Пример выполнения основных расчетов курсовой работы  для студентов заочной формы обучения с применением дистанционных технологий

Исходные данные для расчета находятся в задании, которое выдает преподаватель.
Данная методика  является примером выполнения одного из вариантов компоновки редуктора

 и определяет общие требования к проведению расчетов, 

но не может быть использована в качестве образца для заполнения.  
Вариант принимать по порядковому номеру в списке групп.
Состав и содержание курсового проекта:

Графическая часть 1 лист формата А1, содержит общий вид одноступенчатого редуктора с необходимыми видами и разрезами, а также спецификацию на стандартные узлы и детали.
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Примеры выполнения графической части
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Расчетно-пояснительная записка (объем 17-20 машинописных листов) :
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Заключение

1.Подбор  электродвигателя.


      Подобрать электродвигатель для работы привода, содержащего одноступенчатый конический редуктор.

Мощность на рабочем валу Р=1,5 кВт.

Частота вращения рабочего вала n=75 мин-1

1. Определяем общее КПД привода:
(общ= (кл.р* (з.к* (2подш.* (м

(кл.р     - КПД ременной передачи, (кл.р=0,94

(з.к        - КПД зубчатой конической, (з.к. =0,95

(подш.  - КПД подшипников качения, (подш. =0,99

(м          - КПД муфты , (м. =0,985

(общ=0,94 * 0,95 * 0,992 * 0,985  = 0,862
2. Определяем требуемую мощность электродвигателя

Ртр=Р/(общ = 1,5/0,862=1,74 кВт

3. Определяем возможные передаточные числа привода, с учетом  рекомендованных значений.

Uобщ= Uкл.р * Uз.к. = 4 * 3,15 = 12,6

Uкл.р      – передаточное число клиноременной передачи

Uз.к        – передаточное число конической передачи

4. Определяем требуемую частоту вращения электродвигателя

nтр= n* Uобщ = 775 *12,6 = 940 мин-1
5.   Выбираем электродвигатель так, чтобы Рэq ( Ртр

Рэq =2,2 кВт, электродвигатель 4А 100 L 6 У 3 скольжение S = 4,7 %. Тогда частота вращения ротора:

     nэq = nс  (1-S) = 1000 (1-0,047) =953 мин –1
6. Пересчитаем общее передаточное число, которое фактически будет иметь передача
Uобщ. ф. = nэq / n = 953 / 75 =12,7

7. Найдем фактические значения передаточных чисел передачи гибкой связи
Uкл.р.ф. = Uобщ. ф./ Uз.к =12,7 / 3,15 = 4,03

2. Расчет клиноременной передачи.

По заданной мощности и частоте вращения меньшего шкива выбираю клиновой ремень сечения А (масса 1м ремня q = 0,1 кг ).

 По таблице для сечения А при минимальном диаметре ведущего шкива d1= 90 мм, передаточном числе U = 4,03 и частоте вращения n1 = 953 мин-1 находим номинальную мощность, передаваемую одним ремнем Р0 = 0,89 кВт.

Диаметр ведомого шкива d2 = d1* U  (1-() = 90 * 4,03 (1-0,02) =355 мм. Принимаем из стандартного ряда d2 = 355 мм. Уточняем  передаточное число U = 355 / 90 = 4. Ввиду того, что передаточное число изменилось незначительно, оставляем прежнее значение Р0 = 0,89 кВт.

Расчетная длина ремня:

 (d1- d2)2

         Lр =2а + 0,5( ( d1+ d2) +   4 * а      ;  а – межосевое расстояние, 

а = 0,95 * h =337,3 мм

(355-90)2
       Lр= 2 * 337,3+0,5( (90+355)  + 4*3377,3 = 1425,3 мм

Окончательное межосевое расстояние при

( = 0,5( (d1+ d2) = 698,7 и у = 0,25 (d1- d2)2  = 177556


а = 0,25 (( Lр - () +( (Lр - ( )2 –8у( = 323,5

Угол обхвата : (1 = 180 –57,3 (d1- d2) / а = 1330 

Скорость ремня:  

        (* d1* n1      3,14*90*953




( =     6*104     = 
6*104         =5,5 м/с

Из таблицы выписываем:

Коэффициент угла обхвата С( = 0,865;

Коэффициент, учитывающий длину ремня Сl = 0,96;

Для легкого режима работы Ср = 1,0.

Мощность передачи с 1 м ремнем:

     Рр = 0,89*0,865*0,96 / 1,0 = 0,74 кВт

Приняв предварительно, что в комплекте будет 3 ремня, определяем коэффициент 

СΖ = 0,95 :


       Р
             2,2


( = Рр* СΖ =  0,73*0,95    = 2,9

Принимаем ( = 3.

Сила предварительного натяжения 1-го ремня:

   850* Р* Ср* Сl                     850*2,2*1*0,96

F0 =         (*(* С(        + (*(2  =  3*5,5*0,865        +0,1*5,52 = 128,8 H.

Нагрузка на валы передачи: 

FВ =2 F0  * (*sin (0,5*() = 796,7 H.
Нормативный ресурс ремней при легком режиме работы Тср.р = Тср * К1 =

 2000*2,5 = 5000 ч.

Частота вращения вала конического  колеса: 

n1 = n =75 мин-1

Частота вращения вала шестерни:

n5 = nт *Uред = 75*3,15 =236,3 мин-1

3. Расчет конической передачи редуктора.

Момент на валу электродвигателя:

Тэ = 9550 Рэ /nэ = 9550*2,2/953 = 22Нм

Момент на быстроходном валу передачи:

Тб = Тэ*Un*(n =22*4*0,94 = 82,77 Нм

Момент на тихоходном валу передачи:

Тт = Тб * Uред*(3,5 *(3,7 = 82,7*3,15*0,95*0,96 = 237,6 Нм

Выберем для колеса и шестерни сталь марки 40Х с термообработкой по 2 варианту, т.е. термообработка колеса – улучшенная 269….302 НВ, а шестерни закалка ТВ4, 45…50 НКС

Средняя твердость для колеса:

НВср = 0,5(НВmin +НВmax) = 0,5(269+302) = 285,5

Для шестерни:

НRСср = 0,5(45+50) =47,5 или НВср = 450

База испытаний при расчете на контактную прочность:

Для колеса    NНО2 = (НВср)3 = 285,53 = 2,3*107

Для шестерни   NНО1 = 4503 =  9,1*107.

При расчете на изгиб  NКО = 4*106
Действительные числа циклов нагружений:

Для колеса  N2 = 60*n2*Lh = 60*75*40000 = 1,8*108
Для шестерни N1 = N2*U = 1,8*108*3,15 = 5,67*108
Так как N( NНО и N(4*106, то коэффициенты долговечности КHL = 1,0 и КFL = 1,0.

Следовательно, допускаемые контактные напряжения и напряжения изгиба:

(((Н = (((НО и  (((F = (((КО
Допускаемые напряжения:

Для колеса (((НО2 = 1,8 НВср + 67 = 1,8*285,5+67 = 581 Н/мм2
(((FО2 = 1,03* НВср=1,03*285,5 = 294  Н/мм2
для шестерни (((НО2 = 14 НRСср + 170 = 14*47,5 + 170 = 835 Н/мм2
(((FО1 = 310 Н/мм2
В расчетную формулу подставим (((Н = 581 Н/мм2
Колеса прямозубые: 

(n = 0,85, коэффициент КHВ = 1,0

1.Диаметр внешней делительной окружности колеса




          КHВ* U* Тт                   1*3,15*237,6*10³

d(l2 ( 165 3(   (n*(((Н²      = 165  ³√    0,85*581²          =227,13 мм 

2.Угол делительных конусов колеса и шестерни:

δ2 = аrctg 3,15 = 72,387º;  sin δ2 = cоs δ1 =0,953

δ1 = 90 – 72,387˚ =  17,613˚

Конусное расстояние

Re = d(l2 / 2 sin δ2 = 227,13 / 2*0,.953 = 119,17 мм
Ширина колес

В = 0,285 Re = 0,285*119,17 = 33,96 ≈ 34 мм

3.Модуль передачи.
Коэффициент КFВ = 1, т.к. колеса прирабатываются (2 вариант термообработки). Для прямозубых колес коэффициент  (к = 0,85. Допускаемое напряжение изгиба для колеса 

(((F = 294 Н/мм2.


        14* КHВ* Тт         14*1*237,6*10³


mе ≥ (к* d(l2*в*(((F =    0,85*227,13*34*294 = 1,7724 мм

Принимаем модуль mе = 2,0 мм.

4.Число зубьев колеса


       d(l2        227,13

Z2 =   mе  =    2,0    = 113,6

Принимаем  Z2 = 114 зубьев

Число зубьев шестерни:

     Z2    114

Z1 = U =  3,15 = 36,2

Принимаем  Z1 = 37

5.Фактическое передаточное число

          114

Uф =   37  = 3,08

Отклонения от передаточного числа


       | Uф – U |               | 3,08 – 3,13 |

∆U =      U
* 100 =        3,15
 *100 ≈ 2,2 %

6.Окончательные размеры колес

Углы делительных конусов колеса и шестерни

δ2 = аrctg Uф = аrctg 3,08 = 72,0127˚, cоs δ2 = 0,3088

δ1 = 90 – 72,0127˚=17,9873˚, cоs δ1= 0,9511

Делительные диаметры колес

d(l1 = mе* Z1= 2*37 =74 мм,  d(l2  = mе * Z2 = 2*114 = 228 мм.

Коэффициенты смещения

χ l1 = 2,6*U0,14* Z-0,67 = 2,6*3,080,14*37-0,67 = 0,271

χ l2 = 2,6*3,080,14*114-0,67 = 0,127

Внешние диаметры колес

dаl1 = dl1 + 2 (1+ χ l1)* mе* cоs δ1 = 74 ++  2(1+0,271)*2*0,9511 = 78,84 мм

dаl2 = 228+2(1+0,127)*2*0,3088 = 229,39 мм

7.Пригодность заготовок колес

Dзаг = dl1 +  2* mе + 6 = 74+2*2+6 = 84 мм

Sзаг = 8* mе = 8*2 =16 мм.

Условие пригодности заготовок выполняется

8.Силы в зацеплении:

Средний диаметр колеса

dm2 = 0,857* dl2  = 0,857*228 = 195 мм.

Окружная сила на среднем диаметре колеса

       2* Тт        2*237,6*10³

Ft =  dm2         =         195
    =2436,9 Н

 Осевая сила на шестерне, равная радиальной силе на колесе

Fа1 = Fr2  = Ft* tg α* sin δ1 = 2436,9*0,364*0,3088 = 2773,9 Н

 Радиальная сила на шестерне, равная осевой силе на колесе

Fr1 = Fа2  = Ft * tg α * cоs δ1 = 2436,9*0,364*0,9511 = 843,66 Н

9.Проверка зубьев колес по напряжениям изгиба

Коэффициент КFВ = 1,0

Коэффициент КFV для прямозубых колес при твердости зубьев колеса < 350 НВ равен 1,4

Коэффициент ϑF для прямозубых колес равен 0,85.

Определим эквивалентные числа зубьев:


          Z2                  114                          Z1             37

ZV2 = cоs δ2 =  0,3088 = 369;  ZV1 = cоs δ1 =  0,9511  ≈ 39

YF2 = 3,60;   YF1 = 3,58

Напряжения изгиба в зубьях колеса

        КFВ * КFV * YF2* Ft  
1*1,4*3,60*2436,9

ƠF2 =      (в* mе* UF)
    =
      34*2*0,85        = 212,5 Н/мм²

Напряжения изгиба в зубьях шестерни

    ƠF2* YF1
212,5*3,58
ƠF1 =       YF2     =      3,6           = 211,3 Н/мм²

Напряжения изгиба зубьев колеса и шестерни меньше допускаемых.

10.Проверка зубьев колес по контактным напряжениям.

КHВ = 1,0;  θН = 0,85.

                      КHВ*U*Тт                        1*3,08*237,6*10³
ƠН = 2,12*10³√     dl2³* θН     = 2,12*10³√        228³*0,85          = 571,4 Н/мм²,

Что меньше допустимого значения (((Н = 581 Н/мм²

4. Ориентировочный расчет валов.

Для  построения компоновочной схемы надо определить размеры валов.

Для вала колеса: d = (5..6)³√ Тт  , т.к. опорами вала конического колеса должны быть конические роликовые подшипники, то коэффициент перед корнем следует принять равным 6.

Диаметр вала

d = 6 ³√ 237,6 = 37,16 мм  или d = 40 мм

 dП = d + 2 tцил = 40+2*3,5 = 47 мм. Принимаем dП ≈ 50 мм

dБП = dП + 3r =50+3*3 = 59 мм. Принимаем dБП ≈ 60 мм

 Для вала шестерни

d =8 ³√ ТБ= 8 ³√82,7 =35,85 мм.

Принимаем стандартные значения d=36 мм

d1 = d + 2 tкон = 36+2 * 2,3 = 40,6 мм. Принимаем d1 = 40 мм

d2 = d1 + (2*4) = 40 + (2*4) = 42…44мм

Принимаем стандартные значения d2 = М 45*1,5

dП ≥ d2 = 45 мм, dБП = 45+33 =54 мм

Расстояние между опорами ведомого вала

ℓ≈ 2/ Lст +2х + ω'(2)

Lст – длина ступицы колеса, которую ориентировочно можно принимать Lст ≈ (1,2…2,2)в, 

в - длина зуба

Lст = 2в =2*36 = 72 мм

ω' = 85 мм – ширина стенки корпуса в месте установки подшипников

х = 12 мм – зазор между  зубчатыми колесами и внутренними стенами корпуса редуктора.

ℓ ≈ 2(72 + 2*12 + 85/2) = 277 мм

Размеры вала колеса с цилиндрическими концами:

длина посадочного конца ℓмт = 1,5 d = 1,5*40 =60 мм

длина промежуточного участка ℓкт = 1,2* dП = 1,2*50 = 60мм

длина ступицы колеса ℓст = 1,2 dк = 1,2*60 = 72 мм

Принимаем стандартные значения ℓст = 71 мм

Размеры конической шестерни с коническим концом:

Длина посадочного конца вала ℓм5 = 1,5 d = 1,5*34 = 51 мм

Длина цилиндрического участка 0,15 d = 0,15*34 = 5 мм

Длина участка d1   ℓк5 = 0,8 dП = 0,8*45 = 36 мм

Длина резьбового участка 0,4 dП = 0,4*45 = 18 мм

Диаметр резьбы на конце вала dр = 0,9(d – 0,1ℓм5) = 0,9 (34-0,1*51) =26,01 мм,

        Стандартное значение dр = М 27

Длина резьбы ℓр = 1,1 dр = 1,1*27 = 30 мм

Другие размеры обоих валов выявляются при вычерчивании компоновочной схемы.

5. Конструирование конического зубчатого редуктора.

1. Компоновочная схема

Так как угол делительного конуса шестерни δ1 30º выполняем шестерню за одно целое с валом..

Внешний диаметр вершин зубьев колеса dаl2> 120 мм, производство мелкосерийное – принимаем форму колеса по рис. б: dст = 100 мм, ℓст = 71 мм, δо= 5,5 мм,                 S = 20 мм.

Для передачи вращающего момента Т=237,6 Нм с колеса на вал применим шпоночное соединение. Шпонка призматическая: в = 18 мм, h = 11 мм, t1 = 7 мм.

Длина шпонки ℓ = 63 мм.

Рабочая длина шпонки ℓр = ℓ - в =63 – 18 = 45 мм.

Тогда расчетные напряжения смятия:

      .      ℓ Т            2*237,6*10³

Ơсм = d (h -  t1) ℓр  =   60*(11-77)*45  = 44 Н/мм²

Что меньше [Ơ]см = 140 Н/мм² для стальной ступицы колеса.

Для передачи вращающего момента Т =82,77 Нм со шкива на входной вал редуктора применим шпоночное соединение. Найдем диаметр в среднем сечении конического участка длиной ℓ = 54 мм.

dср = d – 0,05 ℓ =36 –0,05*51 = 33,45 мм

Шпонка призматическая: в = 6 мм, h = 6мм, t1 = 3,5 мм

Длина шпонки ℓ = 45 мм, рабочая длина ℓр = ℓ - в = 39 мм

Расчетные напряжения смятия:

     
      .      ℓ Т              2*82,77*10³

Ơсм = dср (h -  t1) ℓр  =  33,45(6-3,5)39 = 51 Н/мм²

Что меньше [Ơсм ]= 90 Н/мм² для чугунной ступицы шкива. Принимаем посадку колеса на вал Ø 60  Н7/S6. Проверим, обеспечит ли эта посадка осевую фиксацию 

колеса, нагруженного осевой силой Fа = 843,7 Н.

Используем методичку подбора посадок с натягом. 
Среднее контактное давление при сборке запрессовкой.


 к Fа             3*843,7

Р = πdℓf  = 3,14*60*71*0,07 = 2,7 Н/мм²

Поскольку минимальный натяг посадки Ø 60 Н7/S6  Nmin = 30 мкм, больше потребного [N]min = 16,4 мкм, то выбранная посадка обеспечивает осевую фиксацию колеса на валу. Сборка колеса будет производиться запрессовкой. Сила запрессовки Fn = 156 кН.

Для передачи вращающего момента с вала на звездочку также предварительно примем шпоночное соединение. Шпонка призматическая: в= 12мм, h = 8 мм, t1 = 5 мм.

Длина шпонки ℓ = 50 мм, рабочая длина ℓр  = 50-12 = 38 мм

Расчетные напряжения смятия


      .     2Т
        2*237,6*10³

Ơсм =  d(h – t1) ℓр  =      40(8-5)38    =  104,2  Н/мм²

Что меньше [Ơ]см = 140 Н/мм² для стальной ступицы звездочки.

Осевую фиксацию звездочки на валу обеспечиваем поджатием шлицевой гайки ступицы к буртику.

2. Определение реакций опор валов.

Линейные размеры берут по компоновочной схеме:  ℓ1  = 25, ℓ2  = 78, ℓ3  = 90, ℓ4  =  45, ℓ5  =  220, ℓ6  =  90, dm1 = 67,57, dm2  = 195 мм. Силы в зацеплении: Ft = 2436,9 Н, Fа1 = 273,9 Н, Fr1 = 843,7 Н

Сила, действующая на выходной вал со стороны ременной передачи Fр = 796,7 Н.

Быстроходный вал. Реакции от сил в плоскости xoz:

∑МА = 0, Ft ℓ1 – RБГℓ2  = 0,


    Ft ℓ1
RБF =   ℓ2    =  781,06 Н

∑МБ = 0,  Ft(ℓ1-ℓ2 ) – RАГℓ2 = 0,

 Ft(ℓ1-ℓ2 )
RАГ =          ℓ2        =  3217,96

    Проверка:  ∑ х = -Ft + RАГ - RБГ = 0.

Реакции от сил в плоскости yoz:



        dm1
∑МА = 0,  Fа1   2     - RАГ ℓ2 + Fr1ℓ1  - Fр (ℓ2 + ℓ3 ) = 0

          1
       dm1
RБГ = ℓ2 (Fа1    2     - Fr1ℓ1 - Fр (ℓ2 + ℓ3)) = 18677,7 Н



          dm1
∑МБ = 0,  Fа1     2    - Fr1 (ℓ1+ℓ2) - RАВℓ2  - Fрℓ3 = 0


        1          dm1
RАВ =   ℓ2 (Fа1    2   - Fr1  (ℓ1+ℓ2) - Fрℓ3) = - 1914,7

Проверка: ∑ у = - Fr1 - RАВ + RБВ + Fр = -843,7 –(-1914,7) + (1867,7) + 796,7 = 0

Суммарные реакции для расчета подшипников

RГА = RА = √RАВ² + RАГ² = √(-19914,7)² + 3217,96²    = 3744,5 Н

RГБ = RБ =√RБВ² + RБГ² =  √(-1867,7)² + 781,06²  =  2024,4 Н

Тихоходный вал.  Реакции сил в плоскости хоz.






                    Ftℓ4  

∑МВ = 0,       Ftℓ4 – RГГℓ5 = 0,      RГГ =   ℓ5   = 498,5 Н

                     Ft (ℓ5 - ℓ4 )

∑Мr = 0,        RВГℓ5 - Ft (ℓ5 - ℓ4 ) = 0,      RВГ =         ℓ5        = 1938,4

Проверка: ∑х = - RВГ + Ft - RГГ = -1938,4 + 2436,7 – 498,5 = 0

Реакции от сил в плоскости уоz



      dm2
∑МВ = 0,       - Fа2    2     + Fr2ℓ4 - RГВ ℓ5  = 0


       1               dm2
RГВ  =  ℓ5 ( - Fа2    2   + Fr2ℓ4) = -373,3 Н




         Fа2dm2
∑МВ = 0,    RВВℓ5 -        2       - Fr2 (ℓ5 - ℓ4 ) = 647,2 Н

            1              dm2
RГВ  =  ℓ5 ( - Fа2    2   + Fr2(ℓ5 - ℓ4)) = -647,2 Н

Проверка: ∑у =  RВВ - Fr2 + RГВ = 647,2 – 273,9 + (-373,3) = 0

акции опор для расчета подшипников.

RГВ = √RВВ² + RВГ²  = √ 647,2² + 1938,4²  = 2043,6 Н

RГГ = √RГВ² + RГГ²   = √ (-373,3)² + 498,5²  = 622,8 Н

3. Подбор подшипников для быстроходного вала. Частота вращения вала n=236,3 мин-1, d=45 мм; требуемая долговечность L'loah = 40 000 ч. Схема установки подшипников – врастяжку. На опоры вала действуют силы RГА = 3744,5 Н; RГБ = 2024,4 Н, Fа1 = 273,9 Н

Предварительно принимаем подшипник роликовый конический  легкой серии 7209. Из таблицы выписываем Сr = 50 000 Н;  е = 0,41;  Y = 1,45

Осевые нагрузки на опоры будут равны:

 Rr1 = RГВ = 2024,4 Н;   Rr2 = RАГ = 3744,5 Н;  Fа = Fа1 = 273,9 Н 

Определяем осевые составляющие

Rs1 = 0,83* е* Rr1 = 0,83*0,41*2024,4 = 688,9 Н

Rs2 = 0,83* е* Rr2 = 0,83*0,41*3744,5 = 1274,3 Н

Т.к. Rs1 < Rs2 (688,9 < 1274,3) и Fа  < Rs2 - Rs1 (273,9 < (1274,3 – 688,9)) = 585,4  

     находим осевые силы, нагружающие подшипники.

Rа2 = Rs2 = 1274,3 Н и Rа1 = Rа2 - Fа = 1274,3 –273,9 = 1000,4 Н.

Отношение     Rа1        1000,4

                       V Rr1 =  1*2024,4  = 0,4 ≤ е = 0,41 и для опоры 1 имеем: х = 1, у = 0

Отношение   Rа2       12774,3



      V Rr2 =  1*3744,5  = 0,34 ≤ е = 0,41;  х = 1, у = 0

Эквивалентные динамические нагрузки при КБ = 1,4 и КТ = 1

RЕ1 = V*х* Rr1* КБ * КТ = 1*1*2024,4*1,4*1 = 2834,2 Н

RЕ2 = V*х* Rr2* КБ * КТ = 1*1*3744,5*1,4*1 = 5242,3 Н

Расчетная долговечность более нагруженного подшипника опоры 2 при а23 = 0,65



   Сr   3,33     106

50000     3,33       106
Lloah = а23   RЕ        *  60n = 0,65   5242,3       *  60*236,3 = 837726 ч.

Это больше требуемой долговечности L'loah = 40 000 ч , поэтому помеченный подшипник 7209 подходит. Основные размеры: d = 45 мм; D = 85 мм; Т = 20,75;     В = 19 мм.

5. Подбор подшипников для тихоходного вала. Частота вращения u = 75 миин-1,     d = 50 мм, требуемая долговечность L'loah = 40000 ч. Схема установки подшипников – враспор. На опоры вала действуют силы:

RГВ = 2043,6 Н; RГГ = 622,8 Н;  Fа2 = 968,7 Н

 Принимаем подшипник роликовый конический легкой серии 7210. (Сr = 56000 Н,  е = 0,37, Y = 1,6)

Rr1= RГГ; Rr2 = RГВ; Fа = Fа2

Находим осевые составляющие:

Rs1= 0,83*0,37*622,8 = 191,3 Н; Rs2=0,83*0,37*2043,6 = 627,5

Так как Rs1< Rs2 и Fа > Rs2 - Rs1, то

Rа1= Rs1=191,3 Н;  Rа2= Rа1+ Fа = 191,3+968,7 = 1160 Н

          Rа1          191,3

Отношение (V Rr1) = (1*622,8)=0,31 < е = 0,37

 и для опоры 1 : х = 1, Y = 0



        Rа2             1160

Отношение (V Rr2) = (1*2043,6) = 0,57 > е =0,37 

и для опоры  2 : х = 0,4; Y = 1,6

Эквивалентные динамические нагрузки при

КБ= 1,4 и КТ = 1.

RЕ1= VХ Rr1 КБ КТ = 1*1*622,8*1,4*1= 871,9 Н

RЕ2= (VХ Rr2 + Y Rа2) КБ КТ = (1*0,6 + 1,6*1160)*1,4*1 = 3742,8 Н

Расчетная долговечность более нагруженного подшипника опоры 2 при а23 = 0,65



      56000  3,33      106
Lloah = 0,65   3742,8      * 60*75 = 1181468 ч.

Что больше требуемой L'loah = 40000 ч, значит, намеченный подшипник 7210 подходит. Основные размеры подшипника:d = 50 мм; D = 90мм; Т = 21,75 м.;          

В = 21 мм

6. Выбор посадок колец подшипников.

Внутренние кольца подшипников быстроходного и тихоходного валов имеют циркуляционные напряжения, наружные – местное. Для более нагруженного подшипника быстроходного вала

RЕ     5242,3

Сr =  50000  = 0,1. По таблице выбираем поле допуска вала к6. Для подшипника 

тихоходного вала

RЕ     3742,8

Сr =  56000 = 0,07 поле допуска вала к5. По таблице поле допусков отверстий корпуса Н7.

7. Конструирование стакана и крышек подшипников.

Размеры конструктивных элементов стакана:

D = 85 мм, Dа = 100 мм, δ = 7,5 мм, δ2 = 9 мм, С = 8 мм, Dф = 120 мм, t = 5 мм.

Поскольку стакан перемещают при сборке для регулирования осевого положения конической шестерни, принимаем посадку стакана в корпус Ø85 Н7js6.

Размеры конструктивных элементов крышек (мм).

	Вал
	D
	δ
	Винт
	δ 1
	δ 2
	С
	Dф

	
	
	
	
	
	
	
	
	

	1
	85
	7,5
	М 8
	4
	8
	6
	8
	120

	2
	90
	8
	М 8
	4
	8
	6
	8
	125


8. Смазывание и уплотнение.

Окружная скорость конического колеса

   
     πdn
     3,14*195*75

U =  60*1000  =      60*1000     = 0,8 м/с

Контактные напряжения Ơн = 571,4 Н/мм². Принимаем масло И-Г-А-68 по таблице. 

Система смазывания – партерная. Глубина погружения в масляную ванну конического колеса hм = 35 мм (должны быть полностью погружены зубья колеса).

Примем для быстроходного вала манжетное уплотнение, а для тихоходного вала – комбинированное: уплотнение упругой стальной шайбой в сочетании с щелевым уплотнением и прямоугольной формой канавки.

9. Конструирование корпуса редуктора.

Конструкцию корпуса конического редуктора принимаем: толщина стенки корпуса

δ = 1,8 4√ Т    = 1,8 4√ 2376  = 7,0 мм

толщина стенки крышки δ 1 = 7 мм.

Размеры прилива для перемещения комплекта вала конической шестерни:

Dф = Dк + 5 = 120 + 5 = 125 мм, D′ф = 1,25*D + 10 = 135 мм.

Другие элементы корпуса: h1 = 0,5 δ =3,5 мм;

в= 1,5 δ = 10,5 мм; в1 =1,5 δ 1  (δ 1  = 0,9…1), в1 = 9,5 мм;

f = 0,5 δ 1  = 0,5*6,3 = 3 мм; ℓ = (2…2,2) δ = 15 мм; Ds = 120 мм; h = 60 мм.

Диаметр болтов для соединения крышки с корпусом

d= 1,26 3√ Т  = 1,26 * 3√ 237,6  = 7,8 ≥ 10.

Принимаем М 10, число винтов z = 8. Диаметр отверстия для винта в крышке         d0 = 11 мм. 

Диаметр винтов крепления корпуса к раме ( плите) dф = 1,25 d =1,25 * 10 = 12,5 мм. Принимаем М 12, число винтов n = 4. Диаметр отверстия для винта d0= 15 мм. Толщина лапы – 20 мм; h0 = 50 мм, глубина ниши – 27 мм; ширина опорной поверхности – 45 мм.

10. Расчет муфты.

Выбираем муфту с торообразной упругой разрезной оболочкой. Муфты данного типа просты и надежны в применении.  

(МУВП – муфта упругая втулочно - пальцевая)
Наружный диаметр муфты D определяют из приближенного расчета оболочки на прочность

D= 2,83 3√ Т/[τ]  ,    [τ] = ( 0,45…0,5 ) Н/мм²

D= 2,83 3√ 237,6*10³/0,45  = 228 мм.

Ориентировочные соотношения основных размеров элементов муфты с разрезной оболочкой.

В = 0,25 D; δ = 0,05 D; С1 = 1,06 В; С2 = 1,12 В; h = 0,0375 D; D0 = (0,5….0,52) D; D1 = 0,75; D2 = 0,6 D = 137 мм; δ = 0,05 D = 11,4 мм.

При передаче момента в оболочке возникают касательные напряжения крутильного сдвига. Наибольшего значения они достигают в кольцевом сечении с диаметром D1. 


    2 Т

τ =  π D1² δ ≤ [τ]

         2*237,6*10³

τ =  3,14*171²*11,4 = 0,45 ≤ [τ] = (0,45….0,5) Н/мм²

Требуемая сила затяжки одного болта.


         
     2 Т

Fзат. =  z f (D1 + D2),  где f – коэффициент трения; f =0,3; z =6


            2*237,6*10³

Fзат. =   6*0,3*(171+137)  = 857 Н.

При отклонениях валов от соосности муфта создает нагрузки, действующие на валы. При предельно допустимых для муфты смещениях радиальная сила и изгибающий момент невелик, поэтому при расчете валов и их опор этими нагрузками можно пренебречь.
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