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                                       Таблица исходных данных

	
	
	
	
	
	
	
	
	Табл. 1
	

	Т3,
	n1,
	n3,
	
	
	Ресурс
	
	Открыт.
	
	

	Нм
	об/мин
	об/мин
	uб/uт
	ТО
	tΣ, час
	γ, рад
	передача
	No вар
	

	1900
	1050
	77
	1,32
	ТВЧ HRC 45
	3000
	π
	Кос.левая.
	1
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Рис.1  Кинематическая схема привода

                        1. Энерго-кинематический расчет привода 

1.1 Определение КПД привода. 

где 


из-за малой окружной


1.2 Определение общего передаточного числа привода  и разбивка его по ступеням.

С учетом заданного отношения передаточных чисел (uб/uт= 1,32), имеем:

Тогда передаточное число быстроходной ступени привода будет равно:



1.3 Определение мощностей, частот вращения и вращающих моментов на валах привода (с таблицей результатов ЭКР).
Мощность, снимаемая с вала III (полезная мощность привода):

Мощность на валу I:

Мощность, подводимая к шестерне 3 (на валу II):

Частота вращения и угловая скорость вала I:


Частота вращения и угловая скорость вала II:

Частота вращения и угловая скорость вала III:


                             
                             
Результаты энерго-кинематического расчета сводим в табл.2.



Результаты энерго-кинематического расчета











2. Расчет косозубой зубчатой передачи.
Основные причины отказа зубчатых передач: 
1. Поверхностное разрушение зубьев:
 - усталостное выкрашивание (при длительной работе передач); 
- пластическое обмятие поверхности зубьев (при кратковременных перегрузках); 
- изнашивание зубьев (при длительной работе);
- заедание (при кратковременных перегрузках).
2. Объемное разрушение зубьев (поломка):
 - усталостная поломка (при длительной работе);
 - статическая поломка (при кратковременных перегрузках).
2.1. Проектный расчет передачи. 
Задача расчета: определение геометрических размеров передачи (по условию недопустимости усталостного выкрашивания рабочих поверхностей зубьев). Критерий работоспособности:  контактная выносливость поверхности зубьев.
Условие расчета: σН ≤ [σН],
где σН – действующие (расчетные) контактные напряжения, МПа; 
[σН] – допускаемые контактные напряжения, МПа.
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    Рис.2 Схема нагружения зубьев при расчете по контактным напряжениям

Определение допускаемых контактных напряжений.
Допускаемые контактные напряжения (шестерни и колеса) определяются из выражения: 
при отнулевом цикле изменения напряжений: R=0), МПа; в случае закалки ТВЧ или термохимической обработки
.

Для колес с ТВЧ, при твердости зубьев 45HRC, пределы контактной выносливости равны: σН01 = σН02 = 17НRС + 200 = 17∙45 + 200 = 965 МПа;

Коэффициенты долговечности колес:

где m – показатель степени кривой усталости: при расчете на контактную выносливость m=6; i=1,2;
Базовое число циклов NH0i можно определить по формуле: 



Базовые числа циклов нагружений зубьев колес: 





NHEi – эквивалентное число циклов нагружений зубьев:



.






Коэффициенты долговечности колес:



Допускаемые контактные напряжения колес:



Расчетное значение допускаемого напряжения [σH] определяется: 
[
Условие[ – выполняется; 
где  – меньшее из двух значений и ;

1)  Определение расчетного диаметра делительной окружности шестерни

Решая исходное неравенство, получим выражения для расчетного делительного диаметра шестерни:





 
относительная ширина колеса (для колес с повышенной твердостью)
 – коэффициент неравномерного распределения нагрузки по ширине зуба, тогда

2) Определение предварительного значения межосевого расстояния:
 полученный результат округляем до целого значения ;
3) Выбор модуля зацепления:  
предварительное значение нормального модуля   выбираем из отношения

Назначаем стандартное значение модуля m=2,5 мм;
4) Выбор предварительного значения угла наклона зубьев :  
 Из рекомендуемого диапазона (от  до), назначаем = (для колес повышенной твердости, при их ограниченной ширине);
5) Определение чисел зубьев колес: 
Суммарное число зубьев колес: 
Принимаем ;
Число зубьев шестерни: 
Принимаем значение 
(условие неподрезания ножки – выполняется);
Число зубьев колеса: ;
Принимаем 
Фактическое передаточное число: 
Относительная погрешность передаточного числа составляет
, что допустимо;
6) Корректировка угла наклона зубьев:
=17° 11'2"
7) Уточнение размеров колес
- диаметры делительных окружностей колес:  (i=1,2)
Шестерни:      52,33 мм
Колеса:              =227,66 мм
-диаметры окружностей вершин колес:        
Шестерни: 
Колеса: 
-диаметры окружностей впадин колес: 
Шестерни:              46,08мм
Колеса:                     221,41 мм
-ширина колеса:     =                                                 
-уточняем коэффициент =
-ширина шестерни: 
 
Проверка по межосевому расстоянию:
=
8) Определение усилий, действующих в зацеплении косозубой передачи
-окружное усилие: =
-радиальное усилие: 
-осевое усилие:  
-нормальное усилие: 
10) Определение окружной скорости колес, назначение степени точности

V=
Назначаем 7-ю степень точности для колес быстроходной передачи.
11) Определение коэффициента торцевого перекрытия:

Определение коэффициента осевого перекрытия:
обеспечивается
Суммарный коэффициент перекрытия: ε= 






2.2. Проверочный расчет передачи на контактную выносливость
Задача расчета: оценка работоспособности передачи по критерию контактной выносливости, с целью предупреждения усталостного выкрашивания зубьев.
Уловие расчета: 
Расчетное контактное напряжение определяется 
 – коэффициент повышения прочности по контактным напряжениям косозубых передач по сравнению с прямозубыми;   - учитывает неравномерность нагружения зубьев;
⋍0,78
- коэффициент расчетной нагрузки; коэффициент; по ширине зуба для колес повышенной твердости при симметричном расположении колес, для ,7
1,07*1,04=1,11
⋍756,06 МПа ≤ 884.58 МПа
Вывод: работоспособность передачи по критерию контактной выносливости – обеспечивается.





2.3. Проверочный расчет на изгибную выносливость

Задача расчета: оценка работоспособности передачи по критерию выносливости при изгибе, с целью предупреждения усталостной поломки зубьев.
Условие расчета:  где  - расчетные напряжения изгиба определяются из выражения;  – допускаемые напряжения при расчете на изгибную выносливость;

     (i=1,2)
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Рис.3 Схема нагружения зубьев при расчете по напряжениям изгиба

Где   -  коэффициент повышения прочности по напряжениям изгиба косозубых передач по сравнению с прямозубыми; =1,22 – учитывает неравномерность нагружения зубьев;  – учитывает повышение изгибной прочности непосредственно за счет угла наклона β;

 - коэффициент концентрации нагрузки при расчете на изгиб;  1,05
1,08*1,05=1,13
 – коэффициенты формы зуба – определяются в соответствии с эквивалентными числами зубьев (для шестерни и колеса): 
-для шестерни: ⋍23;   4,1
-для колеса: ⋍100; 3,75
Определение допускаемых напряжений при расчете на изгиб
 МПа,при отнулевом цикле изменения напряжений: R=0; [=1,75);  -  учитывает реверсивность нагрузки: при односторонней нагрузке =1,0; при реверсивной нагрузке =0,7…0,8;
=4* базовое число циклов; показатель степени кривой усталости: при НВ>350
m = 9;

Эквивалентные числа зубьев:

Для шестерни: =4.27*
Для колеса: ==1*;
 – коэффициенты долговечности колес (i=1,2)
· Шестерни: ⋍0,77;  принимаем 
· Колеса: ⋍0,9; принимаем =1,0
Допускаемые напряжения колес при изгибе:                                  
     

Выбор рассчитываемого по напряжениям изгиба элемента передачи (шестерни или колеса) осуществляется из условия равнопрочности, по сравнению двух отношений:

 и ; ⋍76.6       ⋍83.7     

Расчет на изгибную выносливость ведем для зуба шестерни;

Вывод: работоспособность передачи по критерию изгибной выносливости – обеспечивается.

2.4. Проверочные расчеты при кратковременных перегрузках

2.4.1. Для заданного вида термообработки: Т В Ч по [1, с.162, табл. 8.8] выбираем мате- риалы колес и назначаем режимы термообработки: Сталь 40ХМ; закалка 820...8400; охлаж- дение в масло, отпуск при температуре180...2000. σв = 1600 МПа;                        σт = 1400МПа;


2.4.2. Расчет по максимальным контактным напряжениям


Задача расчета: оценка работоспособности передачи по критерию статической контактной прочности, с целью предупреждения пластического обмятия зубьев.

Условие расчета: σНmax ≤ [σНmax] = 40HRC = 40∙50 = 2000 МПа (ТВЧ);

Где =   

Вывод: работоспособность передачи по критерию контактной прочности- обеспечивается.

2.4.3. Расчет по максимальным напряжениям изгиба

Задача расчета: оценка работоспособности передачи по критерию статической изгибной прочности, с целью предупреждения статической поломки зубьев.

Условие расчета: = 1430 МПа (ТВЧ);
Где =2.5*176.9=442.25 МПа

Вывод: работоспособность передачи по критерию изгибной прочности – обеспечивается.
                       Таблица результатов расчетов зубчатых передач                          
                                                                                                                              Таблица 3
	Параметр
	Обозначение
	Редукторная
передача 
	Открытая
передача

	Передаточное число передач
	u
	4,35
	3,21

	Межосевое расстояние, мм
	aw
	140
	-

	Модуль, мм
	m
	2,5
	2,5

	Угол наклона зубьев, (град, мин., сек.)
	β
	17°11´2´´
	18

	Диаметр делительной окружности шестерни, мм 
	d1
	52,33
	135

	Диаметр делительной окружности колеса, мм
	d2
	227,66
	-

	Число зубьев шестерни
	z1
	20
	-

	Число зубьев колеса
	z2
	87
	-

	Ширина шестерни
	b1
	42
	29.6

	Ширина колеса
	b2
	37
	-

	Окружная сила
	Ft
	5852
	9264

	Радиальная сила
	Fr
	2229
	3391

	Осевая сила
	Fa
	1810
	2482

	Коэффициент торцевого перекрытия
	εα
	1,6
	-

	Коэффициент осевого перекрытия
	εβ
	1,39
	-



                                                              
                                                     3. Проектирование узла привода
3.1. Проектный расчет промежуточного вала и предварительный выбор подшипников качения

[image: ]
                                           Рис.4 Схема промежуточного вала привода

Условие расчета: ;     принимаем =20Мпа;

Расчетный диаметр консольного участка вала:
== 53.87 мм;     принимаем 54 мм

Расчетный диаметр вала под уплотнение:
 54+2*2,5=59;    принимаем =60 мм
где  – высота 1-ого упорного заплечика

Назначаем посадочный диаметр под подшипник качения:  (высота 2-ого упорного заплечика 

Расчетный диаметр под колесом:  60+2*1,5=63 мм    принимаем диаметр вала под колесом:  63 мм

Диаметр упорного бурта:
  где   - высота упорного бурта;

В качестве опор вала назначаем радиально-упорные роликовые конические подшипники легкой серии 7212 ГОСТ 831-75: d=60мм; D=110; B=23; С=19; Тmax =24мм;α =130; С=78000Н; С0 =58000 Н [3, с.16];

Определяем параметры шпоночных соединений промежуточного вала
 
1. Шпонка консоли вала:      d = 54 мм: b =16;  высота h = 10;  t1 = 6 мм;
Расчетная длина шпонки  16 +    назначаем стандартную длину шпонки, равную l=56 мм

Шпонка 16x10x56 ГОСТ 23360-78

Длину ступицы шестерни открытой передачи принимаем равной: 
56+14=70 мм

2. Шпонка под колесом: d = 63мм: b =18; высота h = 11; t1 = 7 мм;
Расчетная длина шпонки =18+=46.9 мм
    Назначаем стандартную длину шпонки, равную l=56 мм

Шпонка18x11x56 ГОСТ 23360-78
   
 Длину ступицы колеса редукторной передачи принимаем равной: 56+14=70 мм

Параметры открытой зубчатой передачи
Делительный диаметр шестерни открытой передачи принимаем равным:
  где  - диаметр консольного участка промежуточного вала; принимаем модуль m=2.5мм

Ширину шестерни открытой передачи определяем из соотношения:
29,6 мм,    где   - ширина колеса редукторной передачи;
Угол наклона зубьев шестерни принимаем равным: 

Усилия в зацеплении открытой передачи:
- окружное усилие: =9264 Н
- радиальное усилие: =9264*=3491 Н
- осевое усилие: =2482 Н

 
3.2. Основные размеры элементов узла привода и его конструктивная проработка

Элементы корпуса редуктора
- толщина стенки корпуса: δ*=0,025*  , принимаем толщину стенки равной: δ=10 мм
-толщина стыкового фланца:     
-толщина опорного фланца:      2,0*10=20 мм
-толщина ребер жесткости:       =1,0*10=10 мм
-диаметр фундаментальных болтов: =(0,03…0,036)∙140+12=(16,2…17,4)мм
Принимаем =17 мм

-диаметр болтов у подшипников (на бобышках): =(11,2…12) мм, принимаем 

-диаметр болтов на стыковочных фланцах:       принимаем 10 мм

Высоту бобышек назначаем в соответствии с рекомендациями

       


















3.3. Силовая схема привода
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Положение колеса γ =1800


Усилия, действующие в зубчатых зацеплениях привода 
 
Редукторная (закрытая) передача: 
· окружное усилие:   	 	Ft1≈ Ft2 ≈ 5852, Н; 
· радиальное усилие: 	 	Fr1≈ Fr2 ≈ 2229, H; 
· осевое усилие: 	 	 	Fa1≈ Fa2 ≈ 1810, H; 





Открытая передача: 
· окружное усилие:   	 	Ft3≈ Ft4 =9264, Н; 
· радиальное усилие: 	 	Fr3≈ Fr4 =3391, H; 
· осевое усилие: 	 	 	Fa3≈ Fa4 ≈ 2482, H; 
 



Моменты от осевых сил 
· на шестерне 1: Мa1= 
· на колесе 2: Мa2= 
· на шестерне 3: Мa3= 






3.4   Определение опорных реакций вала, построение эпюр моментов; 
 
Расчетные схемы промежуточного вала в координатных плоскостях (рис.4) 
[image: ]
Рис.6 Расчетные схемы промежуточного вала 











Для определения опорных реакций  и построения эпюр изгибающих моментов используем программу «Расчет балки».

Расчётная схема вала (плоскость XOZ)

[image: ]

Эпюра изгибающих моментов [Н∙мм] (XOZ)
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Расчётная схема вала (плоскостьYOZ)
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Эпюра изгибающих моментов [Н∙мм] (YOZ)
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Рис.7 Результаты расчета промежуточного вала
 
Реакции в опорах: R3x ≈ 9069 H;  R4x ≈ 735 H;   
                                 R3y ≈ 9278 H;  R4y ≈ 3658 H;  

Полные реакции в опорах:
  R3 =
R4=

Значения эпюры суммарного момента определяются по формуле: 
=455651 Нмм

 [image: ]

В соответствие с рис.8 опасное сечение А-А промежуточного вала располагается
вблизи опоры 3 (МΣоп = 455651 Нмм)




4. Проверочные расчеты промежуточного вала

Задача расчетов: оценка работоспособности вала по критериям усталостной и статической прочности.
4.1 Расчет на усталостную прочность

Назначаем материал вала: Сталь 40ХН, улучшение; σВ = 800 МПа; σТ = 580 МПа;
 [1,с.162-163, табл.8.8]

Пределы выносливости:  σ-1 ≈ 0,5σВ = 0.5∙800 = 400МПа; τ-1 ≈ 0,25σВ = 0,25∙800 ≈ 200 МПа;


· качестве концентратора напряжения рассматривается прессовая посадка подшип-ника, при котором эффективные коэффициенты концентрации, равны Кσ =2,4; Кτ = 1,8 [1,с.300, табл.15.1];


При расчете на выносливость используются следующие допущения (рис.10):

1)  нормальные напряжения изгиба изменяются во времени по симметричному зна-

копеременному циклу с R= - 1;

2) касательные напряжения кручения – по пульсирующему циклу с R=0;
[image: ]














Рис.9 Циклограммы напряжений при расчете вала на усталостную прочность

Диаметр опасного сечения dоп = 60мм (под подшипником качения опоры 3);


Условие усталостной прочности: sа  =  
где       и   
коэфиценты запаса по выносливости, по изгибу и кручению; σа, τа, σm = 0, τm – амплитудные и средние напряжения соответственно, ψσ и ψτ – коэффициенты чувствительности материала к асимметрии цикла (ψτ=0,05); 
K d =0,8 - "масштабный фактор";  KF =1,0 - коэффициент, учитывающий шероховатость вала [1,с.301, рис.15.5; 15.6]; 





      и 

2,0


Вывод:  работоспособность вала  по критерию усталостной прочности - обеспечивается. 

4.2   Расчет на статическую прочность 
Условие статической прочности: st ≥[st ]= 2...2,5 
Коэффициент запаса по статической прочности определяется из выражения: 
	 
статическая прочность вала – обеспечивается; где β* =2,5 – коэффициент, учитывающий кратковременную перегрузку привода. 
Вывод: работоспособность вала по критерию статической прочности – 
обеспечивается. 

5. Проверочный расчет подшипников качения 
 
   5.1 Расчет по критерию контактной выносливости (определение расчетной 
долговечности по динамической грузоподъемности) 
 
                                          Lhi  ≥  tΣ;  
 
где Lhi  - расчетная долговечность; tΣ - заданный ресурс. 
 
ПК 7212 ГОСТ 831-75:  d = 60 мм; D = 110; B = 23; С = 19; Тmax = 24 мм;  α =130; 
С = 78000 Н;  С0 =58000 Н
 Реакции опор: 
R3 =12974 H;  
R4 = 3731 H;  
 Частота вращения вала: n2 = 247 об/мин; Осевые нагрузки зубчатых передач: 
· на шестерне 3 открытой передачи: Fa3 = 2482 H;  
· на колесе 2 закрытой передачи:       Fa2 = 1810 H
[image: ]

Рис.10 Схема нагружения подшипников быстроходного вала
 
 
Расчетная долговечность ПК определяется из выражения: 
; где i  = 3, 4 -номера опор; m - показатель степени кривой ус-
талости (m = 3,33 - для роликовых ПК); 

- приведенная нагрузка на подшипник; X, Y - коэффициенты радиальной и осевой нагрузок соответственно [5, с.8 табл.1]; Fri = Ri - радиальные нагрузки на ПК; Fai*- осевые нагрузки на ПК (реакции со стороны подшипниковых крышек); КБ = 1,0…2,5 - коэффициент безопасности; КТ = 1,0 - коэффициент, учитывающий температуру подшипникого узла  
Суммарная осевая нагрузка со стороны зубчатых передач: 
АΣ = Fa3 + Fa4= 2482+1810= 4292 Н;  

Осевые составляющие реакций опор: 
;   где е - параметр осевого нагружения:  е = 1,5tgα  = 1,5tg130 ≈ 0,35
  
S3 = 0,83* R3 *e  = 0,83∙12974∙0,35 ≈ 3769 Н; 
S4 = 0,83* R4 *e = 0,83∙3731∙0,35 ≈ 1084 Н; 







23 
 
21

Условие осевого равновесия системы "вал-шестерня – подшипники –
 подшипниковые крышки" определяется выражением (рис.11): 
       (*)
где AΣ – суммарная осевая сила от зубчатых передач 
 
Условие нормальной работы ПК (без раскрытия стыка между телами качения и кольцами) определяется неравенством: 
*
                              Fai ≥  Si,                             (**)      Определим неизвестные осевые нагрузки на ПК: 
 
Предположим, что  Fa4 = S4 = 1084 H;  
Тогда из  (*)  ==1084+4292=5376 H
 
Т.к. = 5376 > S3 = 3769H, выдвинутое предположение - верно;  
= 5376 Н;    
 
Проверка на значимость осевых нагрузок и определение коэффициентов нагрузок: 

 тогда по [5, с.8 табл.1]: X = 0,4;   
Y = 0,4ctgα = 0,4∙сtg130 = 1.73; 
	 тогда по [5, с.8 табл.1]: X = 0,4; 
  Y = 0,4ctgα = 0,4∙сtg130 = 1,73; 
Определяем приведенные нагрузки:
· для опоры 3:  Pпр3 = (0,4* 12974+1,73*5376)1,2 *1 = 17388Н; 
· для опоры 4:  Pпр4 = (0,4 *3731 +1,73* 1084)1,2 *1 = 4041 Н; 
Находим расчетную долговечность для наиболее нагруженной опоры 3: 

	Lh1==9995 час;       Lh3 = 9995 < tΣ = 3000 час; 

Вывод:  т.к. расчетная долговечность оказалась не меньше заданного ресурса, работоспособность выбранного подшипника опоры 3, по критерию контактной выносливости - обеспечивается. 



 



5.2 Расчет по критерию контактной прочности 
(расчет по статической грузоподъемности)
Условие контактной прочности:        Р0 ≤  С0 = 58000  Н  (***) 
 
где  С0 - статическая грузоподъемность;  Р0 - приведенная статическая нагрузка. При совместном действии на ПК радиальной и осевой нагрузок приведенная нагрузка определяется как большая из выражений: 

где β* = 2,5  - коэффициент кратковременной перегрузки, Х0 = 0,5; Yo = 0,22∙ctgα = 0,22∙ctg130 ≈ 0,95 - коэффициенты радиальной и осевой статической нагрузки соответственно [5, c.21, табл.6]. 
Для опоры 3:   Р0 = 2,5∙ (0,5∙12974 +0,95∙5376) = 28985.5 Н; 
                           Р0 =2,5∙ 12974= 32435 Н; 
Вывод:  т.к. условие (***) не выполняется (32435  5800), работоспособность подшипника по критерию контактной прочности – не обеспечивается. 

Целесообразно применить роликовый конический подшипник качения средней серии ПК 7312 ГОСТ 831-75: d = 60 мм; D = 130; B = 31; С = 27; Тmax = 34 мм;          α =120; С =128000 Н; С0 =96500 Н [3, с.17];



                                 6.  Проверочный расчет шпоночных соединений. 
 
Задача расчета: оценка работоспособности шпоночных соединений по критерию статической прочности при смятии. 
 
[image: ]
 
Рис.11 Расчетная схема шпоночного соединения 
 
Шпонки проверяются на прочность на смятие боковых граней 
(рис.11): 
 [П3-13]; 
1. Проверка шпонки консоли вала: 16х10х56 ГОСТ 23360-78  , Т2=680 Нм; d = 55мм;               t1 = 6 мм; 


2. Проверка шпонки консоли вала: 18х11х56 ГОСТ 23360-78, Т2=680 Нм;               d = 63мм; ; t1 = 6 мм; 

Вывод:  работоспособность шпоночных соединений привода по критерию прочности на смятие – обеспечивается. 
 




7. Выбор смазочных материалов 
 
Смазывание редукторной передачи осуществляется посредством окунания зубча-
тых колес в масляную ванну. Сорт масла (по кинематической вязкости) выбирается в зависимости от контактных напряжений и окружной скорости колес. 
[bookmark: _GoBack]Для закрытой зубчатой  передачи: при величине контактных напряжений             σН =965 МПа и скорости скольжения vs =0,34 м/с по таблице [4,с.253, табл.10.8] определяем необходимую вязкость: ν1 =60 м2/с. 
Далее, по таблице [4,с.253, табл.10.10] выбирается сорт масла: И-30А ГОСТ 2079988, с кинематической вязкостью 65-75 м2/с.  
Подшипники редуктора смазываются масляным туманом при разбрызгивании 
жидкой смазки. 
 




8.Построение полей допусков для соединений основных деталей с валом 
1. Посадка колеса на вал ( с натягом):
Отверстие : 
 
 
[image: ]














 2.Посадка шестерни п.п на вал (переходная) 
Отверстие       Вал
 [image: ]
3.Посадка внутриннего кольца ПК на вал 
[image: ]
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