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1. Цель и объем курсового проекта. Требования к оформлению

1.1 Цель и объем курсового проекта

Целью выполнения курсового проекта является получение студентами практических навыков комплексного ручного и автоматизированного проектирования основных элементов привода технологической или транспортной машины, включая проектные и проверочные расчеты передач, деталей, обеспечивающих вращательное движение, исполнительных механизмов и корпусных деталей, а также приобретение навыков рациональной компоновки механизма в целом и обеспечение его собираемости и работоспособности.
Проект состоит из трех взаимосвязанных частей:
- определение исходных данных для проектирования (кинематические расчеты, выбор электродвигателя, определение нагрузок на валах привода);
- автоматизированный расчет и проектирование редуктора и открытой передачи;
- расчет и проектирование редуктора и открытой передачи по стандартным методикам.
При автоматизированном проектировании используются модули APM Drive (расчет одноступенчатого редуктора), APM Trans (проектирование зубчатой, ременной и цепной передач), APM Shaft (расчет и проектирования валов и осей),  APM Bear (расчет подшипников качения) лицензионной Российской CAD/CAE/CAM/PDM системы АРМ WinMachine, созданной в НТЦ «Автоматизированное проектирование машин» (НТЦ АПМ г. Королев, Московской области).
Объем курсового проекта составляет до 50 листов текстовых документов формата А4 и  3 – 4 листа графических материалов формата А1.
Текстовые документы представляют собой пояснительную записку и листы спецификаций к сборочным чертежам. 
Графические материалы должны содержать:
- Компоновку редуктора (А 1)
- Чертеж общего вида привода (А2 или А1);
- Сборочный чертеж редуктора ( А1);
- Деталировка редуктора (чертеж зубчатого колеса, чертеж вала, чертеж крышки подшипникового узла) (А2). Вместо чертежей вала и зубчатого колеса  возможно  выполнение чертежа вала-шестерни или червяка. В этом случае дополнительно выполняется чертеж какой-либо детали привода по согласованию с преподавателем.
1.1 Требования к оформлению пояснительной записки и графических материалов

Пояснительная записка оформляется в рукописном или машинописном виде. Все страницы за исключением титульного листа (Приложение А) должны быть пронумерованы в правом нижнем углу арабскими цифрами. Машинописный текст оформляется шрифтом Times New Roman размером 14 пунктов через один интервал. Текст форматируется по ширине листа, заголовки – по центру. Поля: левое 30 мм, правое 15 мм, верхнее и нижнее по 20 мм. Номера страниц указываются колонтитулами в правом нижнем углу страницы. Все материалы проекта дублируются электронной копией на CD диске, вложенном в конверт и прикрепленном к пояснительной записке. Материалы записки должны быть сшиты металлическими скобками, возможна брушеровка страниц в папку-скоросшиватель. Не допускается вкладывание отдельных страниц или всей записки в файлы.
1. Материалы должны быть размещены в следующем порядке:
- титульный лист,
- задание (без бланка задания, подписанного преподавателем, с указанием даты выдачи и приема к исполнению материалы курсовой работы не рассматриваются),
- содержание с указанием всех разделов и страниц,
- введение,
- основная часть,
- заключение,
- список использованной литературы (должны использоваться литературные источники, изданные не ранее 10 лет от даты получения задания. Допускается использование более ранних изданий, как справочных, содержащих примеры выполнения чертежей, параметры стандартных узлов и изделий.
2. Во введении должно быть дано краткое описание назначения и принципа действия заданного для проектирования механизма, а также область его применения.
3. В основной части приводятся необходимые расчеты (см. ниже) с обоснованием принятых решений по выбору материалов, их термообработке, типов подшипников, основных коэффициентов.
При этом обязательно даются ссылки на источники информации, откуда она получена (в скобках [ ] указывается порядковый номер источника из списка литературы, приведенного в конце записки). Использованные источники информации располагаются в списке литературы в порядке упоминания. Формулы размещаются по осевой линии страницы, а их номера – по правому краю. Нумерация формул может быть или сквозной (1, 2, … , 35, …) или в пределах данного раздела (1,1, 1,2, …, 2.1, 2.2, …). В тексте должны приводиться поясняющие рисунки и расчетные схемы, которые располагаются сразу после упоминания. Все схемы и рисунки должны выполняться четкими с соблюдением правил черчения и быть оригинальными (не сканированными, или вставными рисунками).
4. В заключении приводятся выводы по результатам выполнения курсовой работы.
6. Список литературы оформляется в соответствии с действующими требованиями: фамилия и инициалы первого автора, наименование источника, после косой черты – фамилии и инициалы всех авторов, город, издательство, количество страниц.
Графические материалы должны выполняться в машинном виде в редакторах типа Kompas. Обязательным является соблюдение всех требований действующих ЕСКД к оформлению конструкторской документации.
Кодировка чертежей должна производиться в правом верхнем поле углового штампа по следующей схеме:
       1          2        3     4
КФБН ХХХХХХ.ХХХ.ХХХ.ХХ   ВО  или СБ
                                                                    Для сборочного чертежа
                                                                    Для общего вида
                                                                    Номер детали
                                                                    Номер изделия
                                                                 
                                                                  Последние цифры   
                                                                  зачетной  книжки
                                                                     Шифр специальности

На чертеже общего вида привода или сборочном чертеже редуктора поле 4 не заполняется. При этом на чертеже общего вида привода поле 3 заполняется как 000 , на сборочном чертеже редуктора в этом поле проставляется номер позиции, под которой он отмечен на чертеже общего вида (например 003).  Поле 4 на рабочем чертеже детали указывается номер позиции, под которой она отмечена на сборочном чертеже редуктора (например 01, 12 и т.д.)..

1.2 Порядок отчета по выполнению курсового проекта

Результаты выполнения курсового проекта оцениваются в ходе его  защиты студентом перед комиссией из преподавателей кафедры ТММ. В ряде случаев возможно приглашение в состав комиссии заведующего выпускающей кафедры или заместителя декана.
Допуском к защите является пояснительная записка и комплект чертежей, подписанные ведущим преподавателем.
Защита проводится в день и во время, утвержденные на заседании кафедры ТММ.

2 Основные сведения о редукторах исполнительных механизмов технологических и транспортных машин

В большинстве технологических и транспортных машин существует необходимость передачи определенного усилия исполнительному механизму с определенной скоростью. Чаще всего возникает потребность понижения скорости движения привода с одновременным увеличением усилия: суппорта металлорежущих станков, привода кривошипных прессов, механизмы позиционирования промышленных манипуляторов и электрофизического оборудования, коробки скоростей автотранспорта, подъемники и домкраты, лебедки, конвейеры, прокатные станы и т.п. Как правило, требуемые усилия и скорости недостижимы при непосредственном присоединении исполнительного органа к двигателю, это снижает его эффективность, увеличивает энергопотребление и габариты. Поэтому для решения данной задачи между двигателем и исполнительным органом машины устанавливают специальные механизмы – редукторы. Тенденцией развития современной техники является применение высокооборотных и маломоментных двигателей и приводов с повышенной редукцией, что обеспечивает удобство управления и снижение энергопотребления. Кинематическая схема привода может включать, помимо редуктора, открытые зубчатые передачи, винтовую, цепную или ременную передачу.
Редуктором называют механизм, состоящий из зубчатых или червячных передач, выполненный в виде отдельного агрегата и служащий для передачи мощности от двигателя к рабочей машине. Назначение редуктора — понижение угловой скорости и повышение вращающего момента ведомого вала по сравнению с валом ведущим. 
Редуктор состоит из корпуса (литого чугунного или сварного стального), в котором помещают элементы передачи — зубчатые колеса, валы, подшипники и т. д. В отдельных случаях в корпусе редуктора размещают также устройства для смазки зацеплений и подшипников (например, снаружи корпуса редуктора может быть помещен шестеренчатый масляный насос с приводом от быстроходного вала) или устройства для охлаждения (например, змеевик с охлаждающей водой в масляной ванне корпуса червячного редуктора).
Редуктор проектируют либо для привода определенной машины, либо по заданной нагрузке (моменту на выходном валу) и передаточному числу без указания конкретного назначения. Второй случай характерен для специализированных заводов, на которых организовано серийное производство редукторов.
Редукторы классифицируют по следующим основным признакам: "тип передачи (зубчатые, червячные или зубчато-червячные); число ступеней (одноступенчатые, двухступенчатые и т. д.); тип зубчатых колес (цилиндрические, конические, коническо-цилиндрические и т. д.); относительное расположение валов редуктора в пространстве (горизонтальные, вертикальные); особенности кинематической схемы (развернутая, соосная и т. д.).
Возможности получения больших передаточных чисел при малых габаритах передачи обеспечивают червячные, планетарные и волновые редукторы.
В данном курсовом проекте необходимо произвести расчеты одноступенчатого редуктора и выполнить его конструирование.
Из редукторов данного типа наиболее распространены горизонтальные (рис. 2.1 а). Как горизонтальные, так и вертикальные (рис. 2.1 б) редукторы могут иметь колеса с прямыми, наклонными или шевронными зубьями. Выбор горизонтальной или вертикальной схемы для всех типов редукторов обусловлен удобством общей компоновки привода (относительным расположением двигателя и рабочего вала приводимой в движение машины и т. д.).














а                                         б
Рис. 2.1 Схема одноступенчатого цилиндрического редуктора
а – горизонтальный,  б - вертикальный

Корпуса чаще выполняют литыми чугунными, реже — сварными стальными. При серийном производстве целесообразнее применять литые корпуса. Валы монтируют как правило на подшипниках качения.
Максимальное передаточное число одноступенчатого цилиндрического редуктора (по ГОСТ 2185—66) Uвых = 12,5. Однако практически редукторы с передаточными числами, близкими к максимальным, применяют редко, ограничиваясь  Uвых < 6,3. 
Правильный выбор редуктора влияет на его надежность и долговечность. Ошибочность расчетов и выбора редуктора неизбежно приводит к несвоевременному выходу его из строя и, следовательно, к финансовым и техническим потерям. В расчетах необходимо учитывать все факторы: расположение редуктора в пространстве, условия работы, температуру нагрева во время эксплуатации. Как показывает опыт, правильно выбранный редуктор имеет срок эксплуатации до семи лет (червячный) и 10-15 лет (цилиндрический) [14, 17].

3 Кинематический расчет и выбор электродвигателя

Расчет привода начинают с составления кинематической схемы (если она не задана) или ее анализа. Затем определяют общий КПД привода, общее передаточное число разбивают по ступеням и выбирают электродвигатель. Исходные данные для этого расчета даны в задании: мощность на выходном валу привода и его частота вращения.
По этим данным определяют мощность электродвигателя и осуществляют его выбор по быстроходности. Следует учитывать, что при одной и той же мощности более быстроходные двигатели имеют меньшие габариты и массу, однако при их выборе приходится назначать большие передаточные числа привода, что усложняет его конструкцию и приводит к увеличению габаритов. Обычно для приводов общего назначения стремятся выбирать двигатели средней быстроходности и средние передаточные числа элементов привода.
Вращающий момент на выходном валу привода определяется по зависимости [13]:


Если задано окружное усилие на выходе привода, то расчет начинается следующим образом:


;  
где Р3 – мощность на выходном валу привода, Вт; F – окружное усилие на выходном колесе, шкиве или барабане, Н; D – диаметр наружного барабана, шкива, любого рабочего органа, м; Т3 – вращающий момент на выходном валу, Н.м;      ω3 – угловая скорость на выходном валу, рад/с.
Рассмотрим порядок расчета на примере привода с открытой цепной передачей и одноступенчатым цилиндрическим редуктором (Рис. 3.1).
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Рис. 3.1 Схема привода

1-электродвигатель, 2-соединительная муфта, 3-редуктор, 4-цепная передача, 5-барабан,  ω1 ,ω2 ,ω3 – угловая частота вращения вала двигателя (ведущего вала редуктора), ведомого вала редуктора, вала барабана, рад/с, γ – угол расположения цепной передачи, град,  ац – межосевое расстояние цепной передачи, мм, Рд и Р3 – мощность электродвигателя и на валу барабана, Вт, F – сила натяжения ленты транспортера или другое рабочее усилие привода, Н.

Общий КПД привода:      η = η1 η2к η3 η4 η5
где  η1 – КПД пары зубчатых колес редуктора, η2 – КПД пары подшипников зубчатой передачи (степень к указывает на число пар подшипников в редукторе и приводе), η3 – КПД открытой передачи,   η4 – КПД опор внешнего механизма (например, опор приводного барабана ленточного транспортера), η5 – КПД муфты.
Примерные КПД элементов привода приведены в табл. 3.1 [13].

Таблица 3.1 КПД передач и подшипников

	Тип передачи
	Закрытая
	Открытая

	Зубчатая цилиндрическая
	0,96-0,98
	0,93-0,95

	Зубчатая коническая
	0,95-0,97
	0,92-004

	Червячная самотормозящая
	0,40
	0,30

	Червячная несамотормозящая при числе заходов червяка:
1
2
3
4
	

0,65-0,7
0,7-0,75
0,8-0,85
0,85-0,9
	

0,5-0,6
0,6-0,7
-
-

	Цепная передача
	0,95-0,97
	0,90-0,93

	Фрикционная передача
	0,90-0,96
	0,70-0,88

	Ременная передача плоским или клиновым ремнем
	
-
	
0,94-0,97

	Одна пара подшипников качения
	0,99-0,995

	Одна пара подшипников скольжения
	0,98-0,99

	Муфта (соединительная или предохранительная)
	0,98



Требуемая мощность электродвигателя: 
РТР = Рд = Р3 / η
По полученной величине мощности и с учетом максимально возможного передаточного числа привода (редуктор + внешняя передача) из справочных таблиц  выбирают электродвигатель так, чтобы его мощность превышала расчетную. Частота вращения ротора электродвигателя будет равна: 
                                           nдв = n3  u
где n3 – заданная частота вращения выходного элемента привода (например – барабана), u - общее передаточное число передач привода. 
u = uред uвн
где uред – передаточное число редуктора, uвн – передаточное число внешней открытой передачи.
Максимальные и рекомендуемые передаточные числа для элементов  передач по ГОСТ 2185 — 81  приведены в табл. 3.2 [13].

Таблица 3.2 Передаточные числа механических передач

	Тип передачи
	Рекомендуемые средние значения
	Наибольшие значения

	Редуктор одноступенчатый цилиндрический
	3-6
	12,5

	Редуктор конический
	2-3
	6,3

	Редуктор червячный
	10-40
	80

	Открытая зубчатая передача
	3-7
	15-20

	Открытая червячная передача
	10-60
	120

	Цепная передача
	2-6
	8

	Фрикционная передача
	2-4
	8

	Плоскоременная передача
	2-5
	6

	Клиноременная передача
	2-5
	7



С учетом изложенного находят диапазон (минимальные и максимальные) частот вращения двигателя:
nдв = nб (uредmin … uредmax)( uвнmin ... uвнmax)
Тип двигателя выбирают в зависимости от условий эксплуатации привода [13], приложение 1. При этом мощность двигателя выбирают в левой графе, принимая относительно найденной Рд большее значение. Частоту вращения выбирают по первой горизонтальной строке в соответствии с приведенными выше рекомендациями. Тип двигателя и частота вращения его ротора будут найдены на пересечении линий от величины мощности и частоты вращения.
Двигатели А2 – трехфазные асинхронные с короткозамкнутым ротором, защищенные от частиц и капель, падающих под углом 450 к вертикали, и предохраненные от прикосновения к вращающимся частям, находящимся под напряжением. Двигатели АО2 – закрытые обдуваемые.
Существуют следующие их модификации: АОП2 – с повышенным пусковым моментом, АОС2 – с повышенным скольжением, АОТ2 – для текстильной промышленности, АОВ2 – двигатель, встраиваемый в корпус механизма, АОЛ2 – двигатель в алюминиевом корпусе.
Двигатели А2, АО2, АОЛ2 применяют в машинах, к пусковым характеристикам которых не предъявляют повышенных требований. При этом двигатели последнего типа целесообразнее в машинах, к которым предъявляются требования малой массы. Двигатели АОП2 используют в машинах, испытывающих высокие нагрузки при пуске (плунжерные насосы, компрессоры, конвейеры, шнеки, шлифовальные станки). Двигатели АО2 используют в машинах с большими маховыми массами и неравномерной нагрузкой с частыми пусками и реверсом (ковочные прессы, лебедки, гильотинные ножницы, поршневые компрессоры). Двигатели АОТ2 используют при необходимости круглосуточной работы и в условиях мелковолокнистых загрязнений воздуха.
После выбора электродвигателя проводится расчет частот вращения, угловых скоростей и вращающих моментов всех валов привода (табл. 3.3).

Таблица 3.3 Кинематический расчет привода. 

	Вал
	Частота вращения, об/мин
	Угловая скорость, рад/с
	Вращающий момент, Н м

	А
	n1= nдв
	ω 1=π nдв/30
	Т1 = Т2 /( uред η1 η2к) или
Т1 = Р3 / (ω 1 η1 η2к)

	В
	n2= n3 uвн
	ω 2= ω3 uвн
	Т2 = Т3 /(uвн η3 η4) или
Т2 = Р3 / (ω 2 η3 η4)

	С
	n3 = nзад
	ω3=π n3/30
	Т3 = Р3 / ω 3




4 Расчет зубчатых колес редуктора

4.1 Расчет цилиндрических колес с прямыми 
                                        и наклонными зубьями

Так как к большинству транспортных и технологических машин общего назначения не предъявляется особых требований в отношении габаритов передачи, можно выбрать материалы со средними механическими характеристиками: для шестерни - сталь 45, термическая обработка — улучшение (твердость НВ 230-260); для колеса — сталь 45, термическая обработка – улучшение (твердость на 30 единиц ниже: НВ 200-230). При больших передаточных числах для шестерни необходимо принять в качестве термической обработки закалку. В случае проектирования передач энергетических машин, или металлорежущих станков, а также двигателей летательных аппаратов и судовых приводов необходимо выбирать легированные стали. Характер термической обработки определяется также условиями работы передачи. При больших окружных скоростях, когда велики контактные напряжения и износ поверхности, а также в случае ударных нагрузок, лучше применять поверхностную закалку или химико-термическую обработку с целью сохранения относительно вязкой сердцевины, обеспечивающей требуемые упруго пластические характеристики. При значительных вращающих моментах, когда велики изгибные напряжения, но при относительно спокойном характере нагрузки требуется объемная закалки для повышения общей прочности зуба.
Допускаемые контактные напряжения находятся из выражения [14]:

σH =σHlimbKHL / [SH] ,
где σHlimb - предел контактной выносливости при базовом числе циклов, выбираемый по табл. 4.1. [13].
Расчеты проводят для шестерни и колеса.





Таблица 4.1 Пределы контактной σHlimb и изгибной σFlimb выносливости в зависимости от материала зубчатого колеса и его термообработки

	Способ ТО или ТХО зубьев
	
Сталь
	
Твердость
	
σHlimb, Н/мм2
	
σFlimb, Н/мм2

	Отжиг, нормализация, улучшение
	Углеродистая
	< HB 350
	2HB+70
	HB+260

	Объемная закалка
	Углеродистая
	HRC 38…55
	18HRC+150
	550-600

	Цементация
	Легированная
	HRC 32…64
	23HRC
	750-850

	Азотирование
	Легированная
	HV 550…750
	1,5HV
	-

	Азотирование
	Легированная
	HRC 23…42
	-
	19HRC+43




KHL — коэффициент долговечности; при числе циклов нагружения больше базового, что имеет место при длительной эксплуатации редуктора, принимают KHL = 1 ; коэффициент безопасности                     [SH] = 1,10 -1,15.
Для косозубых колес расчетное допускаемое контактное напряжение равно: 

[σH] = 0,45([σH1] + [σH2])
где [σH1] - для шестерни; [σH2] - для колеса.

Для прямозубых колес пределы контактной выносливости рассчитывают раздельно для шестерни и колеса по выражению [14]:


Затем для дальнейших расчетов принимают меньшее значение.
В обоих случаях (для косозубой и прямозубой передачи) должно выполняться условие  [σH] < 1,23 [σH2].
Для дальнейших расчетов определяется коэффициент ширины венца по межосевому расстоянию ψba = b /aW из следующего ряда значений: 0,1; 0,125; 0,16; 0,2; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8; 1,0; 1,25. При этом учитывают, что для редукторов общего назначения ψba = 0,2-0,63, для коробок скоростей ψba = 0,1-0,16.
Межосевое расстояние из условия контактной выносливости активных поверхностей зубьев определяется по формуле [14]:


 где для косозубых колес Ка = 43, а для прямозубых Ка = 49,5; uред – передаточное число редуктора. 
Значение коэффициента KHβ может быть определено с учетом симметричности расположения колеса на валу редуктора и влияния внешней передачи по табл. 4.2. [13]. Предварительно рассчитывается коэффициент ширины зубчатого венца по диаметру ψbd.
Таблица 4.2 Коэффициент симметричности расположения зубчатых колес на валу редуктора относительно опор KHβ
	Твердость НВ
	Коэффициент ширины зубчатого венца ψbd=0,5 ψba(u+1)

	
	0,2
	0,4
	0,6
	0,8
	1,0
	1,2

	Консольное расположение шестерни или колеса

	< 350
	1,05-1,08
	1,12-1,18
	1,2-1,3
	1,27-1,45
	-
	-

	>350
	1,1-1,22
	1,25-1,44
	1,45
	-
	-
	-

	Колеса сдвинуты к одной из опор

	< 350
	1,02
	1,03-1,05
	1,04-1,07
	1,05-1,12
	1,07-1,15
	1,1-1,2

	>350
	1,02-1,05
	1,05-1,12
	1,08-1,2
	1,14-1,28
	1,2-1,37
	1,25-1,47

	Колеса расположены в средней части вала

	<350
	1,01
	1,02
	1,025
	1,025-1,03
	1,03-1,05
	1,04-1,06

	>350
	1,01
	1,02
	1,025-1,05
	1,03-1,07
	1,06-1,12
	1,08-1,16


Если на валу имеется внешняя передача, то даже при расположении шестерни и колеса в средней части вала в редукторе необходимо принимать KHβ как для случая консольного расположения колеса
Полученное значение межосевого расстояния округляется по       ГОСТ 2185-81 (желательно из первого ряда чисел) в сторону большего ближайшего значения: aw = 40, 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400, 500, 630, 800, 1000, 1250, 1600, 2000, 2500.
Модуль зацепления (нормальный модуль для косозубых колес) принимается по следующей рекомендации [13]: m=mп = (0,01 - 0,02) aw. 
Полученное значение округляется в большую сторону по ГОСТ 9563 — 80: 0,25; 0,3; 0,4; 0,5; 0,6; 0,8; 1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25; 32; 40; 50.
Число зубьев шестерни определяется из соотношений:

- для прямозубых колес     ,

- для косозубых колес       
Угол наклона зубьев во избежание больших осевых усилий обычно принимают равным β = 8-150. В исключительных случаях увеличивают угол до 200. Предварительно угол наклона зубьев для определения их числа на шестерне и колесе принимают равным β = 10° .
Минимальное число зубьев на шестерне без подрезания ножки и коррегирования составляет z1 = 17. Рекомендуют для первой ступени редуктора z1 = 22-36, для второй и последующих ступеней z1 = 18-26.
Число зубьев колеса z2 = z1 uред. Полученное значение округляют до ближайшего целого числа. Проводят проверку фактического передаточного числа: uФ = z2 / z1. Отклонение фактического передаточного числа от номинального значения не должно превышать 2,5% при u < 4,5  и 4% при u > 4,5.
 Уточненное значение угла наклона зубьев с учетов фактического их количества для косозубой передачи определяется из выражения:


Далее определяются основные размеры шестерни и колеса:
диаметры делительные (колеса с наклонными зубьями): 

d1=mn z1 / cosβ;
         d2=mn z2 / cosβ.
диаметры делительные (колеса с прямыми зубьями): 
         
d1=mn z1;
         d2=mn z2 .

Проверка по определенному ранее межосевому расстоянию:
 aW = 0,5(d1 + d2).
диаметры вершин зубьев:
da1 = d1 + 2mn;
         da2 = d2 + 2mп;
ширина колеса b2 = Ψba aW;
ширина шестерни b1 = b2 + 5 .
Также следует учитывать что для более узкого колеса должно выполняться условие: b2 < d1 (для прямозубых колес),  b2 < 1,5d1 (для косозубых колес).
Полученное значение ширины шестерни и колеса должно округляться в большую сторону по ряду чисел [13]: 16, 18, 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 71, 80, 90, 100, 110, 125,  140, 160, 180, 200, 220.
Коэффициент ширины шестерни по диаметру:   Ψbd = b1 / d1 .
Определение степени точности передачи производится в зависимости от окружной скорости, вида передачи и твердости зубьев [13] (Табл. 4.3). 
Таблица 4.3 Степени точности зубчатых передач 
	
Вид передачи
	
Форма зубьев
	
Твердость зубьев большего колеса, НВ
	Степень точности по нормам плавности хода

	
	
	
	6 высоко-точная
	7
точная
	8 средней точности
	9 понижен-ной точности

	
	
	
	Окружная скорость VO, м/с

	Цилиндри-ческая
	Прямые
	< 350
	18
	12
	6
	4

	
	
	>350
	15
	10
	5
	3

	
	Непрямые
	< 350
	36
	25
	12
	8

	
	
	>350
	30
	20
	9
	6

	Коничес-кая
	Прямые
	< 350
	10
	7
	4
	3

	
	
	>350
	9
	6
	3
	2,5


Во избежание чрезмерно высоких коэффициентов нагрузки рекомендуется назначать степень точности на 1 выше, чем указано в данной таблице.
При этом сначала вычисляется окружная скорость колес по выражениям:
  V1 = 0,5 ω1d1  и V 2 = 0,5 ω2d2. Вследствие известных кинематических соотношений   V 1 = V 2. Затем выбирают в соответствии с типом передачи и твердостью зубьев ближайшее к расчетному значение скорости и по нему – степень точности колеса или шестерни.
Коэффициент нагрузки равен KH = KHβKHaKHv
Значения KHβ находятся по табл. 4.2. Коэффициент KHa, учитывающий распределение нагрузки между зубьями, равен для прямозубых колес KHa =1, для косозубых колес выбирается в соответствии с табл. 4.4.
Таблица 4.4 Значения коэффициента KHa [13]

	Степень точности
	Коэффициент KHa при скорости V, м/с

	
	0
	5
	10
	15
	20
	25

	5
	-
	1,00
	1,005
	1,01
	1,015
	1,020

	6
	1,002
	1,007
	1,025
	1,04
	1,05
	1,06

	7
	1,02
	1,03
	1,07
	1,085
	1,12
	-

	8
	1,05
	1,09
	1,13
	-
	-
	-

	9
	1,1
	1,16
	2,0
	-
	-
	-



Коэффициент KHv учитывает динамическую нагрузку, возникающую в зацеплении. В расчетах передач общего назначения, не имеющих высоких требований к точности, принимают KHv = 1.
Проверка контактных напряжений производится по формуле [14]: 


Силы, действующие в зацеплении (рис. 4.1), определяются из выражений:
- для прямозубых колес: окружная Ft = 2T1 / d1;
                                                      радиальная Fr = Ft tgα.
           - для косозубых колес:    окружная Ft = 2T1 / d1;
                                                      радиальная Fr = Ft tgα / cosβ;
                                                      осевая Fа = Ft tg β.
	
                       Ft
Fr
                                Ft              Fr


	


                               Ft     Fа
      Fа                            
                                       Ft               Fr  





	а
	б


Рис. 4.1 Силы, действующие в зацеплении прямозубых (а) и косозубых (б) колес
В этих выражениях α – стандартный угол зацепления, принятый в настоящее время во всех странах мира равным 200. Проверка зубьев на выносливость по напряжениям изгиба производится по формуле [14]:


Здесь коэффициент нагрузки равен KF = KFβKFv. 
KFβ =a KHβ,
где a = 1,2  при консольном расположении шестерни на валу, a=1,15 при колесах, сдвинутых к одной из опор,  a=1,1 при расположении колес в средней части вала.
KFv – коэффициент динамичности, зависящий от степени точности, твердости и формы зубьев, а также – вида зацепления и выбираемый по табл. 4.5 и 4.6 [13].
Таблица 4.5 Значения коэффициента KFv для прямозубых колес
	Степень точности
	Твердость зубьев большего колеса НВ
	Окружная скорость, м/с

	Цилиндри-ческие колеса
	Коничес-кие колеса
	
	< 1
	1-3
	3-8
	8-12

	6
	-
	< 200
	1
	1,1
	1,2
	1,4

	
	
	200-350
	1
	1,1
	1,2
	1,3

	
	
	>350
	1
	1
	1,2
	1,3

	7
	6
	< 200
	1
	1,3
	1,5
	1,6

	
	
	200-350
	1
	1,2
	1,4
	1,5

	
	
	>350
	1
	1,2
	1,3
	1,4

	8
	7
	< 200
	1,1
	1,4
	1,6
	-

	
	
	200-350
	1
	1,3
	1,5
	-

	
	
	>350
	1
	1,3
	1,4
	-

	9
	8
	< 200
	1,2
	1,5
	-
	-

	
	
	200-350
	1,1
	1,4
	-
	-

	
	
	>350
	1,1
	1,4
	-
	-

	-
	9
	< 200
	1,3
	1,6
	-
	-

	
	
	200-350
	1,2
	1,5
	-
	-

	
	
	>350
	1,2
	1,5
	-
	-


 Таблица 4.6 Значения коэффициента KFv для косозубых колес
	Степень точности
	Твердость зубьев большего колеса НВ
	Окружная скорость, м/с

	
	
	2-3
	3-8
	8-12
	12-18
	18-25

	6
	<350
	1
	1
	1,1
	1,2
	1,3

	
	>350
	1
	1
	1
	1,1
	1,2

	7
	<350
	1
	1
	1,2
	1,3
	1,4

	
	>350
	1
	1
	1,1
	1,2
	1,3

	8
	<350
	1,1
	1,3
	1,4
	-
	-

	
	>350
	1,1
	1,2
	1,3
	-
	-

	9
	<350
	1,2
	1,4
	-
	-
	-


YF - коэффициент, учитывающий форму зуба и зависящий для косозубых колес от эквивалентного числа зубьев zv, выбирается по табл. 4.7:
zv1=z1/cos3β;         zv2=z2/cos3β.
Таблица 4.7 Значение коэффициента YF при коэффициенте смещения х=0
	YF
	-
	-
	4,28
	4,09
	3,9
	3,8
	3,7
	3,65
	3,62
	3,61
	3,6
	3,6

	zv (z)
	12
	14
	17
	20
	25
	30
	40
	50
	60
	80
	100
	150


Для прямозубых колес в таблице принимают вместо zv z.. Коэффициент, учитывающий наклон зубаYβ равен для прямозубых колес   Yβ = 1, для косозубых колес Yβ = 1 – (β / 140) ,
где  β – угол наклона зубьев в градусах
Коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между зубьями, KFa принимается для прямозубых колес равным KFa = 1, т.к. предполагается, что в зацеплении находится одна пара зубьев.
Для косозубых колес при определении KFa сначала рассчитывают коэффициент осевого перекрытия и проверяют условие:


Если это условие выполняется, то принимают как для прямозубых колес KFa = 1. Если условие не выполняется, то коэффициент рассчитывают по зависимости:


Где N – степень точности зубчатой передачи,

- коэффициент торцового перекрытия
Допускаемые напряжения изгиба определяются по формулам [14]:


, 
где  σ0 – предел выносливости материала колеса при отнулевом цикле (если передача не является реверсивной, и напряжения не отрицательные);
σ0 = (1,4 – 1,6) σ-1
           σ-1 – предел выносливости при симметричном цикле (если передача – реверсивная, напряжения - знакопеременные).
          [SF] – коэффициент безопасности (запаса прочности) по изгибным напряжениям, выбираемый из табл. 4.8.


Таблица 4.8 Значения коэффициента запаса прочности [SF] [13]
	Материал колес и метод термообработки
	[SF]

	Отливки стальные и чугунные без термообработки
	1,9

	Отливки стальные и чугунные с термообработкой
	1,7

	Поковки стальные нормализованные или улучшенные
	1,5

	Поковки стальные с объемной закалкой
	1,8

	Поковки и отливки с поверхностной закалкой (сердцевина вязкая)
	22


         kσ – эффективный коэффициент концентрации напряжений у основания зуба, выбираемый по табл. 4.9.
Таблица 4.9 Значения коэффициента концентрации напряжений [13]
	Материал колес и метод термообработки
	kσ

	Стальные нормализованные или улучшенные, а также с поверхностной закалкой
	1,4-1,6

	Стальные с объемной закалкой
	1,8

	Стальные азотированные, цементованные, цианированные и т.п.
	1,2

	Чугунные и пластмассовые
	1-1,2


После расчета допускаемых напряжений для шестерни и колеса находят отношения [SF] / YF . Проверка прочности зуба на изгиб производится для того элемента пары, у которого это отношение оказалось в результате расчета меньше. 
4.2 Особенности расчета конических колес

В конической передаче (рис. 3.2) оси валов обычно пересекаются под углом 900. В этом случае передаточное число равно [13]:
u = n1 / n2 = z2 / z1 = tgδ2 = ctgδ1, 
где δ1  и δ2 – половины углов при вершинах начальных конусов, δ1+ δ2=900.
Максимальное передаточное число конической передачи равно 6,3., рекомендуемое – 2…3.
Для конических передач основным расчетным параметром является внешний делительный диаметр колеса de2:


где ψRe = b / Re– коэффициент длины зуба, КП – коэффициент, учитывающий повышение нагрузочной способности косозубых передач по сравнению с прямозубыми.
Рекомендуется [13] выбирать  ψRe =0,25-0,3, а также b<0,3Re  и b<10me.
Для прямозубых колес КП = 1, для колес с наклонными и круговыми зубьями КП = 1,15-1,35.
Расчетные значения внешнего делительного диаметра колеса должны округляться в большую сторону по ряду чисел [13]: 50, 63, 80, 100, 125, 160, 200, 250, 280, 315, 355, 400, 450, 500, 560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1250, 1400, 1600.
Для обеспечения выполнения геометрических и технологических условий изготовления конических передач количество зубьев шестерни вычисляется по следующей формуле, которая носит рекомендательный характер:

.
В случае прямозубых конических передач полученная расчетом величина z1 не должна быть меньше 20. В противном случае принимают
z1 = 20.
Расчеты конических передач проводятся по размерам, связанным с большими основаниями конусов.
Основными параметрами конической передачи являются: внешние делительные диаметры de1 и de2, внешний окружной модуль me , длина образующей делительного конуса Re (внешнее конусное расстояние).

de1 = me z1,     de2 = = me z2


                                       Re1


  de1                                                                            δ1                     

                                                        δ2                                                     b


  da1

                          d2

da2

Рис. 4.2 Элементы конической передачи





Диаметры окружностей конусов вершин зубьев:
da1 = de1 + 2meCos δ1
da2 = de2 + 2meCos δ2

Диаметры окружностей конусов впадин:
df1 = de1 – 2,5meCos δ1
df2 = de2 – 2,5meCos δ2

Средние делительные диаметры:
d1 = 2(Re-0,5b)Sin δ1
d2 = 2(Re-0,5b)Sin δ2

Модуль в среднем сечении (средний окружной модуль) равен:           m = d1 / z1 = d2 / z2
Проверка контактной прочности зубьев конических колес проводится по соотношению [13]:


Напряжения изгиба в зубьях конических косозубых колес должны удовлетворять условию [1]:


В этом выражении у – коэффициент формы зуба конического колеса, определяемый по приведенному значению числа зубьев, которое определяется из выражений [1]:
 При прямых зубьях  znp1 = z1 / Cosδ1   и    znp2 = z2 / Cosδ2
 При наклонных и круговых зубьях  znp1 = z1 / Cosδ1Cos3β   и                znp2 = z2 / Cosδ2Cos3β.

Таблица 4.10 Коэффициент формы зуба у [1]

	z, znp
	22
	24
	26
	28
	30
	33
	36
	39
	42
	45
	50
	65
	80
	100
	300

	у
	0,384
	0,395
	0,404
	0,412
	0,417
	0,426
	0,435
	0,442
	0,446
	0,452
	0,458
	0,471
	0,48
	0,482
	0,496


Таблица 4.11 Ширина зубчатых венцов конических колес b[1]

	de2
мм
	Ширина зубчатого венца b в зависимости от передаточного числа u

	
	1,4
	1,6
	1,8
	2,0
	2,24
	2,5
	2,8
	3,15
	3,55
	4,0
	4,5
	5,0
	5,6
	6,3

	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11
	12
	13
	14
	15

	50
	9
	8,5
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	56
	10
	9,5
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	63
	11
	10,5
	10
	10
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	71
	12
	12
	11,5
	11,5
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	80
	14
	13
	13
	13
	12
	12
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10
	11
	12
	13
	14
	15

	90
	16
	15
	15
	14
	14
	14
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	100
	18
	17
	16
	16
	16
	15
	15
	15
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	112
	20
	19
	18
	18
	17
	17
	17
	17
	-
	-
	-
	-
	-
	-

	125
	22
	21
	20
	20
	19
	19
	19
	19
	19
	18
	-
	-
	-
	-

	140
	24
	24
	22
	22
	22
	21
	21
	21
	21
	21
	20
	-
	-
	-

	160
	28
	28
	26
	25
	25
	25
	24
	24
	24
	24
	24
	24
	24
	24

	180
	32
	30
	30
	28
	28
	28
	28
	26
	26
	26
	26
	26
	26
	26

	200
	34
	34
	32
	32
	32
	30
	30
	30
	30
	30
	30
	30
	28
	28

	225
	40
	38
	36
	36
	36
	34
	34
	34
	34
	32
	32
	32
	32
	32

	250
	45
	42
	40
	40
	40
	38
	38
	38
	38
	36
	36
	36
	36
	36

	280
	50
	48
	45
	45
	45
	42
	42
	42
	42
	42
	40
	40
	40
	40

	315
	55
	52
	52
	50
	50
	48
	48
	48
	48
	45
	45
	45
	45
	45

	355
	63
	60
	60
	55
	55
	55
	55
	55
	52
	52
	52
	52
	52
	52

	400
	70
	70
	65
	63
	63
	60
	60
	60
	60
	60
	60
	60
	60
	60

	450
	80
	75
	75
	70
	70
	70
	70
	65
	65
	65
	65
	65
	65
	65

	500
	90
	85
	80
	80
	80
	75
	75
	75
	75
	75
	75
	75
	70
	70



4.3 Особенности расчета червячной передачи

Червячные или зубчато-винтовые передачи применяют для вращения валов со скрещивающимися осями. Движение осуществляется по типу винтовой передачи, когда винтом служит червяк, а колесо представляет собой гайку, изогнутую по окружности резьбой наружу.
Некоторые важные для расчетов элементы червяка и его функционирования показаны на рис. 4.3.
Исходными данными для расчета червячной передачи являются: крутящий момент на выходе Т2, частота вращения выходного вала n2, передаточное число uР.
Время безотказной работы передачи обычно принимают равным           t = 30000 часов, температуру окружающей среды to = 20°С.
Материал червячного колеса: 
1) венец – оловянистая (при больших скоростях скольжения),  безоловянная бронза или латунь (при скорости скольжения VCK < 8 м/с)и чугун СЧ12-28, СЧ15-32 (при скорости скольжения VCK < 2 м/с);

                            р               α=20о

	


                                                                           df1     d1   da1




                                 V2                             Виток червяка
 Зуб колеса                                       γ
                                    V1         VS

 
Рис. 4.3 Цилиндрический архимедов червяк


2) Ступица и диск - СЧ12-28, СЧ15-32.
Если червячное колесо имеет небольшие габаритные размеры, то оно целиком выполняется из бронзы.
Материал червяка: углеродистые или легированные термообработанные стали 45, 50, 12ХН3А, 20, 40Х, 40ХН, 38ХМЮА. При работе с венцом из безоловянной бронзы зубья червяка должны иметь твердость не ниже HRC 45.
В качестве параметров исходного контура инструмента можно принять:
h*а = 1 – коэффициент высоты головки зуба;
c* = 0,2 – коэффициент радиального зазора;
α = 20°– угол профиля рейки.
При проверке червячных передач на статическую прочность при пиковых нагрузках предельные допускаемые напряжения принимают из следующих условий.

Таблица 4.12 Предельные допускаемые напряжения в червячной передаче [1]
	Материал
	[σ]Н пред
	[σ]И пред

	Оловянные бронзы
	4 σТ
	-

	Безоловянные бронзы
	2 σТ
	0,8 σТ

	Чугуны
	260-300 Н/мм2
	0,6 σпч.р


 Пределы текучести и прочности бронз должны выбираться соответственно принятой марке материала по справочникам. Однако, для решения задач можно принять следующие средние значения:
Для оловянистых бронз σТ = 150-160 Н/мм2;  σв = 240-250 Н/мм2
Для безоловянных бронз σТ = 260-300 Н/мм2 ;  σв = 560-580 Н/мм2

4.3.1. Определение допускаемых напряжений

Частота вращения входного вала
n1 = n2uр.
Ориентировочное значение скорости скольжения можно определить по рекомендованной формуле [1]:

υs = 4,5 ·10-4n1.
Общее число циклов нагружения червячного колеса

N2 = 60tn2 .
Эквивалентное число циклов нагружения по контактным напряжениям:

NHe2 = N2 КHe .
Эквивалентное число циклов нагружения по напряжениям изгиба:


.

Значения коэффициентов приведения по контакту КHe и изгибу КFe выбирают из табл. 4.13, учитывая режим работы передачи.

Таблица 4.13 Коэффициенты приведения КHe и КFe

	Вид расчета зубьев червячного колеса
	m
	Ke
	Режим работы

	
	
	
	0
	1
	2
	3
	4
	5

	На прочность рабочих поверхностей
	8
	KHe
	1,0
	0,416
	0,20
	0,171
	0,081
	0,034

	На изгибную выносливость
	9
	KFe
	1,0
	0,2
	0,10
	0,04
	0,016
	0,004



Примечание. Обозначение режимов работы: 0 − постоянный; 
1 − тяжелый; 2 − средний равновероятный; 3 − средний нормальный; 
4 − легкий; 5 − особо легкий.

Допускаемое контактное напряжение колеса σHa для колес из бронзы с содержанием олова при твердости поверхности витков червяка HRC45 определяется по формуле:


σHa = 0,9σв  .



После этого проверяется условие попадания полученных напряжений в рекомендованный диапазон 0,55σвσHa0,95σв. 
Если рассчитанное значение допускаемого напряжения выходит за одну из границ указанной области, то в качестве допускаемого напряжения следует принимать граничное значение этой области.

Допускаемое напряжение изгиба колеса σFa




4.3.2 Определение величины межосевого расстояния
из расчета прочности по контактным напряжениям

Предварительный расчет межосевого расстояния а  из условия прочности по контактным напряжениям с учетом того, что передача нарезана без смещения, можно выполнить по формуле [1]:





Согласно существующим рекомендациям для коэффициента диаметра червяка справедливо соотношение q = 0,25z2, а произведение коэффициентов концентрации и динамичности нагрузки допустимо положить равным КHßКHν 1. Тогда


 .
Полученную величину межосевого расстояния округляем в бóльшую сторону до ближайшего значения из нормального ряда чисел, приведенного ранее для цилиндрических передач.
Далее по табл. 4.14 определяют число заходов червяка.

Таблица 4.14 Передаточное отношение uр и число заходов червяка z1

	uр
	8-14
	14-30
	Свыше 30

	z1
	4
	2
	1



Количество зубьев колеса при выбранном числе заходов червяка:

z2 = z1uр.


4.3.3 Определение значения модуля

Ориентировочное значение модуля m можно определить, если, как и ранее, принять q = 0,25z2, а межосевое расстояние а рассчитать по формуле, справедливой для передач без смещения исходного контура. Тогда имеем:


 .

Окончательно в качестве значения модуля выбирается ближайшая к рассчитанной величина из нормального ряда, приведенного ранее.
После определения основных геометрических параметров (a, m и z2 )  необходимо уточнить коэффициент диаметра червяка q. Предварительно  его вычисляют по формуле:

                                        (
,
m
m
z
a
q
2
2


)
а затем в качестве коэффициента диаметра принимают ближайшее значение из ряда по ГОСТ 19672-74 (первый ряд предпочтительнее):
1-й ряд: 8,0; 10,0; 12,5; 16,0; 20,0; 25,0;
2-й ряд: 7,1; 9,0; 11,2; 14,0; 18,0; 22,4.
Округленным значениям a, m и q будет соответствовать передача со смещением:


Диапазон допустимых значений коэффициента смещения х ограничен: -1х1. Если при расчете это условие не выполняется, то следует варьировать параметры a, m и q до получения нужного значения х, принадлежащего указанному диапазону.
При наличии смещения делительный диаметр не совпадает с начальным. В дальнейшем для обозначения величин, связанных с начальным диаметром, используется индекс w.
Угол подъема винтовой линии на начальном диаметре:



Делительный диаметр червяка
d1 = mq .
Делительный диаметр червячного колеса
d2 = mz2 .
Начальный диаметр червяка
dw1 = m (q+2x).


4.3.4. Проверка условия прочности по контактным
и изгибным напряжениям

Находим действующее напряжение в контакте витка червяка и зуба колеса:



Сравнивая действующее напряжение с допускаемым, 
σH<σHa, убеждаемся в том, что условие прочности по контактным напряжениям выполнено.
Приведенное число зубьев



Окружная сила на колесе Ft2 

 (
Н.
)
Значения коэффициентов концентрации КFβ и динамичности нагрузки КFν выбираем в соответствии с рекомендациями [13].
Коэффициент формы зуба для рассчитанного значения приведенного числа зубьев z2ν выбирается по табл. 4.15.

Таблица 4.15 Коэффициенты формы зуба червячного колеса YF

	zν
	YF
	zν
	YF
	zν
	YF
	zν
	YF

	20
24
26
28
	1,98
1,88
1,85
1,80
	30
32
35
37
	1,76
1,71
1,64
1,61
	40
45
50
60
	1,55
1,48
1,45
1,40
	80
100
150
300
	1,34
1,30
1,27
1,24







4.3.5. Тепловой расчет червячного редуктора

Поскольку червячная передача, в отличие от цилиндрических и конических передач, работает с бóльшим тепловыделением, то для предотвращения чрезмерного нагрева масла необходимо проводить тепловой расчет червячного редуктора. Такой расчет носит проверочный характер и заключается в определении температуры масла внутри корпуса редуктора в режиме установившегося теплообмена на основе уравнения теплового баланса.
Окружная скорость

.
Скорость скольжения
 (
м/с.
)
Приведенный коэффициент трения между червяком и колесом определяется по табл. 4.16.

Таблица 4.16 Приведенные коэффициенты трения f' и углы трения ρ'
между витками червяка и зубьями колеса

	υs, м/с
	f1
	ρ1
	υs, м/с
	f1
	ρ1

	0,01
	0,1 – 0,12
	5˚40' -6˚50'
	2,5
	0,03 – 0,04
	1˚40' - 2˚20'

	0,1
	0,08 – 0,09
	4˚30' -5˚10'
	3,0
	0,028 – 0,035
	1˚30' - 2˚00'

	0,25
	0,065 – 0,075
	3˚40' -4˚20'
	4,0
	0,023 – 0,030
	1˚20' - 1˚40'

	0,5
	0,055 – 0,085
	3˚10' -3˚40'
	7,0
	0,018 – 0,026
	1˚00' - 1˚30'

	1,0
	0,045 – 0,055
	2˚30' -3˚10'
	10,0
	0,016 – 0,024
	0˚55' - 1˚20'

	1,5
	0,04 – 0,05
	2˚20' -2˚50'
	15,0
	0,014 – 0,020
	0˚50' - 1˚10'

	2,0
	0,035 – 0,045
	2˚00' -2˚30'
	
	
	



Коэффициент полезного действия червячной передачи



Мощность редуктора на выходе

 (
кВт.
)

Требуемая мощность на входе в редуктор

 (
кВт.
)
Примерную площадь поверхности теплоизлучения А можно получить суммированием площадей элементов корпуса редуктора, используя рекомендованную для этого зависимость [13]:

А = 12а1,7  .

Температура масла в редукторе в отсутствие вентилятора при значении коэффициента теплоотдачи Кt = 12 равна:
	
 (
°С.
)

Если t > ta = 95˚C , то в редуктор необходимо ставить вентилятор или увеличивать площадь поверхности корпуса. Пользуясь данными табл. 4.17 для указанной в условии частоты вращения на входе принимают значение коэффициента теплоотдачи Кt, и рассчитывают температуру масла.

Таблица 4.17 Приближенные значения коэффициента теплоотдачи К1при использовании вентилятора

	Частота вращения вентилятора n, об/мин
	750
	1000
	1500
	3000

	
Кt, Вт(м2град с)
	17
	21
	29
	40





4.3.6. Определение геометрических размеров передачи

Диаметр вершин витков червяка

da1=d1+2ham.

Диаметр вершин зубьев червячного колеса

da2 = d2 + 2 (ha + x)m .

Наибольший диаметр червячного колеса

daM2 = da2 + 6m / (z1 + 2) .

Длина нарезанной части червяка сначала предварительно определяется по формуле с помощью табл. 4.18, а затем округляется до ближайшего целого значения.

Таблица 4.18 Длина нарезанной части червяка b1

	Х
	z1 = 1 и 2
	z1 = 3 и 4

	-1,0
	b1(10,5+0,06z2)m
	b1(10,5+0,09z2)m

	-0,5
	b1(8+0,06z2)m
	b1(9,5+0,09z2)m

	0,0
	b1(11+0,06z2)m
	b1(12,5+0,09z2)m

	0,5
	b1(11+0,1z2)m
	b1(12,5+0,1z2)m

	1,0
	b1(12+0,1z2)m
	b1(13+0,1z2)m



Для расчета ширины венца червячного колеса используется формула 

b2 = 2δda1/2,
где δ – угол охвата, равный для силовых передач δ0,75 рад.  
Полученное значение округляется до ближайшего целого.
4.3.7. Силы в зацеплении

Окружная сила на колесе Ft2 и осевая на червяке Fa1


Окружная сила на червяке Ft1 и осевая на колесе Fа2

 (
 Н.
)    
Радиальная сила в зацеплении
 (
 Н.
)


                                                                                               

5 Предварительный расчет валов. Конструирование валов

5.1 Выбор материала вала

Валы изготавливают из углеродистых и легированных сталей. При отсутствии термообработки применяют Ст5, для термообработанных валов – стали 40, 45, 40Х. Для тяжелонагруженных валов ответственных машин используют качественные хромистые стали 40ХН, 40ХНМА, 30ХГТ. Быстроходные валы, установленные на подшипниках скольжения, изготавливают из цементованных сталей 20, 20Х, а особо быстроходные валы – из 12ХН3А, 18ХГТ. 

5.2 Предварительное определение диаметров шеек вала
Предварительный расчет выходного конца вала проводят на кручение по пониженным допускаемым напряжениям:


где Т – вращающий момент на валу, [τ] – допускаемые напряжения кручения, обычно принимаемые равными [τ]=20-35 Н/мм2. Большие значения принимаются при использовании для изготовления колес легированных сталей.
По данной формуле рассчитывают диаметры выходных концов ведущего и ведомого валов. Однако, диаметр ведущего вала корректируется исходя из следующих соображений.
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 Рис. 5.1 Вал-шестерня (ведущий вал)

 Если вал редуктора соединен муфтой с валом электродвигателя, то необходимо согласовать диаметры вала двигателя dдв и вала редуктора dВ. Как правило, принимают dВ = (0,7-1)dдв. Некоторые муфты, например УВП, могут соединять валы разных диаметров в пределах одного номинального момента. 
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 Рис. 5.2 Ведомый вал

Иногда вал электродвигателя не соединяется непосредственно с ведущим валом редуктора, а между ними имеется ременная или цепная передача (так приведено в ряде заданий на курсовое проектирование). В этом случае диаметр вала редуктора рекомендуется принимать равным диаметру вала двигателя или округлять расчетный диаметр в большую сторону до целого значения.
Валы обычно выполняют ступенчатыми с увеличением от концов к среднему сечению, т.к. в этом случае обеспечивается оптимальное сопротивление изгибу. Диаметры остальных шеек вала выбирают из следующих соображений.
1) Диаметр шеек под посадку подшипника выбирают по диаметру отверстия внутреннего кольца большим диаметра выходного конца вала с учетом того, что диаметры отверстий в кольцах подшипника, начиная с 20 мм кратны 5.
2) Диаметр шейки под зубчатым колесом dш определяют по выше приведенной формуле для нахождения диаметра выходной шейки вала, но величину касательных напряжений выбирают пониженной                 [τ]=10-20 Н/мм2.
3) Для фиксации деталей (подшипников, шкивов и зубчатых колес) в осевом направлении служат буртики, высота которых ориентировочно принимается в зависимости от диаметра малой шейки:
	d, мм
	20-40
	40-60
	60-80
	80-100

	h, мм
	3-5
	5-8
	7-9
	7-10


4) Радиус галтели (переход от большего диаметра D к меньшему d) в тех местах, где нет посаженных на шейку деталей, выбирается из соотношений:
	(D – d), мм
	2-4
	4-8
	8-12
	12-16
	16-20

	R, мм
	1-2
	2-3
	3-5
	4-7
	5-8


5) При неподвижной установке на вал какой-либо детали (шкив, зубчатое колесо, звездочка) в месте упора детали в буртик последняя имеет фаску с катетом С, а вал - галтель радиусом R с выдерживанием соотношения C>R. Это обеспечивает плотное прилегание ступицы к буртику. Если на шейку с упором в буртик устанавливается подшипник, либо выполняют условие  R1 >R, где R1 – радиус скругления (фаски) внутреннего кольца подшипника, либо на валу выполняют канавку для выхода шлифовального инструмента и обеспечения прилегания к буртику торца кольца подшипника. Последний случай предпочтительнее, поскольку обеспечивает более точную обработку цилиндрической и торцовой поверхностей вала независимо от износа кромки шлифовального круга.
Указанные параметры выбирают из соотношений:



	d, мм
	10-15
	15-40
	40-80
	80-120

	С, мм
	1,5
	2
	3
	4

	R, мм
	1
	1,5
	2
	2,5


6) Размеры выходных концов валов могут быть приняты по рекомендациям, приведенным в [12].

5.3  Выбор посадок деталей передач на шейки вала

Рекомендуются следующие посадки деталей передач на вал:
- зубчатые и червячные колеса при тяжелых ударных нагрузках (H7/s6);
- зубчатые и червячные колеса (H7/r6);
- зубчатые и червячные колеса при частом демонтаже (H7/n6, H7/m6, H7/k6);
- распорные втулки (H7/h6, H7/h7) ;
- шкивы и звездочки (H7/js6, H7/h6);
- муфты (H7/n6, H7/m6, H7/k6);
- муфты при тяжелых ударных нагрузках (H7/r6);
- внутренние кольца подшипников качения (H7 /k6, H7 /js6);
- наружные кольца подшипников качения при вращающихся валах (H7/h6, H7/h7);
- внутренние кольца подшипников качения  свыше 100 мм и тяжелых ударных нагрузках (H7/n6, H7/m6).

5.4 Выбор расстояния между опорами валов

Расстояния между опорами валов l определяют реакции опор и эпюры моментов. Эти величины выбирают по эмпирическим формулам в зависимости от типа редуктора [13] и затем уточняют в процессе компоновки.
1) Цилиндрический одноступенчатый редуктор
l = Lст +2x +W
где Lст – длина ступицы колеса, равная b2 или  b2 +(5-10) мм, 
x - = 8-15 мм – зазор между зубчатыми колесами и внутренними стенками корпуса редуктора,
W – ширина стенки корпуса редуктора в месте установки подшипников, выбираемая по табл. 5.1. [14]. По этой таблице находится также расстояние e – между опорами ведущего вала конического редуктора, u – расстояние от опоры до середины зубчатого венца консольной конической шестерни, f – расстояние от опоры до середины выходного конца вала. Принятое значение W должно уточняться на выполнение условия W < 1,5B, где B – ширина подшипника.
Таблица 5.1  Линейные размеры валов цилиндрического и конического редукторов

	Передаваемый момент Т, Н. м
	e
	u
	f
	W

	До 10
	40-65
	30-55
	35-50
	20-40

	10-20
	45-70
	35-60
	40-55
	25-45

	20-40
	50-80
	40-65
	45-65
	25-50

	40-60
	55-85
	45-75
	50-70
	25-55

	60-80
	60-90
	50-80
	55-75
	30-55

	80-100
	65-100
	55-90
	60-80
	30-60

	100-200
	70-120
	60-100
	60-90
	30-70

	200-400
	80-145
	70-130
	70-105
	40-80

	400-600
	100-160
	90-140
	80-115
	45-85

	600-800
	115-175
	105-155
	90-125
	50-90

	800-1000
	130-185
	120-165
	95-135
	55-95



2) Конический одноступенчатый редуктор
Расстояние между опорами ведущего вала принимается по табл. 5.1, а ведомого вала рассчитывается по зависимости
l = 2(Lст2 +2x + 0,5W)
где Lст2 =(1,2 - 2,2)b;  b – длина зуба колеса.

3) Червячный редуктор
Расстояние между опорами червяка равно l1 = dam2.
Расстояние между опорами червячного колеса l2 = Lст2 +2x +W
В этих формулах:  dam2 - наружный диаметр червячного колеса;       Lст2 = b +(10-15) мм – длина ступицы червячного колеса; 
b - ширина зубчатого венца червячного колеса

6 Первый этап компоновки редуктора

Компоновку редуктора обычно проводят в два этапа. На первом приближенно определяют положения зубчатых колес и звёздочек (шкивов) относительно опор для последующего определения опорных реакций и подбора подшипников, а также внешние и внутренние размеры редуктора.
Компоновочный чертеж выполняется тонкими линиями в масштабе  1 : 1 в одной проекции с разрезом по осям валов при снятой крышке редуктора (рекомендуется выполнять на миллиметровой бумаге).
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Рис. 6.1 Пример первого этапа компоновки цилиндрического редуктора
Примерно посередине листа параллельно его длинной стороне проводят горизонтальную осевую линию; затем две вертикальные линии - оси валов на расстоянии aw . Вычерчиваем упрощенно шестерню и колесо в виде прямоугольников; шестерня выполнена за одно целое с валом; длина ступицы колеса равна ширине венца и не выступает за пределы прямоугольника.
Далее проводят контур внутренней стенки корпуса исходя из следующих соображений:
- зазор между торцом шестерни и внутренней стенкой корпуса 
А1 = 1,2δ, где δ – толщина стенки редуктора  (при наличии ступицы зазор берется от торца ступицы);
- зазор от окружности вершин зубьев колеса до внутренней стенки корпуса А = δ;
- расстояние между наружным кольцом подшипника ведущего вала и внутренней стенкой корпуса А = δ (если диаметр окружности вершин зубьев шестерни окажется больше наружного диаметра подшипника, то расстояние А надо брать от шестерни). Допускается устанавливать подшипники так, чтобы их среднее сечение проходило через середину фланца корпуса (W/2).
Затем предварительно намечают контуры подшипников необходимой серии; габариты подшипников выбираются по диаметру вала в месте посадки подшипников
Вопрос о смазывании подшипников решается в зависимости от быстроходности и нагруженности привода.  Обычно в приводах общего назначения применяют для подшипников пластичный смазочный материал. Для предотвращения вытекания смазки внутрь корпуса и вымывания пластичного смазочного материала жидким маслом из зоны зацепления на вал между подшипником и большей шейкой устанавливают мазеудерживающие кольца. Пример оформления данного участка вала представлен на рис. 5.2.

                                                      0,1-0,2                               1-2


	





Рис. 5.2 Установка мазеудерживающего кольца на шейку вала

Глубина гнезда подшипника принимается равной lт = 1,5 В. 
Толщина фланца t подшипника принимается равной диаметру d0 отверстия. Высоту головки болта принимают равной около 0,7dв .  Зазор между головкой болта и торцом соединительного пальца цепи или торцом шкива обычно принимают равным 10 мм. 

7 Определение конструктивных размеров зубчатых колес

Обычно, если отношение диаметра шестерни к диаметру соответствующей шейки вала невелико, то ее выполняют  за одно целое с валом. Размеры шестерни определены выше.
Колесо при средних габаритах принимается кованым или штампованным. Его основные размеры также определены выше. 

	       b2

                                              b0

        С




                     dк2                       dст



                   Lст



	Другие конструктивные размеры согласно [14]. 
Диаметр ступицы dст = 1,6dк2 ; 
Длина ступицы Lст = (1,2 – 1,5)dк2 , или Lст = b2 ,или  Lст =b2 +(5-10).
Толщина обода b0 = (2,5 - 4)m .
Толщина диска С = 0,3b2.



Рис. 7.1 К определению конструктивных элементов зубчатого колеса



8 Определение размеров конструктивных элементов корпуса редуктора

Расчет может проводиться по методике, изложенной в [14]. Толщина стенок корпуса b = 0,025аW + 1 и крышки: bк = 0,02аW + 1. Поскольку корпус редуктора общего назначения представляет собой чугунную отливку в песчано-глиняную форму, то по техническим возможностям данного метода принимается, что полученная толщина не может быть менее  8 мм.
Толщина фланцев поясов корпуса и крышки:
- верхнего пояса корпуса и пояса крышки bкф = 1,5b; bкрф = 1,5bк ;
- нижнего пояса корпуса р = 2,35b.
Глубина гнезда подшипника lп = 1,5В 
Диаметр болтов: 
- фундаментных dф = (0,03 – 0,036)аW + 12.
 
- крепящих крышку к корпусу у подшипников dк = (0,7 – 0,75) dф;
- соединяющих крышку с корпусом dкк = (0,5 – 0,6) dф 
Полученное значение округляется в большую сторону до ближайшего стандартного диаметра резьбы.

9 Расчет внешней передачи

В большинстве редукторов общего назначения между редуктором и двигателем или между редуктором и рабочим органом машины устанавливаются открытые передачи. При этом на входе обычно применяются клино- или плоскоременные передачи, либо передачи отсутствуют и связь редуктора с валом двигателя осуществляется при помощи муфт различных типов. На выходе чаще всего устанавливают цепные, винтовые или зубчатые передачи.

9.1 Расчет цепной передачи

В ведущей ветви цепи в процессе стационарной работы передачи действует постоянная сила F1, состоящая из окружной силы Ft и силы натяжения ведомой ветви F2: F1 = Ft + F2.
Окружная сила на звездочках:



где М1 - вращающий момент на ведущей звездочке, 
d1 - делительный диаметр ведущей звездочки, 
N1 - мощность на ведущей звездочке, 
V1 - скорость движения цепи.
Сила натяжения ведомой ветви: F2 = F0 + FЦ
где F0 - натяжение цепи от силы тяжести; FЦ - натяжение от центробежных сил.

Натяжение от силы тяжести при горизонтальном (и близком к нему) положении линии, соединяющей оси звездочек, определяется как для гибкой нерастяжимой нити: .
где m1 - погонная масса цепи; g - ускорение свободного падения, aW - межосевое расстояние; f - стрела провисания цепи.
При вертикальном (и близком к нему) положении линии центров звездочек: F0 = m1 g aW
Натяжение цепи от действия центробежных сил определяют по аналогии с ременными передачами: FЦ = m1 V2.
где V - скорость движения цепи.
Если ветви цепей параллельны, сила, действующая на валы равна       FΣ = F1 + F2. 
Расчетная сила, действующая на валы передачи:  FΣ = kB Ft.
где kB - коэффициент, учитывающий вес цепи. Для горизонтальной передачи принимают kB = 1,15; для вертикальной  передачи kB = 1,05. 
 
Предварительный расчет начинают с определения величины статической разрушающей силы проектируемой цепи: 
FP/ = Ft S
где S - коэффициент безопасности, зависящий от степени ответственности передачи, точности определения действующих нагрузок и коррозионного воздействия на передачу. При отсутствии коррозии               Smin = 6-10, при активной коррозии Smin = 18-50. 
По найденному значению FP/ по стандартам на приводные цепи находят несколько вариантов цепи, для которых разрушающая сила больше требуемой FP > FP/. Найденные варианты различаются шагом, числом рядов и типом цепи. Предварительный расчет, как правило, не позволяет выбрать единственный наиболее целесообразный вариант, а лишь определяет набор возможных решений.
Основной расчет цепной передачи проводят по условию износостойкости шарниров цепи. 
Давление в шарнирах р не должно превышать допустимого значения в данных условиях эксплуатации. Его связывают с путем трения Sf зависимостью: C = pmSf.
где C – константа для конкретных условий эксплуатации, m - показатель степени, зависящий от вида трения в шарнирах, равный 3 при хорошем смазывании и 1-2 при недостаточном смазывании.
Условное давление в шарнирах цепи в предположении нулевого зазора между валиком и втулкой и равномерного распределения давления в шарнире равно:


где КЭ - коэффициент эксплуатации; Ft - окружная сила на звездочках; А - площадь проекции шарнира на диаметральное сечение, [p]- допустимое давление, для средних эксплуатационных условий эксплуатации, при которых КЭ = 1.
Площадь проекции шарнира: А=d b,
где d - диаметр валика; b - длина втулки. Для стандартных цепей А определяется по таблицам в зависимости от шага t.
Значения входящих в приведенные формулы параметров приведены в табл. 9.1-9.4 [13].

Таблица 9.1 Допускаемое среднее давление [p] в зависимости от шага цепи при числе зубьев звездочки z1 = 15-30

	Максимальная частота вращения меньшей звездочки, об/мин
	Величина [p], Н/мм2 при шаге цепи

	
	
12,7-15,87
	
19,05-25,04
	
31,75-38,1
	
44,45-50,8

	50
	34,3
	34,3
	34,3
	34,3

	200
	30,9
	29,4
	28,1
	25,7

	400
	28,1
	25,7
	23,7
	20,6

	600
	25,7
	22,9
	20,6
	17,2

	800
	23,7
	20,6
	18,1
	14,7

	1000
	22,0
	18,6
	16,3
	-

	1200
	20,6
	17,2
	14,7
	-

	1600
	18,1
	14,7
	-
	-

	2000
	16,3
	-
	-
	-

	2400
	14,7
	-
	-
	-

	2800
	13,4
	-
	-
	-



Таблица 9.2 Проекции опорных поверхностей шарниров А приводных роликовых цепей, мм2

	Шаг цепи t, мм
	Тип цепи

	
	однорядная
	двухрядная
	трехрядная
	четырехрядная

	8
	11
	-
	-
	-

	9,525
	28
	-
	-
	-

	12,7
	39,6
	85,3
	125,5
	-

	15,875
	51,5
	115
	169
	-

	19,05
	106
	180
	265
	318

	25,4
	180
	305
	450
	540

	31,75
	262
	446
	655
	786

	38,1
	395
	672
	986
	1185

	44,45
	473
	802
	1180
	1420

	50,8
	645
	1095
	1610
	1935








Таблица 9.3 Рекомендуемые числа зубьев меньшей звездочки в зависимости от передаточного числа передачи

	Тип цепи
	z1 при передаточном числе
	z1 min

	
	1-2
	2-3
	3-4
	4-5
	5-6
	6
	

	Втулочная и роликовая
	31-27
	27-25
	25-23
	23-21
	21-17
	17-15
	13 (9)

	Зубчатая
	35-32
	32-30
	30-27
	27-23
	23-19
	19-17
	17 (13)




Таблица 9.4 Минимально допустимые числа зубьев звездочки в зависимости от шага цепи, мм

	t
	8
	9,525
	12,7
	15,875
	19,05
	25,4
	31,75
	38,1
	44,45
	50,08

	z1 min
	9
	11
	11
	13
	13
	15
	15
	17
	19
	19



Пользуясь табл. 9.3 и 9.4 сначала по передаточному числу выбирают минимальное число зубьев ведущей звездочки, а затем – по нему предварительно выбирают шаг звеньев цепи.
Коэффициент эксплуатации представляет собой произведение:

КЭ = КД КА КН КРЕГ КСМ КРЕЖ КТ



Коэффициент КД учитывает динамичность нагрузки, при спокойной нагрузке равный 1; при нагрузке с толчками 1,2…1,5; при сильных ударах 1,8. Коэффициент КА учитывает влияние длины цепи (межосевого расстояния), чем длиннее цепь, тем реже каждое звено входит в зацепление со звездочкой и тем меньше износ в шарнирах; при aW = (30…50)t                 КА = 1; в других случаях   , где L0 - длина цепи при aW =40t, L- длина рассчитываемой цепи. Коэффициент КН учитывает влияние наклона линии центров звездочек передачи к горизонту. Чем больше наклон передачи, тем меньше допустимый суммарный износ цепи: при угле наклона ψ≤450 КН = 1; при ψ>450 КН =0,15√ ψ. Коэффициент КРЕГ учитывает влияние регулировки цепи; для передач с регулировкой положения оси одной из звездочек он равен 1, для передач с нерегулируемым положением звездочек – 1,25. Коэффициент КСМ учитывает влияние характера смазывания; при непрерывном смазывании в масляной ванне или от насоса он равен 0,8; при регулярном капельном или внутришарнирном смазывании - 1, при нерегулярном смазывании - 1,5. Коэффициент КРЕЖ учитывает влияние режима работы передачи. С учетом пропорциональность пути трения и числа смен NСМ работы передачи, получают . Коэффициент КТ учитывает влияние температуры окружающей среды, при – 250 < T < 1500 C его принимают равным 1; при экстремальных условиях – больше 1.
Если по расчету значение коэффициента КЭ >3, то возможности передачи используются недостаточно и следует принять меры по улучшению условий работы.
С учетом полученных результатов получают расчетный шаг цепи, величину которого округляют до ближайшего стандартного значения:


где N – мощность, передаваемая цепной передачей.
Проверочные расчеты передачи проводят при значительных отличиях реальных условий эксплуатации от средних. Проверку на прочность при пиковых перегрузках проводят для передач землеройных, сельскохозяйственных и других машин, при работе которых возникают неучитываемые предельные состояния (встреча с непрогнозируемым препятствием). Условие прочности: Fmax = kn Ft ≤ FP
где kn - кратность кратковременной перегрузки.
Для тяжелонагруженных быстроходных передач (при скорости цепи более 20 м/с) проводят расчет деталей на сопротивление усталости. По этому критерию разрушающую силу Fy определяют раздельно для пластин, валиков, втулок и роликов. Допускаемая окружная сила на звездочках по условию сопротивления усталости: Ft/ = Fymin / S.
где Fymin - меньшая сила из определенных; S - коэффициент безопасности.
Точное определение ресурса цепи по износу шарниров весьма затруднительно. Интенсивность изнашивания шарниров цепей при изменении конструктивных, технологических и эксплуатационных факторов в пределах, характерных для реальных машин, изменяется от 0,00001 до 1000 мкм на 1 м пути трения. Поэтому расчет приводных цепей на износ по единой зависимости пока невозможен. С достаточной точностью такие расчеты выполняют по методу подобия, согласно которому срок службы рассчитываемой приводной цепи равен Т = Та К
В этой зависимости Та - ресурс цепи в эталонной передаче; К - коэффициент, учитывающий отличия в конструкции, технологии и эксплуатации реальной передачи от эталонной.
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Рис. 9.1 Конструктивные элементы звездочки

Конструктивные размеры звездочек для  втулочных и роликовых цепей определяются по следующим зависимостям [ 13].
- Число зубьев малой звездочки:

рекомендуемое                                                          

минимальное                                                            
- Максимальное число зубьев большой звездочки zmax = 120
- Угол поворота звеньев цепи на звездочке            φ = 360/ z
- Диаметры окружностей:

делительный                                                             

выступов                                                                   

впадин                                                                       
- Углы:
половина угла зуба                                                   γ = 170 – 640/z
половина угла впадины                                           α = 550 – 600/ z
- сопряжения                                                             β = 180 – 560/ z
- Радиусы:
впадины зуба                                                            r = 0,5025D + 0,05
сопряжения                                                               r1 = 0,8D + r
головки зуба                      r2 = D(0,8cos β + 1,24cos γ – 1,3025) – 0,05
- Длина прямого участка                              fg = D(1,24sin γ – 0,8sin β)
- Радиус закругления зуба                                                       r3 = 1,7D
- Расстояние О1О2                                                               O1O2 = 1,24D
- Координаты:                                                                  x1 = 0,8Dsin α
                                                                                          y1 = 0,8Dcos α
                                                                                x2 = 1,24Dcos 1800/z
                                                                                y2 =1,24Dsin 1800 /z
- Координаты центра радиуса                                               hr = 0,8D
- Ширина зуба:
однорядная цепь                                                        b = 0,93BBH – 0,15
двух- и трехрядная цепь                                              b = 0,9BBH – 0,15
многорядная цепь                                                        b = 0,86BBH – 0,3
-Толщина обода звездочки                                    δO = 0,5t (для стали) 
                                                                                δO = 0,7t (для чугуна)
- Толщина диска звездочки                                    δД = 0,5t (для стали) 
                                                                                δД = 0,7t (для чугуна)
Примечания:
1. Для высокоскоростных приводов (V>16 м/с) z следует выбирать в 1,8-2 раза большим, но не менее 45-50.
2. Коэффициент К принимают: для звездочек с числом зубьев  z<11 К=0,58;
при 11<z<17 К=0,56; при 17<z<35 К=0,53; при  z>35 К=0,5.
3. Во всех формулах t – шаг цепи, S – толщина пластин, BBH – расстояние между внутренними пластинами цепи.
4. Диаметр втулки (ролика) цепи D выбирается по ГОСТ10947-64.


9.2 Расчет ременной передачи

В основе расчета ременных передач лежит выбор длины ремня и уточнение межосевого расстояния.
1 этап. В зависимости от принятого межосевого расстояния и принятых диаметров шкивов рассчитывается предварительная длина ремня.
 
Из геометрических построений можно расчитать длину ремня.
2 этап Округление  до ближайшего большего стандартного значения      (.
3 этап. Рассчитывается межосевое расстояние как функция диаметров и принятой стандартной длины ремня  .
 
В целях обеспечения нужного значения , предварительного натяжения и компенсации вытяжки ремня применяются натяжные устройства. В большинстве приводов общего назначения, которые как правило не являются быстроходными, но передают значительные усилия, применяют клиновые ремни. Поэтому в данной работе необходимо осуществить выбор и расчет клиноременной передачи. По известному моменту на ведомом валу выбирают тип ремня и его размеры, а также определяют минимально допустимый диаметр шкива в соответствии с табл. 9.5 [13]. Основные размеры сечения ремня указаны на рис. 9.2.
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Рис. 9.2 Размеры сечения клинового ремня
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Таблица 9.5 Размеры клиновых ремней

	Тип и сечение ремня
	Размеры сечения, мм
	
F1, мм2
	L, мм
	Dmin,
мм
	T2
Н м

	
	ap
	h
	a
	y0
	
	min
	max
	
	

	Норм.
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	О
	8,5
	6
	10
	2,1
	47
	400
	2500
	63
	25

	А
	11
	8
	13
	2,8
	81
	560
	4000
	90
	11-70

	Б
	14
	10,5
	17
	4
	138
	1000
	6300
	125
	40-190

	В
	19
	13,5
	22
	4,8
	230
	1800
	10600
	200
	110-550

	Г
	27
	19
	32
	6,9
	476
	3150
	15000
	315
	450-2000

	Д
	32
	23,5
	38
	8,3
	692
	4500
	18000
	500
	1100-4500

	Е
	42
	30
	50
	11
	1170
	6300
	14000
	800
	2200

	Узкий
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	1-8,5
	8,5
	8
	10,5
	2,4
	61
	710
	1500
	71
	

	1-11
	11
	10
	13
	3
	94
	750
	1650
	90
	

	1-14
	14
	13
	17
	3,9
	159
	1000
	2000
	140
	



На меньшем шкиве необходимо обеспечивать угол обхвата не менее 1200.
Предельные межосевые расстояния в клиноременной передаче должны выбираться из соотношений:
Amin = 0,55(D1 + D2) + h
Amax =2(D1 + D2) 
Для уменьшения напряжений изгиба в ремне рекомендуется придерживаться следующих соотношений межосевого расстояния, диаметра большего шкива и передаточного числа передачи (табл. 9.6) [13].

Таблица 9.6 Рекомендуемые соотношения A/ D2

	Передаточное число u
	1
	2
	3
	4
	5
	6-9

	Отношение A/ D2
	1,5
	1,2
	1,0
	0,95
	0,9
	0,85



На выбор сечения ремня оказывает влияние кроме передаваемого момента мощность и окружная скорость (табл. 9.7) [13].

Таблица 9.7 Рекомендуемые сечения ремней в зависимости от скорости и передаваемой мощности

	V, м/с
	Передаваемая мощность N, кВт

	
	До 1
	1-2
	2-4
	4-7,5
	7,5-15
	15-30
	30-60
	60-120
	120-200
	Более 200

	До 5
	О, А
	О,А,Б
	А,Б
	Б,В
	В
	-
	-
	-
	-
	-

	5-10
	О,А
	О,А
	О,А,Б
	А,Б
	Б,В
	В
	Г,Д
	Д
	Д,Е
	-

	Более 10
	О
	О,А
	О,А
	А,Б
	Б,В
	В,Г
	В,Г
	Г,Д
	Г,Д
	Д,Е



Клиноременные передачи рассчитывают на тяговую способность по допускаемому удельному окружному усилию К по эмпирической зависимости [13]:
K = K0 Cα CV CP
где K0 – удельное окружное усилие для данных условий работы;      Cα – коэффициент, учитывающий влияние угла обхвата на меньшем шкиве на тяговую способность; CV – коэффициент, учитывающий влияние центробежных сил; CP – коэффициент режима работы.
Указанные коэффициенты выбирают по табл. 9.8 – 9. 11.







Таблица 9.8   Допускаемое удельное окружное усилие K0 [13]

	Диаметр малого шкива, мм
	Сечение ремня
	K0, Н/мм2

	
	
	σ0 = 0,9 Н/мм2
	σ0 = 1,2 Н/мм2
	σ0 = 1,5 Н/мм2

	71
	
	1,18
	1,45
	1,62

	80
	О
	1,28
	1,57
	1,74

	90 и более
	
	-
	1,65
	1,86

	100
	
	1,23
	1,51
	1,67

	112
	А
	1,31
	1,61
	1,8

	125 и более
	
	-
	1,7
	1,91

	140
	
	1,23
	1,51
	1,67

	160
	Б
	1,36
	1,67
	1,88

	180 и более
	
	-
	1,74
	2,05

	200
	
	1,23
	1,51
	1,67

	224
	В
	1,38
	1,69
	1,89

	250
	
	-
	1,84
	2,07

	280 и более
	
	-
	1,91
	2,24

	315
	
	1,23
	1,51
	1,67

	355
	
	1,40
	1,72
	1,93

	400
	Г
	-
	1,91
	2,16

	450 и более
	
	-
	1,92
	2.24

	500
	
	1,23
	1,51
	1,67

	560
	Д
	1,40
	1,72
	1,93

	630 и более
	
	-
	1,92
	2,24

	800
	
	1,23
	1,51
	1,67

	900
	Е
	-
	1,73
	1,95

	1000 и более
	
	-
	1,92
	2,24



При числе перебегов u < 5 1/c принимают  σ0 = 1,5 Н/мм2, при u = 5-10 1/c  - σ0 = 1,2 Н/мм2,  при u > 10 1/c - σ0 = 0,9 Н/мм2.

Таблица 9.9 Значения коэффициента Cα [13]

	Угол обхвата α, град
	Коэффициент Cα

	100
	0,74

	110
	0,79

	120
	0,83

	130
	0,87

	140
	0,90

	150
	0,93

	160
	0,96

	170
	0,98

	180
	1,0



Таблица 9.10 Значения коэффициента CV (при наличии автоматических натяжных устройств принимают CV = 1) [13]

	Скорость ремня, м/с
	1
	5
	10
	15
	20
	25
	30

	Коэффициент CV
	1,05
	1,01
	1,0
	0,94
	0,85
	0,74
	0,60



Таблица 9.11 Значения коэффициента режима работы CP [13]

	Характер нагрузки
	Тип машин
	CP

	Спокойная нагрузка. Пусковая нагрузка до 120% нормальной
	Электрические генераторы. Вентиляторы, центробежные насосы и компрессоры. Ленточные транспортеры. Станки токарные, сверлильные, шлифовальные.
	
1,0

	Умеренные колебания нагрузки. Пусковая нагрузка до 150% нормальной
	Поршневые насосы и компрессоры с тремя и более цилиндрами. Пластинчатые транспортеры. Станки-автоматы и фрезерные станки. 
	
0,9

	Значительные колебания нагрузки. Пусковая нагрузка до 200% нормальной
	Реверсивные приводы. Станки строгальные и долбежные. Поршневые насосы и компрессоры с одним или двумя цилиндрами. Винтовые и скребковые транспортеры. Элеваторы. Винтовые и эксцентриковые прессы с относительно тяжелыми маховиками.
	


0,8

	Весьма неравномерная и ударная нагрузка. Пусковая нагрузка до 300% нормальной
	Подъемники, экскаваторы, драги. Винтовые и эксцентриковые прессы с относительно легкими маховиками. Ножницы, молоты, бегуны, мельницы.
	



Необходимое количество ремней определяется по формуле [     ]:
z = P / KF1
В этой формуле Р – окружное усилие,  F1 – площадь сечения ремня (табл. 9.5).
Нагрузка от ременной передачи на валы равна:
Q = 2 σ0CPF1zsin(α/2)
В передачах общего назначения принимают следующие значения напряжений:
- для нормальных ремней с кордом из химических волокон σ0 = 1,4 Н/мм2
- при больших диаметрах шкивов σ0 = 1,6 – 1,8 Н/мм2
- для узких ремней σ0 = 3,0 – 3,5 Н/мм2
- для повышения долговечности ремня σ0 = 1,2 Н/мм2.
Основные размеры шкива представлены на рис. 9.3.
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Рис. 9.3 Основные размеры шкива

Часть размеров шкивов для клиновых ремней стандартизованы, другие вычисляются по зависимостям [13]:
de = dP +2b
M = (z - 1)e + 2f

Таблица 9.12 Наименьшая толщина обода шкива δ [13]

	Сечение ремня
	О
	А
	Б
	В
	Г
	Д
	Е

	δ, мм
	6
	6
	8
	10
	12
	15
	18



Таблица 9.13 Конструктивные элементы шкива для клиновых ремней

	Сечение  / размеры, мм
	dP
	b1
	lP
	b
	h
	e
	f
	r

	О
	180
	10,3
	8,5
	2,5
	7,0
	12,0
	8,0
	0,5

	А
	450
	13,5
	11,0
	3,3
	8,7
	15,0
	10,0
	1,0

	Б
	560
	17,6
	14,0
	4,2
	10,8
	19,0
	12,5
	1,0

	В
	710
	23,3
	19,0
	5,7
	14,3
	25,5
	17,0
	1,5

	Г
	1000
	33,2
	27,0
	8,1
	19,9
	37,0
	24,0
	2,0

	Д
	1250
	39,3
	32,0
	9,6
	23,4
	44,5
	29,0
	2,0

	Е
	1600
	51,1
	42,0
	12,5
	30,5
	58,0
	38,0
	2,5





9.3 Расчет винтовой передачи

Основное назначение винтовой передачи, применяемой в технологическом оборудовании и грузоподъемных механизмах, состоит в преобразовании вращательного движения в поступательное с передачей определенного осевого усилия. При этом вращение может сообщаться или гайке, или винту в зависимости от конструкции механизма.
В винтовых передачах применяют трапецеидальную резьбу, в случае передачи значительных односторонних усилий – упорную. В домкратах и прессах может применяться резьба с прямоугольным профилем. Она имеет больший КПД и обеспечивает выигрыш в силе, но ее витки имеют меньшую прочность.
Элементы винтовой передачи обычно изготавливают из следующих материалов. Винты, не подвергаемые закалке, выполняют из сталей Ст4, Ст5, 45, 50, А45, А50, А40Г. Термообработанные винты изготавливают из легированных сталей 40Х, 40ХН, 40ХФА, а также 65Г, У10. Гайки изготавливают из материалов, имеющих минимальный коэффициент трения по отношению к стали: бронзы БрОФ10-05, БрОФ 10-1, БрОСЦ6-6-3. При значительных перерывах в работе и незначительных нагрузках гайки можно изготавливать из чугунов АСЧ, АВЧ, СЧ12-28, СЧ15-32, СЧ18-36, СЧ21-40 [13].
Требуемая мощность привода винтовой передачи определяется по формуле: N = QV / η  . В этой зависимости Q – осевое усилие на винте, V - скорость продольного перемещения гайки по винту, η – КПД винтового механизма, обычно равный для пары трения 0,34-0,4.
Схема винтовой пары представлена на рис. 9.4.
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Рис. 9.4    Расчетная схема винтовой передачи 

Расчет винтовой передачи выполняют в следующей последовательности.
1) Из расчета на износостойкость определяют средний диаметр винта d2.

,
где ψ1 = НГ / d2 – коэффициент высоты гайки, равный 1,2 – 2,5 для целый гаек и 2,5 - 3,5 – для разрезных гаек; ξ = h/S - отношение высоты рабочего профиля резьбы к ее шагу, равное для трапецеидальной и прямоугольной резьб 0,5, для упорной резьбы – 0,75; [p] – давление в резьбе, выбираемое по табл. 9.14 [13].

Таблица 9.14  Допускаемые давления в винтовых парах

	Материал винтовой пары
	[p], Н/мм2 

	Закаленная сталь - бронза
	12-13

	Незакаленная сталь - бронза
	8-10

	Закаленная сталь – антифрикционный чугун АВЧ-1, АКЧ-1
	7-9

	Незакаленная сталь – антифрикционный чугун АВЧ-2, АКЧ-2
	6-7

	Незакаленная сталь – чугун СЧ 18-36, СЧ 21-40
	5



При редкой работе и малой высоте гаек значение [p]может быть увеличено на 20%.
2) Определение высоты гайки из выражения ψ1 = НГ / d2
3) Определение количества витков резьбы в гайке zг = НГ /S.
Если эта величина получилась более 10, то следует изменить параметры резьбы, например – увеличить диаметр d2.
4) Выполнение проверочного расчета .
Сначала строят эпюры продольных сил и крутящих моментов (рис. 9.5)
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Рис. 9.5    Эпюры продольных сил и крутящих моментов грузоподьемного механизма (домкрата)

5) Условие прочности винта по гипотезе энергии формоизменения    [13]




В этой зависимости:  , 
d1 - внутренний диаметр резьбы.

При статическом или близком к нему характере нагружения допускаемое напряжение принимают по пределу текучести равным [     ]:

, при этом принимают [n]=3.
Если винт испытывает переменные во времени напряжения с большим числом циклов, то условно допускаемое напряжение принимают равным [13]:


где ε– масштабный фактор; kσ = 2,5 - 4 -  эффективный коэффициент концентрации напряжений; ψσ - коэффициент чувствительности материала к асимметрии цикла.

Таблица 9.15   Значения масштабного фактора в зависимости от материала и диаметра вала [13]

	Вид нагружения и материал
	Диаметр вала d, мм

	
	20
	30
	40
	50
	70
	100
	200

	
	Масштабный фактор

	Изгиб для углеродистой стали
	0,92
	0,88
	0,85
	0,81
	0,76
	0,7
	0,61

	Изгиб для легированной стали и кручение для всех сталей
	0,83
	0,77
	0,73
	0,7
	0,65
	0,59
	0,52



Таблица 9.16 Значения коэффициентов ψσ и ψτ [13]

	Тип сталей
	Коэффициент

	
	ψσ
	ψτ

	Углеродистые мягкие
	0,15
	0,05

	Среднеуглеродистые
	0,2
	0,1

	Легированные
	0,25
	0,15



Для сжатых винтов проводится проверка на устойчивость путем определения коэффициента запаса устойчивости в сопоставлении с требуемым коэффициентом запаса:


Требуемый коэффициент запаса устойчивости принимают равным [n]=3-5.
Если гибкость винта больше предельной, то критическую силу определяют по формуле Эйлера:


,
где Е – модуль Юнга; l – длина винта; μ – коэффициент приведения длины, зависящий от принятой расчетной схемы винта (для стержня с одним свободным и другим жестко заделанным концом μ = 2, при обоих шарнирно закрепленных концах μ = 1, при одном жестко заделанном и одном шарнирно закрепленном μ = 0,7, при двух жестко заделанных концах μ = 0,5, двух несовершенных заделках μ = 0,74, одной жесткой и одной несовершенной заделке μ = 0,6).
Приведенный момент инерции винта вычисляется по зависимости [13]:


Расчетную гибкость винта определяют по зависимости: λ = μl / i.


Формула Эйлера применима при λ > 90. Если λ = 55 – 90, в расчетах используют формулу Тетмайера-Ясинского [13]:


В этой формуле эмпирические коэффициенты выбирают по табл. 9.17

Таблица 9.17 Коэффициенты a и b в формуле Тетмайера-Ясинского

	Марка стали
	а, Н/мм2 
	b,Н/мм2

	Ст4
	328
	1,11

	Ст5
	350
	1,15

	45
	450
	1,67

	50
	473
	1,87



Наружный диаметр тела гайки определяется по зависимости:


где d - наружный диаметр резьбы; [σ]P - допускаемое напряжение, равное для бронзовых гаек 50 Н/мм2, для чугунных гаек – 30-40 Н/мм2. 
Диаметр опорного бурта гайки определяют из расчета на смятие:


Допускаемое напряжение смятия [σ]СМ для бронзовых гаек равно 70-80 Н/мм2, для чугунных – 60-80 Н/мм2.
Высоту опорного бурта гайки назначают из конструктивных соображений, при этом обычно принимают hБ =8 – 12 мм. Затем назначенный бурт проверяют на срез по формуле [13]:


Для бронзовых и чугунных гаек принимают [τ]СР = 30-50 Н/мм2.

9.4 Расчет открытой зубчатой передачи

Размеры зубчатых колес в открытых передачах определяются на основании расчета зубьев на изгиб. На контактную прочность их не рассчитывают, так как абразивный износ поверхностей зубьев происходит быстрее, чем выкрашивание под действием контактных напряжений.
Абразивный износ зубьев приводит к снижению их прочности, поэтому его учитывают при расчетах на изгиб.
Изгибная прочность зубьев открытых передач обеспечивается расчетом модуля [13].
Для цилиндрических зубчатых передач:


,

где m – модуль зацепления (для косозубых колес mn – нормальный модуль); T - передаваемый момент на валу шестерни или колеса; K - коэффициент нагрузки, определяемый аналогично закрытым передачам;     γ=1,25-1,5 - коэффициент, учитывающий уменьшение момента сопротивления опасного сечения зуба в результате износа (большие значения принимаются при интенсивном износе); β - угол наклона зуба в косозубой передаче (в прямозубой передаче принимается равным 0); z - число зубьев того колеса, для которого проводят расчет на изгиб; y - коэффициент формы зуба, принимаемый аналогично закрытым передачам; [σ]и - допускаемое напряжение изгиба для выбранного материала колеса; ψm = b / m - коэффициент ширины зубчатого колеса по модулю, равный для прямозубых литых колес 6-10, для нарезанных – 10-12 (иногда 20), для косозубых колес – 15-40, для шевронных – 30-60; b - ширина зубчатого венца.
Для конических зубчатых колес:

,
где m – средний окружной модуль или модуль в среднем сечении;  ψm - коэффициент длины зуба, выбираемый из диапазона значений от       ψm = z1 / 5 sin δ1 до  ψm = z1 / 7 sin δ1 (максимальные значения принимают при низкой точности изготовления колес).

10 Проверка долговечности подшипников

Для проверки долговечности подшипников первоначально определяют реакции в опорах ведущего и ведомого валов. 
1. Действующие на вал нагрузки определяются типом передачи [13].
Цилиндрическая передача с наклонными зубьями
Окружная сила Ft = 2Т1 / d1, 
          Радиальная сила Fr = Ft tg α / Cosβ , 
          Осевая сила Fa = Ft tg β
Цилиндрическая передача с прямыми зубьями
Окружная сила Ft = 2Т1 / d1, 
          Радиальная сила Fr = Ft tg α  , 
          Коническая передача
Окружная сила на шестерне Ft = 2Т1 / dср1, 
          Радиальная сила Fr = Ft tg α Cosδ1 , 
          Осевая сила Fa = Ft tg α Sin δ1
При этом радиальное усилие на шестерне равно осевому усилию на колесе и осевое усилие на шестерне равно радиальному усилию на колесе.
         Червячная передача
Окружная сила на червяке Ft1 = 2Т1 / d1, 
Окружная сила на колесе Ft2 = 2Т1uη / d2, где u – передаточное число, η=0,7-0,85 – КПД передачи          
Радиальная сила Fr = Ft1 tg α , 
          Осевая сила Fa1 = Ft2  и  Fa2 = Ft1
Нагрузка на вал от натяжения цепной передачи
SЦ =kB Ft
Коэффициент нагружения вала при угле наклона цепи менее 400 равен kB =1,15, а при угле более 400  - kB =1,05.
Изгибающая вал нагрузка от натяжения ременной передачи
SP = 2S0 Sin α0 /2
где S0 – усилие первоначального натяжения ремня, α0 – угол обхвата малого шкива.
Для плоских ремней S0 = σ0F
где σ0 = 1,8 Н/мм2  - напряжения в ремне от первоначального натяжения (при наличии автоматического  натяжения σ0 = 2,0 Н/мм2).
F – площадь поперечного сечения ремня
   Для клиновых ремней S0 = σ0Fz
   где σ0 = 1,2-1,5  Н/мм2  - напряжения в ремне от первоначального натяжения,
z – количество ремней в передаче.
2. Реакции опор находятся по методике сопротивления материалов. 
Расстояния между опорами и нагрузками, действующими на элементы передачи (l1 , l2 , l3) определяются из первого этапа компоновки редуктора. 
  Например, для ведущего вала цилиндрической косозубой передачи (на входе установлена муфта):
в плоскости xz 
  Rx1 = Rx2 = Ft / 2 ;
 в плоскости yx  
  Ry1 = (Fr l1 + Fa d1/ 2) / 2l1;
  Ry2 = (Fr l1 – Fa d1 /2) / 2l1 =
При проверке должно выполняться условие:
Ry1 + Ry2 – Fr  = 0.
Суммарные реакции находятся по зависимостям: 


,   
Ведомый вал испытывает такие же нагрузки, как и ведущий. Дополнительно на него действует нагрузка от внешней передачи.
Составляющие этой нагрузки в случае передачи с гибкой связью равны:  FBx = FB sin γ , FBy = FB cos γ
где FB – изгибающая вал нагрузка от цепной (SЦ ) или ременной (SP) передачи , γ – угол расположения передачи.
Если внешняя передача – винтовая, то на вал будет действовать момент винтовой пары, а если зубчатая - то силы Ft, Fr, Fa.
Реакции опор в случае цилиндрической косозубой передачи находятся по зависимостям:
          В плоскости xz  
          Rx3 = (Ftl2 – FBxl3) / 2l2 .
          Rx4 = [Ftl2 + FBx(2l2 + l3) / 2l2 
          Ry3 = (Ftl2 – Fа d2 /2 + FBxl3) / 2l2 .
          Ry4= (- Ftl2 – Fа d2 /2 + FBу( 2l2 + l3).
          Проверка: Rу3 + FBy – (Fr + Rу4) = 0
           Суммарные реакции: 


,     
При определении реакций в опорах вычерчиваются схемы приложения нагрузок к валу в двух плоскостях и строятся эпюры изгибающих и вращающих моментов. При этом желательно располагать эпюры сразу за соответствующими расчетами. Примеры характерных эпюр для ведущего и ведомого валов для различных передач приведены на     рис. 10.1 – 10.4. 
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Рис. 10.1 Эпюры изгибающих и вращающих моментов в цилиндрической прямозубой передаче
а – ведущий вал,
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Рис. 10.2 Эпюры изгибающих и вращающих моментов в цилиндрической косозубой передаче
а – ведущий вал,
б – ведомый вал (сила на внешней передаче совпадает по направлению с  
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Рис. 10.3 Эпюры изгибающих и вращающих моментов в конической передаче
а – ведущий вал, б – ведомый вал
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Рис. 10.4 Эпюры изгибающих и вращающих моментов в червячной передаче
а – червяк (ведущий вал), б – колесо (ведомый вал)
3. Проверка долговечности подшипников осуществляется по статической С0 и динамической С грузоподъемности. Подшипники подбирают по наиболее нагруженной опоре для ведущего и ведомого валов. Предварительно подшипники были выбраны на этапе первичной компоновки редуктора по диаметрам соответствующих шеек валов.
Из каталога подшипников для данного типа выбирают величины 
С, С0 .
Эквивалентная нагрузка, действующая на подшипник, в общем случае находится по формуле: 

Fэ =(XVFr + YFa )Кб Кт,

Кинематический коэффициент V = 1, если вращается внутреннее кольцо, и V = 1,2, если внутреннее кольцо неподвижно; 
X – коэффициент радиальной нагрузки, Y – коэффициент осевой нагрузки;
 Кб – коэффициент безопасности (динамичности);
Кт - температурный коэффициент.
Величина коэффициентов Кб и Кт находится по табл. 10.1 и 10.2 [13].

Таблица 10.1 Значения коэффициента безопасности в зависимости от условий работы подшипника

	Кб
	Условия работы (объекты использования)

	1
	Ленточные конвейеры

	1-1,2
	Прецизионные зубчатые передачи, металлорежущие станки (кроме строгальных и долбежных), электродвигатели малой и средней мощности, легкие электровентиляторы

	1,3-1,5
	Буксы рельсового транспорта, зубчатые передачи 7 и 8 степеней точности, редукторы всех типов 

	1,5-1,8
	Центрифуги, энергетическое оборудование, мощные электродвигатели

	1,8-2,5
	Зубчатые передачи 9 степени точности, копры, кривошипно-шатунные механизмы, валки прокатных станов, мощные вентиляторы 

	2,5-3
	Тяжелые ковочные машины, лесопильные рамы, рольганги блюмингов и слябингов



Таблица 10.2 Температурный коэффициент в зависимости от температуры подшипникового узла
	Рабочая температура подшипника, 0С
	100
	125
	150
	175
	200
	250

	Кт
	1
	1,05
	1,1
	1,15
	1,25
	1,4



Для радиальных и радиально-упорных подшипников с углом контакта меньшим или равным 150, определяют отношение Fa / C0 ; согласно этой  величине по каталогу подшипников соответствует е =0,23. Если угол контакта превышает 150, коэффициент е находят по отношению Fa / VR. При выборе подшипников следует стремиться к минимизации угла контакта. По подшипниковым таблицам определяют Х и Y.
Затем проверяют выполнение условия  Fa / Fr > e (1) или Fa / Fr < e (2).
 В зависимости от результата находят эквивалентную нагрузку. Если выполняется условие (1), то расчет ведут по выражению:

Fэ=(XVFr+YFa)КбКт.

Если выполняется условие (2), по упрощенному выражению 

Fэ=XVFrКбКт.

Расчётная долговечность подшипника в млн. оборотов определяется по соотношению: 


 В дальнейшем подшипники подбираются по наиболее нагруженной опоре для ведущего и ведомого вала.
Расчётная долговечность подшипника в часах: Lh = L106 / 60n .
Полученное значение сравнивается с установленным ГОСТ 16162-85.
Рекомендуемые значения расчетной долговечности подшипников приведены в табл. 10.3 [13].
Таблица 10.3 Рекомендуемые для различных объектов значения расчетной долговечности подшипников Lh
	Тип машины
	Lh

	Системы, используемые периодически, демонстрационная техника, бытовые приборы
	500

	Неответственные механизмы, используемые короткий промежуток времени, механизмы с ручным приводом, сельскохозяйственная техника, цеховые подъемно-транспортные машины, легкие конвейеры
	4000 и более

	Ответственные механизмы, работающие с перерывами, вспомогательные механизмы на силовых станциях, конвейеры на поточном производстве, лифты, редко используемые металлорежущие станки
	8000 и более

	Машины для односменной работы с неполной загрузкой, стационарные электродвигатели, редукторы общего назначения
	12000 и более

	Машины для односменной работы с полной загрузкой, машины общего машиностроения, подъемные краны, вентиляторы
	Около 20000

	Машины для круглосуточной работы, компрессоры, насосы, судовые приводы, шахтные подъемники
	40000 и более

	Непрерывно работающие машины с высокой нагрузкой, энергетические установки, шахтные насосы 
	100000 и более



Следует учитывать, что для зубчатых редукторов ресурс работы подшипников может превышать 36000 ч (таков ресурс самого редуктора), но не должен быть менее 10000 .

11 Второй этап компоновки редуктора

Целью второго этапа компоновки редуктора является конструктивное оформление зубчатых колес, валов, корпуса, подшипниковых узлов и подготовка данных для уточненного расчета валов.
В ходе выполнения данного этапа проводят следующие мероприятия [14].
1. Вычерчивают шестерню и колесо по конструктивным размерам, найденным ранее. Шестерню рекомендуется при малых размерах выполнять заодно целое с валом. 
2. Конструируют узел ведущего вала:
а) наносят осевые линии, вычерчивают в разрезе подшипники качения (можно вычерчивать одну половину подшипника, а для второй половины нанести габариты);
б) между торцами подшипников и внутренней поверхностью стенки- корпуса вычерчивают мазеудерживающие кольца, для уменьшения числа ступеней вала кольца устанавливают на тот же диаметр, что и подшипники (фиксация их в осевом направлении осуществляется заплечиками вала и торцами внутренних колец подшипников);
в) вычерчивают крышки подшипников с уплотнительными прокладками (толщиной ~ 1 мм) и болтами; болт условно заводится в плоскость чертежа, о чем свидетельствует, вырыв на плоскости разъема; 
показывают уплотнения в крышках, через которые выходит конец вала (войлочные и фетровые уплотнения применяют главным образом в узлах, заполненных пластичной смазкой, уплотнения манжетного типа используют как при пластичных, так и при жидких смазках);
г) переход подшипниковой шейки вала к присоединительному концу 
выполняют на расстоянии 10 — 15 мм от торца крышки подшипника так, чтобы ступица муфты не задевала за головки болтов крепления крышки (длина присоединительного конца вала определяется длиной ступицы муфты и принимается по стандартному ряду).
3. Аналогично конструируется узел ведомого вала. При этом необходимо учитывать следующие особенности:
а) для фиксации зубчатого колеса в осевом направлении предусматривается утолщение вала с одной стороны и установка распорной втулки — с другой; место перехода вала от большего диаметра к меньшему смещают на 2 — 3 мм внутрь распорной втулки с тем, чтобы гарантировать прижатие мазеудерживающего кольца к торцу втулки;
б) проводят осевые линии и вычерчивают подшипники; 
в) вычерчивают мазеудерживающие кольца, крышки подшипников с прокладками и болтами;
г) вычерчивают звездочку цепной передачи, шкив или зубчатое колесо внешней передачи; ступица при этом может быть смещена в одну сторону для того, чтобы вал не выступал за пределы редуктора на большую длину. 
д) от осевого перемещения звездочка, шкив или колесо фиксируется на валу торцовым креплением при помощи шайбы; шайба прижимается к торцу ступицы одним или двумя винтами (следует обязательно предусмотреть зазор между торцом вала и шайбой в 2 — 3 мм для натяга). 
На ведущем и ведомом валах применяют обычно шпонки призматические со скругленными торцами по ГОСТ 23360 — 78. Вычерчиваются шпонки, при этом  их длины принимают на 5 — 10 мм меньше длин ступиц.
Непосредственным измерением уточняют расстояния между опорами и расстояния, определяющие положение зубчатых колес и звездочки, шкива или внешнего колеса относительно опор. При значительном изменении этих расстояний уточняют реакции опор и вновь проверяют долговечность подшипников.



12 Проверка прочности шпоночных соединений

Как уже указывалось в большинстве редукторов применяют шпонки призматические со скругленными торцами. Размеры сечений шпонок и пазов и длины шпонок выбирают по ГОСТ 23360 – 78 в зависимости от диаметра шейки вала. Материал шпонок — сталь 45 нормализованная. Напряжения смятия и условие прочности проверяют  по формуле [13]:




где T – вращающий момент, d – диаметр соответствующей шейки вала, h – высота шпонки, t – глубина шпоночного паза в шейке вала, l – длина шпонки, b – ширина шпонки, z – число шпонок в данном сечении.  
Допускаемые напряжения смятия при стальной ступице [σсм] = 60-100  МПа, при чугунной -  [σсм] = 50 - 70 МПа, для неподвижных соединений или подвижных без нагрузки [σсм] до 150 МПа, для неподвижных соединений под нагрузкой, выполненных из незакаленной стали - [σсм] = 30- 50 МПа, для шпонок ходовых валиков [σсм] = 10 МПа.

13 Уточненный расчет валов

Уточненный расчет валов выполняют как проверочный, он сводится к расчету коэффициента запаса прочности в опасных сечениях ведущего и ведомого валов. К опасным сечениям относят шейки со шпоночными пазами, места посадки подшипников, шлицы, радиальные отверстия, ступенчатые участки вала (сопряжения шеек разного диаметра). 
Расчет начинают с вычерчивания в пояснительной записке рассматриваемого вала с установленными на нем деталями и сборочными единицами с указанием опасных сечений (рис. 13.1).
Условие прочности вала выглядит следующим образом [13, 14]:

,
Где S – расчетный коэффициент запаса прочности; 
      [S]=1,3 – 1,5 требуемый коэффициент запаса для обеспечения прочности;
      [S]=2,5 – 4 требуемый коэффициент запаса для обеспечения жесткости;

 - коэффициент запаса по нормальным напряжениям;

 - коэффициент запаса по касательным напряжениям.
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Рис. 13.1 Выбор опасных сечений для проверочного расчета вала
А-А шейка меньшего диаметра со шпоночным пазом, Б-Б галтель в сопряжении шеек разных диаметров, В-В место посадки внутреннего кольца подшипника на шейку вала

В этих формулах: σ-1 и τ-1 – пределы выносливости для материала вала при симметричных циклах изгиба и кручения; σа , τа, σm и τm – амплитудные и средние значения циклов нормальных и касательных напряжений; kσ и kτ – эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе и кручении (значения коэффициентов принимаются по табл. 13.1); εσ и ετ – масштабные факторы для нормальных и касательных напряжений (значения принимаются по табл. 13.2); ψσ и ψτ – коэффициенты, учитывающие влияние постоянной составляющей на усталостную прочность (определяются по табл. 13.3).
Для углеродистых сталей σ-1 = 0,43 σВ.
Для легированных сталей σ-1 = 0,35 σВ + (70-120).
Для всех материалов τ-1 = (0,5 – 0,58) σ-1.
Считают [13], что нормальные напряжения, возникающие в поперечном сечении вала от его изгиба, изменяются по симметричному циклу, т.е. σm = 0. Тогда σа = Т / W.
Поскольку величина момента Т, передаваемая валом, не есть величина постоянная, то при расчетах принимают для касательных напряжений, возникающих при кручении, пульсационный цикл нагружения, тогда: τа = τm =T /2WK.

Таблица 13.1 Значения коэффициентов концентрации напряжений при рассматриваемых типах опасных сечений [13]

	
Концентратор напряжений
	kσ
	kτ
	Момент сопротивления

	
	Предел прочности σВ, Н/мм2
	W
	WK

	
	< 700
	>1000
	< 700
	>1000
	
	

	(D/d = 1,25 – 2)     r    Галтель

             D                                  d



	
	
	
	
	




	





	                     r /d = 0,02
	2,5
	3,5
	1,8
	2,1
	
	

	                     r /d  = 0,06
	1,85
	2,0
	1,4
	1,53
	
	

	                     r /d = 0,1
	1,6
	1,64
	1,25
	1,35
	
	

	Посадка подшипника на вал
	2,4
	3,6
	1,8
	2,5
	

	


	Шпоночная канавка     d


                                      b

                                 t

	1,75
	2,0
	1,5
	1,9
	
 -


	
-






Таблица 13.2 Значения масштабного фактора ε [13]

	Вид нагружения и материал
	Диаметр вала d, мм

	
	20
	30
	40
	50
	70
	100
	200

	
	Масштабный фактор

	Изгиб для углеродистой стали
	0,92
	0,88
	0,85
	0,81
	0,76
	0,70
	0,61

	Изгиб для легированной стали и кручение для всех марок сталей
	0,83
	0,77
	0,73
	0,70
	0,65
	0,59
	0,52



Таблица 13.3 Значения коэффициентов ψσ и ψτ в зависимости от группы  сталей [13]

	Группа стали
	Коэффициент

	
	ψσ
	ψτ

	Углеродистые мягкие (малоуглеродистые)
	0,15
	0,05

	Среднеуглеродистые
	0,2
	0,1

	Легированные
	0,25
	0,15


14 Выбор типа смазки (сорта масла) и определение ее объема

Смазывание зубчатых колес редуктора производится окунанием зубчатого колеса в масло, заливаемое внутрь корпуса до уровня, обеспечивающего погружение колеса примерно на 10 мм. Объем масляной ванны определяется по формуле: V = k N.
В этой формуле N – передаваемая редуктором мощность в кВт, k – объем масла в дм3, приходящийся на 1 кВт мощности. Обычно в редукторах общего назначения k =0,25.
Различают два вида смазок – пластичные (консистентные) и жидкие. Основной параметр пластичных смазок – температура каплеобразования tK.
По данному параметру смазки подразделяют на три группы:
- низкоплавкие tK < 650
- среднеплавкие tK < 1000
- тугоплавкие tK > 1000.
Пластичные смазки применяют в подшипниках, при этом в подшипниках качения и3спользуют легкоплавкие смазки (например УТ-1).
В качестве жидких смазок используют минеральные масла:
- индустриальное 12, 20, 30, 40, 50;
- турбинное 22, 30, 46;
- цилиндровое 11, 24, 38, 52.
Эти смазки применяют для зубчатых колес. Их основной характеристикой является кинематическая вязкость ν. Жидкие смазки различаются значением кинематической вязкости:
- при ν < 10 – легкие масла;
- при 10 < ν < 50 – средние масла;
- при ν > 50 – тяжелые масла.
Вязкость масла устанавливают в зависимости от контактных напряжений и скорости вращения зубчатых колес. Для большинства средненагруженных редукторов можно рекомендовать масло индустриальное И-30А (по ГОСТ 20799-75). 

15 Особенности вычерчивания редуктора

Сборочный чертеж редуктора выполняют в двух проекциях на листе формата А1  в масштабе 1 : 1 с основной надписью. На чертеже показывают все необходимые разрезы и местные сечения, достаточные для уяснения устройства редуктора и сборки его узлов. Показывают посадки зубчатых колес, подшипников, крышек и элементов внешней передачи, предельные отклонения резьб. На выходном конце ведомого вала вычерчивают крепежную шайбу. Показывают габаритные размеры и все позиции. На чертеже показывают блистеры или щупы для контроля уровня масла и пробки для заливки и слива масла. В конических редукторах вал-шестерню (шестерню на ведущем валу) размещают в отдельном стакане, устанавливаемом в корпусе редуктора. Спецификацию выполняют на отдельных форматах А4 по стандартным формам. При выполнении чертежей корпуса редуктора можно воспользоваться примерами аналогичных конструкций, приведенных в [15, 16], а также примерами сборочных чертежей из [12, 14]. Размеры отдельных элементов редуктора (крышки подшипников, уплотнения, кольца, шайбы достаточно полно приведены в [12].

16 Вычерчивание общего вида привода

Общий вид привода выполняют на формате А2. На чертеже в трех проекциях показывают установленные на общей раме редуктор, электродвигатель, внешнюю передачу (ведомый элемент внешней передачи показывают условно без вала, поскольку в курсовой работе рабочий механизм не разрабатывается). 
Электродвигатель выполняют по размерам, взятым из справочного каталога для двигателя, выбранного в процессе кинематического расчета привода, редуктор – по размерам со сборочного чертежа.
На чертеже общего вида показывают укрупнено позиции: двигатель, редуктор, рама, внешняя передача, узел связи двигателя с редуктором, соединительные болты (винты, шпильки). Показывают габаритные, установочные и присоединительные размеры. К установочным относят размеры, необходимые для размещения и закрепления привода: длина и ширина рамы, диаметры отверстий под фундаментные болты и расстояния между их осями. К присоединительным размерам относят диаметры отверстий в ведомых шкивах и звездочках внешней передачи, а также – диаметр и длину выходного конца ведомого вала.
На чертеже общего вида над угловым штампом размещают краткую техническую характеристику: тип двигателя, его мощность и частоту вращения; момент на ведомом валу и частоту его вращения.
Поскольку материалы проекта (текстовые документы и графические материалы) представляются также в электронном виде, допускается крупноформатные чертежи (А1 и А2) выполнять отмасштабированными с уменьшением до формата А3.
Результаты автоматизированного проектирования редуктора в программной среде APM WinMachine представляются в виде пошаговых скрин-шотов как приложения к пояснительной записке. 
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Приложение 2

Габаритные, установочные и присоединительные размеры электродвигателей серии АИР [14]

[image: ]

	Тип двигателя
	Число полюсов
	d1
	l1
	l30
	b1
	h1
	d30
	l10
	l31
	d10
	b10
	h
	h10
	h31

	71А, В
	2, 4, 6, 8
	19
	40
	273
	6
	6
	170
	90
	45
	7
	112
	71
	9
	188

	80А
	
	22
	50
	297
	
	
	190
	100
	50
	10
	125
	80
	10
	205

	80В
	
	
	
	321
	
	
	
	
	
	
	
	
	
	

	90L
	
	24
	
	337
	8
	7
	210
	125
	56
	
	140
	90
	11
	225

	100S
	
	28
	60
	360
	
	
	240
	112
	63
	12
	160
	100
	12
	247

	100L
	
	
	
	391
	
	
	
	140
	
	
	
	
	
	

	112М
	2, 4, 6, 8
	32
	80
	435
	10
	8
	246
	
	70
	
	190
	112
	
	285

	132S
	4, 6, 8
	38
	
	460
	
	
	288
	
	89
	
	216
	132
	13
	325

	132М
	2, 4, 6, 8
	
	
	498
	
	
	
	178
	
	
	
	
	
	

	160S
	2
	42
	110
	630
	12
	
	334
	
	108
	15
	254
	160
	18
	385

	
	4, 6, 8
	48
	
	
	14
	9
	
	
	
	
	
	
	
	

	160М
	2
	42
	
	660
	12
	8
	
	210
	
	
	
	
	
	

	
	4, 6, 8
	48
	
	
	14
	9
	
	
	
	
	
	
	
	

	180S
	2
	48
	
	630
	14
	9
	375
	203
	121
	
	279
	180
	20
	448

	
	4
	55
	
	
	16
	10
	
	
	
	
	
	
	
	

	180М
	2
	48
	
	680
	14
	9
	
	241
	
	
	
	
	
	

	
	4, 6, 8
	55
	
	
	16
	10
	
	
	
	
	
	
	
	


 
Пример обозначения двигателя: 
Двигатель AИP100L2 ТУ 16—525.564—84
 






Продолжение приложения 2



Технические  характеристики двигателей серии АИР 
(тип/асинхронная частота вращения, мин-1) [14]

	Мощность Р, кВт
	Синхронная частота, мин-1

	
	3000
	1500
	1000
	750

	0,37
	—
	—
	71А6/915
	—

	0,55
	—
	71А4/1357
	71В6/915
	—

	0,75
	71А2/2820
	71В4/1350
	80А6/920
	90LA8/705

	1,1
	71В2/2805
	80А4/1395
	80В6/920
	90LB8/715

	1,5
	80А2/2850
	80В4/1395
	90L6/925
	100L8/702

	2,2
	80В2/2850
	90L4/1395
	100L6/945
	112МА8/709

	3
	90L2/2850
	100S4/1410
	112МА6/950
	112МВ8/709

	4
	100S2/2850
	1001Л/1410
	112МВ6/950
	432S8/716

	5,5
	100L2/2850
	112М4/1432
	132S6/960
	132М8/712

	7,5
	112М2/2895
	132S4/1440
	132М6/960
	160S8/7273

	11
	132М2/2910
	132М4/1447
	160S6/S704
	160М8/7273

	15
	160S2/29101
	160S4/14552
	160М6/9705
	180М8/731

	18,5
	160М2/29101
	160М4/14552
	180М6/9803
	—

	22
	180S2/29191
	180S4/14623
	—
	—

	30
	180М2/29251
	180М4/14701
	—
	—





















Приложение 3

[bookmark: _Toc131227823] Шариковые радиальные однорядные подшипники (по ГОСТ 8338-75) [14]
[image: ]
	Обозначение подшипников
	d
	D
	В
	r
	Шарики
	Масса, кг
	С, кН
	С0, кН
	nпред ××10-3, мин‑1

	
	
	
	
	
	Dw
	z
	
	
	
	

	Легкая серия диаметров 2, узкая серия ширин 0

	205
	25
	52
	15
	1,5
	7,94
	9
	0,12
	14,0
	6,95
	12,0

	206
	30
	62
	16
	1,5
	9,53
	9
	0,20
	19,5
	10,0
	10,0

	207
	35
	72
	17
	2,0
	11,11
	9
	0,29
	25,5
	13,7
	9,0

	208
	40
	80
	18
	2,0
	12,7
	9
	0,36
	32,0
	17,8
	8,0

	209
	45
	85
	19
	2,0
	12,7
	9
	0,41
	33,2
	18,6
	7,5

	210
	50
	90
	20
	2,0
	12,7
	10
	0,47
	35,1
	19,8
	7,0

	211
	55
	100
	21
	2,5
	14,29
	10
	0,60
	43,6
	25,0
	6,5

	212
	60
	110
	22
	2,5
	15,88
	10
	0,80
	52,0
	31,0
	6,0

	213
	65
	120
	23
	2,5
	16,67
	10
	0,98
	56,0
	34,0
	5,5

	214
	70
	125
	24
	2,5
	17,46
	10
	1,08
	61,8
	37,5
	5,0

	215
	75
	130
	25
	2,5
	17,46
	11
	1,18
	66,3
	41,0
	4,8

	216
	80
	140
	26
	3,0
	19,05
	10
	1,40
	70,2
	45,0
	4,5

	217
	85
	150
	28
	3,0
	19,84
	11
	1,80
	83,2
	53,0
	4,3
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	218
	90
	160
	30
	3,0
	22,23
	10
	2,2
	95,6
	62,0
	3,8

	220
	100
	180
	34
	3,5
	25,4
	10
	3,2
	124,0
	79,0
	3,4

	Средняя серия диаметров 3, узкая серия ширин 0

	304
	20
	52
	15
	2,0
	9,53
	7
	0,14
	15,9
	7,8
	13

	305
	25
	62
	17
	2,0
	11,51
	7
	0,23
	22,5
	11,4
	11

	306
	30
	72
	19
	2,0
	12,3
	8
	0,34
	28,1
	14,6
	9

	307
	35
	80
	21
	2,5
	14,29
	7
	0,44
	33,2
	18,0
	8,5

	308
	40
	90
	23
	2,5
	15,08
	8
	0,63
	41,0
	22,4
	7,5

	309
	45
	100
	25
	2,5
	17,46
	8
	0,83
	52,7
	30,0
	6,7

	310
	50
	110
	27
	3,0
	19,05
	8
	1,08
	61,8
	36,0
	6,3

	311
	55
	120
	29
	3,0
	20,64
	8
	1,35
	71,5
	41,5
	5,6

	312
	60
	130
	31
	3,5
	22,23
	8
	1,70
	81,9
	48,0
	5,0

	313
	65
	140
	33
	3,5
	23,81
	8
	2,11
	92,3
	56,0
	4,8

	314
	70
	150
	35
	3,5
	25,4
	8
	2,60
	104,0
	63,0
	4,5

	315
	75
	160
	37
	3,5
	26,99
	8
	3,10
	112,0
	72,5
	4,3



	316
	80
	170
	39
	3,5
	28,58
	8
	3,60
	124,0
	80,0
	3,8

	317
	85
	180
	41
	4,0
	30,16
	8
	4,30
	133,0
	90,0
	3,6

	318
	90
	190
	43
	4,0
	31,75
	8
	5,10
	143,0
	99,0
	3,4

	320
	100
	215
	47
	4,0
	36,51
	8
	7,00
	174,0
	132,0
	3,0

	Тяжелая серия диаметров 4, узкая серия ширин 0

	403
	17
	62
	17
	2,0
	12,7
	6
	0,27
	22,9
	11,8
	12

	405
	25
	80
	21
	2,5
	16,67
	6
	0,5
	36,4
	20,4
	9

	406
	30
	90
	23
	2,5
	19,05
	6
	0,72
	47,0
	26,7
	8,5

	407
	35
	100
	25
	2,5
	20,64
	6
	0,93
	55,3
	31,0
	7,0

	408
	40
	110
	27
	3,0
	22,23
	6
	1,20
	63,7
	36,5
	6,7

	Продолжение приложения 3 


	409
	45
	120
	29
	3,0
	23,02
	7
	1,52
	76,1
	45,5
	6,0

	410
	50
	130
	31
	3,5
	25,4
	7
	1,91
	87,1
	52,0
	5,3

	411
	55
	140
	33
	3,5
	26,99
	7
	2,3
	100,0
	63,0
	5,0

	412
	60
	150
	35
	3,5
	28,58
	7
	2,8
	108,0
	70,0
	4,8

	413
	65
	160
	37
	3,5
	30,16
	7
	3,4
	119,0
	78,0
	4,5

	414
	70
	180
	42
	4,0
	34,93
	7
	5,3
	143,0
	105,0
	3,8

	416
	80
	200
	48
	4,0
	38,1
	7
	7,0
	163,0
	125,0
	3,4

	417
	85
	210
	52
	5,0
	39,69
	7
	8,0
	174,0
	135,0
	3,2

	418
	90
	225
	54
	5,0
	-
	-
	11,4
	186,0
	146,0
	-


 
Пример обозначения шарикового радиального подшипника легкой серии с d=50 мм, D = 80 мм, В=16 мм:
Подшипник 210 ГОСТ 8338-75
 
 















Приложение 4 
[bookmark: _Toc131227824]Подшипники шариковые радиально-упорные однорядные 
(по ГОСТ 131-75) [14]

[image: ]
	 Обозначение
	Размеры, мм
	Грузоподъемность, кН

	α=12°
	α=26°
	
	α=12°
	α=26°

	
	
	d
	D
	В
	r
	r1
	Сr
	С0r
	Сr
	С0r

	Легкая серия

	36204
	46204
	20
	47
	14
	1,5
	0,5
	15,7
	8,31
	14,8
	7,64

	36205
	46205
	25
	52
	15
	1,5
	0,5
	16,7
	9,1
	15,7
	8,34

	36206
	46206
	30
	62
	16
	1,5
	0,5
	22,0
	12,0
	21,9
	12,0

	36207
	46207
	35
	72
	17
	2
	1
	30,8
	17,8
	29,0
	16,4

	36208
	46208
	40
	80
	18
	2
	1
	38,9
	23,2
	36,8
	21,3

	36209
	46209
	45
	85
	19
	2
	1
	41,2
	25,1
	38,7
	23,1

	36210
	46210
	50
	90
	20
	2
	1
	43,2
	27,0
	40,6
	24,9

	36211
	46211
	55
	100
	21
	2,5
	1,2
	58,4
	34,2
	50,3
	31,5

	36212
	46212
	60
	110
	22
	2,5
	1,2
	61,5
	39,3
	60,8
	38,8

	—
	46213
	65
	120
	23
	2,5
	1,2
	—
	—
	69,4
	45,9

	36214
	—
	70
	125
	24
	2,5
	1,2
	80,2
	54,8
	—
	—

	—
	46215
	75
	130
	25
	2,5
	1,2
	—
	—
	78,4
	53,8

	Продолжение приложения 4


	36216
	46216
	80
	140
	26
	3,0
	1,5
	93,6
	65,0
	87,9
	60,0

	Средняя серия

	—
	46304
	20
	52
	15
	2
	1
	—
	—
	17,8
	9,0

	—
	46305
	25
	62
	17
	2
	1
	—
	—
	26,9
	14,6

	—
	46306
	30
	72
	19
	2
	1
	—
	—
	32,6
	18,3

	—
	46307
	35
	80
	21
	2,5
	1,2
	—
	—
	42,6
	24,7

	36308
	46308
	40
	90
	23
	2,5
	1,2
	53,9
	32,8
	50,8
	30,1

	—
	46309
	45
	100
	25
	2,5
	1,2
	—
	—
	61,4
	37,0

	—
	46310
	50
	110
	27
	3
	1,5
	—
	—
	71,8
	44,0

	—
	46311
	55
	120
	29
	3
	1,5
	—
	—
	82,8
	51,6

	—
	46312
	60
	130
	31
	3,5
	2
	—
	—
	100,0
	65,3

	—
	46313
	65
	140
	33
	3,5
	2
	—
	—
	113,0
	75,0

	—
	46314
	70
	150
	35
	3,5
	2
	—
	—
	127,0
	85,3

	—
	46316
	80
	170
	39
	3,5
	2
	—
	—
	136,0
	99,0


 
Пример обозначения подшипника 36209: 
Подшипник 36209 ГОСТ 831-75







Приложение 5
[bookmark: _Toc131227825]Подшипники роликовые конические однорядные  α=12…16° 
(по ГОСТ 27365-87) [14]
[image: ]
	 Обозначение
	Размеры, мм
	Грузоподъемность, кН
	Расчетные параметры

	
	d
	D
	Tнаиб
	B
	с
	r
	r1
	Cr 
	C0r
	е
	Y
	Y0

	Легкая серия

	7204А
	20
	47
	15,5
	14
	12
	1,5
	0,5
	26,0
	16,6
	0,35
	1,7
	0,9

	7205А
	25
	52
	16,5
	15
	13
	1,5
	0,5
	29,2
	21,0
	0,37
	1,6
	0,9

	7206А
	30
	62
	17,5
	16
	14
	1,5
	0,5
	38,0
	25,5
	0,37
	1,6
	0,9

	7207А
	35
	72
	18,5
	17
	15
	2
	0,8
	48,4
	32,5
	0,37
	1,6
	0,9

	7208А
	40
	80
	20
	18
	16
	2
	0.8
	58.3
	40.0
	0.37
	1,6
	0,9

	7209А
	45
	85
	21
	19
	16
	2
	0,8
	62,7
	50,0
	0,40
	1,5
	0,8

	7210А
	50
	90
	22
	20
	17
	2
	0,8
	70,4
	55,0
	0,43
	1,4
	0,8

	7211А
	55
	100
	23
	21
	18
	2,5
	0,8
	84,2
	61,0
	0,40
	1,5
	0,8

	7212А
	60
	110
	24
	22
	19
	2,5
	0,8
	91,3
	70,0
	0,40
	1,5
	0,8

	7213А
	65
	120
	25
	23
	20
	2,5
	0,8
	108,0
	78,0
	0,40
	1,5
	0,8

	7214А
	70
	125
	26,5
	24
	21
	2,5
	0,8
	119,0
	89,0
	0,43
	1,4
	0,8

	7215А
	75
	130
	27,5
	25
	22
	2,5
	0,8
	130,0
	100,0
	0,43
	1,4
	0,8

	7216А
	80
	140
	28,5
	26
	22
	3
	1
	140,0
	114,0
	0,43
	1,4
	0,8

	
Продолжение приложения 5

	Средняя серия

	7304А
	20
	52
	16,5
	15
	13
	2
	0,8
	31,9
	20,0
	0,3
	2,00
	1,1

	7305А
	25
	62
	18,5
	17
	15
	2
	0,8
	41,8
	28,0
	0,3
	2,00
	1,1

	7306А
	30
	72
	21
	19
	16
	2
	0,8
	52,8
	39,0
	0,31
	1,9
	1,1

	7307А
	35
	80
	23
	21
	18
	2,5
	0,8
	68,2
	50,0
	0,31
	1,9
	1,1

	7308А
	40
	90
	25,5
	23
	20
	2,5
	0,8
	80,9
	56,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7309А
	45
	100
	27,5
	25
	22
	2,5
	0,8
	101,0
	72,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7310А
	50
	110
	29,5
	27
	23
	3
	1
	117,0
	90,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7311А
	55
	120
	32
	29
	25
	3
	1
	134,0
	110,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7312А
	60
	130
	34
	31
	26
	3,5
	1,2
	161,0
	120,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7313А
	65
	140
	36,5
	33
	28
	3,5
	1,2
	183,0
	150,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7314А
	70
	150
	38,5
	35
	30
	3,5
	1,2
	209,0
	170,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7315А
	75
	160
	40,5
	17
	31
	3,5
	1,2
	229,0
	185,0
	0,35
	1,7
	0,9

	7316А
	80
	170
	43
	39
	33
	3,5
	1,2
	255,0
	190,0
	0,35
	1,7
	0,9


 
Пример обозначения подшипника 7206А:
Подшипник 7206A ГОСТ 27365–87
 

 






Приложение 6

Пример оформления сборочного чертежа цилиндрического редуктора [14]


[image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_list_F1.gif]        [image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_list_F3.gif]
Продолжение Приложения 6

[image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_list_F2.gif]     [image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_list_F4.gif]






Приложение 7

Пример оформления сборочного чертежа конического редуктора [14]

[image: Red_kon_list2]

[image: Red_kon_list1]


Приложение 8

Пример оформления сборочного чертежа червячного редуктора







































Приложение 9

Пример оформления рабочего чертежа вала [14]

[image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_det_F2.gif]

















Приложение 10

Пример оформления рабочего чертежа цилиндрического 
зубчатого колеса [14]

[image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_det_F3.gif]
















Приложение 11

Пример оформления рабочего чертежа конического колеса [14]

[image: Shest_vedom]

















Приложение 12

Пример оформления рабочего чертежа цилиндрического
 вала-шестерни [14]

[image: http://demo.sde.ru/file1.php/Books/detali_mashin/Red_gor/Red_gor_det_F1.gif]
















Приложение 13

Пример оформления рабочего чертежа конического вала-шестерни [14]

[image: Val_shest] 

















Приложение 14

Пример определения исходных данных для расчета привода винтового пресса






































Приложение 15

Пример определения исходных данных для расчета привода плоскодоводочного станка






































Приложение 16

Пример определения исходных данных для расчета коробки подач вертикально-сверлильного станка






































Приложение 17

Пример определения исходных данных для расчета привода лебедки автоэвакуатора






































Приложение 18

Пример определения исходных данных для расчета привода гаражного подъемника






































Приложение 19

Пример определения исходных данных для расчета привода кантователя
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