перемешивание масла (считаем=0)

(h1=0.0179+0.002129 = 0.020029

(h2=0.0186+0.001495 = 0.020095

КПД редуктора для схемы 
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8. ВЫБОР ЭЛЕКТРОДВИГАТЕЛЯ ПРИВОДА И ПРОВЕРКА ЕГО НА ПЕРЕГРУЗКУ

Расчет эквивалентного момента

Проектируемый привод работает в режиме длительной нагрузки,
характеризуемом продолжительностью работы, достаточной для того,
чтобы температура нагрева двигателя достигла установившегося
значения. Заданный переменный внешний момент заменяется
эквивалентным постоянным моментом.
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где Ti и ti—ступень нагрузки и соответствующее ей время нагрузки

ТЕ=((3000(1)2(0.15+(3000(0.9)2(0.25+(3000(0.7)2(0.6)0.5=2412 Н(м

Расчетное значение мощности двигателя

Рдв. расч.=ТЕ((р.о./(об, 

где  (р.о.=2(((nт/60—скорость вращения вала рабочего органа;

(об—КПД механической передачи

Рдв. расч.= 2412((2(((45/60)/0.9674=11750 Вт

Выбор двигателя

Из каталога двигателей ([5] стр. 534) выберем трехфазный асинхронный
короткозамкнутый электродвигатель серии 4А (по ГОСТ 19523-74) такой,
что Рдв, ном.(Рдв. расч. 
Двигатель:

4А132М4У3—трехфазный асинхронный короткозамкнутый двигатель
четвертой серии, незащищенный с высотой оси вращения 132 мм, с 
установочным размером по длине станины М, четырехполюсный, 
климатического исполнения У, категории 3.

nсинх.=1500 об/мин—синхронная частота вращения

Рдв. ном.=11000 Вт—номинальная мощность двигателя
Проверка двигателя на перегрузку

Для предотвращения "опрокидывания" (остановку под нагрузкой), при
резком увеличении нагрузки производят проверку двигателя на перегрузку. 
Расчет производят при неблагоприятных условиях эксплуатации, когда 
напряжение в электрической сети снижено до 10% (что соответствует 
уменьшению движущего момента на 19%), а нагрузка достигает 
максимального значения.

(м=2.2—кратность максимального момента к номинальному.

Тдв. ном.(Тmax/(0.8((м(iоб((об)=3000/(0.8(2.2(32(0.9674)=55.062 Н(м

Тдв. ном.=P дв. ном./(синх.=P дв. ном./(2(((nсинх/60)=11000/(2(2(((1500/60)=70.028 Н(м

Таким образом, выбранный двигатель имеет запас по температуре 
нагрева, следовательно, выдерживает перегрузки.

9. ВЫБОР СМАЗКИ И ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ

Выбор смазки

Тип смазки определяется на основе расчета ее вязкости, определяемой из
 условий характеристик зацепления.

Коэффициент вязкости находится из зависимости от фактора (з.п..

(з.п.=10-5(HHV((H2/v, 

где HHV—твердость по Виккерсу активной поверхности зубьев колеса 
(можно считать равной НВ при НВ(400);

(H—контактные напряжения в зацеплении (см. раздел 7.2);

v—окружная скорость в зацеплении (см. раздел 13.1).

Расчет ведется для зацепления колес b-g.

Тихоходная ступень:

(з.п.1=10-5(278.7(570.32/0.419=2163
Тогда, вязкость (1=(200…300)(106 м2/с       ([1] стр. 346)

Быстроходная ступень:

(з.п.1=10-5(218.9(461.72/1.299=359
Тогда, вязкость (2=(60…100) (106 м2/с
([1] стр. 346)

Выберем масло со средним значением вязкости, т.к. смазывание
производится из общего картера:

Масло И-100А ГОСТ 20799-75       (=90—18 м2/с   (при 50(С)       ([1] стр. 345)

Тепловой расчет

Для обеспечения защитных свойств масляного слоя необходимо не
допускать его перегрева, т.к. это увеличивает изнашивание, потери и 
         снижает КПД.

Условие соблюдения теплового режима:

(м=Рвн((1-()/(нгр+(о.в.([(м макс], 

где  (м—установившаяся температура масла;

Рвн—мощность на ведущем валу;

(—КПД передачи;

(о.в.=20(—температура окружающего воздуха;

[(м макс]=(80(95)(С—предельно допускаемое значение температуры ;

(нгр=Кн(Ан—мощность теплового потока, отводимого от передачи при
перепаде температур в 1(С (с учетом, что поверхность не обдувается)

Кн=15,5 Вт/(м2((С)—коэффициент теплопередачи с не​обду​ваемой
поверхности;

Ан—площадь необдуваемой поверхности.

        Упрощенно площадь необдуваемой поверхности можно найти как площадь
поверхности тела, изображенного на рисунке, где:

                          
          R=170 мм                  

 B=340 мм

 L=110 мм


 H=210 мм

          Ан=0.367 м2
  (нгр=15.5(0.367=5.69 Вт/(С

          (м=11000((1-0.9674)/5.69+20=83(([(м макс].

  [(м макс]=83…95(
Таким образом, в процессе работы поддерживается нормальный
температурный режим.
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